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1. Introduzione
La Tesi qui proposta ha lo scopo di effettuare una progettazione parametrica di trasmissioni meccaniche. Per
progettazione parametrica si intende sia la fase di dimensionamento parametrico che di modellazione
parametrica. Le trasmissioni meccaniche trattate riguardano principalmente due tipologie:

e Trasmissioni automobilistiche (cambi di velocita);
e Trasmissioni industriali (Machinery).

Figura 1.2 - Trasmissione industriale (Machinery) a 3 stadi di riduzione

Per la fase di dimensionamento parametrico, sono stati implementati codici di calcolo sulla piattaforma di
Software Matlab. Per la fase di modellazione parametrica, sono stati inizialmente estratti i risultati di calcolo
provenienti dai codici di calcolo Matlab e sono stati organizzati in fogli elettronici Excel. Dai fogli elettronici
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Excel, si passa alla lettura parametrica dei dati all’interno del Software di modellazione 3D Siemens NX. Per
cui il Software Cad Siemens NX importa i risultati di calcolo ed effettua la modellazione parametrica delle
trasmissioni meccaniche progettate.

1.1 Trasmissioni meccaniche studiate
Come gia accennato, le trasmissioni meccaniche che sono state trattate e implementate nella progettazione
parametrica riguardano due tipologie: trasmissioni automobilistiche (cambi di velocita) e trasmissioni
industriali (Machinery).

Trasmissioni automobilistiche (cambi di velocita)

La trasmissione automobilistica progettata parametricamente riguarda un cambio di velocita manuale a 5 marce
piu la retro-marcia adatta per un veicolo a trazione anteriore con il motore montato sull’avantreno
trasversalmente. Lo schema della trasmissione automobilistica considerata ¢ riportato nella figura seguente:

I
TArda m
v Mnarda
Tarda
—_ o
T —  Tharda I Motore 2
R T marda Dinatore combustione
—_ Priritme inberma
+-—
Z
— 1 17T gy,
- L T — E—
H
Ponie
p— ¥
—_— —_—
Differenziale
wmﬂ[ﬁ
‘—
— Semd-assi —
Fucte meirid

Figura 1.3 - Schema della trasmissione automobilistica a 5 marce piu la retro-marcia

Trasmissioni industriali (Machinery)

Le trasmissioni industriali progettate parametricamente riguardano sei configurazioni possibili di un riduttore
industriale di velocita con stadi in cascata. Le configurazioni implementate prevedono un numero massimo di
stadi di riduzione pari a quattro, esse vengono descritte e spiegate piu accuratamente nella sezione prevista. Lo
schema di una trasmissione industriale (Machinery) a quattro stadi ¢ riportato nella figura seguente:
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— N

w,
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Figura 1.4 - Schema della trasmissione industriale (Machinery) a 4 stadi di riduzione

1.2 Modellazione parametrica nell’ambiente Software Siemens NX

La modellazione dei componenti della trasmissione meccanica ¢ stata realizzata nel Software Cad Siemens
NX in modo parametrico. Ovvero le dimensioni per realizzare la singola parte dell’assieme sono legate alle
dimensioni calcolate durante la fase di dimensionamento eseguito con i codici di calcolo Matlab. Per realizzare
cio sono state parametrizzate le dimensioni mediante la finestra di dialogo relativa all’inserimento delle
formule parametriche. Inoltre sono state implementate ulteriori finestre di dialogo attraverso la funzionalita
PTS (Product Template Studio). Il PTS ha dato la possibilita di introdurre menu a selezione multipla che
consentono di variare manualmente i parametri caratteristici della trasmissione meccanica (ad esempio rapporti
di trasmissione 7, interassi, parametri costruttivi degli ingranaggi, ecc).

2. Dimensionamento delle ruote dentate
Per il dimensionamento degli ingranaggi del riduttore industriale (Machinery) e della trasmissione meccanica
automobilistica, € stato utilizzato un approccio parametrico che consente di ottenere il miglior
dimensionamento possibile rispettando i vincoli stringenti di tolleranza sull’interasse e sul rapporto di
trasmissione. Per ottenere un buon progetto in fase di dimensionamento ¢ in fase di funzionamento della
trasmissione, ¢ consigliato imporre una tolleranza massima dell’1% sia sul rapporto di trasmissione che
sull’interasse. Per la parte riguardante il calcolo in fase di dimensionamento, sono state implementate le
formulazioni relative alle ruote dentate per il caso generico di ingranaggi elicoidali, cido non esclude la

possibilita di ricadere nel caso relativo alle ruote a denti dritti per angoli d’elica § nulli.

2.1 Parametri costruttivi delle ruote dentate
Viene riportata di seguito una rappresentazione di un ingranaggio con i principali parametri costruttivi da
considerare:
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Figura 2.1 - Ingranamento tra ruote dentate e parametri costruttivi di interesse

11 cerchio di base della ruota dentata rappresenta il cilindro di partenza dalla quale viene costruito il profilo a
evolvente di cerchio che garantisce continuita di contatto tra i denti delle ruote dentate in presa e mantiene
costante il rapporto di trasmissione durante I’ingranamento. In linea di principio la trasmissione di coppia
attraverso I’ingranaggio puo essere realizzata mediante una fune inestensibile tangente ai cerchi di base delle
ruote ingrananti. Nella realta la trasmissione di coppia avviene mediante la dentatura delle ruote ingrananti, la
retta tangente ai cerchi di base delle ruote ingrananti viene chiamata retta di azione. L’angolo formato tra la
retta di azione e la retta perpendicolare al segmento che collega i centri delle ruote ingrananti ¢ I’angolo di
pressione tangenziale a; se si osserva 1’ingranamento nel piano trasversale alla superficie di contatto dei denti
in presa, altrimenti ¢ 1’angolo di pressione normale a,, se si osserva I’ingranamento nel piano normale alla
superficie di contatto dei denti in presa. Il segmento di contatto ¢ costituito dall’insieme dei punti di contatto
che si generano durante 1’ingranamento dei denti in presa, il punto iniziale del segmento di contatto si chiama
punto di accesso mentre il punto finale del segmento di contatto si chiama punto di recesso. In ogni punto di
contatto le ruote ingrananti possiedono velocita tangenziali differenti tranne che nel punto passante per il
segmento che collega i centri delle ruote ingrananti. Il segmento di contatto ovviamente non ¢ pari alla
lunghezza totale del segmento che giace sulla retta di azione che va dal punto di tangenza al cerchio di base
4



del pignone fino al punto di tangenza al cerchio di base della ruota condotta. Il segmento effettivo di contatto
¢ delimitato dalle troncature esterne delle ruote ingrananti che definiscono dunque il punto di accesso e il punto
di recesso.

_,
2 \
Circonferenza - . >
(cilindro) di testa e o
e - 1 \‘\
. f -{. \\\'\ .-\-. "!r”

o

M .
\. N
e Xﬁt}f '_}
AN ,:Q‘ h
_,-"/ "-.f"'

5/ ;
Circonferenza o/ o
» /
! (cilindro) primitivo
Circonferenza
(cilindro) di piede T = Z3;Z,(z = numero dei denti)

Figura 2.2 — Parametri geometrici della ruota dentata

Vengono riportate di seguito alcune relazioni fondamentali che sono utili per il calcolo funzionale e per le
verifiche di resistenza dell’ingranaggio:

d=2"n 2.1
" cosp 21)

dp =d cosa; (2.2)
, = tan"1(tan § cosa;) (2.3)
Pn = TTMy (2.4)
Py = Tmmy (2.5)

%) (2.6)

cosf

dp; +d
A = COS_l ( b,input b,output) (2.7)
dinput + doutput

a, = tan™?! (

die=d+2h,  (28)

d; d
P = lnzput+ ouztput (2.10)

ﬂ—b 211
-— @

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

| Simbolo della grandezza | Nome della grandezza | Unita di misura
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T Rapporto di trasmissione dell’ingranaggio [-]
z Numero di denti della ruota dentata [-]
my, Modulo normale dell’ingranaggio [m]
m; Modulo tangenziale dell’ingranaggio [m]
Dn Passo normale dell’ingranaggio [m]
Dt Passo tangenziale dell’ingranaggio [m]
B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]
By Angolo dell’elica sul cilindro di base dell’ingranaggio [°]
d Diametro primitivo della ruota dentata [m]
dinput Diametro primitivo della ruota di input [m]
doutput Diametro primitivo della ruota di output [m]
Zinput Numero di denti della ruota dentata di input [-]
Zoutput Numero di denti della ruota dentata di output [-]
Tinput Raggio primitivo della ruota dentata di input [m]
Toutput Raggio primitivo della ruota dentata di output [m]
Winput Velocita di rotazione della ruota dentata di input [rad/s]
Woutput Velocita di rotazione della ruota dentata di output [rad/s]
dp Diametro di base della ruota dentata [m]
Ap,input Diametro di base della ruota di input [m]
dp output Diametro di base della ruota di output [m]
a, Angolo di pressione normale dell’ingranaggio [°]
a; Angolo di pressione tangenziale dell’ingranaggio [°]
Ayt Angolo di pressione tangenziale di lavoro dell’ingranaggio [°]
h, Addendum dell’ingranaggio [m]
hs Dedendum dell’ingranaggio [m]
dyi Diametro di troncatura interna della ruota dentata [m]
die Diametro di troncatura esterna della ruota dentata [m]
i Interasse dell’ingranaggio [m]
Tabella 2.1
2.2 11 modulo normale della dentatura
[
Pitch Line
Y h,
h
o T
L
h, = Addendum  h, = Working Depth r, = Root Radius
h, = Dedendum h = WholeDepth s = Circular Tooth Thickness
¢ = Clearance p = Circular Pitch a = Pressure Angle

Figura 2.3 — Parametri geometrici del dente della ruota dentata




Il modulo normale m,, di un ingranaggio ¢ un parametro costruttivo fondamentale che determina le prestazioni
funzionali della ruota dentata o dell’ingranaggio considerato. Il modulo normale infatti definisce la geometria
della dentatura, la quale ha ’onere di trasmette la coppia in funzionamento a quella determinata velocita di
rotazione in regime stazionario. Per le ruote standard, il proporzionamento del dente ¢ funzione del modulo
normale secondo criteri fissi e ben stabiliti. Le relazioni fondamentali sulla dentatura delle ruote standard sono
le seguenti:

hy=1m,  (2.12)
hy=125m,  (2.13)
he = hg +hf =225m,  (2.14)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
h, Addendum della dentatura [m]
hs Dedendum della dentatura [m]
h; Altezza della dentatura [m]
my Modulo normale dell’ingranaggio [m]
Tabella 2.2

Ovviamente I’altezza della dentatura dell’ingranaggio, e di conseguenza le dimensioni della ruota dentata, ¢
proporzionale alla coppia trasmessa e alla velocita di rotazione alla quale gira la ruota dentata. Per tali motivi
risulta molto chiaro ed evidente che il modulo normale m,, influisce sulle dimensioni della ruota dentata e
sulla resistenza che essa possiede. Si puo asserire dunque che una ruota dentata o un ingranaggio che deve
trasmettere coppie elevate € soggetta a elevati stati tensionali, per tali motivi in questi casi si dimensiona la
dentatura dell’ingranaggio con moduli normali elevati. Teoricamente sarebbe possibile realizzare ingranaggi
con qualsivoglia modulo normale m, , ma nella pratica viene suggerito un numero ristretto di moduli a
disposizione che garantiscono il corretto funzionamento dell’ingranaggio. Tali ruote dentate vengono
denominate ruote standard e sono quelle piu largamente utilizzate.

Vengono riportati di seguito i valori dei moduli normali m,, consigliati per la costruzione di ruote dentate:

Moduli normali m,, consigliati | Unita di misura

1 [mm]
1.25 [mm]
1.5 [mm]
2 [mm]
2 [mm]
2.5 [mm]
3 [mm]
4 [mm]
5 [mm]
6 [mm]
8 [mm]
10 [mm]
12 [mm]
16 [mm]
20 [mm]
25 [mm]
32 [mm]
40 [mm]




| 50 [ [mm] ]
Tabella 2.3

Il modulo tangenziale m, ¢ legato al modulo normale mediante 1’angolo dell’elica f attraverso la formula:

= 2.15
e = cosf (2.15)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
my Modulo normale dell’ingranaggio [m]
m; Modulo tangenziale dell’ingranaggio [m]
B Angolo di inclinazione dell’elica dell’ingranaggio [°]

Tabella 2.4

2.3 Angolo di pressione normale a,,

Normal Plane: PAB
Transverse Plane: PTW A

Figura 2.4 — Piano di giacitura e direzione dell’angolo di pressione normale a,,, dell’angolo di pressione tangenziale a; = a e
dell’angolo dell elica

L’angolo di pressione normale a,, ¢ un parametro fondamentale della dentatura, esso definisce nel piano
normale 1’angolo formato tra la retta di azione tangente ai cerchi di base delle ruote ingrananti e la retta

perpendicolare a quella che collega i centri delle ruote dentate cha ingranano in corrispondenza del punto di
contatto.



Facewidth

@ = Pressure angle

Reference pitch

Center line

Tooth thickness

Center distance

Addendum | Joahe ity
ARCHETIGHITE |

Figura 2.5 — Ingranamento tra ruote dentate e parametri costruttivi di interesse

Per le ruote dentate standard vengono definiti un set di valori finiti disponibili per I’angolo di pressione normale
a, che garantisce il corretto funzionamento durante I’ingranamento, i valori standard per I’angolo di pressione
normale a,, sono i seguenti:

Angoli di pressione normali a,, consigliati | Unita di misura
14.5 [°]
20 [°]
22.5 [°]
25 ]

Tabella 2.5

L’angolo di pressione normale «, ha una notevole importanza sulle forze scambiate tra le ruote dentate
ingrananti. All’aumentare dell’angolo di pressione normale a,, tendono a diminuire la tensione di flessione di
Lewis op, € la tensione di pitting Hertziana oy per cui la ruota dentata risulta essere piu resistente con una
maggiore capacita di trasmissione di coppia.

L’angolo di pressione tangenziale a; ¢ legato all’angolo di pressione normale a, mediante 1’angolo di
inclinazione dell’elica B secondo la seguente espressione:

— tan-1 (tan an> (2.16)
a; = tan cosf .
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
a, Angolo di pressione normale dell’ingranaggio [°]
a; Angolo di pressione tangenziale dell’ingranaggio [°]
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| B

| Angolo di inclinazione dell’elica dell’ingranaggio |

[°]

2.4 Angolo dell’elica p

Tabella 2.6

a .

1

Pitch Diameter

N

=
(=)
Length of Pitch Circle

lead |-

~ tanp

Figura 2.6 — Rappresentazione dell’angolo dell’elica f e delle relazioni geometriche correlate

L’angolo dell’elica  rappresenta 1’angolo di inclinazione della dentatura per cui stabilisce 1’orientazione della
faccia laterale del dente. All’aumentare dell’angolo dell’elica 3 tendono a diminuire la tensione di flessione di
Lewis o ;, € la tensione di pitting Hertziana oy per cui la ruota dentata risulta essere piu resistente. Nel caso
in cui I’angolo dell’elica B assuma un valore nullo si ricade nel caso di ruota dentata a denti dritti, per angoli
dell’elica B diversi da zero si ricade nel caso di ruota dentata a denti elicoidali. Le ruote dentate con dentatura
elicoidale sono piu resistenti di quelle a dentatura dritta per cui riescono a trasmettere maggiori coppie, inoltre
hanno il pregio di possedere una maggiore silenziosita durante il funzionamento. Di solito 1’angolo dell’elica
[ assume valori che vanno dagli 0 [°] ai 45 [°] di inclinazione dell’elica. Infine, anche per I’angolo dell’elica
B, si puo affermare che possiede una notevole influenza sul modulo e sulla direzione delle forze scambiate tra
le ruote dentate dell’ingranaggio. Il passo tangenziale p; ¢ legato al passo normale mediante 1’angolo dell’elica

B attraverso la formula:

Pn
cosf

bt = (2.17)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Pn Passo normale dell’ingranaggio [m]
Dt Passo tangenziale dell’ingranaggio [m]
B Angolo di inclinazione dell’elica dell’ingranaggio [°]

Tabella 2.7
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2.5 Forze scambiate tra ruote dentate ingrananti

Figura 2.7 — Componenti di forza agenti sul dente della ruota dentata in presa

Le forze scambiate tra due ruote dentate a denti dritti hanno solamente due componenti: la componente di forza
radiale £, e la componente di forza tangenziale F;. In generale per ruote dentate elicoidali e quindi con angolo
dell’elica B diverso da zero le forze scambiate hanno tre componenti: componente di forza radiale F,,
componente di forza assiale F; e componente di forza tangenziale F;. Ovviamente la componente di forza
tangenziale F; ¢ la responsabile dell’effettiva trasmissione di coppia tra le ruote dentate ingrananti. Vengono
riportate le formule per il calcolo delle forze scambiate tra ruote dentate:

C
Fe=Fo=— (218

tan a,

r=Fosg (219

F, =F tanf (2.20)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
C Coppia agente sulla ruota dentata [Nm]
r Raggio primitivo della ruota dentata [m]
B Angolo di inclinazione dell’elica dell’ingranaggio [°]
F; Componente di forza scambiata tangenziale [N]
F. Componente di forza scambiata radiale [N]
F, Componente di forza scambiata assiale [N]

Tabella 2.8

2.6 Verifica del numero minimo di denti
Nella fase preliminare di design dell’ingranaggio considerato, appartenente al sistema di trasmissione di
potenza analizzato, ¢ di fondamentale importanza verificare la nota relazione riguardante il numero minimo di
denti che evita I’instaurarsi di fenomeni dannosi come 1’interferenza. Inoltre garantisce che si abbiano sempre
almeno due coppie di denti in presa durante I’ingranamento. La formula utilizzata sul numero minimo di denti
tiene conto dell’effettivo rapporto di trasmissione 7 realizzato dall’ingranaggio. Le formule necessarie per

effettuare la verifica del numero minimo di denti sono le seguenti:
11



B 2(ysina, t(t+2)+1+1)

in = 2.21
man sinZa,(t + 2) 2.21)
tan(ay,)
= tan ! | ——= 2.22
a; an ( cos(B) ) ( )
z
T= "2 (2.23)
Zinput
Le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

T Rapporto di trasmissione [-]
a, Angolo di pressione normale dell’ingranaggio [°]
a; Angolo di pressione tangenziale dell’ingranaggio [°]
B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]
Zinput Numero di denti della ruota di input [-]
Zoutput Numero di denti della ruota di output (-]
Zmin Numero minimo di denti dell’ingranaggio [-]

Tabella 2.9

Ovviamente il valore calcolato del numero minimo di denti fornisce il valore limite inferiore per realizzare la
dentatura, ma ¢ possibile verificare che il rapporto di trasmissione sia in tolleranza anche con coppie di valori
diversi di numeri di denti delle ruote dell’ingranaggio. L’unica condizione da verificare sempre ¢ che il numero
di denti della singola ruota sia sempre maggiore o uguale al numero minimo di denti dell’ingranaggio.

2.7 Verifica di tolleranza dell’interasse e del rapporto di trasmissione
Ricopre un’estrema importanza il valore assunto dall’interasse di lavoro. Per esigenze di ingombri e
motivazioni tecniche spesso viene imposto un interasse di progetto. A causa dei parametri costruttivi delle
ruote dentate ingrananti, rispettare il vincolo sull’interasse imposto ¢ complicato. Per tali motivi viene
introdotta una tolleranza attorno all’interasse di progetto entro la quale ¢ ammesso che ricada I’interasse di
lavoro della trasmissione meccanica.

Le formule necessarie per il calcolo dell’interasse di un ingranaggio composto da due ruote dentate sono le
seguenti:

= n 2.24
"= 2cos B (224)
. mTl
L = Tinput + Toutput = m (Zinput + Zoutput) (2.25)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

T Raggio primitivo [m]
z Numero di denti della ruota dentata [-]

my, Modulo normale dell’ingranaggio [m]
B Angolo dell’elica [°]
i Interasse dell’ingranaggio [m]

Tabella 2.10

Il rapporto di trasmissione invece ¢ il parametro piu importante della trasmissione. Nel momento in cui viene
introdotta una trasmissione, il flusso di potenza puo essere assunto inizialmente conservato in quanto gli attriti

12



e le dissipazioni di energia che si sviluppano nelle ruote dentate sono molto modesti. Infatti il rendimento di
trasmissione di un ingranaggio ha valori superiori al 90%. Assumendo dunque che la potenza venga conservata,
con I’introduzione di una linea di trasmissione possono essere variati i valori di coppia e di velocita di rotazione
sull’albero di uscita rispetto ai valori di coppia e di velocita di rotazione che si hanno sull’albero di ingresso.
Per svariati motivi e applicazioni pud essere importante incrementare oppure ridurre il valore di coppia o di
velocita di rotazione. Di conseguenza ¢ molto importante che la trasmissione operi effettivamente con il
rapporto di trasmissione quanto piu possibile simile a quello di progetto. Anche in questo caso € necessario
introdurre una tolleranza intorno al rapporto di trasmissione di progetto entro la quale € ammesso che ricada il
rapporto di trasmissione effettivo.

Le formule necessarie per il calcolo del rapporto di trasmissione e del rendimento di trasmissione di un
ingranaggio composto da due ruote dentate sono le seguenti:

Zoutput

T=— (2.26)
Zinput
fe = Coutputwoutput (2.27)
Cinputwinput

Nel caso in cui si assuma un rendimento di trasmissione 7, prossimo all’unita ¢ immediato il calcolo della
coppia della ruota di uscita Coyrpye:

Coutput = CinputM = CinputT (2.28)
Woutput
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

T Rapporto di trasmissione [-]

Ne Rendimenti di trasmissione [-]

Zinput Numero di denti della ruota di input (-]

Zoutput Numero di denti della ruota di output [-]
Winput Velocita di rotazione della ruota di input [rad/s]
Woutput Velocita di rotazione della ruota di output [rad/s]
Cinput Coppia della ruota di input [Nm]
Coutput Coppia della ruota di output [Nm]

Tabella 2.11
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2.8 Verifica di resistenza a flessione del dente secondo il modello di Lewis
Criticalload,

Constant
stress
parabola

Stress )
concentration

cslitgtersi%ution Bebding stress
at fillet
Compression

Figura 2.8 — Geometria e distribuzioni di tensione sul dente in presa della ruota dentata

Durante I’ingranamento i denti delle ruote dentate ingrananti sono soggetti alla forza che le ruote si scambiano.
E’ buona norma di solito procedere a un dimensionamento preliminare dell’ingranaggio mediante ’utilizzo
del modello di Lewis. Sostanzialmente il modello di Lewis considera il dente come una trave incastrata e
soggetta alla forza complessiva scambiata tra le ruote dentate ingrananti applicata all’estremita del dente. Le
ipotesi principali del modello di Lewis sono le seguenti:

o Il dente ¢ sollecitato dalla forza F complessiva agente in corrispondenza dell’estremita del dente;

e Per la verifica viene considerata la condizione piu sfavorevole ovvero quella in cui si € in presenza di
una sola coppia di denti in presa;

e Si considera come unica forza agente all’estremita del dente la componente di forza tangenziale F;
responsabile della trasmissione di coppia e della flessione del dente;

e Viene trascurata la componente di forza assiale F, che genera uno stato tensionale di compressione
nel dente.

Dalle ipotesi sopra esposte si pud dunque scrivere che:

I passaggi che conducono all’espressione della tensione di flessione di Lewis sono i seguenti:
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Figura 2.9 - Rappresentazione delle forze agenti sul dente della ruota dentata in presa

Mf th
Omax = W = —1 (230)
s g bS(x)?
Siccome la sezione del dente non € costante, non si puo affermare che la sezione maggiormente sollecitata
sia quella in corrispondenza dell’incastro. Per tali motivi, si determina la sezione maggiormente sollecitata
tracciando un profilo parabolico di uniforme resistenza dove la g,,,, viene considerata costante.
L’equazione della parabola che si ottiene ponendo o,,,,, = costante ¢ la seguente:

Fx
1

Omax 6 b

S(x)2=y%= (2.31)

La sezione piu sollecitata ¢ di conseguenza quella in cui la parabola di uniforme resistenza ¢ tangente al
profilo del dente. Tale sezione viene indicata come S; alla quota x = h;. La tensione a flessione in
corrispondenza della sezione S; puo essere formulata come:

hy
6FthL 6Ft m% Ft
= - = 2.32
OF LW bSLZ b (i)z bm, Yiw ( )
mpy

Per il calcolo di progetto ¢ opportuno introdurre la quantita adimensionale:
A= b 2.33
= @3

Effettuando semplici passaggi algebrici si ottiene la formulazione finale per ruote elicoidali:
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Op LwAmy,*
Yw =—p—— (234
t

y _ O'FrLW}lngZmn
tw 2Ccosp

m, = i/yLWZC cosf _ 3\/(] cosf " (2.36)

AO_F,LWZ AO—F,LW

(2.35)

Dove il fattore k vale:

3|2

v

Il fattore di Lewis k ¢ tabulato in funzione dell’angolo di pressione normale «, e del numero di denti
virtuale della ruota dentata z,,.

Il numero di denti virtuale z, si calcola nel seguente modo:

z
= (cos B,)?% cos B (2:38)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura

x Coordinata con origine in corrispondenza dell’intersezione tra la retta [m]

d’azione e I’asse di simmetria del dente

F; Componente di forza tangenziale [N]

b Larghezza di fascia del dente [m]
S(x) Spessore del dente alla coordinata x [m]
Omax Tensione massima di flessione [Pa]

hy Coordinata alla quale si trova la sezione di Lewis [m]

Sy Spessore in corrispondenza della sezione di Lewis [m]

my Modulo normale dell’ingranaggio [m]
Viw Fattore di forma di Lewis [m"-1]
OF Lw Tensione a flessione di Lewis [Pa]

C Coppia trasmessa [Nm]

z Numero di denti della ruota dentata [-]

Zy Numero di denti virtuale della ruota dentata [-]

B Angolo dell’elica [°]

By Angolo dell’elica sul cerchio di base [°]

Tabella 2.12

Viene riportato di seguito il valore tabulato del coefficiente k in funzione del numero di denti virtuale z,
per I’angolo di pressione a,, = 20 [°]:

z, | ay =20[°]
Yiw k
12 | 4.08 | 0.88
13 |3.83]0.839
14 |3.62 | 0.803
15 [3.46]0.773
16 |3.39]0.751
17 1331]0.73
16




18 |3.25]0.712
19 |3.18 | 0.695
20 | 3.13]0.679
21 | 3.06 | 0.663
22 13.03]0.651
24 12.980.629
25 12.89]0.606
28 |2.84 | 0.588
30 12791 0.571
34 1270 0.541
38 |2.61]0.516

43 |2.53]0.49
50 12450451
60 238043

75 12301 0.395
100 | 2.24 | 0.355
150 | 2.18 | 0.307

300 | 2.12 | 0.242
Tabella 2.13

Per tenere conto della velocita di rotazione e quindi degli effetti dinamici si puo utilizzare il fattore
dinamico di Barth che per ruote dentate realizzate con utensile creatore ha la seguente espressione:

3.56 + Vwr
K,=——F7-— 2.
v 3.56 (2:39)
Per cui la tensione a flessione di Lewis o 1y, diventa:
k3C cos BK
O-F,LW = —3U (240)
myA

Il coefficiente di sicurezza a flessione del dente di Lewis imponendo come tensione a flessione
ammissibile la tensione di snervamento del materiale Ry,,:

CSp o = —22 (2.41)
FLW
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

OF 1w Tensione a flessione di Lewis [Pa]
K, Fattore dinamico di Barth 1
(mrad>2

s
CSpiw Coefficiente di sicurezza a flessione di Lewis [-]
Ry02 Tensione di snervamento del materiale [Pa]

Tabella 2.14
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2.9 Verifica di resistenza al contatto Hertziano (Pitting)
Hertzian contact stress

Tooth normal force

Bl high
]
/ | . []
e -\\ ,-"‘l E
, A 5
M| g
Bending stress ]
|:| low

Figura 2.10 — Livelli di tensione dovuti a flessione e contatto Hertziano (Pitting) nel dente della ruota dentata in presa

Durante I’ingranamento i denti in presa delle ruote dentate ingrananti si scambiano forze che agiscono su una
superficie di contatto. Siccome si ¢ in presenza di una superficie di contatto, si instaura una pressione di
contatto e all’interno del materiale si genera uno stato tensionale di tipo Hertziano. Ai fini del corretto
funzionamento dell’ingranaggio ¢ importante che non si arrivi al cedimento del materiale che potrebbe causare
I’asportazione di una porzione del materiale sulla superficie di contatto (fenomeno del Pitting). E’ importante
notare che il contatto Hertziano ha estrema importanza nel dimensionamento dell’ingranaggio in quanto spesso
lo stato tensionale di contatto che si genera sulla superficie del dente € piu gravoso dello stato tensionale a
flessione che si ha in corrispondenza della radice del dente. Le ipotesi fondamentali della teoria del contatto
Hertziano sono le seguenti:

e Il materiale & considerato perfettamente elastico;

e Viene considerata una totale assenza delle forze di attrito;

e La dimensione della superficie di contatto ¢ decisamente inferiore rispetto alle dimensioni dei corpi
che entrano in contatto tra di loro.

Figura 2.11 — Rappresentazione del contatto della singola coppia di denti in presa lungo il segmento dei contatti
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11 contatto tra ruote dentate viene studiato attraverso la teoria di Hertz considerando le ruote ingrananti
come due cilindri a contatto lungo una generatrice di lunghezza pari alla larghezza di fascia
dell’ingranaggio b. Durante I’ingranamento il punto di contatto varia lungo il segmento dei contatti e le
curvature delle ruote dentate cambiano a seconda della posizione del punto di contatto lungo il segmento
dei contatti. Sperimentalmente ¢ stato osservato che il punto maggiormente sollecitante ¢ il punto di
istantanea rotazione C dove si annulla la velocita relativa e di conseguenza ¢ nulla la lubrificazione. Lo
stato tensionale dovuto al contatto tra le ruote dentate ¢ tridimensionale e il punto dove agisce la massima
tensione di contatto non si trova sulla superficie del dente ma all’interno del materiale ovvero leggermente
al di sotto della superficie del dente.

I risultati della teoria di Hertz applicati all’ingranamento tra ruote dentate conducono alla seguente
formulazione valida per ruote elicoidali:

FtE<1+1)1
S

oy = (0.629)(0.418) |2t input . Toutput/ S0 %t (2.42)
cosf
cSy =22 (243)
Oy
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura

F; Componente di forza tangenziale scambiata tra le ruote [N]

dentate

E Modulo elastico (Modulo di Young) del materiale [Pa]

Tinput Raggio primitivo della ruota di input [m]

Toutput Raggio primitivo della ruota di output [m]

a; Angolo di pressione tangenziale dell’ingranaggio [°]

B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]

b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [m]

oy Tensione equivalente massima di contatto Hertziano [Pa]

Rpo2 Tensione di snervamento del materiale [Pa]

CSy Coefficiente di sicurezza per il contatto Hertziano [-]

Tabella 2.15

2.10 Verifiche delle ruote dentate secondo la normativa ISO 6336
Per le abbreviazioni e le classificazioni utilizzate per i materiali che vengono utilizzati nella normativa ISO
6336 delle ruote dentate ¢ necessario fare riferimento alla seguente tabella:
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Material

Type

Abbreviation

MNormalized low carbon steels / cast steels

Wrought normalized low carbon steels

St

Cast steels

St (cast)

Cast iron materials

Black malleable cast iron (perlitic structure)

GTS (perl.)

Nodular cast iron (perlitic, bainitic, ferritic structure)

GGG (perl., bai, ferr.)

Grey cast iron GG
Through-hardened wrought steels Carbon steels, alloy steels \%
Through-hardened cast steels Carbon steels, alloy steels V(cast)
Case-hardened wrought steels Eh
Flame or induction hardened wrought or IE
cast steels
Nitrided wrought steels / nitriding Nitriding steels NT(nitr.)
steels / through-hardening steels, nitrided Through hardening steels NV (nitr )
Wrought steels, nitrocarburized Through hardening steels NV (nitrocar.)

Tabella 2.16 — Tabella abbreviazioni dei materiali secondo Normativa 1SO

2.10.1 Verifica al pitting (o contatto Hertziano superficiale)

Il pitting ¢ un fenomeno che si verifica sulle ruote dentate ingrananti provocando danneggiamenti sulle
superfici di contatto. Per prevenire che il materiale delle ruote dentate in presa possa incorrere in possibili
cedimenti ¢ necessario dimensionare le ruote dentate e verificare che siano esclusi fenomeni di collasso. Il
pitting puo presentarsi sia in regime di sollecitazione statica che in regime di sollecitazione a fatica. A causa
della complessita di calcolo e di valutazione del danneggiamento provocato dal pitting ¢ decisamente utile
ricorrere alla normativa ISO che fornisce chiarimenti e formulazioni per poter eseguire il dimensionamento e
la verifica dell’ingranaggio a pitting.

2.10.1.1Verifica al pitting (o contatto Hertziano superficiale) statica
Vengono riportati nel seguito i coefficienti e le modalita di calcolo necessari per effettuare la verifica al pitting
(o contatto Hertziano superficiale) statica della singola ruota dentata dell’ingranaggio.

2.10.1.1.1 Determinazione del fattore Zy
11 fattore di zona Zy tiene conto della pressione di contatto Hertziana agente sulla curvatura del fianco del
dente in corrispondenza del diametro primitivo della ruota dentata e trasforma il carico tangenziale sul cilindro
di riferimento in un carico normale sul cilindro primitivo. Il fattore di zona Z;; viene anche fornito graficamente
per gli angoli di pressione normale a,, di 20 [°], 22.5 [°] e 25[°] dalla Normativa ISO:
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Figura 2.12 - Grafico del fattore di contatto Zy
L’espressione per il calcolo del fattore di zona ¢ la seguente:
2cosfcosa
Zy = f S (2.44)
(cosa;)?sina,,;
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Ayt Angolo di pressione tangenziale di lavoro dell’ingranaggio [°]
a; Angolo di pressione tangenziale dell’ingranaggio [°]
B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]

Tabella 2.17

2.10.1.1.2 Determinazione dei fattori Z; e Z
I fattori di contatto della singola coppia di denti in presa Zg e Zp vengono utilizzati per trasformare la tensione
di contatto in corrispondenza del diametro primitivo delle ruote dentate nella tensione di contatto agente nel
punto interno B della singola coppia di denti in contatto del pignone oppure per trasformare per trasformare la
tensione di contatto in corrispondenza del diametro primitivo delle ruote dentate nella tensione di contatto
agente nel punto interno D della singola coppia di denti in contatto della ruota condotta se Zg<I1 oppure Zp>1.
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External gearing Internal gearing

Key
1 pinion
2 wheel

Figura 2.13 — Figura di rappresentazione dei raggi di curvatura al punto in corrispondenza del cerchio primitivo C e del punto di
contatto B per la singola coppia di denti in presa del pignone e D della ruota condotta per la determinazione del fattore di contatto
Zg del pignone della singola coppia di denti in presa e del fattore di contatto Zp della ruota condotta della singola coppia di denti in
presa

Le espressioni per il calcolo dei fattori di contatto Zg e Zp sono le seguenti:
2

= (249

d d z
{rw1 = min| tan a,,, tan a,,; — tan | cos™* “2y), (tan (COS_l (ﬂ» — tan awt> = (2.46)
dfl dgz A

d d z
(w2 = min| tan a,,, tan @y, — tan | cos™* —221), (tan (cos‘1 (ﬂ» — tan awt> = (2.47)
dfz da1 Z3

Z2
Caw1 = waz - (2.48)
2z
+
£, = Srwi ¥ Srwa (2.49)
T
tana
M, = Pc1Pc2 _ wt (2.50)
PB1PB2 2 "
dalz_ _2_7T dazz—l—(é‘a—l)z—n
dbl Z de Zy
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’ tan a
M, = Pc1Pc2 _ wt (2.51)
Pp1Pp2 L , L ,
Qaz__ 4 _ 24Tt a_l_l_(ga_l)_n
dbzz Zy db12 Z

_bsinp

my

(2.52)

o Perg,>legg =21
Zg=1 (2.53)
Zp=1 (2.54)
o Pereg,>legg <1t
Zg = M; — (M — 1) (2.55)
Zp =My — (M — 1) (2.56)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Z4 Numero di denti del pignone [-]
Z, Numero di denti della ruota condotta [-]

Ayt Angolo di pressione tangenziale di lavoro dell’ingranaggio [°]
dyq Diametro di base del pignone [mm]
dp, Diametro di base della ruota condotta [mm]
dsq Diametro di troncatura interna del pignone [mm]
ds, Diametro di troncatura interna della ruota condotta [mm]
daq Diametro di troncatura esterna del pignone [mm]
dgo Diametro di troncatura esterna della ruota condotta [mm]
&y Rapporto di contatto trasversale [-]
&g Rapporto di sovrapposizione [-]
my, Modulo normale dell’ingranaggio [mm]
b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]

Tabella 2.18

2.10.1.1.3 Determinazione del fattore Zg
11 fattore di elasticita Zg tiene conto dell’influenza delle proprieta del materiale come il modulo elastico E ¢ il
modulo di Poisson v nella tensione di contatto. Il fattore di elasticita Z viene anche fornito tabulato dalla
Normativa ISO:
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Wheel 1 Wheel 2
Modulus of . ' Modulus of . ' Ze
Material @ elasticity, £ F::;f;ﬂr:ls Material elasticity, £ F?;fiior:,s \f—"
N/mm ’ N/mm : N/mm=
St W, Eh, IF, NT,
NY 206 000 189.8
St{cast) 202 000 188,9
St W, En, IF, 206 000

NT, NV GGG, GTS 173 000 181.4
126 000 1654

GG to o
118 000 162,0
0,3 St(cast) 202 000 03 1880
St(cast) 202 000 GGG, GTS 173 000 180.5
GG 118 000 161.,4
GGG, GTS 173 000 1739

GGG, GTS 173 000

GG 118 000 156,6
126 000 146.,0

GG to GG 118 000 o
118 000 143,7

a  See |S0O 6336-1:2006, Table 2, for explanation of abbreviations used.

Tabella 2.19 - Tabella del fattore di elasticita Zg

L’espressione per il calcolo del fattore di elasticita Zg nel casoincui E; = E, = E ev; = v, = v ¢ laseguente:

a5

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
E Modulo elastico (Modulo di Young) del materiale [MPa]
v Modulo di Poisson [-]
Tabella 2.20

2.10.1.1.4 Determinazione del fattore Z
11 fattore di contatto Z, tiene conto dell’influenza del contatto trasversale e del rapporto di sovrapposizione
sulla capacita superficiale di carico delle ruote cilindriche. Il fattore di contatto Z. viene anche fornito
graficamente dalla Normativa ISO:
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Key
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Figura

1.5 2

2.14 - Grafico del fattore di contatto Z,

Le espressioni per il calcolo del fattore di contatto Z, sono le seguenti:

) Persﬁ <1:

Z, =

) Persﬁ >1:

4—g, &
1- +— 2.58
\/ 3 (1) e, (2.58)

Z—1 2.59
s_a ()

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza

Nome della grandezza

Unita di misura

€a

Rapporto di contatto trasversale

[-]

&g

Rapporto di sovrapposizione

[-]

Tabella 2.21
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2.10.1.1.5 Determinazione del fattore Zg
Il fattore dell’angolo dell’elica Zg tiene conto dell’influenza dell’angolo dell’elica B sulla capacita di carico
superficiale considerando variabili come la distribuzione di carico lungo le linee id contatto. Il fattore
dell’angolo dell’elica Zg dipende solamente dall’angolo dell’elica . Il fattore dell’angolo dell’elica Zg viene
anche fornito graficamente dalla Normativa ISO:

Y 4
1
"h-_\
\,\1\
™.
0,95
\‘\

0,9 N

0,85 N\

0,8

Key

X helix angle at reference circle, (%)
Y helix angle factor, Z5

Figura 2.15 - Grafico del fattore dell’angolo dell elica Zg

L’espressione per il calcolo del fattore dell’angolo dell’elica Zg ¢ la seguente:

Zg = (2.60)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]
Tabella 2.22
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2.10.1.1.6 Determinazione del fattore Z g
1l fattore di vita Zyr tiene conto di una maggiore tensione di contatto, inclusa la tensione di contatto statica,
che puo essere tollerabile per una vita limitata in termini di cicli di carico. Il confronto viene eseguito con la
tensione ammessa in corrispondenza del punto di ginocchio delle curve nella figura seguente, dove Zyr = 1.

Y &
1,7
16 5 -1
15 \\ N
’ N N

AN DN
14 A
1 'y Y

2 h N

\.\ N
[
1,2 N N S
N
3 "_'k‘\ ™ ™
11 N N \\..\
‘H} M \\ \'\
A et I
1 4 N TN
FRUETF T
0,9 et = 25
o hﬁi.
0.8 - -
10* 10° 10° 107 107 10° 10" X
Key
X number of load cycles, N
Y life factor, Zyr

St, V, GGG (peri., bai.), GTS (perl.), Eh, IF3
5t V, GGG (per., bai.), GTS (perl.), Eh, IF
GG, GGG (ferr.), NT (nitr.), NV (nitr.)

NV (nitrocar.)

B e

o

When limited pitting is permitted.
Figura 2.16 — Grafico del fattore di vita Z yr
11 fattore di vita Zyr tiene conto dell’influenza dei seguenti parametri:

e Materiale e trattamento termico;

e Numero di cicli di carico effettuati durante la vita di funzionamento N ;
e Regime di lubrificazione;

e  Criterio di cedimento;

e Regolarita richiesta durante le operazioni in funzionamento;
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e Velocita in corrispondenza della linea del cilindro primitivo;
e Pulizia del materiale della ruota dentata;

e Duttilita e tenacita a frattura del materiale;

e Tensioni residue all’interno del materiale.

Per la determinazione del fattore di vita Zy viene utilizzata la tabella seguente che riporta il valore del fattore
in funzione della tipologia del materiale utilizzato e del numero di cicli di carico N;, che devono essere garantiti
dalla ruota dentata.

Material ® Number of load cycles Life factor, Zyr
N_ = 6= 10°, static 1,6
St, V. GGG (per., bai), GTS (perl.), L=P* - -
EN, IF; N =107 1,3
only when a certain degree of pitting is N =108 1.0
permissible .
N, =1010 0,85upte1,0P
N < 10°, static 1.6
nT T
St, V. GGG (perl., bai), GTS (perl.), M =510 1.0
Eh, IF N =109 1.0
N = 1010 0,85upto 1,0
N_ < 10°, static 1,3
GG, GGG (ferr.), NT (nitr.), NV (nitr.) N =2x 108 1.0
N, =1010 085upto1,0
N < 10°, static 1,1
NV (nitrocar.) N =2=108 1,0
N, =1010 085upto 1,0
2 See IS0 6336-1:2006, Table 2 for explanation of abbreviations used.
b The lower value of ZNT may be used for critical service, where pitting must be minimal. Values between 0,85 and 1,0 may he used
for general purpose gearing. With optimum lubrication, material, manufacturing and experience 1,0 may be used.

Tabella 2.23 — Tabella del fattore di vita Zyr

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
N, Numero di cicli di carico eseguito durante la vita di [-]
funzionamento della ruota dentata
Tabella 2.24

Per un primo dimensionamento conservativo, valido per tutte le leghe di materiale, si pud assumere come
valore per il fattore di vita Zyr:

Zyr =085  (2.61)

2.10.1.1.7 Determinazione del fattore Z;
11 fattore di lubrificazione Z; tiene conto dell’influenza della viscosita nominale del lubrificante sull’effetto
del film di lubrificante. Il fattore di lubrificazione Z; per oli minerali (con o senza pressione estrema, EP,
additivi) puo essere determinato come una funzione della viscosita nominale a 40 [°C] oppure a 50 [°C] e del
valore della tensione ammissibile oy;;,, del meno resistente dei materiali delle ruote dentate dell’ingranaggio.
Per la verifica al pitting (o contatto Hertziano superficiale) statica il fattore di lubrificazione Z; assume il valore
1.0.
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2.10.1.1.8 Determinazione del fattore Z
Il fattore di velocita Z, tiene conto dell’influenza della velocitd in corrispondenza del cerchio primitivo
sull’effetto del film lubrificante. Il fattore di velocita Z;, pud essere determinato come una funzione della
velocita in corrispondenza della circonferenza primitiva e del valore della tensione ammissibile gy, del meno
resistente dei materiali delle ruote dentate dell’ingranaggio. Per la verifica al pitting (o contatto Hertziano
superficiale) statica il fattore di velocita Z;, assume il valore 1.0.

2.10.1.1.9 Determinazione del fattore Zp
11 fattore di rugosita Zg tiene conto dell’influenza della rugosita superficiale dei fianchi del dente dopo il
rodaggio (come processo di fabbricazione) sull’effetto del film di lubrificante. Il fattore di rugosita Zp puo
essere determinato come una funzione della rugosita superficiale dei fianchi dei denti, delle dimensioni come
il raggio di curvatura relativa p,..; e del valore della tensione ammissibile gy, del meno resistente dei
materiali delle ruote dentate dell’ingranaggio. Per la verifica al pitting (o contatto Hertziano superficiale)
statica il fattore di rugosita Z assume il valore 1.0.

2.10.1.1.10 Determinazione del fattore Zy,

Il fattore di indurimento in esercizio Zy, tiene conto dell’aumento della durezza superficiale a causa
dell’ingranamento di ruote realizzate in acciaio (acciaio strutturale o acciaio indurito) che provoca una
maggiore durezza o sostanzialmente un pignone piu duro con fianchi dei denti regolari. L’incremento della
durezza superficiale della ruota leggera dipende non solo da ogni indurimento di lavoro di questa ruota, ma
anche da altre influenze come: la levigatura che ¢ influenzata dal lubrificante, la lega di elementi e tensioni
interne al materiale leggero, la rugosita del pignone indurito, le tensioni di contatto e i processi di indurimento.
11 valore del fattore di indurimento in esercizio Zy, viene anche fornito graficamente:
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X tooth flank hardness of softer wheel, HB
Y work hardening factor, 2y

2 Shaded area: Z,,, = 1. Effects of wear (not covered by I1SO 6336).
Figura 2.17 — Grafico del fattore di indurimento in esercizio Zy,
Dove la rugosita equivalente Rz viene calcolata mediante le seguenti espressioni:
p1 = 0.5dp; tan a,,; (2.62)
p> = 0.5dy, tana,; (2.63)

P1P2
= 2.64
Pred p1 +P2 ( )
10 1033 Rz, 0.66
Rz, (pred) (Rzz)
Rzy = 033 (2.65)
(1£%0)
1500

e Se Rzy>16allora Rzy = 16 [um]
e Se Rzy<3allora Rzy = 3 [um]

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

450

500 X

Unita di

Simbolo della Nome della grandezza
grandezza misura
Rz, Rugosita superficiale del pignone [um]
Rz, Rugosita superficiale della ruota condotta [um]
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Pred Raggio di curvatura relativa [mm]
Vao Viscosita nominale a 40 [°C] [mm”"2/s]
1% Velocita di rotazione in corrispondenza della circonferenza [m/s]
primitiva
Ayt Angolo di pressione tangenziale di lavoro dell’ingranaggio [°]
dpq Diametro di base del pignone [mm]
dp» Diametro di base della ruota condotta [mm]

Tabella 2.25
Le espressioni per il calcolo del fattore di indurimento in esercizio Zy;, sono le seguenti:

e Per 130<HB<470:

Zy = 1.05 - 12— 130 2.66
w — " 680 ( " )

e Per HB<130:

Zy = 1.05 (2.67)
e Per HB>470:
Zy =1 (2.68)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di

grandezza misura
HB Durezza superficiale dei fianchi dei denti della ruota meno [HB]
resistente dell’ingranaggio in Brinell

Tabella 2.26

2.10.1.1.11 Determinazione del fattore Zy
Il fattore di dimensione Zy tiene conto di evidenze statistiche indicando quei livelli di tensione ai quali il
danneggiamento a fatica avviene con un incremento della dimensione del componente (si ha un numero
maggiore di punti deboli nella struttura). Inoltre tiene conto dell’influenza sui difetti sub-superficiali dei piu
piccoli gradienti di tensione ai quali avvengono (analisi di tensioni teoriche) e dell’influenza della dimensione
sulla qualita del materiale (effetti dei processi di forgiatura, variazioni nella struttura,...). I parametri di
influenza importanti sono:

e Qualita del materiale (carica della fornace, pulizia, forgiatura);

e Trattamento termico, profondita di indurimento, distribuzione di indurimento;

e Raggio di curvatura del fianco del dente;

e Modulo, nel caso di indurimento della superficie, profondita degli strati induriti relativi alla
dimensione del dente (effetto del nucleo di supporto).

Per un primo dimensionamento la Normativa ISO consiglia un valore unitario del fattore di dimensione Zy:
Zy = 1.0 (2.69)

2.10.1.1.12 Determinazione del fattore K 4
Il fattore di applicazione K, corregge il carico tangenziale nominale F; in modo da compensare i carichi
provenienti da fonti esterne che si addizionano alle forze nominali scambiate tra le ruote dentate. Questi carichi
addizionali sono fortemente dipendenti dalle caratteristiche della macchina motrice in input e della macchina
utilizzatrice in output, dalle masse e dalle rigidezze del sistema, inclusi gli alberi e gli accoppiamenti utilizzati
in servizio. Per applicazioni come ruote dentate usate in applicazioni navali e ruote dentate soggette a coppie
con valori di picco ciclici (vibrazioni torsionali) e dimensionate per vita infinita, il fattore di applicazione K,
puo essere definito come il rapporto tra il valore di picco della coppia ciclica e il valore della coppia nominale.
11 valore della coppia nominale ¢ definito dalla potenza nominale e dalla velocita di rotazione. E’ in sostanza
la coppia utilizzata nei calcoli della capacita di carico. Se la ruota dentata ¢ soggetta a un numero limitato di
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carichi noti in eccesso dell’ammontare del valore di picco della coppia ciclica, questa influenza puo essere
coperta direttamente dal valore medio della fatica cumulativa o dal valore medio di un fattore di applicazione
aumentato, rappresentante 1’influenza dello spettro di carico. Il fattore di applicazione K, dunque viene
utilizzato per modificare la forza tangenziale F; per tenere conto di carichi addizionali ai carichi nominali che
provengono da fonti esterne e agiscono sulle ruote dentate dell’ingranaggio. I valori di guida empirici sono
riportati nella tabella seguente:

Working characteristic of Working characteristic of driven machine
driving machine Uniform Light shocks Moderate shocks Heavy shocks
Uniform 1,00 1,25 1,60 1,75
Light shocks 1,10 1,35 1,60 1,85
Maoderate shocks 1,25 1,50 1,75 2.00
Heavy shocks 1,50 1,75 2,00 =225

Tabella 2.27 — Tabella del fattore di applicazione K,

Per un primo dimensionamento si puo considerare una caratteristica di lavoro della macchina motrice in input
con urti moderati e una caratteristica di lavoro della macchina utilizzatrice in output con urti moderati. Per cui
un valore di primo dimensionamento per il fattore di applicazione K, puo essere K, = 1.75.

2.10.1.1.13 Determinazione del fattore K,
11 fattore dinamico interno Ky, tiene conto degli effetti del grado di accuratezza della ruota dentata relazionati
alla velocita di rotazione e al carico. Le ruote a elevato grado di accuratezza richiedono un minore
declassamento rispetto alle ruote con un minore grado di accuratezza. Generalmente vi ¢ 1’influenza sia del
design che della fabbricazione della ruota dentata sul carico dinamico interno agente sulla ruota dentata
considerata.

Le espressioni per il calcolo del fattore dinamico interno K, sono le seguenti:

) Persﬁ >1:

Vzy 72 _
Se—t |- <02 K3 =20 (2.70)
Se’2 | T 502 Ky = 035722 | 12071 (271)
100 147 100y 1+7
Ky =1+ gk, |V, |2 2.72
vEIH R 100 fTre (72
4D

I valori dei fattori K; e K, sono specificati nella seguente tabella in funzione del grado di accuratezza della
ruota dentata, distinguendo tra ruote dentate a denti dritti e ruote dentate a denti elicoidali:

£y K
Accuracy grades as specified in 1ISO 1328-1 All
accuracy
3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 grades
Spur gears 2.1 3,9 7.5 14,9 26,8 39.1 52,8 76,6 1026 | 1463 00193
Helical gears 19 3,9 6,7 13,3 239 34,8 470 68,2 91,4 130,3 0,008 7

Tabella 2.28 — Tabella dei fattori K; e K,

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
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Simbolo della

Nome della grandezza

Unita di

grandezza misura
%4 Velocita di rotazione in corrispondenza della circonferenza [m/s]
primitiva
Z; Numero di denti del pignone [-]
T Rapporto di trasmissione dell’ingranaggio [-]
b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]
F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate [N]
dell’ingranaggio
K, Fattore di applicazione K, [-]
&g Rapporto di sovrapposizione [-]
Tabella 2.29
o Pergg <l

Per ruote dentate a denti dritti (B=0):

La tabella per valutare il fattore di correzione f in funzione del rapporto

FtKa

¢ la seguente:

Load correction factor f¢
Gear accuracy grade 2 (ifr;ﬁb

= 100 200 350 500 800 1200 1500 2000
3 161 1,18 1 0,93 0,86 0,83 0,81 0,80
4 1,81 1,24 1 0,90 0,82 0,77 0,75 073
5 2,15 1,34 1 0,86 0,74 0,67 0,65 0,62
6 245 1,43 1 0,83 0,67 0,59 0,55 0,51
7 273 1,52 1 0,79 0,61 0,51 0,47 0,43
8 295 1,59 1 077 0,56 0,45 0,40 0,35
9 3,09 1,63 1 0,75 0,53 041 0,36 0,31
10 322 1,67 1 0,73 0,50 0,37 0,32 027
" 3,30 1,69 1 0,72 0,48 0,35 0,30 0,24
12 3,37 1,71 1 0,72 0,47 0,33 0,27 0,22

NOTE

Interpolate for intemmediate values.

@ Gear accuracy grade in accordance with 1SO 1328-1.

Tabella 2.30 — Tabella del fattore di correzione frper ruote dentate a denti dritti

1l grafico per valutare il coefficiente K55, N ¢ il seguente:
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4 Gear accuracy in accordance with ISO 1328-1, spur gears.
Figura 2.18 — Grafico del coefficiente Kz50N per ruote dentate a denti dritti

Per il dimensionamento delle ruote dentate della trasmissione automobilistica e della trasmissione industriale
(Machinery) sono state introdotte formule interpolanti le curve sopra riportate per valutare il coefficiente
K35oN.

L’espressione per il calcolo del fattore dinamico Ky, per ruote a denti dritti ¢ la seguente:
Kve = (frK3soN) +1 (2.73)

Per ruote dentate a denti elicoidali (f#0):

FKg4 .
tbA ¢ la seguente:

La tabella per valutare il fattore di correzione fr in funzione del rapporto
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Load correction factor j&
Gear accuracy (Fy Kp )b
grade® N/mm
< 100 200 350 500 800 1200 1500 2000
3 1,96 1,29 1 0,88 0,78 0,73 0,70 0,68
4 2,21 1,36 1 0.85 0,73 0,66 0,62 0,60
5 2,56 1,47 1 0.81 0,65 0,56 0,52 0,48
6 2,82 1,55 1 0,78 0,59 0,48 0.44 0,39
7 3,03 1,61 1 0,76 0,54 0,42 0,37 0,33
8 3,19 1,66 1 0,74 0,51 0,38 0,33 0,28
9 3,27 1,68 1 0,73 0,49 0,26 0,30 0,25
10 3,35 1,70 1 0,72 0,47 0,33 0,28 0,22
11 3,39 1,72 1 0,71 0,46 0,32 027 0,21
12 3,43 1,73 1 0,71 0,45 0,31 0,25 0,20
NOTE Interpolate for intermediate values.
4 Gear accuracy grade in accordance with 1SO 1328-1.

Tabella 2.31 - Tabella del fattore di correzione frper ruote dentate a denti elicoidali

1l grafico per valutare il coefficiente K535, N ¢ il seguente:
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2 Gear accuracy in accordance with 1ISO 1328-1, helical gears.
Figura 2.19 - Grafico del coefficiente K350N per ruote dentate a denti elicoidali

Per 1l dimensionamento delle ruote dentate della trasmissione automobilistica e della trasmissione industriale
(Machinery) sono state introdotte formule interpolanti le curve sopra riportate per valutare il coefficiente
K350N.

L’espressione per il calcolo del fattore dinamico Kyg per ruote a denti elicoidali € la seguente:
Kyp = (frK350N) + 1 (2.74)

11 fattore di correzione fy tiene conto dell’influenza del carico sul fattore dinamico, il coefficiente K35, tiene
conto del grado di accuratezza della ruota dentata al carico specifico di 350 [N/mm] e N ¢ il rapporto di
risonanza.

L’espressione finale per il calcolo del fattore dinamico interno Ky, tiene conto sia del fattore dinamico Ky, per
ruote dentate a denti dritti che del fattore dinamico Ky g per ruote dentate a denti elicoidali.

Ky = Kyq — €5(Kya — Kvp) (2.75)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
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Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Ky Fattore dinamico per ruote dentate a denti dritti [-]
Kyp Fattore dinamico per ruote dentate a denti elicoidali [-]
fr Fattore di correzione [-]

K350 Coefficiente []
N Rapporto di risonanza [-]
&g Rapporto di sovrapposizione [-]
F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate [N]
dell’ingranaggio
K, Fattore di applicazione K, [-]
b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]

Tabella 2.32

2.10.1.1.14 Determinazione del fattore K ;5
Il fattore di carico sulla faccia del dente Ky 5 tiene conto degli effetti della distribuzione non uniforme di carico

sulle tensioni di contatto agenti sulla larghezza della faccia del dente della ruota dentata. 11 fattore di carico
sulla faccia del dente Ky g viene definito come il rapporto tra la massima intensita di carico (carico locale per

unita di incremento di lunghezza della larghezza di fascia) e il carico medio (%m) Il modello di base

dell’ingranamento delle ruote dentate € una coppia di denti dritti avente lo stesso numero di denti, modulo
trasversale m; ¢ larghezza di fascia b della coppia di ruote dentate ingrananti analizzata. [.’espressione per il
calcolo del fattore di carico sulla faccia del dente Kyg € la seguente:

F; F;
_b __ b
b b
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate [N]
dell’ingranaggio
Ky Fattore di applicazione K, [-]
Ky Fattore dinamico interno Ky [-]
b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]
Tabella 2.33

2.10.1.1.15 Determinazione del fattore K,
11 fattore di carico trasversale Ky, tiene conto degli effetti sulla tensione superficiale della distribuzione di
carico trasversale non uniforme tra diverse coppie di denti che ingranano contemporaneamente e
consequenzialmente. Il fattore di carico trasversale Ky, viene definito come il rapporto tra il carico massimo
sul dente che avviene durante I’ingranamento della coppia di ruote dentate vicino a 0 min ~* e il corrispondente
carico massimo agente sul dente in corrispondenza di una coppia di ruote dentate simile a quella realmente
ingranante ma esente da inesattezze. I principali parametri influenti sono:

e Deflessioni sotto carico;

e Modifiche del profilo del dente;

e Accuratezza di fabbricazione del dente;
e [Effetti di rodaggio.

Le espressioni per il calcolo del fattore di carico trasversale K, sono le seguenti:

Fiy = FtKaKyKyp (2.77)
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e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO St, St(cast), V,
V(cast), GGG(perl.,bai.) e GTS(perl.):

160 (2.78)
Yo =——F— :
* OHlimfpb

Per V < 5 [m/s] non vi sono restrizioni.

Per 5 <V < 10 [m/s] il limite superiore di y, € 22800 corrispondente a f,;, = 80 [um].
Hlim

Per V> 10 [m/s] il limite superiore di y, ¢ 6400

OHlim

corrispondente a fp, = 40 [um].

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO GG e GGG(ferr.):
Yo = 0.275fpp (2.79)

Per V < 5 [m/s] non vi sono restrizioni.
Per 5 <V < 10 [m/s] il limite superiore di y, ¢ 22 [um] corrispondente a f,;, = 80 [um].
Per V > 10 [m/s] il limite superiore di y, ¢ 11 [um] corrispondente a f,,,, = 40 [um].

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO Eh, IF, NT(nitr.) e
NV(nitrocar.):

Yo = 0.075f,,  (2.80)

Tale espressione ¢ valida per tutte le velocita ma il limite superiore di y, ¢ 3 [um] corrispondente a fp), =
40 [um].

Quando i materiali delle ruote dentate differiscono, andrebbero determinati y,; del materiale del pignone e
Va2 per il materiale della ruota condotta. Il valore medio ¢ utilizzato per il calcolo:

_ Ya1 + Yaz

Yo == (281)

11 valore dell’indennita di rodaggio y, ¢ I’ammontare la deviazione iniziale di base viene ridotta nel rodaggio

dall’inizio delle operazioni. Il valore dell’indennita di rodaggio y, viene fornito anche graficamente in
funzione della deviazione di base fp, € della tensione limite a fatica del materiale o,
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Figura 2.20 — Grafico dell’indennita di rodaggio y,
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Figura 2.21 - Grafico dell’indennita di rodaggio y,

= i 2.82

" GospyTeosp 0
Z2

(2.83)

Znz = (cos Bp)? cos B
App = Ay (2.84)
hey=he  (2.85)
h
Cp = [1.0 +0.5 (1.25 - ﬂ)] [1.0 — 0.02(20° — ap)]  (2.86)
n

11 fattore della dentiera di base Cy tiene conto delle deviazioni del reale profilo del dente creato dal profilo del
dente standard della dentiera creatrice.

40



C, C
q =C+ 2+ 4 Cyxy +

ni

n2

Csxq

n2

q' ¢ il valore minimo di flessibilita di una coppia di denti ingrananti.

Dove i valori dei coefficienti Cy, C,, C3, Cy, Cs, Cg, C7, Cg, Cq sono riportati nella seguente tabella:

Crx
+Qh+ii+gﬁ+@ﬁ

(2.87)

Cy

&

C3

Cy

Crg

Cq

C7

Cs

Cy

0,047 23

0,155 51

0,257 91

—0,006 35

0,116 54

-0,001 93

-0,241 88

0,005 29

0,001 82

Tabella 2.34 — Tabella dei coefficienti Cy, C, C3, Cy4, Cs, Cg, C4, Cg, Cq
, 1

La rigidezza singola teorica c;" & appropriata per ruote dentate a disco solido e per profili di denti realizzati
con dentiere creatrici standard.

Cy=08  (2.89)

11 fattore di correzione Cy, tiene conto delle differenze tra i valori misurati e i valori teorici calcolati per ruote
dentate a disco solido.

Ck=10  (2.90)

1l fattore di marcia in bianco Cp tiene conto della flessibilita dei cerchioni e dei nastri della ruota dentata.
e Se(%%) <100 [-]:
b mm
F.K,\ °25

¢" = ¢{pCyCpCxrcosp (2.91)

_b
100
e Se (%) > 100 [%]

¢' = ¢{pCyCpCx cos B (2.92)

La rigidezza singola ¢’ ¢ la massima rigidezza di una singola coppia di ruote dentate a denti dritti. E’

approssimativamente uguale alla massima rigidezza di una singola coppia di denti in contatto.
¢y, = ¢'(0.75¢, + 0.25) (2.93)

Il valore medio di rigidezza di ingranamento per unita di larghezza di fascia ¢, € il valore medio della rigidezza
di tutti i denti in un ingranamento.

& =& T & (2.94)
e Seg <2
€ c -
K = (09 + 0.4% (2.95)
b

° Sesy>2:
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,2 —1 -
Kygy = 0.9 + 0.4 (& = 1) ralf ;” Va) (2.96)
v b

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura

F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate [N]

dell’ingranaggio
Fiy Carico tangenziale determinante in un piano trasversale [N]
Ky Fattore di applicazione K, [-]
Ky Fattore dinamico interno Ky [-]
Kup Fattore di carico sulla faccia del dente [-]

b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]
Vo Fattore di indennita di rodaggio [um]
fob Deviazione di base trasversale [um]

Oylim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]
Zn1 Numero di denti virtuale del pignone [-]
Zno Numero di denti virtuale della ruota condotta [-]

B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]
Bp Angolo dell’elica sul cilindro di base dell’ingranaggio [°]
Qpn Angolo di pressione normale della dentiera creatrice [°]
ay Angolo di pressione normale dell’ingranaggio [°]
hsp Dedendum della dentiera creatrice [mm]
h, Addendum della ruota dentata [mm]
my, Modulo normale dell’ingranaggio [mm]
Cy fattore della dentiera di base [-]

q Valore minimo di flessibilita di una coppia di denti ingrananti [mm,um]

N

Cin Rigidezza singola teorica [ N
mmum

Cy Fattore di correzione [-]

Cg Fattore di marcia in bianco [-]

c' Rigidezza singola N
[mmum

&y Rapporto di contatto trasversale [-]

&g Rapporto di sovrapposizione [-]
Cya Valore medio di rigidezza di ingranamento per unita di [ N

larghezza di fascia mmum

& Rapporto di contatto totale [-]
Xq Fattore di correzione della dentatura del pignone [-]
Xy Fattore di correzione della dentatura della ruota condotta [-]

Per un primo dimensionamento conservativo si puo assumere come valore per la deviazione di base trasversale

fop = 150 [um]

Tabella 2.35

2.10.1.1.16 Coefficiente di sicurezza CSy ;50 statica € Verifica al pitting (o contatto Hertziano
superficiale) statica

Le espressioni per il calcolo del coefficiente di sicurezza al pitting (o contatto Hertziano superficiale) statico

CSH 150 statica SONO le seguenti:

SHmin,statica = CSH,ISO,statica,min > 1.0 (2-97)
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O-HlimZNTZLZRZWZX
= 2.98
OHP,1S0,statica = S (2.98)
Hmin,statica

7+1

F; =
OHo,1s0,statica = ZHZEZeZB |————— (2.99)
2ryb
On,150,statica = ZBOHO,IS0,statica /KAKVKHEKHa (2.100)
GHG,ISO,statica = SHmin,staticaGHP,ISO,statica (2-101)

__OHG,150,statica

CSH,ISO,statica - (2-102)
UH,ISO,statica
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Oylim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]
F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate dell’ingranaggio [N]
b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]
1 Raggio primitivo del pignone [mm]
T Rapporto di trasmissione dell’ingranaggio [-]
ZNT Fattore di vita [-]
Z; Fattore di lubrificazione [-]
Zg Fattore di rugosita [-]
Zy Fattore di indurimento in esercizio [-]
Zy Fattore di dimensione [-]
Zy Fattore di zona [-]
Zg Fattore di elasticita [-]
Z, Fattore di contatto [-]
Zp Fattore dell’angolo dell’elica [-]
Ky Fattore di applicazione [-]
Ky Fattore dinamico interno [-]
Kyup Fattore di carico sulla faccia del dente [-]
Kyq Fattore di carico trasversale [-]
SHmin,statica Coefficiente di sicurezza minimo da garantire per la verifica al [-]
pitting (o contatto Hertziano superficiale) statica
CSy 1s0,staticamin Coefficiente di sicurezza al pitting (o contatto Hertziano (-]
superficiale) statico
OuP.1S0.statica Tensione di contatto ammissibile [MPa]
OH0,1S0,statica Tensione di contatto nominale [MPa]
OH 150.statica Tensione di contatto [MPa]
OHG IS0,statica Tensione limite di pitting [MPa]
Tabella 2.36

2.10.1.2Verifica al pitting (o contatto Hertziano superficiale) a fatica
Vengono riportati nel seguito i coefficienti e le modalita di calcolo necessari per effettuare la verifica al pitting
a fatica della singola ruota dentata dell’ingranaggio. Vengono riportati solamente i fattori che cambiano
rispetto ai fattori utilizzati per la verifica al pitting (o contatto Hertziano superficiale) statica.

2.10.1.2.1 Determinazione del fattore Z;
11 fattore di lubrificazione Z; tiene conto dell’influenza della viscosita nominale del lubrificante sull’effetto
del film di lubrificante. Il fattore di lubrificazione Z; per oli minerali (con o senza pressione estrema, EP,
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additivi) puo essere determinato come una funzione della viscosita nominale a 40 [°C] oppure a 50 [°C] e del
valore della tensione ammissibile oy,;,,, del meno resistente dei materiali delle ruote dentate dell’ingranaggio.
11 valore del fattore di lubrificazione Z; viene anche fornito graficamente:
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X1 nominal viscosity at 50 °C, 15, mmais
X2 nominal viscosity at 40 °C, v, mmZis
Y lubricant factor, Z_

Figura 2.22 — Grafico del fattore di lubrificazione Z;,

Le espressioni per il calcolo del fattore di lubrificazione Z; sono le seguenti:

4(1.0 — C5,) 4(1.0 = C,,)
ZL = CZL +T= 7L W (2103)
(12+ E) (12+ Tm)
e Per 850 [MPa]<0y,;;»<1200 [MPa]:
Cpy = HUm 4 06357 (2.104)
4375
e Per 0y;;;n<850 [MPa]:
C;. =0.83 (2.105)
e Per oy;im>1200 [MPa]:
C;. =091 (2.106)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
OHlim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]
Vag Viscosita nominale a 40 [°C] [mm”2/s]
Vsg Viscosita nominale a 50 [°C] [mm”2/s]

Tabella 2.37
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Per valutare 1 valori delle viscosita nominali v,y a 40 [°C] e v5o a 50 [°C] si puo consultare la tabella fornita
dalla Normativa ISO:

IS0 viscosity class (grade) VG329 | VG468 | VG683 | VG100 | VG150 | VG 220 | VG 320
] ] ] . Va0 32 46 68 100 150 220 320
Nominal viscosity, mm-/s
V5 21 30 43 61 89 125 180
Viscosity parameter 1 0,040 0,067 0107 0,158 0,227 0,295 0,370

3 Only for high speed transmission.

Tabella 2.38 — Tabella dei parametri di viscosita degli oli minerali

Assumendo di utilizzare 1’olio minerale piu scadente VG 32 1 valori selezionati sono:

mm?
vio =32 | (2.107)

mm?
vo = 21 |— (2.108)

2.10.1.2.2 Determinazione del fattore Zy
Il fattore di velocita Z;, tiene conto dell’influenza della velocita in corrispondenza del cerchio primitivo
sull’effetto del film lubrificante. 11 fattore di velocita Z,, puod essere determinato come una funzione della
velocita in corrispondenza della circonferenza primitiva e del valore della tensione ammissibile oy;;,,, del meno
resistente dei materiali delle ruote dentate dell’ingranaggio. Il valore del fattore di velocita Zj, viene anche
fornito graficamente:
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Figura 2.23 — Grafico del fattore di velocita Zy
Le espressioni per il calcolo del fattore di velocita Z;, sono le seguenti:
V= WinputTinput = WoutputToutput (2.109)
Czy = Cz, +0.02 (2.110)
2(10-cC
Zy = Cgy + (—SZZ") (2.111)
0.8+
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Tinput Raggio primitivo della ruota di input [m]
Toutput Raggio primitivo della ruota di output [m]
Winput Velocita di rotazione della ruota di input [rad/s]
Woutput Velocita di rotazione della ruota di output [rad/s]
%4 Velocita di rotazione in corrispondenza della circonferenza [m/s]
primitiva
Tabella 2.39
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2.10.1.2.3 Determinazione del fattore Zp
Il fattore di rugosita Zg tiene conto dell’influenza della rugosita superficiale dei fianchi del dente dopo il
rodaggio (come processo di fabbricazione) sull’effetto del film di lubrificante. Il fattore di rugosita Zp puo
essere determinato come una funzione della rugosita superficiale dei fianchi dei denti, delle dimensioni come
il raggio di curvatura relativa p,.q4 € del valore della tensione ammissibile oy, del meno resistente dei
materiali delle ruote dentate dell’ingranaggio. Il valore del fattore di velocita Z, viene anche fornito
graficamente:

Y 4
M O 1 < 850 N/mm?
11 D) ; O I = 900 N/imm?
Oy i = 1 000 mern&
Oy = 1 100 N/mm?
L/ Oy = 1 200 e \\ \
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L
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S

Key
X mean relative peak-to-valley roughness, Rz, pm
Y roughness factor, Zg

Figura 2.24 — Grafico del fattore di rugosita Zg
Le espressioni per il calcolo del fattore di rugosita Zp sono le seguenti:
e Per 850 [MPa]<0y;;;<1200 [MPa]:
Czr = 0.32 —0.00020y;im (2.112)
e Per 0y;im<850 [MPa]:
Czr = 0.15 (2.113)
e Per oy;;,>1200 [MPa]:
Czr = 0.08 (2.114)
p1 = 0.5dy, tan a,; (2.115)

p, = 0.5d,, tan a,,; (2.116)
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P1P2

= 2.117
Pred p1 + Dy ( )
Rz; + Rz,
Rz =——— (2.118)
3 10
Rzio = Rz (2.119)
Pred

- ()" @uo

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
OHlim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]
Ayt Angolo di pressione tangenziale di lavoro dell’ingranaggio [°]
dpq Diametro di base del pignone [mm]
dy, Diametro di base della ruota condotta [mm]
Rz, Rugosita superficiale del pignone [um]
Rz, Rugosita superficiale della ruota condotta [um]
Rz Rugosita media da picco a valle dell’ingranaggio [um]
Rzyg Rugosita media relativa da picco a valle dell’ingranaggio [um]
Pred Raggio di curvatura relativa [mm]

Tabella 2.40

Per un calcolo di primo dimensionamento possono essere assunti i seguenti valori per le rugosita di pignone

e ruota condotta:

Rz1 = Rz, = 3 [um] (2.121)

2.10.1.2.4 Determinazione del fattore Zy,
Il fattore di indurimento in esercizio Zy, tiene conto dell’aumento della durezza superficiale a causa
dell’ingranamento di ruote realizzate in acciaio (acciaio strutturale o acciaio indurito) che provoca una
maggiore durezza o sostanzialmente un pignone piu duro con fianchi dei denti regolari. L’incremento della
durezza superficiale della ruota leggera dipende non solo da ogni indurimento di lavoro di questa ruota, ma
anche da altre influenze come: la levigatura che ¢ influenzata dal lubrificante, la lega di elementi e tensioni
interne al materiale leggero, la rugosita del pignone indurito, le tensioni di contatto e i processi di indurimento.
11 valore del fattore di indurimento in esercizio Zy, viene anche fornito graficamente:
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YJL

1.4

1,3

250 300 350 400

100 150 200

Key
X tooth flank hardness of softer wheel, HB
Y work hardening factor, 2y

2 Shaded area: Z,,, = 1. Effects of wear (not covered by I1SO 6336).
Figura 2.25 — Grafico del fattore di indurimento in esercizio Zy,
Dove la rugosita equivalente Rz viene calcolata mediante le seguenti espressioni:
p1 = 0.5dy, tan a,; (2.122)
p> = 0.5d,, tan a,,; (2.123)

P1P2
= 2.124
Pred p1 +,02 ( )
10 1033 Rz, 0.66
Rz, (pred) (Rzz)
Rzy = 033 (2.125)
(V40V)
1500

e Se Rzy>16allora Rzy = 16 [um] (2.126)
e Se Rzy<3allora Rzy = 3 [um] (2.127)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

450

500 X

Unita di

Simbolo della Nome della grandezza
grandezza misura
Rz, Rugosita superficiale del pignone [um]
Rz, Rugosita superficiale della ruota condotta [um]
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Pred Raggio di curvatura relativa [mm]
Vao Viscosita nominale a 40 [°C] [mm”"2/s]
1% Velocita di rotazione in corrispondenza della circonferenza [m/s]
primitiva
Ayt Angolo di pressione tangenziale di lavoro dell’ingranaggio [°]
dpq Diametro di base del pignone [mm]
dp» Diametro di base della ruota condotta [mm]

Tabella 2.41

Le espressioni per il calcolo del fattore di indurimento in esercizio Zy;, sono le seguenti:

e Per 130<HB<470:

Zy = (1 B 130)( > )0'15 2.128
WA 1700 /\Rz, (2128)
e Per HB<130:
3 015
Zy = 1.2 (—) 2.129
w =125 (2129)
e Per HB>470:
3 015
Zy = (—) 2.130
w =z (2130)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
HB Durezza superficiale dei fianchi dei denti della ruota meno [HB]
resistente dell’ingranaggio in Brinell
Tabella 2.42

2.10.1.2.5 Determinazione del fattore Z yr
11 fattore di vita Zy¢ tiene conto di una maggiore tensione di contatto, inclusa la tensione di contatto statica,
che puo essere tollerabile per una vita limitata in termini di cicli di carico. Per la verifica al pitting (o contatto
Hertziano superficiale) a fatica il fattore di vita Z assume il valore 1.0.

2.10.1.2.6 Coefficiente di sicurezza CSy 150 fatica € Verifica al pitting (o contatto Hertziano
superficiale) a fatica
Le espressioni per il calcolo del coefficiente di sicurezza al pitting (o contatto Hertziano superficiale) a fatica
CSu 150, fatica SONO le seguenti:

SHmin,fatica = CSH,ISO,fatica,min = 1.0 (2-131)
OutimZNTZLZRrZw Ly

OHP,ISOref fatica = (2.132)

SHmin,fatica

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO St, St(cast), V,
V(cast), GGG(perl.,bai.), GTS(perl.), Eh e IF:
OHP,ISO,statica )

0.37051 (—
1 07> 0810 OHP,ISO,ref fatica

OHp,1S0,fatica — OHP,ISO,ref,fatica (5 W (2-133)

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO GG, GGG(ferr.),
NT e NV:
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OHP,ISO,statica
0.7686 1o (—)
106> 810 OHP,ISO,ref fatica

OHP,150,fatica — OHP,ISO,ref,fatica <5 105 (2.134)
F, T+1
OHo,i50,fatica = ZHZEZZp ﬁ (2.135)
n
OH,150,fatica = ZBOHO,1S0,fatica /KAKVKH,B’KHa (2.136)
OHG,1S0,fatica — SHmin,staticaGHP,ISO,fatica (2-137)
CSiiso atica = 223 (5 138)
OH,1S0,fatica
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura

Oylim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]

F, Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate dell’ingranaggio [N]
b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]
1 Raggio primitivo del pignone [mm]

T Rapporto di trasmissione dell’ingranaggio [-]

ZnT Fattore di vita [-]

A Fattore di lubrificazione [-]

Zg Fattore di rugosita [-]

Zy Fattore di indurimento in esercizio [-]

Zy Fattore di dimensione [-]

Zy Fattore di zona [-]

Zg Fattore di elasticita [-]

Z, Fattore di contatto [-]

Zp Fattore dell’angolo dell’elica [-]

Ky Fattore di applicazione [-]

Ky Fattore dinamico interno [-]

Kup Fattore di carico sulla faccia del dente [-]

Kyq Fattore di carico trasversale [-]

Stmin,fatica Coefficiente di sicurezza minimo da garantire per la verifica al [-]

pitting (o contatto Hertziano superficiale) a fatica

CSh 1s0,raticamin Coefficiente al pitting (o contatto Hertziano superficiale) a fatica [-]
OHP,ISO,ref fatica Tensione di contatto ammissibile di riferimento [MPa]
OHP,ISO,fatica Tensione di contatto ammissibile [MPa]
OH0,1S0,fatica Tensione di contatto nominale [MPa]
OH,1S0,fatica Tensione di contatto [MPa]
OHG ISO,fatica Tensione limite di pitting [MPa]

Tabella 2.43

2.10.2 Verifica a flessione del dente

La flessione del dente ¢ un fenomeno che si genera all’interno delle ruote dentate ingrananti in quanto le forze
scambiate durante I’ingranamento generano uno stato tensionale di flessione nel dente con la sezione
maggiormente sollecitata situata nei pressi della base del dente. Per prevenire che il materiale delle ruote
dentate in presa possa incorrere in possibili cedimenti € necessario dimensionare le ruote dentate e verificare
che siano esclusi fenomeni di collasso. La flessione del dente puo presentarsi sia in regime di sollecitazione

51




statica che in regime di sollecitazione a fatica. A causa della complessita di calcolo e di valutazione del
danneggiamento provocato dalla flessione del dente ¢ decisamente utile ricorrere alla normativa ISO che
fornisce chiarimenti e formulazioni per poter eseguire il dimensionamento e la verifica dell’ingranaggio a
flessione del dente.

2.10.2.1Verifica a flessione del dente statica
Vengono riportati nel seguito i coefficienti e le modalita di calcolo necessari per effettuare la verifica a
flessione del dente statica della singola ruota dentata dell’ingranaggio.

2.10.2.1.1 Determinazione del fattore Y
11 fattore di forma Y tiene conto della forma del dente sulla tensione nominale alla base del dente. I fattore di
forma Y ¢ rilevante per 1’applicazione del carico al punto di uscita del contatto della singola coppia di denti
in presa. Per la comprensione di alcuni parametri vengono riportate le seguenti figure:

m T/} m (/L)

fep
hep

|
|
|
|
|
Ele .1L
| L
| |

a) with undercut b) without undercut

Figura 2.26 — Dimensioni e profilo del dente della dentiera creatrice (profilo finito)
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,f"]r-- T
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b

a T |

—

|

Sl:n

Figura 2.27 — Determinazione delle dimensioni della corda normale in corrispondenza della sezione critica alla base del dente
(Ruote esterne)

2  Base circle.

at

Fonl(bicos B )= Fulb

4 Base circle.

Figura 2.28 - Determinazione delle dimensioni della corda normale in corrispondenza della sezione critica alla base del dente
(Ruote interne)

Le espressioni per il calcolo del fattore di forma Yx sono le seguenti:

z

= (cos Bp)? cos B
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Eqn = m (2.140)

d, =m,z, (2.141)
Ppn = TM,, COS Ay, (2.142)
dpn = dy cosay, (2.143)
dan =dn +d,—d  (2.144)

2
.z dan\>  (dpn\> 7d cospB cosa, dpn\*
de"_zm\/[( 2 ) _( 2 ) N 12| (Ean = 1) +< 2 ) (2145)

Il numero di denti z € positivo per ruote dentate esterne e negativo per ruote dentate interne.

d
@py = cOS™1 (ﬂ> (2.146)

den
0.5m + 2tana, x . . 0.5 + 2tana,, x
Ye = - + inv a, —inv a,, = - + (tana, — a,) — (tana,, — Aep) (2.147)
n n
. 0.5 + 2tana, x
Apen = Qen — Ve = tana,, — inv a,, — (2.148)

Zn
Spr = —Xmy (2.149)
prp = 0.38m, (2.150)

s Spr
Eflessione = Zmn - hfp tana, + =

. Prp
-(1- 2.151
(1-sinay) L2 @151)

a‘l’l n

e Per ruote dentate esterne:
Prpv = Pfp (2.152)

e Per ruote dentate interne:

1.95

hep  pgp
(o + My m—n)

Preo = Prp ¥ M ==3 156(1.036)% (2153)
h
G=Pr P L (2154)
mn mTl
e Per ruote dentate esterne:
T
T=— (2.155)
3
e Per ruote dentate interne:
T
T=— (2.156)
6
2 m E ;
2 (_ _ flesswne) -T (2.157)
Zp \2 m,

2G
6 =—rtan6 — H (2.158)

Zn
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1l valore 8 = Z per ruote dentate esterne e 8 = = per ruote dentate interne pud essere utilizzato come
. P 3P p

valore iniziale per il calcolo iterativo di 6.

e Per ruote dentate esterne:

T G
—— [zn sin (§ ~6)+v3 (COS 5= Z—P:)] (2.159)
e Per ruote dentate interne:
T G
Spp =My [zn sin (g - 9) + (cos 5 'OT’;:U)] (2.160)
2G%*m,
Pr = Prevt cos 0[]z, |(cos )% — 2G] (2.161)
e Per ruote dentate esterne:
m d s G
hge = Tn [(cos Ye — SNy, tan apep) mL: — Z, COS (§ — 9) - (cos i Z—P:)] (2.162)
e Per ruote dentate interne:
m d s G
hpe = Tn [(cos Ye — Siny, tan apey) mL: — Z, COS (g - 9) —V3 (cos i %)] (2.163)
% COS Upen
Yp = ——F—— (2.164)
(fnﬂ) cos ay,
n
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
z Numero di denti della ruota dentata [-]
Zn Numero di denti virtuale della ruota dentata [-]
B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]
By, Angolo dell’elica sul cilindro di base dell’ingranaggio [°]
&g Rapporto di contatto trasversale [-]
Ean Rapporto di contatto trasversale virtuale [-]
my Modulo normale dell’ingranaggio [mm]
a, Angolo di pressione normale dell’ingranaggio [°]
d Diametro primitivo della ruota dentata [mm]
d, Diametro di troncatura esterna della ruota dentata [mm]
dy Diametro di base della ruota dentata [mm]
Pbn Passo normale sul cilindro di base [mm]
d, Diametro primitivo della ruota dentata sul piano normale [mm]
dan Diametro di troncatura esterna della ruota dentata sul piano normale [mm]
dpn Diametro di base della ruota dentata sul piano normale [mm]
d, Diametro del cerchio che passa per il punto del segmento dei contatti di [mm]
una singola coppia di denti
den Diametro del cerchio che passa per il punto del segmento dei contatti di [mm]
una singola coppia di denti sul piano normale
a, Angolo di pressione normale dell’ingranaggio [°]
Aen Angolo di pressione del fattore di forma, ¢ I’angolo di pressione al punto [°]
di uscita del contatto della singola coppia di denti delle ruote dentate a
denti dritti virtuali
x Fattore di correzione della ruota dentata [-]
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Apen Angolo della direzione di carico rilevante alla direzione di applicazione [°]
del carico al punto di uscita del contatto della singola coppia di denti delle
ruote dentate a denti dritti virtuali
Spr Raccordo residuo di undercut [mm]
Prp Raggio di raccordo alla base del dente della dentiera creatrice per ruote [mm]
dentate cilindriche
hsp Dedendum della dentiera creatrice per ruote dentate cilindriche [mm]
X Fattore di correzione del pignone creatore [-]
Z Numero di denti del pignone creatore [-]
Skp Corda della sezione critica alla base del dente [mm]
OF Raggio della sezione critica alla base del dente [mm]
hre Braccio del momento flettente per la tensione alla base del dente rilevante [mm)]
per 1’applicazione del carico al punto di uscita del contatto della singola
coppia di denti
Tabella 2.44

2.10.2.1.2 Determinazione del fattore Yg
11 fattore di correzione della tensione Ys viene utilizzato per convertire la tensione nominale alla base del dente
nella tensione locale alla base del dente. Il fattore di correzione della tensione Y tiene conto di:

e Effetto di amplificazione della tensione a causa del cambiamento di sezione al raggio di raccordo alla
base del dente;

e Lavalutazione del sistema di tensione reale alla sezione critica alla base del dente del sistema semplice
di valutazione presentato. L’intensita della tensione locale alla base del dente ¢ composta da due
componenti, una delle quali ¢ direttamente influenzata dal valore del momento flettente e ’altra
componente aumenta approssimativamente vicino alla sezione critica della posizione determinante di
applicazione del carico.

Le espressioni per il calcolo del fattore di correzione della tensione Ys sono le seguenti:

S
L= (2.165)
hre
SFn
= 2.166

1

.23
Yo = (1.2 + 0.13L)qs[1'21+T} (2.167)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Srn Corda della sezione critica alla base del dente [mm]
Pr Raggio della sezione critica alla base del dente [mm]
hpe Braccio del momento flettente per la tensione alla base del dente [mm]

rilevante per I’applicazione del carico al punto di uscita del contatto della
singola coppia di denti

qs Parametro di intaglio [-]

Tabella 2.45

2.10.2.1.3 Determinazione del fattore Ygr
11 fattore di correzione della tensione Ygr € relativo alle dimensioni delle ruote dentate test di riferimento
standard. I valori delle tensioni limite alla base del dente per i materiali, in accordo alla ISO 6336-5, sono stati
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derivati dai risultati sulle ruote dentate test di riferimento standard che fanno riferimento al valore del fattore
di correzione della tensione Ysr:

Yer =20  (2.168)

Viene riportata di seguito una figura che rappresenta i parametri principali e le dimensioni dell’intaglio:

Figura 2.29 — Dimensioni dell intaglio

2.10.2.1.4 Determinazione del fattore Y,g

La tensione alla base del dente di una ruota dentata a denti dritti virtuale, calcolata come un valore preliminare,
¢ convertita dal fattore dell’elica Yp alla corrispondente tensione alla base del dente della ruota dentata a denti

elicoidali. Di conseguenza, il fattore dell’elica Y tiene conto dell’orientazione obliqua delle linee del contatto

durante 1’ingranamento. Per cui si ha una minore tensione alla base del dente con le ruote dentate a denti
elicoidali rispetto alle ruote dentate a denti dritti.

Il valore del fattore dell’elica Y viene anche fornito graficamente:
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Y14

o

J
/)

0,9

,
|
7/

0.8

0,7

X reference helix angle, g5, degrees

Y1 helix factor, }:S

Y2 overlap ratio, g5

Helix factors }:5 > 257 shall be confirmed by experience.

Figura 2.30 — Grafico del fattore dell’elica Yg

Le espressioni per il calcolo del fattore dell’elica Yg sono le seguenti:

e Se sB>1:

o Sef>30[°]:

e Seeg>lep>30[°:

B
Yo =1— g5 —— 2.1
B € 1200 (2.169)
B
Yo=1-— 2.1
B 120° (2.170)
Y, =1 30° 2.171
p=1=&150 (2.171)
Y, =1 30° 2.172
B~ =" 1200 (2.172)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

o4 |

Simbolo della grandezza

Nome della grandezza

Unita di misura

B

Angolo dell’elica dell’ingranaggio

[°]

&g

Rapporto di sovrapposizione

[-]

Tabella 2.46

2.10.2.1.5 Determinazione del fattore Yy

Dove lo spessore del bordo non ¢ sufficiente a offrire un supporto completo per la base del dente puo avvenire
la rottura per flessione a fatica attraverso il bordo della ruota dentata piuttosto che in corrispondenza del
raccordo alla base del dente. Il fattore di spessore del bordo Yy ¢ un fattore semplificato utilizzato per
penalizzare le ruote dentate con spessore sottile quando calcoli dettagliati di tensioni sia di trazione che di
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compressione oppure dati sperimentali non sono disponibili. Per le applicazioni caricate criticamente questo
metodo dovrebbe essere rimpiazzato da un’analisi piu comprensiva.

11 valore del fattore di spessore del bordo Yy viene anche fornito graficamente:

YA YA
3 3 ir— r ;

-7

l\\-l;j.l\ H.

LY
2 2

‘\\\

1 1 N
0 - 0 -
05 07 1 12 2 3 4 5 X1 15 2 3 4 6 8 10 X2

Key

X1 backup ratio, sg/h;

X2 nim thickness, sgim,

Y rim thickness factor, Iy

Figura 2.31 — Grafico del fattore di spessore del bordo Yg
Le espressioni per il calcolo del fattore di spessore del bordo Yy sono le seguenti:

e Per ruote dentate esterne:

t

SR .
Se - =>1.2:
Y, =10  (2.173)
SR SR .
Seht>0.56ht<1.2.

h
Yy =16In (2.242 S—t) (2.174)
R
Il caso in cui ;—R < 0.5 dovrebbe essere evitato.
t

e Per ruote dentate interne:

SeR >35:
m

n

Y; =10  (2.175)

SeR > 175e-R <35:
n mp

N
m

mn
Yy = 1.15 n (8.3245—) (2.176)
R
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1l caso in cui -& < 1.75 dovrebbe essere evitato.

n

Per un primo dimensionamento conservativo si puo assumere come valore per lo spessore del bordo al di sotto
del dente della ruota dentata sp:

sg = 0.5r (2.177)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
my Modulo normale dell’ingranaggio [mm]
h; Altezza del dente della ruota dentata [mm]
Sp Spessore del bordo al di sotto del dente della ruota dentata [mm]
r Raggio primitivo della ruota dentata [mm]
Tabella 2.47

2.10.2.1.6 Determinazione del fattore Y pr
Per le ruote dentate di alta precisione (grado di precisione<4) con rapporti di contatto nel range 2 < g,,, < 2.5
e con la modifica reale applicata al profilo del dente per ottenere una distribuzione di carico trapezoidale lungo
il segmento dei contatti, la tensione nominale alla base del dente o viene corretta dal fattore di profondita

del dente Ypr.

11 valore del fattore di profondita del dente Y viene anche fornito graficamente:

Y &

1.1

09

0,8 \

0,7 7

=3
w0
[3%)
[
s
(4% ]
~a
[1%]
£l
™
B
[4%]
on
3]
(23]
<Y

Key
X virtual contact ratio, =,
Y deep footh factor, Tpy;

4 Accuracy grade > 4.
b Accuracy grade < 4.

Figura 2.32 — Grafico del fattore di profondita del dente Ypr
Le espressioni per il calcolo del fattore di profondita del dente Y1 sono le seguenti:
o Seey, < 2.050¢,, > 2.05 e grado di accuratezza>4:

Ypr =1.0  (2.178)
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Se 2.05 < g,, < 2.5 e grado di accuratezza<4:
Ypr = —0.666¢,, + 2.366 (2.179)
Se €45, > 2.5 e grado di accuratezza<4:

Ypr =07  (2.180)

2.10.2.1.7 Determinazione del fattore Yy
11 fattore di vita Yyr tiene conto della maggiore tensione alla base del dente che puo essere tollerabile per una
vita limitata (numero di cicli di carico) comparata con la tensione ammissibile a 3(10)° cicli. I principali fattori
di influenza sono:

Materiale e trattamento termico;

Numero di cicli di carico (vita di servizio) Ny ;

Criterio di cedimento;

Regolarita richiesta durante le operazioni di funzionamento;
Pulizia del materiale della ruota dentata;

Duttilita e tenacita a frattura del materiale;

Tensioni residue all’interno del materiale.

Il numero di cicli di carico N; ¢ definito come il numero di contatti di ingranamento sotto carico del dente
della ruota dentata analizzata. I numeri relativi alla tensione ammissibile sono stabiliti per 3(10)° cicli di
carico agenti sul dente e 99% di affidabilita.

11 valore del fattore di vita Yy viene anche fornito graficamente:

Y 4

2‘6 |

24 N T
2.2 \
2T NI N

// //

P

J

|

!
WV

09 i
08 i

107 10° 10* 10° 10° 107 10° 10° 100 X

Key
X number of load cycles, N
Y life factor, Tyt

GTS (pen.), St, V, GGG (perl. bai.)
Eh, IF (root)

NT, NV (nitr.}, GGG (ferr ), GG
NV (nitrocar.)

Bow N -

Figura 2.33 — Grafico del fattore di vita Yyt

Per la determinazione del fattore di vita Yyr viene utilizzata la tabella seguente che riporta il valore del fattore
in funzione della tipologia del materiale utilizzato e del numero di cicli di carico N;, che devono essere garantiti
dalla ruota dentata.
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Material @

Number of load cycles, N

Life Factor, Tyt

N, < 104, static 25
St, VGGG (perl. bai.),
N = B
GTS (perl.). N =3x10 10
N, =10 085upto1,0P
N < 107 static 25
Eh, IF (root) N =3x 106 1,0
N =101 085upto1,0°
N, = 103, static 1,6
GG, GGG (fer.), N —3< 108 10
NT, NV (nitr.) LT '
N =1010 0,865upto1,0P
N < 103, static 1,1
NV (nitrocar.) N =3 <108 1,0
N, =100 0,85upto 1,0P

2 See IS0 6336-1:2006, Tahle 2, for an explanation of the abbreviations used.

b The lower value of Zyt may be used for criical service, where pitting must be minimal. Values between 0,85 and 1,0 may he used
for general purpose gearing. With optimum lubrication, material, manufacturing and experience 1,0 may be used.

Tabella 2.48 — Tabella del fattore di vita Yy

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
N, Numero di cicli di carico eseguito durante la vita di [-]
funzionamento della ruota dentata
Tabella 2.49

Per un primo dimensionamento conservativo, valido per tutte le leghe di materiale, si pud assumere come
valore per il fattore di vita Yyr:

Yyr = 0.85  (2.181)

2.10.2.1.8 Determinazione del fattore Y s5,..;r

11 fattore di sensitivita statico o dinamico Yy indica la tensione calcolata alla base del dente che puo provocare
il cedimento per fatica o per sovraccarico in quanto viene superata la tensione limite del materiale. Il fattore di
sensitivita statico o dinamico Yy caratterizza la sensitivita all’intaglio del materiale e il suo valore dipende dal
materiale e dal gradiente di tensione. Il valore assunto nella tensione dinamica ¢ differente dal valore assunto
nella tensione statica. Quanto detto ¢ valido per il fattore di sensitivita statico o dinamico Ygr in relazione al
cedimento di una ruota dentata test di riferimento standard. E’ valido anche per il fattore di sensitivita relativa
all’intaglio Ys,..;7, che relaziona il fattore di sensitivita statico o dinamico Y5 della ruota dentata analizzata al
fattore di sensitivita statico o dinamico Ygr della ruota dentata test di riferimento standard.

11 valore del fattore di sensitivita relativa all’intaglio Ys,..;r viene anche fornito graficamente:
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og = 200 N/mm? Gy, = 1 000 N/mm?
Y Eh, IF ¢ /

®
N
.

s 4/4/ T \S.v’t,,GGG.
Y {6/// = (perl., bai.)
. D /4 o

NT, NV
1,2
11 T
1 GTS
/'

1 ,/- b

09 = GG, GGG (ferr.)
"

0,8

Wz
0,7

15 2 25 3 3,5 4 X

Key

X stress correction factor, ¥y

Y relative notch sensitivity factor, ¥ 1, for static stress

NOTE 1 See ISO 6336-1:2006, Table 2, for an explanation of the abbreviations used
NOTE2  Based on bending flat bar complying with VDI 222671

2 Fully insensitive to notches

b Fully sensitive to notches.

€ With increasingly pearlitic structure.
9 (root)

Figura 2.34 — Grafico del fattore di sensitivita relativa all’intaglio Ysyer
Le espressioni per il calcolo del fattore di sensitivita relativa all’intaglio Yg,¢;r sono le seguenti:

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO St, V e
GGG(perl.,bai.):

140820 - 1) |20
P02
Ysreir = (2.182)
1+082° 300
po2

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO Eh e IF:
Ysreir = 0.44Ys + 0.12 (2.183)
e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO NT e NV:
Ysreir = 0.20Ys + 0.60 (2.184)
e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO GG e GGG(ferr.):
Ysreir = 1.0 (2.185)

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO GTS:
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Ysperr = 0.075Y; +0.85  (2.186

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Ys Fattore di correzione della tensione [-]
Ry02 Tensione di snervamento del materiale [MPa]

Tabella 2.50

2.10.2.1.9 Determinazione del fattore Y p,.oir

Il fattore superficiale Yy tiene conto delle condizioni superficiali che si hanno alla base del dente e che
influenzano la tensione alla base del dente. I parametri dipendono dal materiale e dalla rugosita superficiale
nei raccordi alla radice del dente. Il fattore superficiale Y, per la tensione statica ¢ differente dal fattore
superficiale Y per la tensione dinamica. Quanto detto per il fattore superficiale Y5 € anche valido per il fattore
superficiale delle ruote dentate test di riferimento standard Yzr. Questi fattori sono comparati a quelli di un
pezzo piano e lucidato. Il fattore superficiale relativo Yg,o;r rappresenta la relazione tra il fattore superficiale
Yr della ruota dentata analizzata e il fattore superficiale Ypr della ruota dentata test di riferimento standard.

Per la verifica a flessione del dente statica il fattore superficiale relativo Yg,.q;7 assume il valore 1.0.

2.10.2.1.10 Determinazione del fattore Yy
Il fattore di dimensione Yy tiene conto della dimensione sulla distribuzione probabile di punti deboli nella
struttura del materiale, dei gradienti di tensione che in base alla resistenza del materiale decrescono
all’aumentare delle dimensioni, della qualita del materiale determinata dall’estensione e dall’efficacia di
forgiatura, della presenza di difetti, etc. [ principali fattori di influenza sono:

e Pulizia, chimica e processo di forgiatura del materiale;

e Profondita e uniformita di indurimento ottenuti con il trattamento termico;

e  Modulo, nel caso di indurimento superficiale la profondita ¢ relazionata con la dimensione del dente
(effetti di supporto del nucleo).

1l fattore di dimensione Yy deve essere determinato separatamente per pignone e ruota dentata.
Per la verifica a flessione del dente statica il fattore di dimensione Yy assume il valore 1.0.

2.10.2.1.11 Determinazione del fattore K g,
11 fattore di carico trasversale K, tiene conto degli effetti sulla tensione alla base del dente della distribuzione
di carico trasversale non uniforme tra diverse coppie di denti che ingranano contemporanecamente e
consequenzialmente. Il fattore di carico trasversale K, viene definito come il rapporto tra il carico massimo
sul dente che avviene durante I’ingranamento della coppia di ruote dentate vicino a 0 min ~! e il corrispondente
carico massimo agente sul dente in corrispondenza di una coppia di ruote dentate simile a quella realmente
ingranante ma esente da inesattezze. I principali parametri influenti sono:

e Deflessioni sotto carico;

e Modifiche del profilo del dente;

e Accuratezza di fabbricazione del dente;
o Effetti di rodaggio.

11 fattore di carico trasversale K, assume lo stesso valore del fattore di carico trasversale Ky, per comodita
di lettura vengono riportate nel seguito le espressioni gia menzionate. Le espressioni per il calcolo del fattore
di carico trasversale Kr, sono le seguenti:

FtH = FtKAKVKHﬁ (2.187)

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO St, St(cast), V,
V(cast), GGG(perl.,bai.) e GTS(perl.):
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160

—_ (2.188)
GHlimfpb

Ya =

Per V < 5 [m/s] non vi sono restrizioni.

280

Per 5 <V < 10 [m/s] il limite superiore di y, € 12599 corrispondente a f,;, = 80 [um].

OHlim

Per V> 10 [m/s] il limite superiore di y, ¢ 6400

OHlim

corrispondente a fp, = 40 [um].

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO GG e GGG(ferr.):
Ya = 0.275fpp (2.189)

Per V < 5 [m/s] non vi sono restrizioni.
Per 5 <V < 10 [m/s] il limite superiore di y, ¢ 22 [um] corrispondente a f,,;, = 80 [um].
Per V > 10 [m/s] il limite superiore di y, ¢ 11 [um] corrispondente a f,,,, = 40 [um].

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO Eh, IF, NT(nitr.) e
NV(nitrocar.):

Yo = 0.075f,,  (2.190)

Tale espressione ¢ valida per tutte le velocita ma il limite superiore di y, € 3 [um] corrispondente a f,, =
40 [um].

Quando 1 materiali delle ruote dentate differiscono, andrebbero determinati y,; del materiale del pignone e
Va2 per il materiale della ruota condotta. Il valore medio ¢ utilizzato per il calcolo:

_ Ya1t Yaz

Yo == (2.191)

11 valore dell’indennita di rodaggio y, ¢ ’ammontare la deviazione iniziale di base viene ridotta nel rodaggio

dall’inizio delle operazioni. Il valore dell’indennita di rodaggio y, viene fornito anche graficamente in
funzione della deviazione di base f, e della tensione limite a fatica del materiale o,
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Figura 2.35 — Grafico dell’indennita di rodaggio y,
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Figura 2.36 - Grafico dell’indennita di rodaggio y,

1 = (cos Bp)? cos B (2192)
Zyy=——2 (2.193)
(cosBy)?cospB
App = Ay (2.194)
hyy=hg  (2.195)

rovos(ras=32) °
Cp =[1.0+05(1.25 —Z2}|{[1.0 - 0.02(20° — ap,)]  (2.196)

my

11 fattore della dentiera di base Cy tiene conto delle deviazioni del reale profilo del dente creato dal profilo del
dente standard della dentiera creatrice.

Csxq C7x;

’ G Cs 2 2
q = C1 +—+—++ C4x1 + + C8x1 + ngz (2197)

ni n2

+ C6x2 +
ni n2
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q' ¢ il valore minimo di flessibilita di una coppia di denti ingrananti.

Dove i valori dei coefficienti Cy, C,, C3, C4, Cs, Cg, C7, Cg, Cq sono riportati nella seguente tabella:

Cy Cy Cy Cy Cs Co Cy Cs Cg

004723 | 015551 | 025791 | -0,00635 | -0,11654 | -0,00193 | -0,24188 | 0,00529 | 0,00182

Tabella 2.51 — Tabella dei coefficienti Cy, C,, C3, Cy, Cs, Cg, Cy, Cg, Cqy
, 1
Cih == (2.198)
q
La rigidezza singola teorica ¢, & appropriata per ruote dentate a disco solido e per profili di denti realizzati
con dentiere creatrici standard.
Cy =08 (2.199)

11 fattore di correzione Cy, tiene conto delle differenze tra i valori misurati e i valori teorici calcolati per ruote
dentate a disco solido.

Cr=1.0 (2.200)
1l fattore di marcia in bianco Cp tiene conto della flessibilita dei cerchioni e dei nastri della ruota dentata.

o Se (%) <100 [%]
m 0.25

¢' = c{CyCpCxrcos B

o Se (%) > 100 [

b
TR (2.201)

¢ = ¢{p,CyCpCx cos P (2.202)

La rigidezza singola ¢’ ¢ la massima rigidezza di una singola coppia di ruote dentate a denti dritti. E’
approssimativamente uguale alla massima rigidezza di una singola coppia di denti in contatto.

¢y, = ¢'(0.75¢, +0.25)  (2.203)

Il valore medio di rigidezza di ingranamento per unita di larghezza di fascia ¢, ¢ il valore medio della rigidezza
di tutti i denti in un ingranamento.

& =& T & (2.204)

° SesySZ:

fpb - ya)

& C
Kpg = % 0.9+ 0.4 vl (2.205)

Fiy

b

/2 ~1 -
Kpg = 0.9 + 0.4 (& = 1) rall = Va) (2.206)
i D

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

) Sesy>2:
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Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura

F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate [N]

dell’ingranaggio
Fiy Carico tangenziale determinante in un piano trasversale [N]
K, Fattore di applicazione K, [-]
Ky Fattore dinamico interno Ky [-]
Kup Fattore di carico sulla faccia del dente [-]

b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]
Va Fattore di indennita di rodaggio [um]
fob Deviazione di base trasversale [um]

Oylim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]
Zn1 Numero di denti virtuale del pignone [-]
Zno Numero di denti virtuale della ruota condotta [-]

B Angolo dell’elica dell’ingranaggio [°]
By Angolo dell’elica sul cilindro di base dell’ingranaggio [°]
Qpn Angolo di pressione normale della dentiera creatrice [°]
a, Angolo di pressione normale dell’ingranaggio [°]
hsp Dedendum della dentiera creatrice [mm]
h, Addendum della ruota dentata [mm]
my, Modulo normale dell’ingranaggio [mm]
Cg fattore della dentiera di base [-]

q' Valore minimo di flessibilita di una coppia di denti ingrananti [mm,um]

N

Cin Rigidezza singola teorica [ N
mmum

Cy Fattore di correzione [-]

Cg Fattore di marcia in bianco [-]

c' Rigidezza singola N
[mmym

&y Rapporto di contatto trasversale [-]

&g Rapporto di sovrapposizione [-]
Y Valore medio di rigidezza di ingranamento per unita di [ N

larghezza di fascia mmum

&y Rapporto di contatto totale [-]
X1 Fattore di correzione della dentatura del pignone [-]
X Fattore di correzione della dentatura della ruota condotta [-]

Tabella 2.52

Per un primo dimensionamento conservativo si puo assumere come valore per la deviazione di base trasversale
fpp =150 [um] .

2.10.2.1.12 Determinazione del fattore Kpp
Il fattore di carico sulla faccia del dente Kpg tiene conto degli effetti della distribuzione non uniforme di carico

sulle tensioni alla base del dente agenti sulla larghezza della faccia del dente della ruota dentata. Il fattore di

carico sulla faccia del dente Krg viene definito come il rapporto tra la massima intensita di carico (carico locale

per unita di incremento di lunghezza della larghezza di fascia) e il carico medio (%m ) Il modello di base

dell’ingranamento delle ruote dentate ¢ una coppia di denti dritti avente lo stesso numero di denti, modulo
trasversale m, e larghezza di fascia b della coppia di ruote dentate ingrananti analizzata. Il fattore di carico
sulla faccia del dente Kpp degli effetti della distribuzione di carico che influenzano le tensioni alla base del
dente agenti sulla larghezza della faccia del dente della ruota dentata. Dipende da variabili che sono
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determinate per il fattore di carico sulla faccia del dente Ky 3 € dal rapporto larghezza di fascia su altezza del

b
dente —.
h¢

Le espressioni per il calcolo del fattore di carico sulla faccia del dente Krg sono le seguenti:

(bz

h_t> 1

= = 2.207

’ 1+£+(£)2 1+&+<&)2 @207
h, " \R, b " \b

Kep = (Kug)'"  (2.208)

Nel caso in cui venga realizzato 1’ingranaggio con larghezza di fascia b e altezza del dente h, diversi sul

pignone e sulla ruota condotta:

(1) =min(7s) 2209
— ) =min|{—,— .
hy )

b . oo . b
Se (h_t) < 3 si deve sostituire il rapporto con il valore (h—) = 3.

t

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]

h; Altezza del dente dell’ingranaggio [mm]

by Larghezza di fascia del pignone [mm]

hiq Altezza del dente del pignone [mm]

b, Larghezza di fascia della ruota condotta [mm]

hio Altezza del dente della ruota condotta [mm]
Kup Fattore di carico sulla faccia del dente Ky [-]

Tabella 2.53

2.10.2.1.13 Coefficiente di sicurezza CSy ;5o statica € Verifica a flessione del dente statica
Le espressioni per il calcolo del coefficiente di sicurezza a flessione del dente statica CSr 150, staticq SONO le
seguenti:
SFmin,statica = CSF,ISO,statica,min =1.0 (2-210)

_ optimYstYnrYsreir YrreirYx (2.211)

OFp,1S0,statica = S
Fmin,statica
OFG,I1SO,statica — GFP,ISO,staticaSFmin,statica (2-212)
t
OFo,is0,statica = 7—— YFrYsYgYeYpr (2.213)
bm,
OF,1s0,statica = OF0,i150,staticalKaKvKrpKra (2.214)
UFG,ISO,statica
CSriso,statica = (2.215)

GF,ISO,statica

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
OFlim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]
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F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate [N]
dell’ingranaggio

b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]

Yor Fattore di correzione della tensione [-]

Yyt Fattore di vita [-]

Ysreir Fattore di sensitivita relativa all’intaglio [-]

Yrreir Fattore superficiale relativo [-]

Yy Fattore di dimensione [-]

Y Fattore di forma [-]

Ys Fattore di correzione della tensione [-]

Vg Fattore dell’elica [-]

Ys Fattore di spessore del bordo [-]

Ypr Fattore di profondita del dente [-]

Ky Fattore di applicazione [-]

Ky Fattore dinamico interno [-]

Krp Fattore di carico sulla faccia del dente [-]

Krq Fattore di carico trasversale [-]

Skmin,statica Coefficiente di sicurezza minimo da garantire per la verifica a [-]

flessione del dente statica

CSr 1s0.staticamin Coefficiente di sicurezza a flessione del dente statica [-]
OFp,150.statica Tensione ammissibile alla base del dente [MPa]
OFG IS0 statica Tensione limite alla base del dente [MPa]
OF0,150,statica Tensione nominale alla base del dente [MPa]
OF 150,statica Tensione alla base del dente [MPa]

Tabella 2.54

2.10.2.2Verifica a flessione del dente a fatica
Vengono riportati nel seguito i coefficienti e le modalita di calcolo necessari per effettuare la verifica a
flessione del dente a fatica della singola ruota dentata dell’ingranaggio. Vengono riportati solamente i fattori
che cambiano rispetto ai fattori utilizzati per la verifica a flessione del dente statica.

2.10.2.2.1 Determinazione del fattore Y yr
11 fattore di vita Yy tiene conto della maggiore tensione alla base del dente che puo essere tollerabile per una
vita limitata (numero di cicli di carico) comparata con la tensione ammissibile a 3(10)° cicli. I principali fattori
di influenza sono:

e  Materiale e trattamento termico;

e Numero di cicli di carico (vita di servizio) Ny ;

e  C(riterio di cedimento;

e Regolarita richiesta durante le operazioni di funzionamento;
e Pulizia del materiale della ruota dentata;

e Duttilita e tenacita a frattura del materiale;

e Tensioni residue all’interno del materiale.

Il numero di cicli di carico N;, ¢ definito come il numero di contatti di ingranamento sotto carico del dente
della ruota dentata analizzata. I numeri relativi alla tensione ammissibile sono stabiliti per 3(10)° cicli di
carico agenti sul dente e 99% di affidabilita.

Per la verifica a flessione del dente a fatica il fattore di vita Yy assume il valore 1.0.

2.10.2.2.2 Determinazione del fattore Y s,..;1
11 fattore di sensitivita statico o dinamico Yg; indica la tensione calcolata alla base del dente che puo provocare
il cedimento per fatica o per sovraccarico in quanto viene superata la tensione limite del materiale. II fattore di
sensitivita statico o dinamico Yy caratterizza la sensitivita all’intaglio del materiale ¢ il suo valore dipende dal
71



materiale e dal gradiente di tensione. Il valore assunto nella tensione dinamica ¢ differente dal valore assunto
nella tensione statica. Quanto detto ¢ valido per il fattore di sensitivita statico o dinamico Yy in relazione al
cedimento di una ruota dentata test di riferimento standard. E’ valido anche per il fattore di sensitivita relativa
all’intaglio Y,.;r che relaziona la sensitivita della ruota dentata analizzata alla ruota dentata test di riferimento
standard.

11 valore del fattore di sensitivita relativa all’intaglio Yg,..;7 viene anche fornito graficamente:
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NOTE 1 Values of oin newtons per square millimetre (N.‘mmz;l.
NOTE 2 See 150 6338-1:2008, Table 2, for an explanation of the abbreviations used.
MOTE 2 Based on bending flat bar complying with VDI 222807,

3 Fully insensitive to notches.

b Fully sensitive to notches.

€ With increasingly pearlitic structure.

d (root).

Figura 2.37 — Grafico del fattore di sensitivita relativa all’intaglio Yg e

Le espressioni per il calcolo del fattore di sensitivita relativa all’intaglio Yg,.;r sono le seguenti:

1
=5  (2216)
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X" = xp(1+2q5) (2.217)

X =xl1+225)]  (2218)
1+./p'x*

Ysreir = ———— (2.219)
1+yp'xr

Il coefficiente p’ ¢ tabulato nella seguente tabella:

ltem Material 2 F
[mm]
1 GG og = 150 N/mm? 03124
2 GG, GGG (ferr.): o = 300 N/mm? 0,309 5
3 NT, NV; for all hardness 0,1005
4 St: o = 300 N/mm? 0,0833
5 St; og = 400 N/mm? 0,044 5
6 V, GTS, GGG (perl. bai.); o5 = 500 N/mm? 0,028 1
7 V, GTS, GGG (perl. bai.); o5 = 800 N/mm? 0,019 4
8 V, GTS, GGG (perl. bai.); oy 2 = 800 N/mm? 0,006 4
9 V, GTS, GGG (perl. bai.); oy 2 = 1000 N/mm?2 0,001 4
10 Eh, IF (root); for all hardness 0,0030
a8 See ISO 6336-1:2006, Table 2, for an explanation of the abbreviations used.
Tabella 2.55 — Tabella del coefficiente p'
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
p' Spessore dello strato di scorrimento [mm]
x* Gradiente di tensione relativo alla base dell’intaglio [mm™1]
Xr Gradiente di tensione relativo alla base dell’intaglio per ruote [mm™1]
dentate test di riferimento standard
qs Parametro di intaglio [-]

Tabella 2.56

2.10.2.2.3 Determinazione del fattore Y g,cir

Il fattore superficiale Yy tiene conto delle condizioni superficiali che si hanno alla base del dente e che
influenzano la tensione alla base del dente. I parametri dipendono dal materiale e dalla rugosita superficiale
nei raccordi alla radice del dente. Il fattore superficiale Y per la tensione statica ¢ differente dal fattore
superficiale Yy per la tensione dinamica. Quanto detto per il fattore superficiale Y5 € anche valido per il fattore
superficiale delle ruote dentate test di riferimento standard Yzy. Questi fattori sono comparati a quelli di un
pezzo piano e lucidato. Il fattore superficiale relativo Yg,o;r rappresenta la relazione tra il fattore superficiale
Yy della ruota dentata analizzata e il fattore superficiale Yz della ruota dentata test di riferimento standard.

11 valore del fattore superficiale relativo Yg,o;r viene anche fornito graficamente:
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X roughness, Rz, pm
Y relative surface factor, Y o 1

NOTE See IS0 6336-1:2006, Table 2, for an explanation of the abbreviations used.

a For static stress and all materials.
b {root).

Figura 2.38 — Grafico del fattore superficiale relativo Ygyeir
Le espressioni per il calcolo del fattore superficiale relativo Yg,.o; sono le seguenti:
Se la rugosita superficiale R, < 1 [um]:

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO V, GGG(perl.,bai.),
Ehe IF:

Yererr = 1.12 (2.220)
e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO St:
Yererr = 1.07 (2.221)

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO GG, GGG(ferr.),
NT e NV:

Yarerr = 1.025 (2.222)
Se la rugosita superficiale 1 [um] < R, < 40 [um]:

o Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO V, GGG(perl.,bai.),
Eh e IF:

Yrreir = 1.674 — 0.529(R, + 1)%1 (2.223)
e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO St:

Yrrerr = 5.306 — 4.203(R, + 1)%91 (2.224)
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e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO GG, GGG(ferr.),
NT e NV:

Yrreir = 4.299 — 3.259(R,, + 1)0:0058 (2.225)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
R, Rugosita superficiale media da picco a valle della ruota [um]
dentata

Tabella 2.57

2.10.2.2.4 Determinazione del fattore Yy
Il fattore di dimensione Yy tiene conto della dimensione sulla distribuzione probabile di punti deboli nella
struttura del materiale, dei gradienti di tensione che in base alla resistenza del materiale decrescono
all’aumentare delle dimensioni, della qualitda del materiale determinata dall’estensione e dall’efficacia di
forgiatura, della presenza di difetti, etc. I principali fattori di influenza sono:

e Pulizia, chimica e processo di forgiatura del materiale;

e Profondita e uniformita di indurimento ottenuti con il trattamento termico;

e  Modulo, nel caso di indurimento superficiale la profondita ¢ relazionata con la dimensione del dente
(effetti di supporto del nucleo).

1l fattore di dimensione Yy deve essere determinato separatamente per pignone e ruota dentata.

11 valore del fattore di dimensione Yy viene anche fornito graficamente:
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Key

H_.
| 3
7
"“‘\.“\-_-““|
N\ \ - St,V,GGG(perl.,bai.),GTS(perl.)
0,9 \ N
Z -
b 1-En,IFS,NT,NV
0.8 \ —
\a— GG.GGG(ferr)
0,7
0 -
02 10 20 30 X

X normal module, m,. mm

Y size factor, Iy

NOTE 1
NOTE 2

8 gtatic stress (all materials).

b Reference stress.

C  {root).

See 150 6336-1:2006, Table 2, for an explanation of the abbreviations used.

Shaded area is in the range of scatter for static stress.

Figura 2.39 — Grafico del fattore di dimensione Yy

11 fattore di dimensione Yy € tabulato nella seguente tabella:

Material 2 Normal module, my, Size factor, Iy
StV My =5 Ye=10
GGG (perl, bai.), 5<m,<30 ¥y, =1,03-0,006 m,
GTS (perl.), 30 = my ¥y =085
<5 =10
Eh, IF (root), For 3 x 106 i = o Em
NT NV cycles S<mp<25 Fy= 1.F]5 — 0,01 my,
25 <m, ¥.=08
M= 9 ¥u=1,0
GG, GGG (ferr.) S5<m,<25 ¥y =1,075-0,015 m,
25 < my ¥u=07
All materials for static stress — ¥u=10

3 See IS0 6336-1:2006, Tahle 2 for an explanation of the abbreviations used.

Tabella 2.58 — Tabella del fattore di dimensione Yy
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Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
my, Modulo normale dell’ingranaggio [mm]
Tabella 2.59

2.10.2.2.5 Coefficiente di sicurezza CSr 159 fatica € Verifica a flessione del dente a fatica
Le espressioni per il calcolo del coefficiente di sicurezza a flessione del dente a fatica CSg 150, faticq SONO le
seguenti:

SFmin,fatica = CSF,ISO,fatica,min =1.0 (2-226)

_ opumYstYnrYsretr Yereir Yx
UFP,ISO,ref,fatica -

(2.227)

SFmin,fatica

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO St, St(cast), V,
GGG(perl.,bai.), GTS(perl.):

OFP,ISO,statica
0.4037lo (—)
106> E10 OFP,ISO,ref fatica

OFp,is0,fatica = OFP,ISO,ref fatica <3 10 (2.228)

e Per materiali appartenenti alle abbreviazioni e classificazioni della normativa ISO IF, Eh, NT(nitr.),
NV(nitrocar.), GGG(ferr.) e GG:

OFP,ISO,statica )

10° 0'2876lOglo(UFP,Iso,ref,fatica
OFp,1S0,fatica — OFP,ISO,ref,fatica 3@ (2.229)
OFG,ISO,fatica = UFP,ISO,faticaSFmin,fatica (2.230)
Fe
OF0,1SO,fatica — WYFYSYBYBYDT (2.231)
n
OF,150,fatica = OF0,150,faticalaKvKrpKrq (2.232)
OFG,IS0,fatica
CSrso,fatica = (2.233)
UF,ISO,fatica
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
OFlim Tensione limite a fatica del materiale [MPa]
F; Forza tangenziale scambiata tra le ruote dentate dell’ingranaggio [N]
b Larghezza di fascia dell’ingranaggio [mm]
Yor Fattore di correzione della tensione [-]
Ynr Fattore di vita [-]
Ysreir Fattore di sensitivita relativa all’intaglio [-]
YerelT Fattore superficiale relativo [-]
Yy Fattore di dimensione [-]
Yr Fattore di forma [-]
Y Fattore di correzione della tensione [-]
Yp Fattore dell’elica [-]
Vg Fattore di spessore del bordo [-]
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Ypr Fattore di profondita del dente [-]
K, Fattore di applicazione [-]
Ky Fattore dinamico interno [-]
Krp Fattore di carico sulla faccia del dente [-]
Krq Fattore di carico trasversale [-]
SFmin,fatica Coefficiente di sicurezza minimo da garantire per la verifica a [-]
flessione del dente a fatica
CSF 1s0,faticamin Coefficiente di sicurezza a flessione del dente a fatica [-]
OFp,Is0,ref fatica Tensione ammissibile alla base del dente di riferimento [MPa]
OFp IS0, fatica Tensione ammissibile alla base del dente [MPa]
OFG,1S0,fatica Tensione limite alla base del dente [MPa]
OF0,1S0,fatica Tensione nominale alla base del dente [MPa]
OF 150, fatica Tensione alla base del dente [MPa]
Tabella 2.60
2.11 Verifica sulla corona di materiale al di sotto della radice del dente della ruota dentata

Per garantire un corretto funzionamento dell’ingranaggio ed evitare che si incorra in possibili cedimenti dovuti
alla trasmissione di coppia per cause legate alla carenza di materiale al di sotto della radice del dente della
ruota dentata, va effettuata la verifica sulla corona di materiale al di sotto della radice del dente della ruota
dentata. Per effettuare tale verifica ¢ necessario avere a disposizione le dimensioni della ruota dentata e del
componente su cui essa viene montata. Le ruote dentate dimensionate nel progetto possono essere montate
sugli alberi di trasmissione oppure sui cuscinetti qualora esse siano ruote dentate sincronizzate del cambio
automobilistico. La corona di materiale al di sotto della radice del dente e le relative dimensioni principali sono
rappresentate nella figura seguente:

Dinterno

Figura 2.40 - Parametri principali relativi allo spessore di materiale al di sotto della radice del dente della ruota dentata

L’espressione per effettuare la verifica sulla corona di materiale al di sotto della radice del dente della ruota
dentata secondo la Normativa ISO 6336 ¢ la seguente:

SR = >

Dti - Dinterno

SR,minimo = OSht (2234)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della

Nome della grandezza

grandezza misura
SR Spessore della corona di materiale al di sotto della radice del dente [m]
della ruota dentata
Dy; Diametro di troncatura interna della ruota dentata [m]
Dinterno Diametro interno della ruota dentata [m]
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h; Altezza del dente dell’ingranaggio [m]
SR minimo Spessore della corona di materiale minimo da garantire al di sotto [m]

della radice del dente della ruota dentata
Tabella 2.61

2.12 Configurazioni implementate e suddivisione in stadi della trasmissione industriale
(Machinery)
Le configurazioni implementate per la trasmissione industriale (Machinery) sono sei, esse sono state definite
in base al rapporto di trasmissione totale T;,¢4;0da realizzare e al verso di rotazione dell’albero di uscita rispetto
all’albero di ingresso. Infatti il verso di rotazione dell’albero di uscita potrebbe essere concorde oppure
discorde rispetto al verso di rotazione dell’albero di ingresso. Per quanto riguarda il lato dell’utenza sull’albero
di uscita, esso € sempre sul lato opposto rispetto al lato di ingresso del motore in modo tale da evitare problemi
di ingombro sia per il motore che per 1’utenza.2 Nelle sezioni seguenti vengono riportate le configurazioni
implementate per la trasmissione industriale (Machinery) con le relative espressioni per la suddivisone del
rapporto di trasmissione totale T;,:q;0€ per la suddivisione dell’interasse totale interasse;y¢qieSul singoli
stadi. Il codice Matlab ¢ stato implementato richiedendo in ingresso la coppia in ingresso massima Cy,q5sima»
I’interasse totale interasse; ¢4 tra 1’albero di ingresso e 1’albero di uscita e il rapporto di trasmissione totale

Ttotale-

Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con Ts rq7. < 18 € verso opposto di rotazione tra
I’albero di ingresso e 1’albero di uscita

Lo schema della configurazione del riduttore industriale considerato ¢ il seguente, il numero di stadi ¢ pari a
uno:

2] input

interasse g = INterassea a1

wnurput

Figura 2.41 - Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con Tiotq1e<I8 e verso opposto di rotazione tra l’albero di
ingresso e l'albero di uscita

e Suddivisione del rapporto di trasmissione totale T;o¢gie:

In questa configurazione, essendoci soltanto uno stadio, il rapporto di trasmissione totale 7,47 Viene riversato
totalmente sull’unico stadio presente:

T1 = Ttotale (2.235)
e Suddivisione dell’interasse totale interasse;ytqie:

In questa configurazione, essendoci soltanto uno stadio, I’interasse totale interasse;ytqie viene riversato
totalmente sull’unico stadio presente:

interassegiggio 1 = INtErasse;ytate (2.236)
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Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con T, 4. < 18 € verso concorde di rotazione tra
I’albero di ingresso e 1’albero di uscita

Lo schema della configurazione del riduttore industriale considerato ¢ il seguente, il numero di stadi ¢ pari a
due:

wm‘pur
Nterasseanio 1
i Mterasse;, ne
NLerasseiqais 2 T
maut‘put —

Figura 2.42 - Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con Tyopq1<I8 e verso concorde di rotazione tra [’albero di
ingresso e l'albero di uscita

e Suddivisione del rapporto di trasmissione totale T¢p¢qie:

In questa configurazione il rapporto di trasmissione totale T;,;q;. suddiviso nel seguente modo sui due stadi
disponibili:

2
71 = 0-8(Ttotale)3 (2.237)

T
T, = %‘”" (2.238)
1

e Suddivisione dell’interasse totale interasse;oiqie:

In questa configurazione I’interasse totale interasseyiq;e suddiviso in modo da evitare che si abbia
interferenza tra le ruote dentate degli stadi e gli alberi di trasmissione della trasmissione industriale
(Machinery). Per fare cio viene introdotto un coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenzas €he

garantisce la non interferenza. La prima equazione che lega gli interassi degli stadi interassesiqgio 1€
interasseg;qqio 2 € 1a seguente:

interasseé;orqre = iNterassesiqaio 1 + interassestqqio 2 (2.239)
Per evitare I’interferenza vanno garantite le seguenti condizioni:
interassestadio 2 > routput,stadio 1 (2-240)
interassestadio 1 > rinput,stadio 2 (2-24'1)

Le espressioni per ottenere la formula del coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenza> che
relaziona gli interassi degli stadi interasseg;qqio 1€ iNterasseg;qqio 2, SONO le seguenti:

Interasseésiadio 1 = Tinput,stadio 1 + Toutput,stadio 1 = Tinput,stadio 1(1 + Tl) (2-242)
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interassésiadio 171
Toutput,stadio 1 = Tinput,stadio 171 = 1 (2.243)
( + Tl)

Per cui si ottiene che:

interasseégiggio 171
1+1)

interasseéstqgio 2 > (2.244)

interasseéseqgio 171 CSinterferenza
(1 + Tl)

interasseéstqgio » = (2.245)

Per cui il sistema finale di equazioni da risolvere per ottenere gli interassi degli stadi ¢ il seguente:

interasse;orqie = iNterassesiqqio 1 + interassegsiqgio 2 (2.246)
interassestadio 171 CSinterferenza

a1+

interassegqgio 2 = (2.247)

Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con 18 < T, r07. < 60 e verso opposto di rotazione
tra ’albero di ingresso e I’albero di uscita

Lo schema della configurazione del riduttore industriale considerato ¢ il seguente, il numero di stadi ¢ pari a
tre:

[

input

mterasse, a1

<+
Il
Il
]
|
>

Nter S8 eygdio 2

____x_a.

MLerasses;ag:02

Nterasse; .

IHH

A 4 Y.
—

sutput

@,

Figura 2.43 - Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con 18<Tiotq1e <00 e verso opposto di rotazione tra [’albero
di ingresso e l’albero di uscita

e Suddivisione del rapporto di trasmissione totale T;o¢gie:
In questa configurazione il rapporto di trasmissione totale T;,¢q;. suddiviso nel seguente modo sui tre stadi

disponibili:

4
71 = 0-6(Ttotale)7 (2-248)

2
73 = L1(Teotate)” (2.249)

Ttotale
= — 2.250
T3 T, ( )

e Suddivisione dell’interasse totale interasse;qiqie:
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In questa configurazione I’interasse totale interasse;yiqie suddiviso in modo da evitare che si abbia
interferenza tra le ruote dentate degli stadi e gli alberi di trasmissione della trasmissione industriale
(Machinery). Per fare cio viene introdotto un coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenza, che
garantisce la non interferenza. La prima equazione che lega gli interassi degli stadi interassesiqqio 1
interassegiqgio 2 € INtErassegqq4io 3 € la seguente:

interasseiotqgle = INterassesiqaio1 + INLErassesiqqio » + interassesiqdio 3 (2.251)
Per evitare I’interferenza va garantita la seguente condizione:

lnterassestadio 2 > rinput,stadio 3 + routput,stadio 1 (2-252)

Le espressioni per ottenere la formula del coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSipterferenza> Che
relaziona gli interassi degli stadi interassegtqqio 1, iINtETASSestadio 2 © INtETASSegiq4io 3, SONO le seguenti:

Interasseseqdio 3 = Tinput,stadio 3 T Toutput,stadio 3 = Tinput,stadio 3(1+73) (2.253)

1
Interasseésiadio1 = Tinput,stadio 1 + Toutput,stadio 1 = Tinput,stadio 1(1 + Tl) = Toutput,stadio 1 (1 + T_) (2.254)
1

Per cui si ottiene che:

interasségiqdios INterassSésiadio 1
(1 + T3) 1
1+—
(51

interasseégiqdio 2 > (2.255)

interassésiqdioz INterassSésiadio 1
1
(1+73) (1 + —)
T

interassesiagio 2 = CSinterferenza (2.256)

Per cui il sistema finale di equazioni da risolvere per ottenere gli interassi degli stadi ¢ il seguente:

(nterasseryigre = INLETASSEstaqio1 T INLETASSCsqdi0 2 T INtETASSEs04i0 3 (2.257)
interassegiqqio 1 + iNterassestqaio 3

2

interassegiadio 2 = (2.258)

interasseésiqgios INterassésiqadio 1
(51

interassesiqgio 2 = CSinterferenza (2.259)

Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con 18 < T, 101 < 60 e verso concorde di
rotazione tra 1’albero di ingresso e ’albero di uscita

Lo schema della configurazione del riduttore industriale considerato ¢ il seguente, il numero di stadi ¢ pari a
due:
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wmput
NEETASSCoranin 1
i Nterasse,yrare
Nterassésiqnin2 T
wourput —

Figura 2.44 - Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con 18<Tiy1q16<60 e verso concorde di rotazione tra
l’albero di ingresso e [’albero di uscita

e Suddivisione del rapporto di trasmissione totale T¢pegze:
In questa configurazione il rapporto di trasmissione totale T;,;q;. suddiviso nel seguente modo sui due stadi
disponibili:
2
71 = 0.8(T¢otate)? (2.260)

T
=2 (2261)
1

e Suddivisione dell’interasse totale interasse;otqie:

In questa configurazione I’interasse totale interasse;ytq;e suddiviso in modo da evitare che si abbia
interferenza tra le ruote dentate degli stadi e gli alberi di trasmissione della trasmissione industriale
(Machinery). Per fare cio viene introdotto un coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenzar Che
garantisce la non interferenza. La prima equazione che lega gli interassi degli stadi interasseg;qgio 1€
interassegiqqio 2 € la seguente:

interasse;orqle = INtETassegiqgio 1 + INtETrassestqdio 2 (2.262)
Per evitare I’interferenza vanno garantite le seguenti condizioni:
interassestqgio 2 > Toutput,stadio 1 (2.263)
interassestqdio 1 > Tinput,stadio 2 (2-264)

Le espressioni per ottenere la formula del coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenza> Che
relaziona gli interassi degli stadi interassegiqqio 1€ interassegqqio 2, SONO le seguenti:
interasseésiggio 1 = Tinput,stadio 1 + Toutput,stadio 1 = Tinput,stadio 1(1 + Tl) (2-265)

interasségiqgio 171
Toutput,stadio 1 = Tinput,stadio 171 = 1+ (2-266)
( 7y)

Per cui si ottiene che:
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interasségqdio 171
(1 + Tl)

interassegiggio 2 > (2.267)

interassestaqio 171 CSinterferenza
(1 + Tl)

interasseg;ggio 2 = (2.268)

Per cui il sistema finale di equazioni da risolvere per ottenere gli interassi degli stadi ¢ il seguente:

interasse;orqre = iNterassesiqgio 1 + INterassesiqqio 2 (2.269)
Interasseseqqio 171 CSinterferenza

1+1)

interassesiqdio 2 = (2.270)

Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con T r47. => 60 € verso opposto di rotazione tra
I’albero di ingresso e 1’albero di uscita

Lo schema della configurazione del riduttore industriale considerato ¢ il seguente, il numero di stadi ¢ pari a
tre:

o,

input

g
5
o
=
2
wy
L]
M‘B
3
ot
s
Il
Il
|
|
P>

Mterassey ;s

____x_a.

mterasse a0 i

Mterasse, .

IHH

A 4 Y.
—>

CWoyepur

Figura 2.45 - Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con Tyopq1e>060 e verso opposto di rotazione tra l’albero di
ingresso e l'albero di uscita

e Suddivisione del rapporto di trasmissione totale T;o¢gie:

In questa configurazione il rapporto di trasmissione totale T;tq7. Suddiviso nel seguente modo sui tre stadi
disponibili:

4
T = 0-6(Ttotale)7 (2-271)
2
T = 1-1(Ttotale)7 (2.272)
T3 =——— (2.273)

e Suddivisione dell’interasse totale interasse;otqie:

In questa configurazione 1’interasse totale interasse;yiq;e suddiviso in modo da evitare che si abbia
interferenza tra le ruote dentate degli stadi e gli alberi di trasmissione della trasmissione industriale
(Machinery). Per fare cio viene introdotto un coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenza> he
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garantisce la non interferenza. La prima equazione che lega gli interassi degli stadi interassesiqgio 1,
interasseg;qgio 2 € INtErassegqqio 3 € la seguente:

interasse;otgle = INLETASSCsqaio 1 T INtETASSEsta4i0 2 T INtETASSEStadi0 3 (2.274)
Per evitare I’interferenza va garantita la seguente condizione:
lnterassestadio 2 > Tinput,stadio 3 + routput,stadio 1 (2-275)

Le espressioni per ottenere la formula del coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenza> che
relaziona gli interassi degli stadi interassegtqqio 1, INtETASSEstadio 2 € INLETASSEgtq4i0 3, SONO le seguenti:

interasseéstqgio 3 = Tinput,stadio 3 + Toutput,stadio 3 = Vinput,stadio 3(1 + T3) (2-276)
interassestadio 1 = Tinput,stadio 1 + Toutput,stadio 1 = Tinput,stadio 1(1 + Tl) = Toutput,stadio 1 (1 + T_) (2277)
1

Per cui si ottiene che:

interasseésiqdio 3 N interasseésiqdio 1
T

interassegiqdio 2 > (2.278)

. interasseésiqgios  INterassésiadio 1
interassestqgio 2 = CSinterferenza (1+13) + 1 (2.279)
’ (1+3)
1

Per cui il sistema finale di equazioni da risolvere per ottenere gli interassi degli stadi ¢ il seguente:

nterasseiorgle = INLETASSEsqdio 1 T INtETASSCsaai0 2 T INtETASSESta4i10 3 (2.280)
interasségiqgio 1 + iNnterassesiqdio 3

2

interasségiqdioz = (2.281)

interassésiqdio 3 4 interasseésiadio 1
(1+13) (1+ 1)
T

interasseseagio 2 = CSinterferenza (2.282)

\

Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con T, :47. > 60 € verso concorde di rotazione tra
I’albero di ingresso e 1’albero di uscita

Lo schema della configurazione del riduttore industriale considerato ¢ il seguente, il numero di stadi ¢ pari a
quattro:
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_________ A Winpue
IRLETASS €opaiio 1 = —_—

—_— MTerasse; ;q.

INIerasse, a0

MIeTrass e, qadio 4 I

+— B 4

w,

utput

Figura 2.46 - Configurazione della trasmissione industriale (Machinery) con Tiyiq1e>60 e verso concorde di rotazione tra [’albero
di ingresso e l'albero di uscita

e Suddivisione del rapporto di trasmissione totale T¢prgze:
In questa configurazione il rapporto di trasmissione totale T;t470 Suddiviso nel seguente modo sui tre stadi
disponibili:
k]
7y = 0.6(Trorate)” (2.283)

2
Ty = L.1(Trotate)? (2.284)

Ttotale 3
T3 = —

o —) (2.285)

2
Ttotale
T4T
T, = —“5}2 (2.286)
(3)

e Suddivisione dell’interasse totale interasse;ytqie:

In questa configurazione I’interasse totale interasseyiq;e suddiviso in modo da evitare che si abbia
interferenza tra le ruote dentate degli stadi e gli alberi di trasmissione della trasmissione industriale
(Machinery). Per fare cio viene introdotto un coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenzas Che

garantisce la non interferenza. La prima equazione che lega gli interassi degli stadi interassesiqqio 1
interassegiqdio 2 » INLETASSestadio 3 € INtETASSEstaaio 4 € 12 SEgUENtE:

interasse;yiqgre = INLETASSEgtaqi0 1 T INtETASSE 14410 2 T INLETASSE 14410 3 T INLETASSC104i0 4 (2.287)

Per evitare I’interferenza vanno garantite le seguenti condizioni:
lnterassestadio 2 > rinput,stadio 3 + routput,stadio 1 (2-288)

lnterassestadio 3 > rinput,stadio 4 + routput,stadio 2 (2-289)
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Le espressioni per ottenere la formula del coefficiente di sicurezza sull’interferenza CSinterferenza> che

relaziona gli interassi degli stadi interassesqgio 1, INLETASSEgtqdio 25 INEETASSEstadio 3 € INLETASSCstadi0 45
sono le seguenti:

interasseéstqgio 3 = Tinput,stadio 3 + Toutput,stadio 3 = Vinput,stadio 3(1 + T3) (2-290)

interassesiagio1 = Tinput,stadio 1 + Toutput,stadio 1 = Tinput,stadio 1(1 + Tl) = Toutput,stadio 1 (1 + ’[_) (2.291)
1
interassegiqdio 4 = Tinput,stadio 4 + Toutput,stadio 4 = Vinput,stadio 4(1 + T4) (2-292)
interassessagio 2 = Tinput,stadio 2 + Toutput,stadio 2 = Tinput,stadio 2(1 + TZ) = Toutput,stadio 2 (1 + ’[_> (2.293)
2
Per cui si ottiene che:
. interasségiqdios INterassSésiadio 1
interasseégiqdio 2 > (2.294)
(1 + ‘[3) (1 + l)
(51
. interassésiqdioz INterassSésiadio 1
interassestqqio 2 = CSinterferenza 1 1 (2.295)
( + T3) (1 + _)
71
. interasségiqgios INtErassésiqdio 2
interassegiqdios > (2.296)
(1+1,) 1
1+—
T2
. interass€siqdiosa INtErassSésiadio 2
interassestqqio 3 = CSinterferenza 1 (2.297)
(1474

(1+%)

Per cui il sistema finale di equazioni da risolvere per ottenere gli interassi degli stadi ¢ il seguente:

(interasse;orqre = iNterassestqqio 1 + INtErassesiqqio 2 + interassegsiqaio 3 + iNterassestqqaio 4 (2.298)
interassestadio 4 = interassestadio BCSinterferenza (2-299)
) interassegiqqioz = iNterassesiqgio 1
interassestqgio2 = CSinterferenza 1 1 (2.300)
4 (1+13) (1 + _)
| 71
. interassesiqgio 4 INtErassésiqdio 2
Interasseéseqgio 3 = CSinterferenza 1 (2.301)
\ | T,
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
interasse;otqle Interasse totale della trasmissione industriale (Machinery) [m]
interassesqdio 1 Interasse dello stadio 1 della trasmissione industriale (Machinery) [m]
interassesqdio 2 Interasse dello stadio 2 della trasmissione industriale (Machinery) [m]
interasses;qgio 3 Interasse dello stadio 3 della trasmissione industriale (Machinery) [m]
interasses;qdio 4 Interasse dello stadio 4 della trasmissione industriale (Machinery) [m]
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Ttotale Rapporto di trasmissione totale della trasmissione industriale [-]
(Machinery)
T, Rapporto di trasmissione dello stadio 1 della trasmissione [-]
industriale (Machinery)
T, Rapporto di trasmissione dello stadio 2 della trasmissione [-]
industriale (Machinery)
T3 Rapporto di trasmissione dello stadio 3 della trasmissione [-]
industriale (Machinery)
Ty Rapporto di trasmissione dello stadio 4 della trasmissione [-]
industriale (Machinery)
CSinterferenza Coefficiente di sicurezza sull’interferenza [-]
Tinput,stadio 1 Raggio primitivo della ruota dentata di input dello stadio 1 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Tinput,stadio 2 Raggio primitivo della ruota dentata di input dello stadio 2 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Tinput,stadio 3 Raggio primitivo della ruota dentata di input dello stadio 3 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Tinput,stadio 4 Raggio primitivo della ruota dentata di input dello stadio 4 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Toutput,stadio 1 Raggio primitivo della ruota dentata di output dello stadio 1 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Toutput,stadio 2 Raggio primitivo della ruota dentata di output dello stadio 2 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Toutput,stadio 3 Raggio primitivo della ruota dentata di output dello stadio 3 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Toutput,stadio 4 Raggio primitivo della ruota dentata di output dello stadio 4 della [m]
trasmissione industriale (Machinery)
Tabella 2.62
2.13 Configurazione implementate della trasmissione automobilistica (cambio di velocita)

Per la trasmissione automobilistica (cambio di velocita) ¢ stata implementata una sola configurazione: cambio
di velocita a manuale a 5 marce piu la retro-marcia adatta per un veicolo a trazione anteriore con il motore
montato sull’avantreno trasversalmente. Nella figura seguente ¢ riportato lo schema del cambio di velocita

manuale che ¢ stato dimensionato e implementato nel progetto:
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Figura 2.47 - Schema della trasmissione automobilistica manuale a 5 marce piu la retro-marcia

2.14 Dimensionamento della retro-marcia della trasmissione automobilistica
Siccome la retro-marcia della trasmissione automobilistica ¢ composta da tre ruote dentate in presa, € stato
implementato un calcolo iterativo che calcola gli angoli tra la retta verticale e 1 centri degli alberi primario e
secondario del cambio di velocita. Il calcolo svolto garantisce inoltre che il rapporto di trasmissione della retro-
marcia 7€ I’interasse della retro-marcia siano all’interno della tolleranza imposta.
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T?q nput

Trolte

Ve output

Figura 2.48 - Schema della retro-marcia della trasmissione automobilistica

Le espressioni da risolvere iterativamente, per impostare la configurazione della retro-marcia, sono le seguenti:

2 2
\/(xr,folle - xr,input) + (yr,folle - yr,input) - rr,input - Tfolle

< tolleranza,terasse (2.302)

rr,input + rfolle

2 2
\/(xr,output - xr,folle) + (yr,output - yhfolle) - rfolle - rr,output

< tolleranza,terasse (2.303)

Tr,output + Tfolle

Y =90°+ tan?! <

Troutput = TrTrinput (2.304)
o -1 yr,folle
@ =90° — tan —_— (2.305)
Xr folle

yr,folle - yr,output

) (2.306)

xr,folle

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Xr input Coordinata x della ruota dentata input della retro-marcia [m]
Xr folle Coordinata x della ruota dentata folle della retro-marcia [m]
Xroutput Coordinata x della ruota dentata output della retro-marcia [m]
Vr input Coordinata y della ruota dentata input della retro-marcia [m]
Yr folle Coordinata y della ruota dentata folle della retro-marcia [m]
Vroutput Coordinata y della ruota dentata output della retro-marcia [m]
Ty input Raggio primitivo della ruota dentata input della retro-marcia [m]
Trolle Raggio primitivo della ruota dentata folle della retro-marcia [m]
Ty input Raggio primitivo della ruota dentata output della retro-marcia [m]
T, Rapporto di trasmissione della retro-marcia [-]
tolleranza;,terasse Tolleranza sull’interasse ammessa [-]
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Angolo tra la verticale e la retta congiungente i centri di ruota [°]

dentata folle e output
v Angolo tra la verticale e la retta congiungente i centri di ruota [°]
dentata folle e input
Tabella 2.63

3. Dimensionamento degli alberi

Gli alberi di trasmissione sono componenti estremamente importanti in una trasmissione meccanica, sia per
una trasmissione automobilistica che per una trasmissione industriale (Machinery). L’albero di trasmissione
ha il compito di trasmettere la potenza lungo la catena di trasmissione, I’adempimento viene realizzato
mediante le ruote dentate che sono alloggiate ¢ montate sull’albero di trasmissione. Tendenzialmente nelle
trasmissioni automobilistiche (cambi di velocita) le ruote dentate vengono fissate sull’albero mediante un
accoppiamento con profilo scanalato. Solitamente nelle le trasmissioni industriali (Machinery) il montaggio
delle ruote dentate sull’albero di trasmissione ¢ ottenuto attraverso un accoppiamento forzato (calettamento).
Questa differenza di collegamenti meccanici utilizzati ¢ giustificata dal fatto che le coppie trasmissibili
mediante profili scanalati non sono generalmente molto elevate, nelle trasmissioni automobilistiche infatti i
livelli di coppia trasmessa ricadono nell’ordine delle centinaia di [Nm]. Nelle trasmissioni industriali
(Machinery) invece i livelli di coppia trasmessa sono decisamente piu elevati con valori medi nell’ordine del
migliaio di [Nm], per queste applicazioni spesso € necessario ricorrere all’accoppiamento forzato che consente
la trasmissione di coppie molto elevate. L’albero di trasmissione viene vincolato mediante 1’uso di cuscinetti
volventi posti di solito alle estremita dell’albero, i cuscinetti volventi consentono all’albero di ruotare attorno
al suo asse e quindi di trasmettere la potenza attraverso le ruote dentate su di esso montate. E’ particolarmente
importante ricordare che sugli alberi di trasmissione delle trasmissioni automobilistiche (cambi di velocitd)
trovano spazio componenti aggiuntivi come i sincronizzatori, essi consentono di ottenere un adeguato innesto
della marcia selezionata ¢ il loro ingombro deve essere considerato nella fase di dimensionamento dell’albero
di trasmissione. Per il montaggio dei cuscinetti &€ necessario concepire la presenza di spallamenti sull’albero di
trasmissione che ne consente la battuta e quindi la corretta installazione. Nelle immagini seguenti vengono
riportati degli esempi di alberi di trasmissione, con elementi montati, utilizzati in trasmissioni automobilistiche
e in trasmissioni industriali.

Figura 3.1 - Alberi di trasmissione di una trasmissione automobilistica
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Figura 3.2 - Albero di trasmissione di una trasmissione industriale (Machinery)

3.1 Modello tridimensionale agli elementi finiti della trave di Timoshenko

Il modello della trave di Timoshenko ha realizzato storicamente un netto miglioramento in termini di risultati
computazionali rispetto al modello piu semplice e meno accurato della trave di Eulero-Bernoulli. Il modello
della trave di Timoshenko considera anche gli effetti dello scorrimento dovuto alla sollecitazione di taglio,
mentre nelle ipotesi della trave di Eulero-Bernoulli questo aspetto viene trascurato. Inoltre, poiché il modello
della trave di Timoshenko considera la sollecitazione di taglio agente sulla sezione dell’elemento trave, le
sezioni della trave non si mantengono normali all’asse dopo la deformazione causata dal carico. Nel modello
della trave di Timoshenko le sezioni risultano inclinate e non normali alla linea media della trave.

Una rappresentazione chiara delle principali differenze tra il modello trave di Eulero-Bernoulli e il modello
trave di Timoshenko ¢€ riportata nella figura seguente:

Z
Euler-Bernoulli
Timoshenko Ny T
iy -~
kY ./_.-’
———————————————————————— - M
h w Q
X
h

Figura 3.3 - Confronto tra il modello trave di Timoshenko e il modello trave di Eulero-Bernoulli

Nella figura seguente viene riportato uno schema della trave di Timoshenko riportante il sistema di riferimento
destrorso x,y,z adottato, le direzioni € i versi positivi per gli spostamenti u,v,w ¢ le rotazioni 0y, 6, € 0,:

Nodo 1 ®| Nodo?2

— U

Figura 3.4 - Sistema di riferimento adottato per il modello trave di Timoshenko riportante i versi positivi degli assi, delle traslazioni
e delle rotazioni
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Le espressioni per il calcolo delle proprieta geometriche di un elemento trave non cavo a sezione circolare

sono le seguenti:

D 2
A=m (E) (3.1)
D4-

L=l =ns (3.2)
D4—
Iy:IZ:T[a (33)

El,
EL,
p. =127 (35)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

D Diametro dell’elemento trave [m]

E Modulo elastico normale (Modulo di Young) [Pa]
G Modulo elastico tangenziale [Pa]
A Area dell’elemento trave [m?]
I, Momento di inerzia lungo x dell’elemento trave [m*]
1, Momento di inerzia lungo y dell’elemento trave [m*]
I, Momento di inerzia lungo z dell’elemento trave [m*]
L, Momento di inerzia polare dell’elemento trave [m*]
by Fattore di Timoshenko lungo y [-]

o, Fattore di Timoshenko lungo z [-]

Nel calcolo realizzato mediante 1’utilizzo del modello trave tridimensionale di Timoshenko, vengono
considerati gli stati di sollecitazione a trazione, a flessione, a torsione e a taglio. Le espressioni per il calcolo
della matrice di massa [M],, della matrice di rigidezza [K], e della matrice tensione-deformazione [D],
dell’elemento trave di Timoshenko sono le seguenti:
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6l 4+ ¢, 6l 2 - ¢
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K, = E (1+ 9,2 1+ (1+¢y)2 1+ ¢y 36)
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0 0 0 T 0 0 0 0 0 i 0 0
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6
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140 304 210 104l 105 " 154
v
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1-v
v
0 0 0 0 0 0 0 0 0
1-v
1 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1-2v 0 0 0 0 0 0 0
2(1-v)
0 1-2v 0 0 0 0 0 0
2(1-v)
0 0 0 Lo 0 0 0 0 0
2(1-v)
0 0 0 0 1 v.o_Z 0 0 0 G
1-v 1-v
0 0 0 0 v 1 v 0 0 0
1-v 1—-v
0 0 0 0 v v 1 0 0 0
1-v 1-v
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Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Mgy Massa dell’elemento trave kel
l Lunghezza dell’elemento trave [m]
E Modulo elastico normale (Modulo di Young) [Pa]
v Modulo di Poisson [-]
G Modulo elastico tangenziale [Pa]
A Area dell’elemento trave [m?]
I, Momento di inerzia lungo x dell’elemento trave [m*]
L, Momento di inerzia lungo y dell’elemento trave [m*]
I, Momento di inerzia lungo z dell’elemento trave [m*]
L, Momento di inerzia polare dell’elemento trave [m*]
by Fattore di Timoshenko lungo y (-]
¢, Fattore di Timoshenko lungo z [-]
K], Matrice di rigidezza dell’elemento trave [%] se traslazioni
[N—m] se rotazioni
rad
[M], Matrice di massa dell’elemento trave [kg] se traslazioni
[k—g m] se rotazioni
rad
[D], Matrice tensione-deformazione dell’elemento trave [Pa]

Tabella 3.1
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3.2 Assemblaggio delle matrici di massa [M], di rigidezza [K] e di tensione-deformazione [D]

dell’albero

Una volta scritte le matrici di massa [M],, di rigidezza [K], e di tensione-deformazione [D], del singolo
elemento trave composto da due nodi, esse vanno inserite nelle matrici di massa globale [M], di rigidezza
globale [K] e di tensione-deformazione globale [D] dell’intero albero. Infatti 1’albero viene scomposto in una
serie di elementi travi inserendo i nodi in corrispondenza dei punti nei quali possono esserci carichi applicati,
vincoli oppure variazioni di sezione dell’albero. L assemblaggio delle matrici ¢ stato automatizzato con un
algoritmo di calcolo all’interno del codice Matlab.

Le espressioni per il calcolo e I’assemblaggio della matrice di massa globale [M], della matrice di rigidezza
globale [K] e della matrice tensione-deformazione globale [D] dell’albero sono le seguenti:

- r€1
Mll

e
M21

0

-1
Kll

€1
K21

— el
Dll

51
D21

0

e

M12
1 ]
MZZ + Mll

]
M21

e e
Koz + Kid

€2
K21

€1

D12
€1 5]
D22 + D11

]
D21

0

e

M3

e e
My; + M3

]
K12

e e
Koz + Kid

]
D12

D5 + D1}

eN-1 en
M22 + Mll

eN
M21

K+ K
K5
0
0
0
D+ Dy

enN
D21

0 1
0
0

en
M12

en
MZZ—

e
K3
e
K37 ]
01
0
0
e
Dy?

eN
D22-

(3.9)

(3.10)

(3.11)

La relazione che lega il numero di elementi trave N con il numero di nodi N,,,4; € la seguente:

Npoai =N +1 (3.12)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di misura
grandezza
N Numero di elementi trave [-]
Npodi Numero di nodi dell’albero [-]
K Quadrante nord-ovest della matrice di rigidezza dell’elemento [ﬂ ] se

trave i-esimo ml
traslazioni

iy

rad

rotazioni
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K Quadrante nord-est della matrice di rigidezza dell’elemento [ﬁ] se
trave i-esimo mi
traslazioni
rad
rotazioni
K Quadrante sud-ovest della matrice di rigidezza dell’elemento [ﬂ ] se
trave i-esimo mi
traslazioni
rad
rotazioni
KL Quadrante sud-est della matrice di rigidezza dell’elemento [ﬁ] se
trave i-esimo mi
traslazioni
]
rad s¢
rotazioni
M fi Quadrante nord-ovest della matrice di massa dell’elemento [kg] se
trave i-esimo traslazioni
X9 m] se
rad
rotazioni
Mfé Quadrante nord-est della matrice di massa dell’elemento trave [kg] se
i-esimo traslazioni
L m] se
rad
rotazioni
Mzel1 Quadrante sud-ovest della matrice di massa dell’elemento trave [kg] se
i-esimo traslazioni
LA m] se
rad
rotazioni
Mzeé Quadrante sud-est della matrice di massa dell’elemento trave i- [kg] se
esimo traslazioni
rad s¢
rotazioni
Df{ Quadrante nord-ovest della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
Dlezi Quadrante nord-est della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
D;’i Quadrante sud-ovest della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
D;é Quadrante sud-est della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
[M] Matrice di massa dell’albero [kg] se
traslazioni
kg ]
[radm S¢
rotazioni
K] Matrice di rigidezza dell’albero [ﬂ ] se
m
traslazioni
pom]
rad
rotazioni
[D] Matrice tensione-deformazione dell’albero [Pa]

Tabella 3.2
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3.3 Verifica alla deflessione statica dell’albero
Prima di effettuare la verifica alla deflessione statica dell’albero, vanno scelti dei diametri di tentativo con 1
quali si calcolano le proprieta geometriche delle sezioni degli elementi trave con i quali ¢ stato suddiviso
’albero. Nel codice di calcolo ¢ stato implementato un algoritmo iterativo sui diametri dei diversi elementi
trave dell’albero. I diametri degli elementi trave hanno una notevole influenza sulla verifica alla deflessione
statica dell’albero in quanto con diametri maggiori si hanno maggiori rigidezze e quindi minori deflessione
statiche mentre con diametri minori si hanno minori rigidezze e maggiori deflessioni statiche.

Dopo aver assemblato le matrici di massa globale [M] e di rigidezza globale [K] dell’albero, vanno eliminati
i gradi di liberta dell’albero che sono vincolati. Per il caso della deflessione statica sono stati considerati come
vincoli:

e Cuscinetto: blocca le traslazioni u,v,w ¢ le rotazioni 8y, 8, consentendo la rotazione 6,;

e Ruota dentata in presa: blocca la rotazione 6, consentendo le rotazioni 8y, 8, € le traslazioni u,v,w.

Dunque, nel momento in si considera un vincolo, vanno eliminate le righe e le colonne dei gradi di liberta
vincolati dalle matrici globali ottenendo le matrici di massa nota [M],,:q, di rigidezza nota [K],otq, di
smorzamento nota [Clnyotq € il vettore delle forze noto {F},.:o. L’equazione del moto dell’albero,
considerando le matrici note, ¢ la seguente:

d*{U} d{U}
[M]notaTznow + [C]notad—:ow + [K]nota{U}noto = {F}noto (3-13)

Che nel caso della deflessione statica, trascurando la derivata seconda e la derivata prima del vettore degli
spostamenti noto {U},,,¢0, 1’equazione del moto dell’albero si semplifica in:

[K]nota{U}noto = {F}noto (3.14)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
{U}noto Vettore degli spostamenti noto dell’albero | [m] se traslazioni

[rad] se rotazioni

M 0ta Matrice di massa nota dell’albero [kg] se traslazioni

kg ..
——m| se rotazioni
rad

[Klnota Matrice di rigidezza nota dell’albero [ﬂ] se traslazioni
m

[Nm ..
—] se rotazioni
rad

[Clhota Matrice di smorzamento nota dell’albero [%] se traslazioni

Nsm . .
[—] se rotazioni
rad

{F}noto Vettore delle forze noto dell’albero [N] se traslazioni
[Nm] se rotazioni

Tabella 3.3

Risolvendo il sistema di equazioni si giunge a determinare il vettore degli spostamenti noto dell’albero
{U}noto:

{U}noto = [K]nota\{F}noto = inv([K]nota){F}noto (3.15)

Dal vettore degli spostamenti noto dell’albero {U},,,¢, si giunge al vettore degli spostamenti della deflessione
statica {U} ge fiessione,statica Ti-inserendo i gradi di liberta che erano stati cancellati e ponendoli nulli:
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U1
Wi
Ox1
0y.1
021
{U}deflessione,statica =y (3.16)
Un+1
UN+1
WN+1
Ox,N+1
Oy n+1
kHZ,N +1J
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
N Numero di elementi trave [-]
{U}defiessione,statica Vettore degli spostamenti della deflessione statica | [m] se traslazioni
[rad] se rotazioni
U; Spostamento lungo x del nodo i-esimo [m]
v; Spostamento lungo y del nodo i-esimo [m]
w; Spostamento lungo z del nodo i-esimo [m]
Oyx.i Rotazione attorno a x del nodo i-esimo [rad]
0y, Rotazione attorno a y del nodo i-esimo [rad]
0, Rotazione attorno a z del nodo i-esimo [rad]

Tabella 3.4

Dal vettore degli spostamenti della deflessione statica {U} e fiessione,statica VENZONO estratte le sole traslazioni
lungo x,y,z dei nodi dell’albero ottenendo il vettore delle traslazioni della deflessione statica

{U}traslazioni,deflessione,statica:

{U}traslazioni,deflessione,statica = < ; (3-17)
UN+1
UN+1

\Wp 1

Le espressioni per effettuare la verifica alla deflessione statica dell’albero sono le seguenti:

max(|{U}traslazioni,deflessione,statica|) < defleSSionemassima,tollerata (3-18)
deflessionemassima,tollerata = min(ha,i,input - hf,i,output' ha,i,output - hf,i,input) (3-19)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
N Numero di elementi trave [-]
{U}trasiazioni deflessione,statica Vettore delle traslazioni della deflessione statica [m]
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deflessioney, gssima tollerata Deflessione massima tollerata [m]
ht i input Dedendum della ruota dentata di input dell’ingranaggio i- [m]
esimo montato sugli alberi della trasmissione
ht i output Dedendum della ruota dentata di output dell’ingranaggio [m]
i-esimo montato sugli alberi della trasmissione
ha i input Addendum della ruota dentata di input dell’ingranaggio i- [m]
esimo montato sugli alberi della trasmissione
haioutput Addendum della ruota dentata di output dell’ingranaggio [m]
i-esimo montato sugli alberi della trasmissione
Tabella 3.5

3.4 Dimensionamento statico dell’albero

Per effettuare il dimensionamento statico dell’albero, quindi per calcolare lo stato tensionale statico che
sollecita I’albero, viene utilizzato il vettore degli spostamenti della deflessione statica {U}gefiessione,statica
che ¢ stato calcolato precedentemente per effettuare la verifica alla deflessione statica dell’albero. Ovviamente
i diametri degli elementi trave, scelti per effettuare la verifica alla deflessione statica dell’albero e con i quali
¢ stato suddiviso 1’albero, hanno una notevole influenza sul dimensionamento statico dell’albero in quanto con
diametri maggiori si hanno minori stati tensionali mentre con diametri minori si hanno maggiori stati
tensionali. Dal vettore degli spostamenti della deflessione statica {U}gefiessione,staticaVeEnNgono estratti gli
spostamenti u,v,w ¢ le rotazioni 6y, 6, e 6, degli N+1 nodi con cui ¢ stato suddiviso ’albero e inseriti nei
seguenti vettori:

Up
Uz
Us
{Wstatico =4 = ¢ (3.20)

{v}statico =< 7 (3.21)

-~

{W}statico =9 (3.22)

{Ox)statico =94 - ¢ (3.23)
9x,N—1
O N
\Ox,n+1/
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0y.2
0y3
{ey}statico = P o (3:24)
y,N—-1
Oy N
kgy,N+1J
( 9211 A
92,2
92,3
{02)statico =4 | (3.25)
92,N -1
BZ,N
Lgz,N +1/
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
N Numero di elementi trave [-]
u; Spostamento lungo x del nodo i-esimo [m]
v; Spostamento lungo y del nodo i-esimo [m]
w; Spostamento lungo z del nodo i-esimo [m]
Oxi Rotazione attorno a x del nodo i-esimo [rad]
0y, Rotazione attorno a y del nodo i-esimo [rad]
0, Rotazione attorno a z del nodo i-esimo [rad]
{ulstatico Vettore degli spostamenti lungo x dei nodi dell’albero [m]
{v}statico Vettore degli spostamenti lungo y dei nodi dell’albero [m]
{Wlstatico Vettore degli spostamenti lungo z dei nodi dell’albero [m]
{0, }statico Vettore delle rotazioni attorno a x dei nodi dell’albero [rad]
{ey} ) Vettore delle rotazioni attorno a y dei nodi dell’albero [rad]
statico
{60, }statico Vettore delle rotazioni attorno a z dei nodi dell’albero [rad]

Tabella 3.6

Le espressioni per il calcolo delle deformazioni &yy, €y, €, € degli scorrimenti Yy, ¥y, € ¥y, di 0gni nodo

sono le seguenti:

du; =u; —u;j_4 (3.26)

dv; =v; —v;_4 (3.27)

dw; = w; —w;_1 (3.28)
du;

V(du)? + (dvy)? + (dw;)?

dx; = l(l - ) (3.29)

dy; = l(l — dvi
T V(@u)? + (dv)? + (dwy)?
dz; = | <1 _ awi ) (3.31)
U J@u)? + (dvp? + (@wp)? |
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i

du

Sxx,i = E (332)
L
dv;

Eyyi = — (3.33)
T dy;

dw;
&=~ (334)
2

= % + ﬂ (3.35)
Vayi dy; dx; '
_ v dw, 3.36
dui dWl'
(3.37)

yxz'l dZi dxl-

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
l Lunghezza dell’elemento trave considerato [m]
U; Spostamento lungo x del nodo i-esimo [m]
v; Spostamento lungo y del nodo i-esimo [m]
w; Spostamento lungo z del nodo i-esimo [m]
dx; Spostamento relativo lungo x del nodo i-esimo [m]
dy; Spostamento relativo lungo y del nodo i-esimo [m]
dz; Spostamento relativo lungo z del nodo i-esimo [m]
Exx Deformazione lungo x del nodo i-esimo [-]
Eyyi Deformazione lungo y del nodo i-esimo [-]
E22.i Deformazione lungo z del nodo i-esimo [-]
Yy, Scorrimento perpendicolare a x in direzione y del nodo i- [-]
esimo
Yyzi Scorrimento perpendicolare a y in direzione z del nodo i- [-]
esimo
Vxz,i Scorrimento perpendicolare a x in direzione z del nodo i- [-]
esimo

Tabella 3.7

Le deformazioni &y, ;,€yy i,€57,; € gli scorrimenti Yyy ;,Vyzi,Vxzi dei singoli nodi vengono raccolti nel vettore
statico delle deformazioni {&}¢;4¢icodell’albero:
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Exx,1
Eyya
gzz,l
Yxy1
sz,l
sz,i
{edstatico =9 ¢
Exx,N+1
Eyy N+1
gzz,N +1
ny,N +1
Yyz,N+1
\Yxz,N+i

(3.38)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
N Numero di elementi trave [-]
Exxi Deformazione lungo x del nodo i-esimo [-]
Eyyi Deformazione lungo y del nodo i-esimo [-]
E22. Deformazione lungo z del nodo i-esimo [-]
Yy, Scorrimento perpendicolare a x in direzione y del nodo i- [-]
esimo
Yyzi Scorrimento perpendicolare a y in direzione z del nodo i- [-]
esimo
Vxz,i Scorrimento perpendicolare a x in direzione z del nodo i- [-]
esimo
{e}statico Vettore statico delle deformazioni dell’albero [-]

Tabella 3.8

Successivamente viene calcolato il vettore statico delle tensioni {0}g¢qtico agenti nei

suddiviso 1’albero:

{0} statico = 3

( Uxx,l \
Oyy1
Uzz,l
Txy,1
Tyz1
sz,i

r = [Dl{e}statico (3.39)
Gxx,N +1
Oyy N+1
Ozz,N+1
Txy,N +1
Tyz,N +1
sz,N +i J

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

nodi con cui € stato

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
N Numero di elementi trave [-]
Oyx,i Tensione normale lungo x del nodo i-esimo [Pa]
Oyy,i Tensione normale lungo y del nodo i-esimo [Pa]
Oz Tensione normale lungo z del nodo i-esimo [Pa]
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Toy,i Tensione tangenziale perpendicolare a x in direzione y del [Pa]
nodo i-esimo

Tyz,i Tensione tangenziale perpendicolare a y in direzione z del [Pa]
nodo i-esimo

Txzi Tensione tangenziale perpendicolare a x in direzione z del [Pa]
nodo i-esimo

{0}statico Vettore statico delle tensioni dell’albero [Pa]

[D] Matrice tensioni-deformazioni dell’albero [Pa]

Tabella 3.9

Le espressioni per il calcolo della tensione equivalente g,,; di ogni nodo sono le seguenti:

Oxx,i Txyi Txzi
[o]; = |Txyi Oyyi Tyzi (3.40)
Txzi  Tlyzi Ozzi

Siccome lo stato di tensione nel singolo nodo ¢ triassiale (tridimensionale), vengono calcolate le tensioni
principali gy ;, 03 ; € 03 ; nei singoli nodi risolvendo il seguente auto-problema:

Oxxi — 0 Txy,i Txz,i
det| Txy,i Oyyi — 0 Tyz,i =0 (3.41)
Txz,i Tyz,i Ozzi — 0

Gli autovalori o che risolvono 1’auto-problema sono le tensioni principali nel singolo nodo g, ;, 0 ; € 03 ;.

La tensione equivalente g, ; nel singolo nodo viene calcolata coinvolgendo le tensioni principali nel singolo
nodo 01, 0, € 03; e utilizzando I’equazione relativa all’ipotesi di cedimento di Von Mises che si basa sulla
massima energia di deformazione:

1
Ocqi = ﬁ\/(gl,i - Uz,i)z + (02 — 03,i)2 + (o0 — 03,i)2 (3.42)

Le tensioni principali g,4,dei singoli nodi vengono raccolti nel vettore statico delle tensioni principali

{aeq}statiw dell’albero:

Ocqg,1
Ocq,2
Jeq,3
{Geq}statico =\ (3.43)
Oeq,N—-1
Oeq,N
\Oeq,N+1
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Ocqi Tensione equivalente del nodo i-esimo [Pa]
{oe q}statico Vettore statico delle tensioni principali dell’albero [Pa]
N Numero di elementi trave [-]

Tabella 3.10

Le espressioni per effettuare il dimensionamento statico dell’albero sono le seguenti:

Geq,max = max ({Geq}statico) (3'44)

R
_ ‘p02
CSmin,albero - = CSminimo,albero (3-45)
Omax
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Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
{aeq}smtico Vettore statico delle tensioni principali dell’albero [Pa]

Oeqmax Tensione equivalente massima agente nell’albero [Pa]
Rpo2 Tensione di snervamento del materiale [Pa]
CSminimo,albero Coefficiente di sicurezza minimo da garantire per il [-]
dimensionamento statico dell’albero
CSminalbero Coefficiente di sicurezza minimo dell’albero [-]

Tabella 3.11

Per effettuare il dimensionamento degli alberi della trasmissione automobilistica (cambio di velocita) e della
trasmissione industriale (Machinery) ¢ stato utilizzato come valore per il coefficiente di sicurezza minimo da
garantire per il dimensionamento statico dell’albero CSyinimo,aibero:

CSminimo,albero = 2.0 (3-4‘6)

3.5 Analisi dinamica dell’albero

Noti i componenti dimensionati che vengono montati sull’albero di trasmissione, & possibile effettuare 1’analisi
dinamica dell’albero con le effettive dimensioni finali che esso possiede. L’analisi dinamica dell’albero ¢ molto
importante in quanto consente di verificare che I’intervallo della velocita di rotazione nel quale opera 1’albero
di trasmissione sia esente da fenomeni vibranti accentuati. Ovvero bisogna verificare che la retta della forzante
in funzione del numero di giri n non incontri alcuna velocita critica (o pulsazione naturale del sistema) nel
diagramma di Campbell. Se all’interno dell’intervallo di funzionamento dell’albero si intercetta una velocita
critica € necessario verificare che I’ampiezza di oscillazione delle vibrazioni sia al di sotto del valore consentito
e stabilito per evitare che si abbiano danneggiamenti dell’albero di trasmissione e dei componenti su di esso
montati. Per effettuare ’analisi dinamica dell’albero di trasmissione € necessario ricalcolare la matrice di
massa globale [M], la matrice di rigidezza globale [K] ¢ la matrice tensione-deformazione globale [D] con le
effettive dimensioni dei singoli elementi trave di Timoshenko con i quali ¢ stato suddiviso 1’albero di
trasmissione. Il procedimento di calcolo per fare cio ¢ il medesimo svolto precedentemente e qui riassunto:

e Proprieta geometriche di un elemento trave non cavo a sezione circolare sono le seguenti:

2

A=n (2) (3.47)

2
D4-
L=ly=ne  (348)
D4—
Iy = IZ = 7'[6—4 (349)
El,
gy =127 (350)
EL,
¢, =12 CALZ (3.51)

e Leespressioni per il calcolo della matrice di massa [M],, della matrice di rigidezza [K], e della matrice
tensione-deformazione [D], dell’elemento trave di Timoshenko sono le seguenti:
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A 4
. 0 0 0 0 0 -7 0 0 0 0 0
0 121, o . . 61, o 121, 0 0 6l,
(1+¢y)83 (1+¢y)2 (1+¢,)8 (1+¢y)02
121, 6l, 121, 6l,
0 0 T+ o0 A+eP 0 0 0 ETIE A+ )0
I GI,
0 0 = 0 0 0 0 - 0
6l 4+ ¢,)l 6l 2—¢,)I
0 0 Y & 0 0 0 Y & 0
1+ 1% 1+ ¢l 1+ 912 1+ ¢l
61, 4+ )1 61, 2— ¢
O arere 0 0 ° ((1 +ZY))IZ eI ‘ ’ ’ ((1 +(:))lz
[Kl.=E ” 7 y ” 7 (3.52)
- 0 0 0 0 0 T 0 0 0 0 0
121, . . . 61, . 121, . 0 0 61,
(1+¢,)8 (1+¢y)2 (1+¢y)8 (1+¢y)2
o 0 121, 6l, 0 o 0 121, 61, 0
1+ ¢ 1+ 902 1+¢)8 1+ ¢
0 0 0 bl 0 0 0 0 0 Gl 0 0
IE IE
61 2 — )l 61 4+ ¢,)1
0 0 Y 0 & 0 0 0 Y 0 w 0
1+ 12 1+ ¢l 1+ 912 1+l
61, 2—¢,)l, 61 4+ ¢,)I,
—Zz 0 0 0 ﬂ 0 7—22 0 0 0 ﬂ
(1+ )l (1+¢y) 1+ (1T+ ¢y
1 1
- 0 0 0 0 0 - 0 0 0 0 0
3 6
o 13, 6 o 0 0 w9 6l 0 0 0 Bl
35 7 5412 210 ' 104 70 542 120 T 1041
0 0 13 6l 110 1, 0 0 0 9 6l 131 I, o
35  5Al? 210 10Al 70 5AIl? 420 10Al
L I
0 0 = 0 0 0 0 0 = 0 0
o o 1 e, 20 0 0 0 3L L 2oz o
210 104l 105 " 154 120 T 104l 140 304
o M, L 0 0 0 12 L C I o 0 0 22
[M]e =my L 210  10Al 105 154 X 420 10Al 140 304 (3.53)
z 0 0 0 0 0 3 0 0 0 0 0
o 26k 0 0 0 Bl L, 136l o 0 0 11
70 5AL? 420 104l 35 " 5Al? 210 104l
o 0 9 6l 131 I, 0 0 0 13 6, 0 10 1, 0
70~ SALZ 420 " 104l ERE 210 ' 104l
I
3 I
0 0 0 o4 0 0 0 0 0 34 0
131 I, 22, 11, 22,
0 0 220 1041 ~140 7304 0 0 0 710 104l 105 T 154
131 I, 0 0 2 2, 1 1, o 0 221
T 420 " 10Al 140 304 210 104l 105 154
1 v d 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1-v 1-v
v d 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1-v 1-v
v v
1 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1-v 1—-v
o o o =% 0 0 0 o o 0 0 0
2(1—-v)
0 0 0 1-2v 0 0 0 0 0 0 0
2(1-v)
0 0 0 0 0 L=z 0 0 0 0
E(1-v) 2(1-v)
D)o = — v (354)
@+na-2v)| 4 0 0 0 0 0 0 0 0
1—-v 1—-v
v v
0 0 0 0 0 0 1 0 0 0
1—v 1—v
v v
0 0 0 0 0 0 1 0 0 0
1—-v 1—-v
0 0 0 0 0 0 0 0 P 0 0
2(1—v)
0 0 0 0 0 0 0 0 0 1-2v 0
2(1-v)
o o o0 0 0 0 0 o o 0 0 1-2v
2(1—-v)
e Le espressioni per il calcolo e I’assemblaggio della matrice di massa globale [M], della matrice di

rigidezza globale [K] e della matrice tensione-deformazione globale [D] dell’albero sono le seguenti:
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it
Ml 1

M3
0

n—
Kll

€1
K21

- €1
D11

1
D21

0

€1 V] 7]
KZZ + K11 K12

0 0
0 0 KN KN
e -
D 0 0 0
D;i + Di? D;? 0 0

eq V] 7]
M22 + M11 M12

V] V] €3
M21 M22 + M11

0 0 o MY+ MY MY
0 0 MY M,y ]
K} 0 0 0

7] ] €3
K21 K22 + Kll

eN-1 eN en
K22 + Kll K12

D;? D2+ D3 .. 0 0
e R

eN eN
D21 D22-

(3.55)

(3.56)

(3.57)

e Larelazione che lega il numero di elementi trave N con il numero di nodi N,,,4; € la seguente:

Npoai =N+1  (3.58)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di misura
grandezza
D Diametro dell’elemento trave [m]
E Modulo elastico normale (Modulo di Young) [Pa]
G Modulo elastico tangenziale [Pa]
v Modulo di Poisson [-]
A Area dell’elemento trave [m?]
L, Momento di inerzia lungo x dell’elemento trave [m*]
1, Momento di inerzia lungo y dell’elemento trave [m*]
I, Momento di inerzia lungo z dell’elemento trave [m*]
L, Momento di inerzia polare dell’elemento trave [m*]
by Fattore di Timoshenko Iungo y [-]
¢, Fattore di Timoshenko lungo z [-]
My Massa dell’elemento trave [kg]
l Lunghezza dell’elemento trave [m]
K], Matrice di rigidezza dell’elemento trave [% ] se traslazioni
[N—m] se rotazioni
rad
[M], Matrice di massa dell’elemento trave [kg] se
traslazioni
LZ—’; m?| se
rotazioni
[D], Matrice tensione-deformazione dell’elemento trave [Pa]
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N Numero di elementi trave [-]
Nyodi Numero di nodi dell’albero [-]
Kle H Quadrante nord-ovest della mgtrige di rigidezza dell’elemento % | se traslazioni
trave i-esimo Hel o
~adl| S€ rotazioni
Kl Quadrante nord-est della matrice di rigidezza dell’elemento % | se traslazioni
trave i-esimo . o
—| se rotazioni
rad
Kze ! Quadrante sud-ovest della ma.tricg di rigidezza dell’elemento % se traslazioni
trave 1-es1mo N o
~adl| S€ rotazioni
K, Quadrante sud-est della matr.ice .di rigidezza dell’elemento % | se traslazioni
trave 1-es1mo N o
vaal S€ rotazioni
Mf ! Quadrante nord-ovest della matrice di massa dell’elemento [kg] se
trave i-esimo traslazioni
[k—g m] se
rad
rotazioni
Mleé Quadrante nord-est della matrice di massa dell’elemento trave [kg] se
i-esimo traslazioni
[k—g m] se
rad
rotazioni
Mzeg Quadrante sud-ovest della matrice di massa dell’elemento [kg] se
trave i-esimo traslazioni
["_9 m]
rad 5¢
rotazioni
Mze : Quadrante sud-est della matrice di massa dell’elemento trave i- [kg] se
esimo traslazioni
["_9 m]
rad 5¢
rotazioni
Dﬁ Quadrante nord-ovest della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
Df : Quadrante nord-est della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
Dze i Quadrante sud-ovest della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
D5} Quadrante sud-est della matrice tensione-deformazione [Pa]
dell’elemento trave i-esimo
[M] Matrice di massa dell’albero [kg] se
traslazioni
["_9 m]
rad S¢
rotazioni
K] Matrice di rigidezza dell’albero [% ] se traslazioni
Nm .
[@] se rotazioni
[D] Matrice tensione-deformazione dell’albero [Pa]

Tabella 3.12

3.6 Calcolo delle velocita critiche w,jtiche (Pulsazioni naturali) dell’albero non smorzato e non

forzato
La determinazione delle velocita critiche W yiticne (pulsazioni naturali) di un albero di trasmissione
rappresenta lo step fondamentale per comprendere il comportamento dinamico del componente strutturale.
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Tali velocita critiche (pulsazioni naturali) vanno indicate nel diagramma di Campbell dell’albero di
trasmissione considerato. Inoltre va controllato che all’interno dell’intervallo della velocita di rotazione n, in
cui opera [’albero di trasmissione, non vi siano velocita critiche (pulsazioni naturali) che la retta della forzante
incontra. Se, a causa delle dimensioni e delle proprieta costituenti dell’albero, vi sono velocita critiche
intercettate dalla retta della forzante € necessario:

e Dimensionare nuovamente 1’albero di trasmissione rendendolo piu rigido e meno massivo;

e Oppure va verificato che le oscillazioni prodotte dalla forzante agente sull’albero di trasmissione alla
frequenza di risonanza considerata siano smorzate dal materiale e che quindi siano evitati fenomeni di
cedimento o di danneggiamento dei componenti coinvolti dalle vibrazioni dinamiche.

Per determinare le velocita critiche dell’albero di trasmissione ¢ necessario prima eliminare dalle matrici di
massa globale [M] , di rigidezza globale [K], di smorzamento globale [M] e dal vettore delle forze globale {F}
le righe ¢ le colonne dei gradi di liberta vincolati ottenendo cosi le matrici di massa nota [M],,,¢q, di rigidezza
nota [Kl,otq» di smorzamento nota [Cl,,tq € il vettore delle forze noto {F},,:, come spiegato
precedentemente.

L’equazione del moto dell’albero, considerando le matrici note, ¢ la seguente:

dz{U}noto d{U}nOtO

dt? lnota dt + [KlnotalU}lnoto = {F}noto (3.59)

[M]nota

Trascurando la matrice di smorzamento nota [C],,,¢, € il vettore delle forze noto {F},,,¢0, I’€quazione del moto
dell’albero si semplifica in:

d2
[M]nota% + [K]nota{U}noto = {0} (3.60)

Effettuando la trasformata di Laplace dell’equazione del moto dell’albero si ottiene:

dz{U}noto
[M]nota[' T + [K]notaL({U}noto) = {0} (3-61)
Ponendo a zero all’istante iniziale (t=0) il vettore spostamento noto {U},,,, € il vettore velocita noto %,

OVVEero:
{U}noto|t=0 = {0} (3.62)

d{U}noto|t=0

R ={0}  (3.63)

La trasformata di Laplace dell’equazione del moto diventa:

[M]notaSZ{U(S)}noto + [KlnotalU(8)}noto = {0} (3.64)

Ponendo I’operatore di Laplace s = jw, nel caso di comportamento armonico, si ottiene il seguente auto-
problema:

{U ()} noto ([Klnota — [M]notawz) = {0} (3.65)

Ammette una soluzione non banale solo se:

dEt([K]nota - [M]notawz) = {O} (366)

Gli autovalori w che risolvono ’auto-problema rappresentano le velocita critiche w¢pitichedell’albero di
trasmissione. Le velocita critiche wyizicne VENgono riportate in forma vettoriale {wqyritiche }:
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wcritica,l

w ps
{wcritiche}: wcn't%ca,z (3'67)
critica,3

Dal vettore delle velocita critiche {wWritiche} Si estraggono i vettori delle velocita critiche assiali
{Wcritiche Yassiati> delle velocita critiche flessionali {Wcritiche} fiessionari € delle velocita critiche torsionali
{Wcritiche Ytorsionati dell’albero di trasmissione considerando che:

e In corrispondenza dei gradi di liberta di traslazione lungo x (u) si hanno velocita critiche assiali
Wcritiche,assiali»

e In corrispondenza dei gradi di liberta di traslazione lungo y (v), di traslazione lungo z (w), di rotazione
attornoay (Hy) e di rotazione attorno a z (6,) si hanno velocita critiche flessionali W cyitiche, fressionatis

e In corrispondenza dei gradi di liberta di rotazione attorno a x (6,) si hanno velocita critiche torsionali

Weritiche,torsionali-

Infine le velocita critiche assiali, flessionali e torsionali vengono riordinate in modo crescente nei vettori delle
velocita critiche assiali {Wcritichelassiati» delle velocita critiche flessionali {@critichel fressionati € delle
velocita critiche torsionali {®¢ritiche }torsionali:

Weritica,assiale,1
Weritica,assiale,2 (3.68)

{Wcritichebassiali = Weriti iale 3
critica,assiale,

wcritica,flessionale,l
wcritica,flessionale,z (3 69)

{wcritiche}flessionali = Weritica flessionale,3

wcritica,torsionale,l
wcritica,torsionale,z (3 70)

{wcritiche}torsionali = Weritica torsionale 3
critica,torsionale,

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
{Ulnoto Vettore degli spostamenti noto dell’albero | [m] se traslazioni
[rad] se rotazioni
M]0ta Matrice di massa nota dell’albero [kg] se traslazioni
r’;—im] se rotazioni
[Klnota Matrice di rigidezza nota dell’albero -ﬂ] se traslazioni
Nm -
%] se rotazioni
[Clnota Matrice di smorzamento nota dell’albero E] se traslazioni
NS -
m] se rotazioni
{F}noto Vettore delle forze noto dell’albero [N] se traslazioni
[Nm] se rotazioni
s Operatore di Laplace [rad/s]
{Wcritiche} Vettore delle velocita critiche [rad/s]
{wcritiche Yassiati Vettore delle velocita critiche assiali [rad/s]
{Wcriticne}fiessionati Vettore delle velocita critiche flessionali [rad/s]
{Wcritiche Yrorsionali Vettore delle velocita critiche torsionali [rad/s]
Weritica,assiale,i Velocita critica assiale i-esima [rad/s]
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Weritica,flessionale,i Velocita critica flessionale i-esima [rad/s]

Wcritica,torsionale,i Velocita critica torsionale i-esima [rad/s]
Tabella 3.13

3.7 Tracciamento dei diagrammi di Campbell
Dopo aver calcolato le velocita critiche dell’albero, esse vengono rappresentate sul diagramma di Campbell.
Sull’asse x del diagramma di Campbell si ha la velocita di rotazione dell’albero, esso varia dal numero minimo
di giri a cui ruota I’albero considerato 1y, inimo aipero al NUMero massimo di giri a cui ruota I’albero considerato
Nassimo,albero- SUll’asse y del diagramma di Campbell vengono riportate le velocita critiche incontrate dalla
retta della forzante. La retta della forzante presenta la seguente espressione:

YVretta forzante = Zruota,sollecitante Walbero (3-71)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Zpyota,sollecitante Numero di denti della ruota dentata §he ¢ in presa (sollecitante) [-]
sull’albero considerato
Walbero Velocita di rotazione dell’albero considerato [rpm]
Yretta forzante Retta della forzante [rpm]

Tabella 3.14

L’espressione della retta forzante ¢ quella riportata sopra in quanto, quando la ruota dentata montata sull’albero
¢ in presa, la frequenza forzante coincide con la frequenza di rotazione dell’albero moltiplicata per il numero
di denti della ruota dentata sollecitante considerata. In pratica tutti i denti della ruota dentata contribuiscono
alla frequenza di sollecitazione.

21
Zruota,sollecitante (walbero m) Zyryota,sollecitante Walbero

fforzante = o = 60 (3.72)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Zruotasollecitante Numero di denti della ruota dentata che ¢ in presa (sollecitante) [-]
sull’albero considerato
Walbero Velocita di rotazione dell’albero considerato [rpm]
forzante Frequenza della forzante [Hz]

Tabella 3.15

Poiché dall’analisi dinamica dell’albero vengono estratte le velocita critiche assiali {Wcritiche assiatis
flessionali {wcritiche} fressionati € torsionali {Weritiche Jtorsionari> vanno tracciati tre differenti diagrammi di
Campbell:

e Diagramma di Campbell del comportamento assiale riportante le velocita critiche assiali

{weriticheYassiatis
e Diagramma di Campbell del comportamento flessionale riportante le velocita critiche flessionali

{wcritiche}flessionali;
e Diagramma di Campbell del comportamento torsionale riportante le velocita critiche torsionali

{wcritiche}torsionali-

Vengono riportati nel seguito il diagramma di Cambell del comportamento assiale, il diagramma di Cambell
del comportamento flessionale e il diagramma di Cambell del comportamento torsionale dell’albero primario
della trasmissione automobilistica (cambio di velocita) con la retro-marcia innestata:
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7 10 Diagramma di Campbell comportamento assiale albero diinput

. assiali [rpm]

o

w

| | | | | | | |

[

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Velocita di rotazione albero [rpm]

Figura 3.5 - Diagramma di Campbell del comportamento assiale dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
retro-marcia innestata

B «10* Di di C: i albero di input
T T T T T

[rpm]
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T
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1
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Zruota.sollecitante

w__flessionali
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1 1 1 1 1 1 | 1
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Velocita di rotazione albero [rpm]

Figura 3.6 - Diagramma di Campbell del comportamento flessionale dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
retro-marcia innestata
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751 o! Diagramma di Campbell comportamento torsionale albero di input

[rpm]
N

w__torsionali
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Velogits di rotazione albero [rpm]

Figura 3.7 - Diagramma di Campbell del comportamento torsionale dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
refro-marcia innestata

3.8 Analisi armonica con la trasformata di Fourier del ciclo di ingranamento
Dall’informazione proveniente dal rapporto di contatto trasversale &,, viene tracciato il ciclo di ingranamento
(‘mesh cycle’) di ogni ruota dentata ingranante sull’albero considerato:

mesh stiffness [nondimensional]

0 1 ] i 1
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
mesh cycle

Figura 3.8 - Ciclo di ingranamento della ruota dentata ingranante sull'albero considerato

Effettuando I’analisi armonica con la trasformata di Fourier del ciclo di ingranamento tracciato, si ottengono
le informazioni relative al contenuto in ampiezza e al contenuto in frequenza delle armoniche sollecitanti
dovute all’ingranamento:
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Figura 3.9 - Analisi armonica del ciclo di ingranamento relativo alla ruota dentata in presa sull'albero

Selezionando il contenuto in ampiezza ¢ in frequenza della seconda armonica (armonica fondamentale), si
riesce a calcolare I’effettiva ampiezza della forzante armonica sollecitante:

Ampiezzaarmonica fondamentale
Aforzante = 2 (3.73)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
Ampiezzagrmonica fondamentale Ampiezza dell’armonica fondamentale [-]
Aforzante Ampiezza della forzante proveniente dall’analisi [-]
armonica con la trasformata di Fourier

Tabella 3.16

3.9 Analisi dinamica nel tempo dell’albero
Se la retta della forzante incontra una velocita critica riportata sul diagramma di Campbell all’interno
dell’intervallo della velocita di rotazione dell’albero wgpero, € Necessario eseguire 1’analisi dinamica nel
tempo dell’albero alla frequenza critica feritica = frorzante € verificare che ’ampiezza di oscillazione sia
effettivamente minore di quella tollerata. Dove la frequenza critica vale:

21
feritica = fforzante =2m (wcritica %) (3.74)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
frorzante Frequenza della forzante [Hz]
feritica Frequenza critica ovvero la frequenza in corrispondenza della [Hz]
velocita critica w piticq cOnsiderata (incrociata)
Weritica Velocita critica o pulsazione naturale dell’albero considerata [rpm]
(incrociata)

Tabella 3.17
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Calcolo della matrice di smorzamento dell’albero [C]

Prima di effettuare I’analisi dinamica nel tempo dell’albero considerato, va effettuato il calcolo della matrice
di smorzamento dell’albero. Considerando lo smorzamento proporzionale, secondo il modello di Rayleigh,
esso assume la seguente forma:

[C] = a[M] +B[K]  (3.75)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di misura
grandezza
[M] Matrice di massa dell’albero [kg] se traslazioni
[k—g m] se rotazioni
rad
K] Matrice di rigidezza dell’albero _ﬂ] se traslazioni
L m

Nm .
—] se rotazioni
rad

[C] Matrice di smorzamento dell’albero [N S
7 | se traslazioni
- S
N .
@] Sse rotazioni
L S
a Coefficiente di smorzamento proporzionale alla [ N (kg)™! = 1] se
matrice di massa dell’albero [M] = s
traslazioni
(ke )‘1 _1
7ad \rqq ™ e
S
rotazioni
B Coefficiente di smorzamento proporzionale alla [ N (ﬁ )‘1 _ s] s
matrice di rigidezza dell’albero [K] ZA\m
traslazioni
N (Nm\~1 _
rad (%) N
N
rotazioni

Tabella 3.18
Il modello di Rayleigh considera due componenti di smorzamento:

e Componente di smorzamento proporzionale alla matrice di massa [M];
e Componente di smorzamento proporzionale alla matrice di rigidezza [K].

Cio € mostrato chiaramente nel diagramma dello smorzamento di Rayleigh:
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Figura 3.10 - Diagramma dello smorzamento di Rayleigh

Le espressioni utilizzate per calcolare il coefficiente di smorzamento proporzionale alla matrice di massa
dell’albero a e il coefficiente di smorzamento proporzionale alla matrice di rigidezza dell’albero £ sono le
seguenti:

(wcritica,i é_g) (wcritica,i+1 é_g)

@ = 2{gipero 2T 2T (3.76)
(wcritica,i m) + (wcritica,i+1 m)
2(albero
B = > > (3.77)
(wcritica,i m) + (wcritica,i+1 m)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di misura
grandezza
a Coefficiente di smorzamento proporzionale alla [ N (kg)™! = 1] se
matrice di massa dell’albero [M] = s
traslazioni
N (kg NP1
[M (rad m) o s] s¢
rotazioni
B Coefficiente di smorzamento proporzionale alla [ N (ﬁ )_1 _ s] se
matrice di rigidezza dell’albero [K] = \m
traslazioni
N (Nm\~1
R
N
rotazioni
Weritica,i Velocita critica i-esima considerata [rpm]
Calbero Fattore di smorzamento dell’albero [-]

Tabella 3.19

Lo smorzamento dell’albero {;;pero€ un parametro che dipende dal materiale. Siccome il materiale piu
utilizzato nella realizzazione degli alberi di trasmissione ¢ I’acciaio, il fattore di smorzamento {u;per varia
tipicamente dall’1% al 5%.

Soluzione dell’equazione del moto dell’albero mediante modello Simulink
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L’equazione del moto dell’albero, considerando una forzante armonica, ¢ la seguente:

d*{U} d{U}
dt? +1C] dt

[M] + [K]{U} = Aforzante{F} Sin(wcn’ticat} (3-78)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di misura
grandezza

[M] Matrice di massa dell’albero [kg] se
traslazioni
kg
% m] S€
rotazioni

(K] Matrice di rigidezza dell’albero [ﬂ] se
m

traslazioni
[Nm

rad
rotazioni

[C] Matrice di smorzamento dell’albero [ N ] s

traslazioni

N
7ad | ¢
N

rotazioni

{u} Vettore degli spostamenti dell’albero [m] se
traslazioni
[rad] se
rotazioni

{F} Vettore delle forze dell’albero [N] se
traslazioni
[Nm] se
rotazioni

Weritica Velocita critica considerata [rad

s
t Tempo [s]

Aforzante Ampiezza della forzante proveniente dall’analisi armonica con [-]
la trasformata di Fourier

Tabella 3.20

Il modello Simulink implementato che risolve I’equazione del moto dell’albero ¢ il seguente:
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MODELLO SIMULINK PER LA RISOLUZIONE DELL'EQUAZIONE DEL MOTO DELL'ALBERO
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Figura 3.11 - Modello Simulink implementato per la risoluzione dell'equazione del moto dell'albero di trasmissione nel tempo

Verifica alla deflessione armonica dell’albero

Dal vettore degli spostamenti della deflessione armonica {U}4efiessione,armonica VENgoNo estratte le sole
traslazioni lungo x.y,z dei nodi dell’albero ottenendo il vettore delle traslazioni della deflessione armonica

{U}traslazioni,deflessione,armonica:

{U}lfraslazioni,deflessione,armonica=< > (3-79)

UN+1
UN+1
Wy 41

Le espressioni per effettuare la verifica alla deflessione armonica dell’albero sono le seguenti:

max(l{U}traslazioni,deflessione,armonicaD < deflessionemassima,tollerata

deflesslonemassima,tollerata = mln(ha,i,input - hf,i,output' ha,i,output - hf,i,input)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

(3.80)

(3.81)

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
N Numero di elementi trave [-]
{U}trastazioni deflessione,armonica Vettore delle traslazioni della deflessione armonica [m]
deflessionen, gssima tollerata Deflessione massima tollerata [m]
hs i input Dedendum della ruota dentata di input dell’ingranaggio [m]
i-esimo montato sugli alberi della trasmissione
s i output Dedendum della ruota dentata di output [m]
dell’ingranaggio i-esimo montato sugli alberi della
trasmissione
haiinput Addendum della ruota dentata di input dell’ingranaggio [m]
i-esimo montato sugli alberi della trasmissione
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haioutput Addendum della ruota dentata di output [m]
dell’ingranaggio i-esimo montato sugli alberi della
trasmissione

Tabella 3.21

4. Dimensionamento dei cuscinetti volventi

I cuscinetti volventi sono componenti molto importanti in un sistema di trasmissione di potenza. Essi vincolano
e supportano 1’albero su cui sono montati gli organi di macchina come le ruote dentate. Poiché i cuscinetti
volventi sono soggetti a carichi durante le operazioni di funzionamento, vanno dimensionati ed ¢ necessario
verificare che siano adatti all’applicazione analizzata. Se le ruote dentate montate sull’albero di trasmissione
sono a denti dritti allora i cuscinetti sono soggetti a forze in direzione radiale. Invece se le ruote dentate sono
a denti elicoidali allora i cuscinetti sono sottoposti a forze sia in direzione radiale che in direzione assiale. Per
il dimensionamento dei cuscinetti che vengono montati sia sugli alberi della trasmissione automobilistica, sia
sugli alberi della trasmissione industriale (Machinery), ¢ stata adottata la normativa di riferimento del Gruppo
SKF, industria leader mondiale nella realizzazione dei cuscinetti volventi. Viene presentata nel seguito la
procedura di calcolo e di verifica adottata per il dimensionamento del singolo cuscinetto volvente. La
conoscenza dei carichi (forze) agenti su ogni cuscinetto ¢ stata ottenuta dal dimensionamento degli alberi e
dall’analisi agli elementi finiti sviluppata che consente di ottenere anche le forze scambiate tra albero e
cuscinetto, noti i parametri di trasmissione e le forze scambiate tra ruote dentate ingrananti.

4.1 Normativa di riferimento SKF per il dimensionamento dei cuscinetti volventi

4.1.1 Verifica sul numero di giri massimo n,,,,

I livelli termici ammissibili che si possono sviluppare all’interno del cuscinetto volvente limitano la velocita
massima di rotazione alla quale puo operare il cuscinetto. Per tali motivi i cuscinetti che presentano un basso
attrito tra le piste e i1 corpi volventi oppure tra le piste e gli alloggiamenti sono piu idonei a operare ad alti
regimi di rotazione. Le maggiori velocita di rotazione si possono raggiungere con i cuscinetti radiali a sfere e
con i cuscinetti orientabili a sfere quando i carichi sono puramente radiali, quando i carichi sono combinati i
cuscinetti obliqui a sfere sono piu idonei. I cuscinetti assiali, a causa della loro forma costruttiva, non possono
operare ai regimi di rotazione dei cuscinetti radiali. Il Gruppo SKF fornisce per ogni cuscinetto presente nel
catalogo di prodotto I’indicazione di due velocita di rotazione limite:

e La velocita limite ny;mmite: € 1l limite di velocita meccanico che non deve essere superato se il design
del cuscinetto e 1’applicazione non sono adatti per velocita piu elevate. La velocita limite meccanica €
determinata da: stabilita di forma o resistenza della gabbia, lubrificazione delle superfici di guida della
gabbia, forze centrifughe e rotatorie che agiscono sugli elementi volventi e altri fattori limitanti per la
velocita come le tenute e il lubrificante per i cuscinetti schermati;

e La velocita di riferimento o di referenza N,eferenzq: Si basa sul modello di attrito di SKF ed ¢
determinata dall’equilibrio termico nelle condizioni di raffreddamento ed esercizio standard secondo
la ISO 15312. Rappresenta fondamentalmente il limite di velocita termico.

Le espressioni per effettuare la verifica sul numero di giri massimo n,,,, sono le seguenti:
Nmax < mln(nlimmite'nreferenza) (4‘-1)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Nonax Velocita di rotazione massima alla quale opera il [rpm]
cuscinetto
Nimmite Limite di velocita di rotazione meccanico del cuscinetto [rpm]
Nyeferenza Limite di velocita di rotazione termico del cuscinetto [rpm]

Tabella 4.1
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4.1.2 Verifica sulla capacita di carico statico del cuscinetto
11 coefficiente di carico statico C; viene utilizzato nei calcoli relativi ai cuscinetti quando il cuscinetto:

¢ Ruota a velocita molto basse (n<10 [rpm]) e non occorre che abbia una durata lunga;

e Compie oscillazioni lente 0 movimenti di allineamento sotto carico;

e Staziona sotto carichi come urti continui o intermittenti per periodi di tempo prolungati;
e Ruota e oltre ai normali carichi di lavoro sostiene forti carichi per urto.

La verifica sul carico statico ¢ molto importante qualora il cuscinetto sia soggetto a carichi di breve durata
come urti o picchi di carico molto forti. Gli urti possono agire sia su cuscinetti che ruotano e quindi che sono
sollecitati dinamicamente, sia su cuscinetti che non ruotano ovvero che sono a riposo. Il coefficiente di carico
statico C corrisponde a una sollecitazione calcolata al centro del punto di contatto tra il corpo volvente piu
caricato e la pista, tale sollecitazione corrisponde a:

e 4600 [MPa] per i cuscinetti orientabili a sfere;
e 4200 [MPa] per tutti gli altri cuscinetti a sfere;
e 4000 [MPa] per tutti i cuscinetti a rulli.

La sollecitazione relativa al coefficiente di carico statico produce una deformazione totale permanente del
1

10000
radiale nei cuscinetti radiali e puramente assiali e centrati per i cuscinetti assiali. I carichi che agiscono su un

cuscinetto fermo, o che oscilla lentamente, o che ¢ soggetto a urti, producono deformazioni plastiche sui corpi
volventi e impronte sulle piste. La distribuzione delle impronte puo risultare irregolare oppure regolare con
impronte distanziate tra di loro i corpi volventi. Infatti se il carico agisce per molti giri, le impronte si
distribuiscono uniformemente su tutta la pista. Le deformazioni plastiche che vengono indotte sugli elementi
del cuscinetto conducono a vibrazioni, rumorosita e maggiori attriti. E* anche possibile che aumenti il gioco
interno o che si modifichi I’accoppiamento degli anelli con le sedi. E’ quindi necessario assicurarsi che non si
verifichino deformazioni permanenti o che si verifichino soltanto in misura limitata adottando un cuscinetto

corpo volvente e della pista che ¢ circa volte il diametro del corpo volvente. I carichi sono puramente

con una sufficiente capacita di carico statico Cy nel caso in cui debbano essere soddisfatte le seguenti esigenze:

e Elevata affidabilita;

e Silenziosita;

e Assenza di vibrazioni;

e Coppia di attrito costante;

e Basso attrito all’avviamento sotto carico.

4.1.3 Calcolo del carico statico equivalente P
Prima di effettuare la verifica alla capacita di carico statico, va determinato il carico statico equivalente P,. |
carichi statici costituiti da componenti radiali e assiali vengono convertiti in un carico statico equivalente Py.
Il carico statico equivalente P, rappresenta il carico ipotetico (radiale per i cuscinetti radili e assiale per i
cuscinetti assiali) che, una volta applicato, produce nel cuscinetto le stesse deformazioni permanenti prodotte
dal carico reale. Le componenti di carico radiale F. e assiale F, agenti sul cuscinetto sono note dai calcoli
effettuati sul dimensionamento degli alberi.
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Figura 4.1 — Forze radiale F, e assiale F, agenti sul cuscinetto volvente e calcolo del carico statico equivalente P
Le espressioni per il calcolo del carico statico equivalente P, sono le seguenti:
PO = XoP;« + YoFa (4‘.2)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Py Carico statico equivalente agente sul cuscinetto [kN]
E. Carico radiale effettivo agente sul cuscinetto [kN]
F, Carico assiale effettivo agente sul cuscinetto [kN]
X, Fattore relativo al carico radiale agente sul cuscinetto [-]
Yo Fattore relativo al carico assiale agente sul cuscinetto [-]
Tabella 4.2

I fattori relativi ai carichi radiale X, e assiale Y, sono tabulati per lo specifico cuscinetto considerato. Tutte le
informazioni e i dati necessari per il calcolo del carico statico equivalente P, agente sul cuscinetto si trovano
nel testo introduttivo di ogni sezione prodotti (tabelle dei prodotti).

4.1.4 Coefficiente di sicurezza statico s, e verifica sulla capacita di carico statico del cuscinetto
Le espressioni per il calcolo del coefficiente di sicurezza statico s, sono le seguenti:

© o 43)
S =— :
° =P,
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Coy Coefficiente di carico statico [kN]
P, Carico statico equivalente agente sul cuscinetto [kN]
S Coefficiente di sicurezza statico [-]

Tabella 4.3

Per la verifica sulla capacita di carico statico del cuscinetto va verificato che il coefficiente di sicurezza statico
S sia:

So = SO,necessario (4-4)

Dove il coefficiente di sicurezza statico necessario So necessario Viene fornito in tabella, esso ¢ funzione di:

e Tipologia del cuscinetto (‘A rulli’ o ‘A sfera’);
e Requisiti di silenziosita (‘Trascurabili’, ‘Normali’ oppure ‘Elevati’);
e Tipo di esercizio (‘Fluido senza vibrazioni’, ‘Normale’ oppure ‘Forti carichi di sollecitazione’).
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Guideline values for the static safety factor sg

Type of operation Rotating bearing Non-rotating bearing
Performance requirements (e.g. guiet running or vibration-free operation)
unimportant normal high
Ball Roller Ball Roller Ball Roller Ball Roller
bearings bearings bearings bearings bearings bearings bearings bearings
Smooth, vibration-free 0,5 1 1 15 2 3 0,4 0,8
Normal 0,5 1 1 i3 2 i 0,5 1
Pronounced shock 215 z 2.5 2 23 22 24 21 22
loads?

For spherical roller thrust bearings, it is advisable to usesg = 4.

1) Where the magnitude of the shock load is not known, values of sy atleastas large as those quoted above should be used. If the
magnitude of the shock loads is known, smallervalues of sg can be applied.

Tabella 4.4 - Tabella del coefficiente di sicurezza statico necessario Sonecessario

Qualora la verifica sulla capacita di carico statico del cuscinetto non sia garantita, bisogna passare a un
cuscinetto che abbia un coefficiente di carico statico C; piu elevato.

4.1.5 Verifica della durata del cuscinetto
Per il dimensionamento adeguato del cuscinetto, ¢ fondamentale verificare che esso sia in grado di operare
nella specifica applicazione e nelle condizioni di carico dinamico alle quali ¢ soggetto. Anche per il carico
dinamico, le componenti di carico radiale E,. e assiale F, agenti sul cuscinetto sono note dai calcoli effettuati
sul dimensionamento degli alberi.

4.1.6 Calcolo del carico dinamico equivalente P

Il carico dinamico equivalente P agente sul cuscinetto € un carico ipotetico, costante in grandezza, direzione ¢
senso d’azione. Il carico dinamico equivalente P agisce radialmente sui cuscinetti radiali e assialmente in modo
centrato sui cuscinetti assiali. Una volta applicato il carico dinamico equivalente P sul cuscinetto, produce
sulla durata del cuscinetto gli stessi effetti di quelli provocati dai carichi che realmente agiscono sul cuscinetto.
I cuscinetti radiali sono frequentemente soggetti a carichi radiali e assiali che agiscono contemporaneamente,
questo € certamente vero per cuscinetti che sono montati da supporto per alberi su cui sono calettate ruote
dentate a denti elicoidali. Se il carico risultante ¢ costante in grandezza, direzione e senso d’azione, il carico
dinamico equivalente P agente sul cuscinetto puo essere ricavato da una formulazione di carattere generale.

Figura 4.2 - Forze radiale F, e assiale F, agenti sul cuscinetto volvente e calcolo del carico dinamico equivalente P

Le espressioni per il calcolo del carico dinamico equivalente P sono le seguenti:
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P=XF +YF, (45)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza

Nome della grandezza

Unita di misura

P Carico dinamico equivalente agente sul cuscinetto [kN]
E, Carico radiale effettivo agente sul cuscinetto [kN]
F, Carico assiale effettivo agente sul cuscinetto [kN]
X Fattore relativo al carico radiale agente sul cuscinetto [-]
Y Fattore relativo al carico assiale agente sul cuscinetto [-]

I fattori relativi ai carichi radiale X e assiale Y sono tabulati per lo specifico cuscinetto considerato. Tutte le
informazioni e i dati necessari per il calcolo del carico dinamico equivalente P agente sul cuscinetto si trovano

Tabella 4.5

nel testo introduttivo di ogni sezione prodotti (tabelle dei prodotti).

4.1.7 Condizioni di lubrificazione e rapporto di viscosita k
L’efficacia del lubrificante utilizzato ¢ determinata soprattutto dalla capacita di separare le superfici nelle zone

di contatto coinvolte nel moto volvente. Per formare una pellicola di lubrificante adeguata, il lubrificante deve
avere una certa viscosita minima nelle condizioni operative e alla temperatura di funzionamento. La condizione
del lubrificante ¢ determinata dal rapporto di viscosita k, esso ¢ definito come il rapporto tra la viscosita reale

v alla temperatura di funzionamento ¢ la viscosita necessaria per un’adeguata lubrificazione v, alla temperatura

di funzionamento:

v
k=—
V1

(4.6)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
k Rapporto di viscosita [-]
v Viscosita del lubrificante alla temperatura di funzionamento mm?
=
21 Viscosita necessaria minima del lubrificante alla temperatura di mm?
funzionamento in funzione del diametro medio del cuscinetto e della [ S ]
velocita di rotazione

Tabella 4.6

Le espressioni per il calcolo del diametro medio del cuscinetto d,,sono le seguenti:

_d+b

dm >

(4.7)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
d Diametro interno del cuscinetto [mm]
D Diametro esterno del cuscinetto [mm]
dy, Diametro medio del cuscinetto [mm]
Tabella 4.7

La viscosita necessaria minima v, del lubrificante alla temperatura di funzionamento ¢ fornita graficamente in
funzione del diametro medio del cuscinetto d,;, e della velocita di rotazione n:
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Estim ation of therated viscosity v; at operating temperature

Rated viscosity v at operating temperature [mm2/s]
1000

500 &5
3o

200 0

S0
100 »
S
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T 1
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= 0,5 {d + D) fmm]

Figura 4.3 - Grafico della viscosita necessaria minima vy in funzione del diametro medio del cuscinetto d,, e della velocita di
rotazione n

In funzione della viscosita necessaria minima v, del lubrificante alla temperatura di funzionamento e della
temperatura di funzionamento viene determinata graficamente la classificazione ISO VG che deve possedere
I’olio lubrificante adottato per la lubrificazione del cuscinetto:
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Viscosity-temperature diagram for 150 viscosity grades
{Mineral oils, viscosity index 95)

Viscosity [mm2/s]
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Figura 4.4 - Grafico delle viscosita degli oli lubrificanti ISO in funzione della temperatura di funzionamento

La viscosita del lubrificante alla temperatura di funzionamento v ¢ quella del lubrificante riportata nel grafico
con classificazione ISO VG tale per cui valga la seguente condizione alla temperatura di funzionamento:

V=V (4.8)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
v Viscosita del lubrificante alla temperatura di funzionamento mm?
]
Vi Viscosita necessaria minima del lubrificante alla temperatura di mm?
funzionamento in funzione del diametro medio del cuscinetto e della [ S ]
velocita di rotazione

Tabella 4.8

Per effettuare i calcoli relativi alla determinazione della viscosita necessaria minima v, del lubrificante alla
temperatura di funzionamento, della viscosita del lubrificante v alla temperatura di funzionamento e della
classificazione del lubrificante ISO VG che soddisfi la condizione di lubrificazione minima alla temperatura
di funzionamento v = v;sono state implementate formule interpolanti le curve sopra riportate nei grafici.

4.1.8 Fattore correttivo della durata relativo all’affidabilita a,
In base all’affidabilita desiderata per il valore della durata del cuscinetto che viene calcolato, viene fornita una
tabella per la determinazione del fattore correttivo della durata relativo all’affidabilita a;:
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Values for life adjustment factor a,;

Reliability Failure SKF rating life Factor
probability
n Lo ai
% % million revolutions -
90 10 Liom il
95 5 i 0,64
96 4 i 0,55
97 3 b 0,47
98 2 2m 0,37
99 1 Lig 0,25

Tabella 4.9 - Tabella del fattore correttivo della durata relativo all'affidabilita a,

4.1.9 Fattore per la contaminazione 7,
Il fattore per la contaminazione 7). prende in considerazione il grado di contaminazione del lubrificante nel
calcolo della durata del cuscinetto. L’influenza della contaminazione sulla fatica del cuscinetto dipende da
fattori come le dimensioni del cuscinetto, lo spessore relativo della pellicola lubrificante, la grandezza, la
distribuzione e il tipo delle particelle solide contaminanti. A causa della complessita di valutazione del fattore
per la contaminazione 7., esso viene fornito tabulato in funzione di:

e Diametro medio del cuscinetto d,,;

e Condizioni di pulizia (‘Livello di pulizia ottimale’, ‘Livello di pulizia elevato’, ‘Livello di pulizia
normale’, ‘Leggera contaminazione’, ‘Contaminazione tipica’, ‘Contaminazione profonda’ e
‘Contaminazione molto profonda’).

Conditions Factor nc!

for bearings with mean diameter

dn, <100 mm dp, 2100 mm
Extreme cleanliness t ki

* particle size approximately the same as the lubricant film thickness
s |aboratory conditions

High cleanliness 0,8..0,6 09..0,8
» oilfiltered through an extremely fine filter
 typical conditions: sealed bearings that are greased for life

Normal cleanliness 0,6..0,5 0.8..0,6
+ oilfiltered through afine filter
* typical conditions: shielded bearings that are greased for life

Slight contamination 0,5..0,3 06..0,4
+ typical conditions: bearings without integral seals, coarse filtering,
wear particles and slightingress of contaminants

Typical contamination 0,3..0,1 04..0,2
+ conditions typical of bearings without integral seals,
coarse filtering, wear particlesand ingress from surroundings

Severe contamination 01..0 01..0
* typical conditions: high levels of contamination due to excessive wear

and/or ineffective seals
+ bearing arrangement with ineffective or damaged seals

Very severe contamination 0 i]
* typical conditions: contamination levels so severe that values of . are
outside the scale, which significantly reduces the bearing life

U Thescalefor n. refers only to typical solid contaminants. Contaminants like water or other fluids detrimental to bearing life is
notincluded. Due to strong abrasive wear in highly contaminated environments (n, = 0) the useful life of a bearing can be signifi-
cantly shorter thanthe rated life.

Tabella 4.10 - Tabella del fattore per la contaminazione 1,
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4.1.10 Fattore correttivo della durata aggr
11 fattore correttivo della durata agyr rappresenta la relazione tra il rapporto del carico limite di fatica (%”), le

condizioni della lubrificazione (rapporto di viscosita k) e il livello di contaminazione 7).

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
N¢ Fattore per la contaminazione [-]
k Rapporto di viscosita [-]
P Carico dinamico equivalente agente sul cuscinetto [kN]
P, Limite di fatica del cuscinetto [KN]

Tabella 4.11

Il limite di fatica del cuscinetto P, ¢ tabulato per lo specifico cuscinetto considerato. I valori del fattore
correttivo della durata aggr vengono forniti in quattro diagrammi in funzione di:

e Tipologia del cuscinetto (‘Radiale a sfere’, ‘Radiale a rulli’, ‘Assiale a sfere’, oppure ‘Assiale a rulli’);
e Fattore 1, (PP%‘);

e Versione (‘Standard’ oppure ‘Explorer’);

e Rapporto di viscosita k.

I diagrammi forniti sono impostati per valori tipici e fattori di sicurezza della tipologia normalmente associata
con i limiti di fatica relativi ad altri componenti meccanici. Considerando la semplificazione dei risultati
ottenuti con la formula della durata SKF non ha senso utilizzare valori del fattore correttivo della durata askp
superiori a 50, anche se le condizioni di funzionamento sono note con precisione. 1 grafici per la
determinazione del fattore correttivo della durata asxr sono i seguenti:
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Figura 4.5 - Grafico del fattore correttivo della durata asgr per i cuscinetti radiali a sfere
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Figura 4.6 - Grafico del fattore correttivo della durata askp per i cuscinetti radiali a rulli
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Figura 4.7 - Grafico del fattore correttivo della durata asgr per i cuscinetti assiali a sfere
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Facteragy for thrast v ol bearings
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Figura 4.8 - Grafico del fattore correttivo della durata aggp per i cuscinetti assiali a rulli

Per effettuare i calcoli relativi alla determinazione del fattore correttivo della durata agyr sono state
implementate formule interpolanti le curve sopra riportate nei grafici.

4.1.11 Calcolo della durata del cuscinetto e verifica della durata del cuscinetto
La durata di esercizio del cuscinetto ¢ influenzata da numerosi fattori come la lubrificazione, il grado di
contaminazione, il disallineamento, I’installazione adeguata e le condizioni ambientali. Il fattore correttivo
della durata agkr adotta il concetto di carico limite di fatica P, analogo a quello utilizzato per dimensionare
altri componenti di macchine. I valori del carico limite di fatica P, del cuscinetto sono riportati nelle tabelle
dei prodotti. Inoltre, il fattore correttivo della durata asgp utilizza le condizioni del lubrificante (rapporto di
viscosita k) e il fattore per la contaminazione 7, che riflettono le condizioni operative dell’applicazione del
cuscinetto. Le espressioni per il calcolo della durata del cuscinetto L,,,, sono le seguenti:

I p
Lym = a1Qskr (ﬁ) (4.9)

L
Lymn = 106£ (4.10)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
aq Fattore correttivo della durata relativo all’affidabilita [-]
AskF Fattore correttivo della durata [-]
P Carico dinamico equivalente agente sul cuscinetto [KN]
C Coefficiente di carico dinamico [kN]
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p Esponente della formula della durata ( [-]
p =3 per i cuscinetti a sfere,

10 . S :
p = peri cuscinetti a rulli)

n Velocita di rotazione media alla quale opera il cuscinetto [rpm]
Lom Durata SKF (con affidabilita del 100-n%) in milioni di giri | [milioni di giri]
Lpmn Durata SKF (con affidabilita del 100-n%) in ore di [ore]
funzionamento

Tabella 4.12
Le espressioni della verifica della durata del cuscinetto sono le seguenti:

anh = anh,minima (4'-11)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Lymn Durata SKF (con affidabilita del 100-n%) in ore di funzionamento [ore]
Lymhminima Durata SKF (con affidabilita del 100-n%) in ore di funzionamento [ore]
minima da garantire per la verifica della durata del cuscinetto

Tabella 4.13

4.1.12 Verifica del carico minimo agente sul cuscinetto

Quando il carico agente sul cuscinetto ¢ molto leggero, la correlazione tra il carico agente sul cuscinetto e la
durata di esercizio del cuscinetto ¢ meno evidente, in questi casi diventano determinanti meccanismi di
cedimento diversi dall’affaticamento. Per garantire un corretto funzionamento del cuscinetto, esso deve sempre
essere soggetto a un carico minimo. L’importanza di applicare il carico minimo sul cuscinetto aumenta in
presenza di forti accelerazioni e quando le velocita di rotazione sono nell’ambito del 50% o piu delle velocita
limite indicate nelle tabelle dei prodotti. Nelle sezioni dei prodotti vengono riportate le formule per calcolare
il carico minimo necessario per i vari cuscinetti, la formulazione generale ¢ della seguente tipologia (quella
riportata ¢ valida solo per i cuscinetti radiali a una corona di sfere):

vn z d, \?
— TN Em
Frm = ler (1000) (100) (4.12)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
k., Fattore di carico minimo [-]
v Viscosita del lubrificante alla temperatura di mm?
funzionamento [ s }
n Velocita di rotazione [rpm]
dy, Diametro medio del cuscinetto [mm]
Fm Carico radiale minimo [kN]

Tabella 4.14

11 fattore di carico minimo k,. ¢ tabulato per lo specifico cuscinetto considerato.

5. Dimensionamento dei sincronizzatori
I sincronizzatori sono componenti utilizzati nelle trasmissioni automobilistiche (cambi di velocitd). La
funzione principale dei sincronizzatori ¢ quella di innestare la marcia selezionata dall’utente senza che si
abbiano danneggiamenti delle ruote dentate della trasmissione automobilistica (cambio di velocita). Inoltre i
sincronizzatori permettono di ingranare la marcia desiderata con un elevato livello di comfort percepito dal
guidatore. I principali requisiti che devono essere soddisfatti dal sincronizzatore sono i seguenti:
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e Annullare la differenza di velocita di rotazione Aw dei componenti che devono essere sincronizzati
(ruota dentata e albero su cui essa ¢ montata) trasferendo energia dal componente piu veloce a quello
piu lento attraverso una dissipazione di energia per attrito.

e Una volta innestata la marcia desiderata, il sincronizzatore agisce da giunto di collegamento tra i
componenti sincronizzati, di conseguenza deve trasmettere la coppia necessaria in modo stabile nel
tempo evitando assolutamente disinnesti improvvisi delle ruote dentate ingranate.

Uno dei parametri prestazionali piu importanti dei sincronizzatori ¢ il tempo di innesto ¢, che indica quanto
tempo ¢ necessario per innestare la marcia voluta una volta applicata la forza sulla leva del cambio e trasmessa
al manicotto di selezionamento. Inoltre ¢ bene ricordare che durante I’intera fase di innesto la frizione ¢ aperta,
per cui il motore ¢ scollegato dalla trasmissione e dunque non viene trasmessa coppia o potenza alle ruote
motrici del veicolo. Poiché la ruota dentata della marcia su cui ¢ montato il sincronizzatore non ¢ solidale
all’albero su cui essa € montata, il sincronizzatore deve aggiustare le velocita di rotazione w di albero e ruota
dentata sincronizzata in modo dissipativo annullando la differenza di velocita di rotazione Aw.

Una rappresentazione del meccanismo di leveraggio per il selezionamento della marcia desiderata ¢ la
seguente:

'3)(5]  Shift

+ Select

Inner shift
mechanism

Quter shift
mechanism

Figura 5.1 - Meccanismi e leveraggi di innesto marcia di una trasmissione automobilistica

Come spiegato in precedenza, I’utente applica una forza alla leva del cambio, tale forza viene trasmessa
attraverso un leveraggio al manicotto del sincronizzatore, il manicotto del sincronizzatore sposta la slitta del
sincronizzatore che esegue 1’innesto della marcia desiderata.

Un sincronizzatore a tre coni di attrito presenta la seguente configurazione:
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Engagement ring Intermediate ring Sleeve Detent

Inner ring coated Blocker ring Hub

Figura 5.2 - Componenti costruttivi di un sincronizzatore

I principali componenti del sincronizzatore sono:

Il mozzo (Hub) del sincronizzatore viene montato attraverso un profilo scanalato oppure un
calettamento forzato sull’albero delle ruote dentate da sincronizzare. Sul mozzo si hanno una serie di
cave in cui vengono alloggiati gli elementi di arresto (tipicamente una sfera) della slitta, essi sono in
sospensione su di una molla.

La slitta (Sleeve) del sincronizzatore ¢ un manicotto che viene mosso dal leveraggio del cambio e
consente I’innesto della marcia voluta.

L’elemento di arresto (Detent) montato sul mozzo del sincronizzatore consente di mantenere fermo
in posizione di centraggio la slitta o manicotto del sincronizzatore.

L’anello di bloccaggio (Blocker ring) del sincronizzatore rappresenta il primo elemento che viene
ingranato durante la fase di innesto.

Gli anelli intermedi (Intermediate ring e Inner ring coated ring) del sincronizzatore sono gli elementi
di supporto dei coni di attrito.

L’anello di ingranamento (Engagement ring) del sincronizzatore rappresenta 1’ultimo elemento che
viene ingranato durante la fase di innesto.

L’intera fase di innesto viene suddivisa nelle seguenti fasi intermedie che completano la procedura di
inserimento della marcia:
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e Fase inziale - Posizione neutrale di centraggio

fork
sleeve

Cross section, spline projected

3D-picture

detent
blocker ring
engagement ring

Figura 5.3 - Configurazione del sincronizzatore durante la fase inziale - posizione neutrale di centraggio

Prima che inizi la fase di innesto della marcia, il sincronizzatore ¢ in posizione neutrale e la slitta (o manicotto)
del sincronizzatore viene bloccata e centrata dalla sfera di arresto in sospensione sulla molla alloggiata nella
cava del mozzo.

e Fase di pre-sincronizzazione

3D-picture

Figura 5.4 - Configurazione del sincronizzatore durante la fase di pre-sincronizzazione

Nella fase di pre-sincronizzazione la forcella o leva del cambio muove in direzione assiale la slitta del
sincronizzatore finchée gli elementi di arresto vanno in battuta sull’anello di bloccaggio. La forza di arresto crea
una coppia di attrito nel sincronizzatore che posiziona 1’anello di bloccaggio radialmente. Le sporgenze
sull’anello di bloccaggio si posizionano sulle sfere alloggiate nel mozzo (Hub). I denti dell’anello di bloccaggio
contrastano i denti della slitta del sincronizzatore.
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o Fase corrispondente alla posizione di bloccaggio

3D-picture

Figura 5.5 - Configurazione del sincronizzatore durante la fase corrispondente alla posizione di bloccaggio

Applicando una forza maggiore sul manicotto del sincronizzatore, la slitta trasla assialmente attraverso i denti
dell’anello di bloccaggio. I denti della slitta del sincronizzatore spingono contro i denti dell’anello di
bloccaggio e la differenza di velocita la slitta e I’anello di ingranamento viene ridotta finché n; = n,.

e Fase dirilascio del blocco

3D-picture

Figura 5.6 - Configurazione del sincronizzatore durante la fase di rilascio del blocco

Quando la differenza di velocita tra la slitta e ’anello di ingranamento si ¢ annullata n; = n,, la condizione di
bloccaggio non ¢ piu valida per cui la slitta del sincronizzatore puo procedere attraverso i denti dell’anello di
bloccaggio.
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o Fase di avanzamento libero

3D-picture

Figura 5.7 - Configurazione del sincronizzatore durante la fase di avanzamento libero

Nella fase di avanzamento libero la slitta del sincronizzatore ¢ libera di traslare assialmente verso I’anello di
ingranamento. In questa fase si genera una nuova differenza di velocita tra la slitta e 1’anello di ingranamento
per cui ny # n,.

e Fase di ingranamento

3D-picture

Figura 5.8 - Configurazione del sincronizzatore durante la fase di ingranamento

Nella fase di ingranamento la slitta del sincronizzatore entra all’interno dell’anello di ingranamento. La
differenza di velocita tra la slitta e ’anello di ingranamento causa urti all’ingresso dell’anello di ingranamento.
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o Fase di marcia innestata

3D-picture

Figura 5.9 - Configurazione del sincronizzatore durante la fase di marcia innestata

Quando la slitta del sincronizzatore ¢ completamente traslata all’interno dell’anello di ingranamento la marcia
¢ innestata. Una leggera conicita dei denti della slitta e dei denti dell’anello di ingranamento evitano che si
abbia il disaccoppiamento sotto carico della marcia innestata.

5.1 Schema di riferimento della trasmissione automobilistica (cambio di velocita) considerata
Nella figura seguente ¢ riportato lo schema del cambio di velocita manuale che ¢ stato dimensionato e
implementato nel progetto:
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Figura 5.10 - Schema della trasmissione automobilistica a 5 marce piu la retro-marcia

Il cambio automobilistico considerato nel dimensionamento della trasmissione automobilistica ¢ a cinque
marce piu la retro marcia. Il layout prevede il motore in posizione anteriore ovvero il veicolo ¢ a trazione
anteriore con 1’albero primario del cambio direttamente collegato al motore a combustione interna mediante la
frizione. La trasmissione prevede inoltre il ponte in uscita dall’albero secondario del cambio, il flusso di
potenza attraversa il differenziale e raggiunge le ruote motrici del veicolo.

5.2 Determinazione della differenza di velocita di rotazione Aw durante I’innesto della marcia
La differenza di velocita di rotazione Aw che intercorre tra la velocita di rotazione della ruota da ingranare,
della marcia che si desidera innestare, € la velocita di rotazione dell’albero su cui € montata la ruota dentata da
ingranare ¢ un parametro di progetto estremamente importante per il dimensionamento del sincronizzatore e
per determinare la posizione effettiva del sincronizzatore. Infatti il singolo sincronizzatore puo essere montato
sull’albero primario oppure sull’albero secondario. In prima battuta si puo asserire che all’aumentare della
differenza di velocita di rotazione Aw aumentano le perdite per attrito all’interno del sincronizzatore ¢ il tempo
di innesto t, tende ad aumentare. Di conseguenza all’aumentare della differenza di velocita di rotazione Aw
I’efficienza dell’innesto peggiora. Poiché la ruota dentata della marcia su cui € montato il sincronizzatore non
¢ solidale all’albero su cui essa ¢ montata, il sincronizzatore deve aggiustare le velocita di rotazione w di albero
¢ ruota dentata sincronizzata in modo dissipativo annullando la differenza di velocita di rotazione Aw.Per
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effettuare il dimensionamento del sincronizzatore in modo conservativo ¢ necessario calcolare la massima
differenza di velocita di rotazione Aw,y, 4, che il sincronizzatore deve annullare durante la fase di innesto della
marcia. Per tali motivi ¢ necessario considerare una marcia innestata alla volta e calcolare la differenza di
velocita di rotazione Aw che si ha nelle seguenti condizioni operative: condizione di aumento marcia e
condizione di riduzione marcia sia con il sincronizzatore posizionato sull’albero primario che con il
sincronizzatore posizionato sull’albero secondario.

e (Calcolo della differenza di velocita di rotazione Aw durante 1’aumento marcia dalla I° alla II° marcia

Posizione del sincronizzatore sull’albero primario del cambio

Prima di effettuare il cambio marcia, la I° marcia & quella inserita per cui si puo scrivere:

T, = W1input _ Wmotore (5 1)
1 - - .
W1 output  WV10utput

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della [° marcia

W1,inpyt € pari alla velocita di rotazione del motore Wy orore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della
ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia w1 oy ¢puc:

Wmotore (5.2)

W1, output = 7
1

Siccome il sincronizzatore ¢ montato sull’albero primario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero secondario della II° marcia w; gy¢pye € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata

montata sull’albero secondario della I° marcia Wy gy tpyt:
wmotore‘
W2 output = W1,output — T (5.3)
1
Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia
wz,input <
T2

W2 input = T2W2 output = Wmotore T_ (5-4)
1

Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia w3 jnpye €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero primario wgipero inpus In quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wgpero,input € S€condario

walbero,output sono:

Walbero,input — @motore (5-5)

_ _ _ Winotore 56
walbero,output - wZ,output - wl,output - T ( . )
1

La differenza di velocita di rotazione che deve annullare il sincronizzatore montato sull’albero primario
durante la fase di innesto nel passaggio dalla I° alla II° marcia Awgincronizzatore primario,i—11 € 12 seguente:

T2
A(‘)sincronizzaIrore,p7"L'mario,1—II = |walbero,input - wz,input| = |a)motore — Wmotore ‘L'_
1
T2
= |Wmotore | 1 —— (5.7)
T1

Posizione del sincronizzatore sull’albero secondario del cambio

Prima di effettuare il cambio marcia, la I° marcia € quella inserita per cui si puo scrivere:
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W1 input Wmotore
T, = L (5.8)

W1 output  V10utput

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della I° marcia
Wq,inpyt € pari alla velocita di rotazione del motore Wy orore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della
ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia w1 oy ¢puc:

Wmotore
W1 output = T (5'9)
1

Siccome il sincronizzatore € montato sull’albero secondario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero primario della II° marcia Wy inpye € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero primario della I° marcia w1 jnpy;:

W2 input = W1,input = Pmotore (5-10)

Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia

W2 output ©

W32 output —

W2 input _ Wmotore (5 11)
12 12 .

Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia w3 oy tpuc €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero secondario wgipero,output In quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wgipero,input € S€condario

walbero,output sono:

Waibero,input = W2,input = W1,input — Wmotore (5-12)

Wmotore
Walbero,output — D1 output = T (5-13)
1

La differenza di velocita di rotazione che deve annullare il sincronizzatore montato sull’albero secondario
durante la fase di innesto nel passaggio dalla I° alla II° marcia Awgincronizzatore secondario—11 € 1a seguente:

(‘)motore metOTE

A(J‘)sincronizzatore,secondario,]—II = |walbero,output - wZ,outputl = | T - T
1 2
1 1 T1 — Ty
= [Wmotore \ = — || = [@Pmotore (5.14)
T, T 172

e (Calcolo della differenza di velocita di rotazione Aw durante la riduzione marcia dalla II° alla I° marcia

Posizione del sincronizzatore sull’albero primario del cambio

Prima di effettuare il cambio marcia, la [I° marcia ¢ quella inserita per cui si puo scrivere:

— Wa,input _ Wmotore (5.15)
2 — - .
wZ,output wz,output

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia
W3 input € pari alla velocita di rotazione del motore Wy orore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della

ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia Wz gy tpyt:

Wmotore
W2 output = T (5'16)
2
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Siccome il sincronizzatore ¢ montato sull’albero primario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero secondario della I° marcia wq gy tpye € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero secondario della I1° marcia w3 oy tput:

Winotore
W1 output = W2 output = T (5-17)
2

Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della I° marcia
wl,input €
3!

W1 input = T1W1,0utput = Wmotore ‘[_ (5-18)
2

Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della I° marcia w4 jppye €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero primario wgipero,inpus in quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wgipero,input € S€condario

Waibero,output SONO:

Waibero,input = Wmotore (5.19)
Wmotore
Walbero,output — W1,output — W2 output — T (5-20)
2

La differenza di velocita di rotazione che deve annullare il sincronizzatore montato sull’albero primario
durante la fase di innesto nel passaggio dalla II° alla I° marcia Awgincronizzatore primario, -1 € 12 seguente:

(51
A(JUsincronizzottore,primario,ll—I = |walbero,input - wl,inputl = |wmotore - wmotore_[_
2

T
Wmotore 1-—
T2

(5.21)

Posizione del sincronizzatore sull’albero secondario del cambio

Prima di effettuare il cambio marcia, la [1° marcia € quella inserita per cui si puo scrivere:

— Wa,input _ Wmotore (5.22)
2 — - .
wz,output wz,output

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia
W3 inpue € pari alla velocita di rotazione del motore W orore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della

ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia w; ytpuc:
metOTe
W2 output = T (5-23)
2

Siccome il sincronizzatore € montato sull’albero secondario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero primario della 1° marcia wq jnpye € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata

montata sull’albero primario della II° marcia w3 jppye:
W1 input = W2 input = Pmotore (5-24)

Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia

W1 output ©

W1,input _ Wmotore

5.25
T T (5.25)

W1 output =
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Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia w1 oytput €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero secondario wgipero,output in quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wqpero,input € secondario

walbero,output sono:

Waibero,input = W1,input = D2,input — Wmotore (5.26)

Wmotore
Waibero,output = D2 output = T (5.27)
2

La differenza di velocita di rotazione che deve annullare il sincronizzatore montato sull’albero secondario
durante la fase di innesto nel passaggio dalla I1° alla I° marcia AWgincronizzatore,secondario -1 € 1a seguente:

Wmotore  Wmotore

AWsincronizzatore,secondarioli-1 = |walbero,output - wl,output| = | T T
2 1
1 1 T — T
= |Wmotore \ T — — ]| = |Ymotore (5.28)
T, T

Le espressioni per il calcolo della massima differenza di velocita di rotazione che deve annullare il
sincronizzatore montato sull’albero primario Awgincronizzatore primariomax € della massima differenza di
velocita di rotazione che deve annullare il sincronizzatore montato sull’albero secondario

A(‘)sincronizzatore,secondario,max sono:

Awsincronizzatore,primario,max

= maX(Awsincronizzatore,primario,I—II' A(“)sincronizzatore‘,primario,II—I) (5-29)

A(‘)sincronizzatore,secondario,max

= maX(Awsincronizzatore,secondario,l—II' A(‘)sincrom'zzatore,secondario,ll—1) (5-30)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
Wmotore Velocita di rotazione del motore [rad/s]
W1, input Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero primario della [° marcia
W1 output Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero secondario della I° marcia
W3 input Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero primario della II° marcia
W3 output Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero secondario della II° marcia
Walbero,input Velocita di rotazione dell’albero primario [rad/s]
Waibero,output Velocita di rotazione dell’albero secondario [rad/s]
T4 Rapporto di trasmissione della I° marcia [-]
T, Rapporto di trasmissione della I1° marcia [-]
AWsincronizzatore,primario, -1 Differenza di velocita che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero primario nel
passaggio dalla I° alla II° marcia
Awgincronizzatore,primario,li—I Differenza di velocita che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero primario nel
passaggio dalla I1° alla I° marcia
AWsincronizzatore secondariol—I1 Differenza di velocita che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero secondario nel
passaggio dalla I° alla II° marcia
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AWsincronizzatore secondarioli—I Differenza di velocita che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero secondario nel
passaggio dalla I1° alla I° marcia

AWsincronizzatore,primariomax Massima differenza di velocita che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero primario
AWgincronizzatore secondariomax Massima differenza di velocita che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero secondario
Tabella 5.1

5.3 Determinazione della posizione del sincronizzatore

La determinazione della posizione del sincronizzatore ¢ molto importante nella fase di progettazione della
trasmissione automobilistica. Il sincronizzatore puo essere posizionato sull’albero primario oppure sull’albero
secondario. A seconda della posizione di montaggio del sincronizzatore, cambia I’inerzia equivalente
Jequivaiente degli elementi della trasmissione che devono essere sincronizzati. Si ricorda che durante la fase di
sincronizzazione, il sincronizzatore aggiusta le velocita di rotazione w della ruota dentata ingranata e
dell’albero su cui essa ¢ montata fino ad annullare la differenza di velocita di rotazione Aw al termine della
fase di innesto della marcia desiderata. Inoltre € doveroso ricordare che I’inerzia equivalente Jeqyivatente degli
elementi della trasmissione che devono essere sincronizzati influenza notevolmente le prestazioni di innesto
del sincronizzatore in quanto all’aumentare dell’inerzia equivalente Jeqyivaiente @umenta il tempo di innesto
t, e di conseguenza peggiorano le prestazioni del sincronizzatore. Una buona regola per determinare la
posizione del sincronizzatore ¢ quella di montarlo sull’albero in cui si minimizza la massima differenza di
velocita che deve annullare il sincronizzatore A®sincronizzatoremax- Infatti all’aumentare della massima
differenza di velocita che deve annullare il sincronizzatore Awgincronizzatore max aumenta il tempo di innesto
t, e di conseguenza peggiorano le prestazioni del sincronizzatore. Perd per fare cio € necessario che le ruote
dentate sincronizzate dell’albero su cui viene montato il sincronizzatore non siano di pezzo ma siano montate
su di un cuscinetto, in modo tale da garantire il disaccoppiamento della velocita di rotazione w della ruota
dentata da ingranare da quella dell’albero su cui essa ¢ montata. In tale modo viene garantita la possibilita di
effettuare la sincronizzazione e il corretto innesto della marcia desiderata.

hd Se Awsincronizzatore,primario,max < A(JUsincronizzatore,secondario,max ¢ le ruote dentate montate
sull’albero primario delle marce sincronizzate dal sincronizzatore considerato sono entrambe non di
pezzo:

Posizionegincronizzatore = Sull' albero primario (5.31)

Altrimenti, se anche solo una ruota dentata montata sull’albero primario delle marce sincronizzate dal
sincronizzatore considerato ¢ di pezzo:

- _ , .
Posizion€gincronizzatore = Sull'albero secondario (5.32)

hd Se A(‘)sincronizzatore,secondario,nwm < A0‘)sincronizzattore,primario,max e le ruote dentate montate

sull’albero secondario delle marce sincronizzate dal sincronizzatore considerato sono entrambe non di
pezzo:

Posizionegincronizzatore = Sull’albero secondario (5.33)

Altrimenti, se anche solo una ruota dentata montata sull’albero secondario delle marce sincronizzate dal
sincronizzatore considerato ¢ di pezzo:

Posizionegincronizzatore = Sull’albero primario (5.34)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
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AWsincronizzatore,primariomax Mass'lma dl'fferenza di velocita che deve a.nnuuare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero primario

AWsincronizzatore secondariomax Massima differenza di velocita che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore montato sull’albero secondario
Posizionegiycronizzatore Posizione di montaggio del sincronizzatore: puo essere [-]

sull’albero primario oppure sull’albero secondario
Tabella 5.2

5.4 Determinazione dell’inerzia equivalente J.gyivalente durante ’innesto della marcia

L’inerzia equivalente Joqyivaiente degli elementi che il sincronizzatore deve sincronizzare € un parametro di
progetto estremamente importante per il dimensionamento del sincronizzatore e per determinare le prestazioni
effettive del sincronizzatore. Infatti all’aumentare dell’inerzia equivalente Joqyivaiente degli elementi che il
sincronizzatore deve sincronizzare, ovvero dei componenti che devono essere accelerati oppure decelerati per
annullare la differenza di velocita di rotazione Aw tra la ruota dentata della marcia da ingranare e 1’albero su
cui essa ¢ montata, aumenta il tempo necessario per effettuare I’innesto ¢, per cui peggiorano le prestazioni
del sincronizzatore. Inoltre all’aumentare dell’inerzia equivalente Joqyivarente @aumenta la coppia di attrito che
deve sviluppare il sincronizzatore per cui aumentano le dimensioni che esso deve avere. Per effettuare il calcolo
dell’inerzia equivalente Jeqyivaiente Sincronizzata dal sincronizzatore € necessario considerare una marcia
innestata alla volta e calcolare 1’inerzia dei componenti che devono essere portati alla medesima velocita di
rotazione che si ha nelle seguenti condizioni operative: condizione di aumento marcia ¢ condizione di riduzione
marcia sia con il sincronizzatore posizionato sull’albero primario che con il sincronizzatore posizionato
sull’albero secondario.

e (Calcolo dell’inerzia equivalente ]p,p,,-,,,,,p,,,p durante I’aumento marcia dalla I° alla II° marcia

Posizione del sincronizzatore sull’albero primario del cambio

L’equazione dell’energia cinetica scritta nel caso in cui il sincronizzatore ¢ posizionato sull’albero primario
durante 1I’aumento marcia da I° a II° marcia ¢ la seguente:

1

2
E]equivalente,sincronizzatore,primario,l—II wz,input

Ecinetica

— 2 2 2
- E]Z,inputh,input + E]albero,inputwalbero,input + Ejinput,nosincronizzatewalbero,input
1 2
+ E ]output,sincronizzata,iwi,output (5'35)
i

Prima di effettuare il cambio marcia, la [° marcia ¢ quella inserita per cui si puo scrivere:

S W1,input _ Wmotore (5.36)
1 — - .
wl,output wl,output

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della I° marcia
W1,inpyt € pari alla velocita di rotazione del motore Wy orore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della

ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia w1 oy ¢pus:
mefOTe
W1 output = T (5-37)
1

Siccome il sincronizzatore ¢ montato sull’albero primario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero secondario della II° marcia w; gytpue € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata

montata sull’albero secondario della I° marcia wy gyrpye:

Wmotore
W2 output = W1 output = - (5-38)
1
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Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia
(‘)Z,input c:
12
W3 input = T2W2 output = Dmotore T_ (5-39)

Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia w; jnpye €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero primario wgpero,input N quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wqpero,input € secondario

walbero,output sOno:

Walbero,input = Wmotore (5-4'0)

metOTe
—_— 5.41
- (5.41)

Walbero ,output — = Wy output — = w1 output —

Inoltre si puo scrivere il rapporto di trasmissione t; e calcolare la velocita di rotazione delle ruote dentate
sincronizzate che si trovano sull’albero secondario w; gy tpue:

Waibero,input

T, = —OmPe (5.42)
Wj output
Walbero mput Wmotore
Wioutput = T T (5:43)
i i

Per cui I’equazione dell’energia cinetica diventa:

T2
Ecinetica ]equwalente sincronizzatore,primario,l—II (wmotore T )
1
1 ‘[2 1
5] w +5J mput s + =i ; izzateWs
2,input \ Wmotore T albero,input ®motore T 5 Jinput,nosincronizzate Wmotore
1

2
Wmotore
Z ]output sincronizzata,i ( (5-44')

T;

Per cui I’inerzia equivalente con il sincronizzatore sull’albero primario durante I’aumento marcia dalla I° alla
II° marcia vale:

]equivalente,sincronizzatore,primario,l—II

Tl Tl
=/ Jinput T Jaivero input \ 7 + ]mput nosincronizzate \
2 2

71 1\°
+ zjoutput sincronizzata,i ( ) (_> (5-45)

(%) Tj

Posizione del sincronizzatore sull’albero secondario del cambio

L’equazione dell’energia cinetica scritta nel caso in cui il sincronizzatore ¢ posizionato sull’albero secondario
durante 1’aumento marcia da I° a II° marcia ¢ la seguente:

2
E]equivalente,sincronizzatore,secondario,l—II wz,output

1

— 2 2 2
E]Z,outputh,output + E]albero,inputwalbero,input + Ejinput.HOSinCT'Onizzatewalbero,input

1
2
+ E Z ]output,sincronizzata,iwi,output (5'46)
i

Ecinetica

Prima di effettuare il cambio marcia, la [° marcia € quella inserita per cui si puo scrivere:
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W1 input Wmotore
T, = P = (5.47)

W1 output  D1,0utput

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della I° marcia
Wq,inpyt € pari alla velocita di rotazione del motore Wy orore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della
ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia w1 oy ¢puc:

Wmotore
W1 output = T (5-4'8)
1

Siccome il sincronizzatore € montato sull’albero secondario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero primario della II° marcia w; inpye € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero primario della I° marcia w1 inpy;:

W2 input = W1,input = Pmotore (5-4‘9)

Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia

W2 output ©

W32 output —

W2 input Wmotore
LA (5.50)

T2 T2
Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia w3 oy tpue €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero secondario wgipero,output In quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wgipero,input € S€condario

walbero,output sOno:

Waibero,input = W2,input = W1,input — Wmotore (5-51)

Wmotore
Walbero,output — D1 output = T (5-52)
1

Inoltre si puo scrivere il rapporto di trasmissione 7; e calcolare la velocita di rotazione delle ruote dentate
sincronizzate che si trovano sull’albero secondario w; gy tput:

walbero,input

7, = —romput (5.53)
wi,output
walbero,input Wmotore
Wi output = T = . (5-54’)
i i

Per cui I’equazione dell’energia cinetica diventa:

2
E Wmotore
cinetica

E]equivalente,sincronizzatore,secondario,l—II ( T
2

1

- @motore)" | 2 . 2 LT, o 2
- 2 ]2,output T 2 ]albero,mputwmotore 2 ]lnput,nosmcronlzzate Winotore
2

1 Wmotore 2
+ E ]output,sincronizzata,i T: (5-5 5)
- i
i

Per cui I’inerzia equivalente con il sincronizzatore sull’albero secondario durante I’aumento marcia dalla I°
alla I1° marcia vale:
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]equivalente,sincronizzatore,secondario,l—II

— 2 2
- ]2,output + ]albero,input (TZ) + ]input,nosincronizzate (Tz)

TZ 2
+ Z ]output,sincronizzata,i (T_) (5-5 6)
i

4

e (Calcolo dell’inerzia equivalente Lequivatente durante la riduzione marcia dalla II° alla I° marcia

Posizione del sincronizzatore sull’albero primario del cambio

L’equazione dell’energia cinetica scritta nel caso in cui il sincronizzatore ¢ posizionato sull’albero primario
durante la riduzione marcia da II° a I° marcia ¢ la seguente:

1

2
E]equivalente,sincronizzatore,primario,II—I wl,input

1

— 2 2 2
= E]l,inputwl,input + E]albero,inputwalbero,input + E]input,nosincronizzatewalbero,input

1
2
+ Ez]output,sincronizzata,iwi,output (5-57)

L

Ecinetica

Prima di effettuare il cambio marcia, la II° marcia ¢ quella inserita per cui si puo scrivere:

L= W2input _ Wmotore (5.58)
2 = = .
W2 output W2 output

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia
W3 input € pari alla velocita di rotazione del motore Wy erore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della
ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia Wz gyipye:

Wmotore
W2 output = T (5-59)
2

Siccome il sincronizzatore ¢ montato sull’albero primario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero secondario della I° marcia wy gyrpye € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata

montata sull’albero secondario della I1° marcia w3 oy eput:
metOT@
W1 output = W2,output = T (5.60)
2

Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della I° marcia
wl,input €
11
W1 input = T1W1,0utput = Wmotore ‘L'_ (5-61)
2

Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della I° marcia wq jppys €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero primario wgipero,inpus In quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wgpero,input € S€condario

walbero,output sono:

Walbero,input — Wmotore (5-62)

Wmotore
Waibero,output = V1,output = D2,0utput = T (5.63)
2

Inoltre si puo scrivere il rapporto di trasmissione t; € calcolare la velocita di rotazione delle ruote dentate
sincronizzate che si trovano sull’albero secondario w; oy tpuc:
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_ CUalbero,input

7, = —OmPUE (5 64
wi,output
walbero,input Wmotore
Wi output = T = 7 (5.65)
i i

Per cui I’equazione dell’energia cinetica diventa:

1 T1\?
Ecinetica E]equivalente,sincronizzatore,primario,ll—I Wmotore ‘L'_
2

1 N2 1 1
=—Ji; w —) +=J AL +=J; : zzateWs
= /vinput | ¥motore oJalbero,inputWmotore T 5 Jinputnosincronizzate Ymotore
2

wmotore>2 (5.66)

i

1 Z
+ E ]output,sincronizzata,i (
i

Per cui I’inerzia equivalente con il sincronizzatore sull’albero primario durante la riduzione marcia dalla I1°
alla I° marcia vale:

]equivalente,sincronizzatore,primario,II—I

(%)

2 2
T2
= ]1,input + ]albero,input (T_> + ]input,nosincronizzate (T_)
1 1

Z )2 1\
+ ] output,sincronizzata,i (Z) (T_) (5-67)
- i

i

Posizione del sincronizzatore sull’albero secondario del cambio

L’equazione dell’energia cinetica scritta nel caso in cui il sincronizzatore € posizionato sull’albero secondario
durante la riduzione marcia da II° a I° marcia ¢ la seguente:

1

— 2
Ecinetica - E]equivalente,sincronizzatore,secondario,ll—le,output

1

— 2 2 2
- E]l,outputwl,output + E]albero,inputwalbero,input + E]input,nosincronizzate(‘)albero,input

1
2
+ E Z ]output,sincronizzata,iwi,output (5'68)

l
Prima di effettuare il cambio marcia, la [I° marcia ¢ quella inserita per cui si puo scrivere:

wz,input _ Wmotore (5 69)

TZ =
wZ,output wz,output

Dove ¢ stato posto che la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero primario della II° marcia
W3 input € pari alla velocita di rotazione del motore Wy erore- Per cui si ottiene la velocita di rotazione della
ruota dentata montata sull’albero secondario della II° marcia Wz gytpyt:

Wmotore
W2 output = T (5-70)
2

Siccome il sincronizzatore € montato sull’albero secondario allora la velocita di rotazione della ruota dentata
montata sull’albero primario della 1° marcia wq jnpy: € pari alla velocita di rotazione della ruota dentata

montata sull’albero primario della II° marcia w3 ippye:

W1 input = W2 input = Pmotore (5-71)

Di conseguenza la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia

W1 output ©
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_ Wiinput _ Wmotore
W1 output = =

(5.72)

(51 71

Per cui la velocita di rotazione della ruota dentata montata sull’albero secondario della I° marcia Wy gy ipyt €
diversa dalla velocita di rotazione dell’albero secondario wgipero,output In quanto essa non ¢ solidale all’albero
essendo montata su di un cuscinetto. Le velocita di rotazione dell’albero primario wgipero,input € S€condario

walbero,output S0Ono:

Walbero,input = W1,input — D2 input = Wmotore (5-73)
Winotore
Waibero,output = D2, output = T (5-74’)
2

Inoltre si puo scrivere il rapporto di trasmissione t; e calcolare la velocita di rotazione delle ruote dentate
sincronizzate che si trovano sull’albero secondario w; gy tput:

_ Walbero,input

T, = —OmP (5.75)
Wi output
walbero,input Wmotore
Wi output = T = . (5-76)
i i

Per cui I’equazione dell’energia cinetica diventa:

_1 (wmotore)z

Ecinetica E]equivalente,sincronizzatore,secondario,ll—I T
1

1

- @motore)” | 2 . 2 s N 2
- 2 ]1,output T 2 ]albero,lnput Wmotore 2 ]mput,nosmcronlzzate Wmotore
1

i

1 Wmotore 2
+ E ]output,sincronizzata,i T— (5-77)
i

Per cui I’inerzia equivalente con il sincronizzatore sull’albero secondario durante la riduzione marcia dalla
II° alla I° marcia vale:

]equivalente,sincronizzatore,secondario,ll—I

— 2 2
- ]1,output + ]albero,input (Tl) + ]input,nosincronizzate (Tl)

T1\?
+ Z]output,sincronizzata,i (‘L’_) (5-78)
i

4

I massimi momenti di inerzia equivalenti con la posizione del sincronizzatore sull’albero primario

N . .
]equivalente,sincronizzatore,primario,max e sull’albero secondario ]equivalente,sincronizzatore,secondario,max S1
determina nel seguente modo:

]equivalente,sincronizzatore,primario,max

= max (]equivalente,sincronizzatore,primario,l—II:]equivalente,sincronizzatore,primario,II—I) (5-79)

]equivalente,sincronizzatore,secondario,max

= max (]equivalente,sincronizzatore,secondario,l—II:]equivalente,sincronizzatore,secondario,II—I) (5-80)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
Wmotore Velocita di rotazione del motore [rad/s]
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posizione del sincronizzatore sull’albero
secondario

W1, input Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero primario della I° marcia
W1 output Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero secondario della I° marcia
W3 input Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero primario della II° marcia
W3 output Velocita di rotazione della ruota dentata montata [rad/s]
sull’albero secondario della I1° marcia
Walpero,input Velocita di rotazione dell’albero primario [rad/s]
Waibero,output Velocita di rotazione dell’albero secondario [rad/s]
71 Rapporto di trasmissione della I° marcia [-]
T, Rapporto di trasmissione della II° marcia [-]
T; Rapporto di trasmissione della marcia i-esima [-]
J1,input Momento di inerzia della ruota dentata montata [kgm?]
sull’albero primario della I° marcia
J1,0utput Momento di inerzia della ruota dentata montata [kgm?]
sull’albero secondario della I° marcia
J2,input Momento di inerzia della ruota dentata montata [kgm?]
sull’albero primario della II° marcia
J2,0utput Momento di inerzia della ruota dentata montata [kgm?]
sull’albero secondario della I1° marcia
Jatbero,input Momento di inerzia dell’albero primario [kgm?]
Jatbero,output Momento di inerzia dell’albero secondario [kgm?]
Jinputnosincronizzate Momento di inerzia delle ruote dentate non [kgm?]
sincronizzate montate sull’albero primario
Joutput sincronizzata,i Momento di inerzia della ruota dentata i-esima [kgm?]
sincronizzata montata sull’albero secondario
J equivalente,sincronizzatore,primario,l—I1 Momento di inerzia equivalente con il (kg mz]
sincronizzatore montato sull’albero primario nelle
condizioni di aumento marcia dalla I° alla I1°
marcia
J equivalente,sincronizzatore,primario,lI—-I Momento di inerzia equivalente con il (kg mz]
sincronizzatore montato sull’albero primario nelle
condizioni di riduzione marcia dalla I1° alla I°
marcia
]equivalente,sincronizzatore,secondario,l—II Momento di inerzia equivalente con il [kgmz]
sincronizzatore montato sull’albero secondario
nelle condizioni di aumento marcia dalla I° alla
11° marcia
]equivalente,sincronizzatore,secondario,ll—l Momento di inerzia equivalente con il [kgmz]
sincronizzatore montato sull’albero secondario
nelle condizioni di riduzione marcia dalla II° alla
1° marcia
Jequivaiente sincronizzatore primario max Massimo momento di inerzia equivalente con la [kgm?]
posizione del sincronizzatore sull’albero primario
J equivalente,sincronizzatore,secondario,max Massimo momento di inerzia equivalente con la (kg mz]

Tabella 5.3

5.5 Parametri geometrici del sincronizzatore
I principali parametri geometrici del sincronizzatore sono riportati nella seguente figura:
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Figura 5.11 - Disegno costruttivo del sincronizzatore dimensionato
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

Amedio.sincronizzatore Diametro medio del sincronizzatore [m]
Amassimo sincronizzatore Diametro massimo del sincronizzatore [m]
leoni Lunghezza dei coni di attrito [m]

a Angolo dei coni di attrito [°]
Aminimo,coni Diametro minimo dei coni di attrito [m]
Amassimo,coni Diametro massimo dei coni di attrito [m]

Sdente Spessore del dente del sincronizzatore [m]
biozzo Larghezza del mozzo (Hub) del sincronizzatore [m]
Lotitta Larghezza della slitta del sincronizzatore [m]
Lsincronizzatore Larghezza del sincronizzatore [m]
Amozzo esterno Diametro esterno del mozzo (Hub) del sincronizzatore [m]

Tabella 5.4

5.6 Parametri prestazionali del sincronizzatore dimensionato
Parametro prestazionale: coppia di attrito minima T ,,,;,del sincronizzatore

La coppia di attrito minima che il sincronizzatore deve garantire Ty ,;, per effettuare la sincronizzazione delle
marce su cui ¢ montato e per avere il tempo di innesto richiesto t; rjcpiesto S1 trova mediante le seguenti
espressioni che partono dall’equazione del moto degli elementi sincronizzati:

w
Tf,min = ]equivalente,max E (5-81)
tr richiesto tr richiesto dw
J Tf,min dt = J ]equivalente,max E dt (5-82)
t0=0 t0=0

Considerando la coppia di attrito minima che il sincronizzatore deve garantire Ty i, € 'inerzia equivalente
Jequivaiente costanti durante la fase di innesto della marcia:
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Awfinale=0

tr,richiesto
Tf,min f dt = ]equivalente,max f dw (5-83)
t

0=0 Aw

; Aw
Tf}min — ]equlvalente,max max (5.84-)

tr,richiesto

Dove:

e Se la posizione del sincronizzatore ¢ sull’albero primario:

A(J‘)max = A(“sincrom’zzatore,primario,max (5-85)
]equivalente,max = ]equivalente,sincronizzatore,primario,max (5-86)
o Se la posizione del sincronizzatore ¢ sull’albero secondario:
A(“max = Awsincronizzatore,secondario,max (5-87)
]equivalente,max = ]equivalente,sincronizzatore,secondario,max (5-88)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
Tf min Coppia di attrito minima che il sincronizzatore [Nm]
deve garantire per effettuare la sincronizzazione
delle marce su cui € montato e per avere il tempo
di innesto richiesto t, richiesto
Jequivalente max Massimq momento di ingrzia equivale.nte con la [kgm?]
posizione del sincronizzatore considerato
. — - - >
] equivalente,sincronizzatore,primario,max M"’%S?lmo momento d:I 1nerzia equlvalente (?OH 1?- [kgm ]
posizione del sincronizzatore sull’albero primario
. — p - >
]equivalente,sincronizzatore,secondario,max MaSSImO.momentO_ di me.era equwalente con la [kgm ]
posizione del sincronizzatore sull’albero
secondario
Awpmax Massima differenza di velocita di rotazione che [rad/s]
deve annullare il sincronizzatore considerato
AWsincronizzatore primario;max Massima differenza di velocita che deve annullare [rad/s]
il sincronizzatore montato sull’albero primario
AWsincronizzatore secondario max Massima differenza di velocita che deve annullare [rad/s]
il sincronizzatore montato sull’albero secondario
tr richiesto Tempo di innesto richiesto delle marce [s]
sincronizzate dal sincronizzatore

Tabella 5.5

Parametro prestazionale: lavoro specifico di attrito g, del sincronizzatore

11 lavoro di attrito W sviluppato all’interno del sincronizzatore vale:

1
W= E]equiualente,mawaanax (5-89)

Le espressioni per il calcolo del diametro minimo e massimo dei coni di attrito dyinimo,coni © Amassimo,coni

sono le seguenti:

(5.90)

dminimo,coni = dmedio,sincronizzatore - lconi sina

dmassimo,coni = dmedio,sincronizzatore + lconi Sina (5-91)
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La superficie di attrito A dovuta ai coni di attrito vale:

Aoini . d ; )
A — T[( mlTllTZT’lO,COTll + masst;no,com) lconi(nconi + 1)10—6 (592)

Il lavoro di attrito specifico g, dissipato all’interno del sincronizzatore vale:

w
qq = T (5.93)

e Verifica sul lavoro specifico di attrito g, :

Per garantire il corretto funzionamento del sincronizzatore ¢ necessario verificare che il lavoro specifico di
attrito g, non superi il lavoro specifico di attrito limite del materiale qg jimite, OVVero:

9a = Galimite (5.94)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Jequivalente max Massimo momento di inerzia equivalente con la posizione del [kgm?]
sincronizzatore considerato
Awpax Massima differenza di velocita di rotazione che deve annullare [rad/s]
il sincronizzatore considerato

Amedio,sincronizzatore Diametro medio del sincronizzatore [m]

Leoni Lunghezza dei coni di attrito [m]

a Angolo dei coni di attrito [°]
Aminimo,coni Diametro minimo dei coni di attrito [m]
Amassimo,coni Diametro massimo dei coni di attrito [m]

Neoni Numero dei coni di attrito [-]

A Superficie di attrito dei coni di attrito [mm?]

w Lavoro di attrito sviluppato all’interno del sincronizzatore [J]

qa Lavoro specifico di attrito dissipato all’interno del [ ] ]

sincronizzatore mm?2
Qalimite Lavoro specifico di attrito limite del materiale [ ] ]
mm?

Tabella 5.6

Parametro prestazionale: coppia di attrito Tf del sincronizzatore e tempo effettivo di innesto t,.

L’espressione per il calcolo della coppia di attrito ottenibile con il sincronizzatore dimensionato Ty ¢ la
seguente:

_ nconi#dmedio,sincronizzatoreFa (5 95)
f 2sina '

L’espressione per il calcolo della coppia di rilascio al bloccaggio T, € la seguente:

in B
E dmassimo,sincronizzatore osg _ Ha Sln? (5.96)

T,=F 2 B B

sinj + Ug cos>

e Verifica sulla coppia di attrito ottenibile Tr e sul tempo effettivo di innesto ¢,

Per garantire il corretto funzionamento del sincronizzatore ¢ necessario verificare che la coppia di attrito
ottenibile con il sincronizzatore dimensionato Ty superi la coppia di rilascio al bloccaggio T, e la coppia di
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attrito minima che il sincronizzatore deve garantire Ty ,,;,, per avere il tempo di innesto richiesto delle marce
sincronizzate dal sincronizzatore t, ricpiesto:

Tr 2T,  (5.97)
T 2 Trmin (5.98)

La verifica sulla coppia di rilascio al bloccaggio T, ¢ molto importante in quanto va soddisfatta per evitare
indesiderati disinnesti del sincronizzatore, la verifica sulla coppia di attrito minima che il sincronizzatore deve
garantire T y,;, € la piti importante per le prestazioni relative al tempo di innesto effettivo del sincronizzatore
t,:

_ A‘Umax]equivalente,max

by = T < tr,richiesto (5-99)
f
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Amedio.sincronizzatore Diametro medio del sincronizzatore [m]
Neoni Numero dei coni di attrito [-]
u Coefficiente di attrito dei coni di attrito [-]
Ug Coefficiente di attrito degli smussi dell’anello di arresto [-]
F, Forza agente sulla slitta del sincronizzatore proveniente dal [N]
meccanismo di leveraggio e azionamento del cambio
a Angolo dei coni di attrito [°]
B Angolo dello smusso [°]
Awpay Massima differenza di velocita di rotazione che deve annullare il [rad/s]
sincronizzatore considerato
Jequivalente max Massimo momento di inerzia equivalente con la posizione del [kgm?]
sincronizzatore considerato
Tf min Coppia di attrito minima che il sincronizzatore deve garantire per [Nm]
effettuare la sincronizzazione delle marce su cui ¢ montato e per
avere il tempo di innesto richiesto &, richiesto
Ty Coppia di attrito ottenibile con il sincronizzatore dimensionato [Nm]
T, Coppia di rilascio al bloccaggio [Nm]
t, Tempo di innesto effettivo del sincronizzatore [s]
tr richiesto Tempo di innesto richiesto delle marce sincronizzate dal [s]
sincronizzatore

Tabella 5.7

Parametro prestazionale: potenza specifica di attrito P, del sincronizzatore

La potenza specifica di attrito P, dissipata all’interno del sincronizzatore vale:

P = Z—“ (5.100)

T

e Verifica sulla potenza specifica di attrito Py,,:

Per garantire il corretto funzionamento del sincronizzatore ¢ necessario verificare che la potenza specifica di
attrito P, non superi la potenza specifica di attrito limite del materiale Py, jimite, OVVEro:
(5.101)

Pma < Pma,limite

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

153



Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
qq Lavoro di attrito specifico dissipato all’interno del [ ] ]
sincronizzatore mm?2
t, Tempo di innesto effettivo del sincronizzatore [s]
Pna Potenza specifica di attrito dissipata all’interno del [ W 7
sincronizzatore mm?2
P timite Potenza specifica di attrito limite del materiale [ W]
mm?

Tabella 5.8

Parametro prestazionale: velocita massima di Scorrimento Vp, gy sincronizzatore d€l sincronizzatore

L’espressione per il calcolo della velocita massima di scorrimento del sincronizzatore Vyqx sincronizzatore €
la seguente:

d P .
medio,sincronizzatore
VUmax,sincronizzatore = A(“max 2 (5-102)

e Verifica sulla velocita massima di scorrimento del sincronizzatore Vi, qx sincronizzatore:

Per garantire il corretto funzionamento del sincronizzatore ¢ necessario verificare che la velocita massima di
scorrimento del sincronizzatore Vi gy sincronizzatore NON superi la velocita massima di scorrimento limite del
materiale Vg 1imite, OVVETO:

17max,sincronizzatore < vmax,limite (5-103)
Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
AwWpax Massima differenza di velocita di rotazione che deve annullare [rad/s]
il sincronizzatore considerato
Amassimo.sincronizzatore Diametro massimo del sincronizzatore [m]
Vimax,sincronizzatore Velocita massima di scorrimento del sincronizzatore m
s
Vimax,limite Velocita massima di scorrimento limite del materiale m
s

Tabella 5.9

Parametro prestazionale: pressione media specifica p,,, del sincronizzatore

La forza normale alla superficie dei coni di attrito F,, vale:

]equivalente,mawamax

F, = (5.104)

t dmedio,sincronizzatore ]
r ) coni

L’espressione per il calcolo della pressione media specifica del sincronizzatore p,, € la seguente:

Fy
Pm = — (5.105)

Neoni

e Verifica sulla pressione media specifica del sincronizzatore p,y,:

Per garantire il corretto funzionamento del sincronizzatore ¢ necessario verificare che la pressione media
specifica del sincronizzatore p,, non superi la pressione media specifica limite del materiale py, jimite, OVVero:
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Pm < pm,limite (5-106)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
F, Forza normale alla superficie dei coni di attrito [N]
Awpax Massima differenza di velocita di rotazione che deve annullare [rad/s]
il sincronizzatore considerato
Jequivatentemax Massimo momento di inerzia equivalente con la posizione del [kgm?]
sincronizzatore considerato
t, Tempo di innesto effettivo del sincronizzatore [s]
Amedio,sincronizzatore Diametro medio del sincronizzatore [m]
Neoni Numero dei coni di attrito [-]
A Superficie di attrito dei coni di attrito [mm?]
u Coefficiente di attrito dei coni di attrito [-]
Pm Pressione media specifica del sincronizzatore [ N ]
mm?
Pm.limite Pressione media specifica limite del materiale [ N 7
mm?

Tabella 5.10

Parametro prestazionale: potenza massima specifica di attrito P,, ., del sincronizzatore

L’espressione per il calcolo della potenza massima specifica di attrito B, , ¢ la seguente:
Pmax = PmVmax,sincronizzatoreM (5-107)
e Verifica sulla potenza massima specifica di attrito Py, 4,:

Per garantire il corretto funzionamento del sincronizzatore ¢ necessario verificare che la potenza massima
specifica di attrito Py, non superi la potenza massima specifica limite del materiale Py, gy jimite, OVVEro:

Pmax < Pmax,limite (5-108)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Pm Pressione media specifica del sincronizzatore [ N ]
mm?
u Coefficiente di attrito dei coni di attrito [-]
Vimax,sincronizzatore Velocita massima di scorrimento del sincronizzatore [m]
s
Prax Potenza massima specifica di attrito [ W
mm?
Praxiimite Potenza massima specifica limite del materiale [ W]
mm?

Tabella 5.11

5.7 Dimensionamento del mozzo (Hub) del sincronizzatore
11 mozzo ¢ un componente molto importante del sincronizzatore in quanto la slitta scorre sulle guide su di esso
riportate, inoltre esso viene montato sull’albero di trasmissione mediante profilo scanalato oppure attraverso
un calettamento forzato. Siccome esso deve garantire la trasmissione di coppia senza incorrere in possibili

cedimenti, & necessario effettuare un dimensionamento di massima del diametro del mozzo esterno
Amozzo esterno che consenta di trasmettere la massima coppia My gy
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dmozzo,esterno

dalbero

Figura 5.12 - Disegno semplificato del mozzo (Hub) del sincronizzatore
La massima tensione tangenziale dovuta a una sollecitazione di torsione é:

_ M max Amozzo,esterno
Tmozzomax =

5.109
J! p,mozzo 2 ( )

Il momento di inerzia polare per un cilindro a sezione cava Jp mozzo vale:

n[/d Yod *
]p mozzo = jTZdA — frzznrdr = ( mozzo,esterno) _ ( albero) (5.110)
' 2 2 2
L’espressione del coefficiente di sicurezza del mozzo CS,,,,,, € la seguente:

R 02 R 02
CSmozzo = £ = 2 (5.111)

Tmozzo,max M t,max dmozzo,esterno
4 4
E dmozzo,esterno _ dalbero 2
2 2 2

Per ottenere il diametro del mozzo esterno d ¢ sufficiente risolvere numericamente 1’equazione
mozzo,esterno

sopra riportata al fine di garantire il coefficiente di sicurezza minimo del mozzo CSyinimo,mozzo> OVVETO
imponendo:

CSmozzo = Csminimo,mozzo =12 (5-112)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
M max Massima coppia agente sull’albero di trasmissione su cui ¢ [Nm]
montato il sincronizzatore
Jpmozzo Momento di inerzia polare del mozzo [kgm?]
Amozzo esterno Diametro esterno del mozzo (Hub) del sincronizzatore [m]
daibero Diametro dell’albero di trasmissione su cui ¢ montato il [-]
sincronizzatore
Tiozzo max Massima tensione tangenziale agente sul mozzo del [Pa]
sincronizzatore
Rpo2 Tensione di snervamento del materiale [Pa]
CSmozzo Coefficiente di sicurezza nella trasmissione di coppia del mozzo (-]
del sincronizzatore
CSminimomozzo Coefficiente di sicurezza minimo da garantire nella trasmissione di [-]
coppia del mozzo del sincronizzatore

Tabella 5.12
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5.8 Dimensionamento della dentatura degli anelli del sincronizzatore
Per il dimensionamento della dentatura degli anelli di arresto e di ingranamento del sincronizzatore, ¢ stato
considerato il singolo dente come una trave incastrata sollecitata di flessione dalla coppia da trasmettere M, e
normale dalla forza agente sul manicotto per effettuare 1’innesto F,. Le caratteristiche geometriche del dente
sono riportate nella seguente figura:

y 1 1
1 1
! . 1
: Ld(mte : dmte:
! - [ »
| -
! _--" bdante : | : :
1 | 1 1 I
: - \ ------------ Lo
1 1
: : |
- I
LB N T~
S< bd 1
1 r~ S ente |
PP S Sdente -
- s A
B \‘.‘ ' X_. Raente
T hdente

Sqente -

Figura 5.13 - Disegno semplificato della dentatura degli anelli di bloccaggio e di ingranamento del sincronizzatore

Il momento di inerzia rispetto a x I,, del dente vale:
_ h?iente
I, = bdente T (5-113)
La forza tangenziale agente sul singolo dente F; vale:
M,
N .
F, = denti (5.114)

dmassimo,sincronizzatore

2

L’espressione per calcolare la tensione di flessione, dovuta alla coppia trasmessa M;, agente a meta altezza del
dente ¢ la seguente:

haent
OF = Ft 8271 s hdente — 3Ft (5 115)
4 Ix 2 4‘bdentehdente

Le espressioni per calcolare la tensione normale, dovuta alla forza agente sul manicotto per effettuare 1’innesto
F,, ¢ la seguente:

E
Fpp = “ﬁ (5.116)
sinj
Fan
O, = — 5117
" lhdente ( )

Verifica di resistenza del dente

Le espressioni per effettuare la verifica di resistenza del dente sono le seguenti:

R
Sy = (5.118)

Of
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CSaentatura = min(Cva Csn) = CSdentatura,minimo =12

R
cs, = p02

(5.119)

n

(5.120)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura

bgente Larghezza del dente non smussata [m]
Ngente Altezza del dente [m]

M, Coppia trasmessa [Nm]
Nienti Numero di denti [-]
Amassimo.sincronizzatore Diametro massimo del sincronizzatore [m]
F; Forza tangenziale agente sul singolo dente [N]

F, Forza agente sul manicotto per effettuare I’innesto [N]

Fon Componente normale della forza agente sul manicotto per [N]

effettuare 1’innesto

B Angolo dello smusso [°]

o Tensione di flessione, dovuta alla coppia trasmessa M, agente [Pa]

a meta altezza del dente
On Tensione normale dovuta alla forza agente sul manicotto per [Pa]
effettuare I’innesto F,

Rpo2 Tensione di snervamento del materiale [Pa]

CSs Coefficiente di sicurezza della sollecitazione a flessione del [-]
dente
CS, Coefficiente di sicurezza della sollecitazione normale del dente [-]
CSgentatura Coefficiente di sicurezza della dentatura [-]
CSaentaturaminimo Coefficiente di sicurezza della dentatura minimo da garantire [-]
per la verifica di resistenza della dentatura

Tabella 5.13

6. Dimensionamento dei profili scanalati
Il profilo scanalato implementato nel codice di calcolo Matlab ¢ della tipologia con il profilo dei denti a
evolvente di cerchio. Il profilo scanalato consente di montare i componenti meccanici sugli alberi di
trasmissione, vincolandone lo spostamento radiale, torsionale e assiale. Per cui in definitiva si ottiene un solido
accoppiamento tra albero e mozzo che garantisce il corretto funzionamento degli organi di trasmissione. Poiché
il profilo scanalato ¢ sollecitato dalla coppia da trasmettere M;, esso deve essere dimensionato e deve essere

effettuata la verifica di resistenza. Per la verifica di resistenza dei profili scanalati ¢ stata utilizzata la normativa
ISO 4156.

6.1 Angoli di pressione normale della dentatura dei profili scanalati
Gli angoli di pressione normale «,, utilizzati per la dentatura dei profili scanalati sono 30°, 37.5° e 45°.

6.2 11 modulo normale della dentatura dei profili scanalati
Per gli angoli di pressione normale a,, di 30° e 37.5° i moduli normali m,, utilizzati per la dentatura dei profili
scanalati sono i1 seguenti:

Moduli normali m,, consigliati | Unita di misura
0.5 [mm]
0.75 [mm]
1 [mm]
1.25 [mm]
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1.5 [mm]
1.75 [mm]
2 [mm]
2.5 [mm]
3 [mm]
4 [mm]
5 [mm]
6 [mm]
8 [mm]
10 [mm]
Tabella 6.1

Per I’angolo di pressione normale a,, di 45° i moduli normali m,, utilizzati per la dentatura dei profili scanalati
sono i seguenti:

Moduli normali m,, consigliati | Unita di misura

0.25 [mm]

0.5 [mm]

0.75 [mm]

1 [mm]

1.25 [mm]

1.5 [mm]

1.75 [mm]

2 [mm]

2.5 [mm]

Tabella 6.2

6.3 Principali parametri geometrici dei profili scanalati
I principali parametri geometrici del profilo scanalato, relativi all’albero e al mozzo che vengono accoppiati,
sono riportati nella seguente figura:
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Figura 6.1 — Principali parametri geometrici dei profili scanalati

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Die Diametro di troncatura interna del profilo scanalato esterno [mm]
realizzato sull’albero
Dse Diametro di forma del profilo scanalato esterno realizzato [mm]
sull’albero
Do, Diametro di troncatura esterna del profilo scanalato esterno [mm]
realizzato sull’albero
D,; Diametro di troncatura esterna del profilo scanalato interno [mm]
realizzato sul mozzo
Dy Diametro di forma del profilo scanalato interno realizzato sul [mm]
mozzo
Dy; Diametro di troncatura interna del profilo scanalato interno [mm]
realizzato sul mozzo

Tabella 6.3

Le espressioni da utilizzare per calcolare il diametro di troncatura interna del profilo scanalato esterno
realizzato sull’albero Dj,, il diametro di troncatura esterna del profilo scanalato esterno realizzato sull’albero
D, , il diametro di troncatura esterna del profilo scanalato interno realizzato sul mozzo D,; , I’altezza del dente
h; e il diametro primitivo del profilo scanalato D,,,, sono le seguenti:

Dpe =myz (6.1)
e Per angoli di pressione normale a, = 30°:
D;, = m,(z—1.8) (6.2)
Dee =myu(z+1) (6.3)
Dy = my(z+ 1.8) (6.4)
hs = 0.9m, (6.5)
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e Per angoli di pressione normale a,, = 37.5°:
D, = my(z —1.4) (6.6)
Dee = my(z +0.9) (6.7)
Dy =mu(z+1.4) (6.8)
hs = 0.7m, (6.9)
e Per angoli di pressione normale a, = 45°:
Djp =my(z—1.2) (6.10)
Dge = my,(z+0.8) (6.11)
D, = my(z+1.2) (6.12)
hy = 0.6m, (6.13)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Die Diametro di troncatura interna del profilo scanalato esterno [mm]
realizzato sull’albero
Dee Diametro di troncatura esterna del profilo scanalato esterno [mm)]
realizzato sull’albero
D,; Diametro di troncatura esterna del profilo scanalato interno [mm)]
realizzato sul mozzo
m, Modulo normale della dentatura del profilo scanalato [mm]
h; Altezza del dente della dentatura del profilo scanalato [mm]
z Numero di denti del profilo scanalato [-]
Dpe Diametro primitivo del profilo scanalato [mm]

Tabella 6.4

6.4 Fattore di applicazione k,
1l fattore di applicazione k, viene utilizzato per modificare la forza tangenziale F; per tenere conto di carichi

addizionali ai carichi nominali che provengono da fonti esterne e che provocano un’azione sui profili scanalati
dell’albero e del mozzo. I valori di guida empirici sono riportati nella tabella seguente:

Type of Load

Uniform Light Shock Intermediate Heavy Shock
Generators, Fans  Oscillating Pumps  Shock Actuators  Presses, Shears
Power Source Application Factor (K,)
Uniform (turbine motor) 1.2 1.5
Light shock (hydraulic motor) 1.2 1.3 1.8 2.
Medium shock (ICE) 2.0 2.2 2.4 2.8

Tabella 6.5 - Tabella del fattore di applicazione k,

Nell’implementazione del codice Matlab di calcolo, ¢ stato utilizzato come valore per il fattore di applicazione
k,quello relativo a carichi intermittenti sia sull’utenza che sulla sorgente di potenza (tipico dei motori a
combustione interna). Per cui il valore conservativo assunto dal fattore di applicazione k, ¢:

k,=24  (6.14)
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6.5 Fattore di vita a fatica ky
Il fattore di vita a fatica ks tiene conto di una maggiore tensione di contatto, inclusa la tensione di contatto

statica, che puo essere tollerabile per una vita limitata in termini di cicli di carico. I valori di guida empirici
sono riportati nella tabella seguente:

Number of Torque Cycles Fatigue Life Factor (K)

(Start/Stop Cycles) Unidirectional  Fully Reversed
[ x 103 1.8 1.8
I x 10 1.0 1.0
I x 10° 0.5 0.4
[ x 106 0.4 0.3
I x 107 0.3 0.2

Tabella 6.6 - Tabella del fattore di vita a fatica ks

I valori di fattore di vita a fatica krsono basati sul numero totale di rivoluzioni del profilo scanalato, da ogni

rivoluzione del profilo scanalato flessibile si genera un ciclo completo di movimento oscillante che
contribuisce all’usura a fatica del profilo scanalato. Nell’implementazione del codice Matlab di calcolo, ¢ stato
utilizzato come valore per il fattore di vita a fatica kgquello relativo a cicli di carico unidirezionali con un

numero di cicli di carico della coppia pari a 1x10°> cicli. Per cui il valore conservativo assunto dal fattore di
vita a fatica kf €:

k=05  (6.15)

6.6 Fattore di servizio kg
1l fattore di servizio kg contempla sia I’influenza del fattore di applicazione k,, sia I’influenza del fattore di
vita a fatica k. Il fattore di servizio kg, valido per profili scanalati fissi, risulta essere proporzionale al fattore

di applicazione k, € inversamente proporzionale al fattore di vita a fatica kf, I’espressione per eseguirne il
calcolo ¢:

kg == (6.16)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza | Nome della grandezza | Unita di misura
k, Fattore di applicazione [-]
ks Fattore di vita a fatica [-]
kg Fattore di servizio [-]

Tabella 6.7

6.7 Verifica di resistenza del profilo scanalato
Le espressioni per effettuare il calcolo tensionale del profilo scanalato sono le seguenti:

4Ck

=——5 103 6.17
tm = bk, (6.17)
_ _2Cks 103 6.18
% = Dzbh, (6.18)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:
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Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Ty, Tensione di taglio agente sul dente del profilo scanalato [MPa]
[ Tensione di compressione agente sul dente del profilo scanalato [MPa]
C Coppia trasmessa [Nm]
kg Fattore di servizio [-]
D, Diametro di troncatura interna del profilo scanalato esterno [mm]
realizzato sull’albero
Dpe Diametro primitivo del profilo scanalato [mm]
h; Altezza del dente della dentatura del profilo scanalato [mm]
z Numero di denti del profilo scanalato [-]
b Larghezza del profilo scanalato [mm)]

Tabella 6.8

Le espressioni per effettuare la verifica di resistenza del profilo scanalato sono le seguenti:

0.577Rp02
CStaglio,profilo scanalato — — _ (6-19)
Tm
R 02
CSVon Mises,profilo scanalato — £ (6-20)

Vo2 + 314

CSprofilo scanalato = min(CStaglio,profilo scanalato- CSVon Mises,profilo scanalato)

(6.21)

= CSprofilo scanalato,minimo — 1.2

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
Ty, Tensione di taglio agente sul dente del profilo scanalato [MPa]
o, Tensione di compressione agente sul dente del profilo [MPa]
scanalato
Rpo2 Tensione di snervamento del materiale [MPa]
CStagiio profilo scanalato Coefficiente di sicurezza a taglio del profilo scanalato [-]
CSyon Misesprofilo scanalato | Coefficiente di sicurezza di Von Mises del profilo scanalato (-]
CSprofilo scanalato,minimo | Coefficiente di sicurezza minimo da garantire per la verifica [-]
di resistenza del profilo scanalato
CSprofilo scanalato Coefficiente di sicurezza del profilo scanalato (-]

Tabella 6.9

7. Dimensionamento dei calettamenti forzati

11 calettamento forzato ¢ un accoppiamento meccanico che consente di montare i componenti meccanici sugli
alberi di trasmissione. Il principio di funzionamento consiste nel realizzare il diametro dell’albero su cui viene
montato il mozzo con un diametro leggermente pit grande del diametro del foro del mozzo. Cosi facendo si
riesce a ottenere un’interferenza tra albero e mozzo che consente di montare il mozzo sull’albero, vincolandone
lo spostamento radiale, torsionale e assiale. Per cui in definitiva si ottiene un solido accoppiamento tra albero
e mozzo che garantisce il corretto funzionamento degli organi di trasmissione. Poiché vi € un’interferenza alla
base del principio di funzionamento, si genera uno stato di tensione sia nell’albero che nel mozzo. Per tali
motivi € necessario dimensionare 1’accoppiamento forzato, stabilendo la tipologia di accoppiamento piu idonea
per la coppia da trasmettere M;, e verificare che sia ’albero di trasmissione che il mozzo siano esenti da
possibili cedimenti a causa dello stato tensionale indotto. Lo stato di tensione sull’albero indotto dal
calettamento forzato ¢ di compressione, mentre lo stato di tensione sul mozzo indotto dal calettamento forzato

¢ di trazione. Cio ¢ mostrato in modo chiaro nella seguente figura:
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Figura 7.1 - Distribuzioni di tensione agenti sull'albero e il mozzo calettati forzatamente

Per la realizzazione del progetto della trasmissione automobilistica e della trasmissione industriale, ¢ stato
implementato in codice Matlab un algoritmo di calcolo per il dimensionamento dei calettamenti forzati. Nel
flusso di calcolo viene prima tentato il dimensionamento del profilo scanalato, qualora esso fallisca nel
dimensionamento viene tentato il dimensionamento dei calettamenti forzati. I componenti su cui viene
applicato il calettamento forzato sono: i cuscinetti (sia quelli estremi degli alberi che quelli su cui vengono
montate le ruote dentate sincronizzate della trasmissione automobilistica), le ruote dentate non sincronizzate
della trasmissione automobilistica e le ruote dentate della trasmissione industriale (Machinery).

7.1 Determinazione della pressione di forzamento p
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Figura 7.2 — Forze provocate dalla trasmissione di coppia M,

Nota la coppia da trasmettere M; mediante I’accoppiamento con il calettamento forzato, le espressioni per il
calcolo della pressione di forzamento sono le seguenti:

dN =pbrdd  (7.1)
dT = fdN = fpbrd0  (7.2)
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2m
M, = f dTr :f fpbr?dd = 2nr?bfp (7.3)
0

Dc Dalbero
=X 7.4
r=- > (7.4)
_ 2M, .

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
r Raggio di calettamento [mm]
D, Diametro di calettamento [mm]
Daipero Diametro dell’albero [mm]
M, Coppia da trasmettere [Nm]
dN Forza normale infinitesimale [N]
aT Forza tangenziale infinitesimale [N]
f Coefficiente di attrito [-]
b Lunghezza dell’accoppiamento forzato [mm]
D Pressione di calettamento [MPa]

Tabella 7.1

I valori utilizzabili per il coefficiente di attrito f sono riportati nella seguente tabella, essi dipendono dalla
tipologia del montaggio che puod essere ‘Montaggio a caldo’ oppure ‘Montaggio alla pressa’ e dal materiale

con cul viene realizzato il mozzo:

mozzo
Accialo + olio
Ghisa

Leghe Al/Mg

Montaggio
alla pressa

MoZZ0o

Acciaio+ olio
Montaggio
a caldo

Accialo
Ghisa
Leghe Al/Mg

f

0.05+0.17
0.07+0.12
0.02+0.06
.f}ort:’;fone
0.08+0.19
0.065+0.16
0.07+0.09
0.05+0.06

Figura 7.3 - Tabella dei coefficienti di attrito f

E’ possibile selezionare, per il materiale utilizzato e la tipologia di montaggio adottata, il minimo dei valori

di coefficiente di attrito f riportato nella tabella precedente.

e

0.054+0.22

0.07+0.13

0.02+0.08
fa.ss;f'afe
0.055+0.12
0.065+0.16
0.07+0.09
0.05+0.06

7.2 Determinazione dell’interferenza necessaria in funzionamento i,.cossaria

Prima di calcolare I’interferenza necessaria in funzionamento i,ecessariq d@ garantire con 1’accoppiamento
forzato, ¢ necessario determinare la deformabilita dell’albero &,4ppero (valida per albero pieno) e la

deformabilita del mozzo 6,,,,0:
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(1 - Valbero)

(7.6)
Ealbero

Satbero =

Dini )
1 (1 + Vmozzo) + (DZZ) (1 - Vmozzo)

2
()

Omozzo = E
mozzo

Poiché I’albero e il mozzo sono realizzati in materiale metallico ¢ stato posto:

V = Vaibero = Vmozzo (7'8)
E = Eqbero = Emozzo (7.9)
Dmi = Dc = Dalbero (7'10)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

(7.7)

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura

D, Diametro di calettamento [mm]
Dapero Diametro dell’albero [mm]
Vinozzo Modulo di Poisson del mozzo [-]
Valbero Modulo di Poisson dell’albero [-]

v Modulo di Poisson [-]
Ernozzo Modulo elastico (Modulo di Young) del mozzo [MPa]
Eibero Modulo elastico (Modulo di Young) dell’albero [MPa]

E Modulo elastico (Modulo di Young) [MPa]

Doyi Diametro interno del mozzo [mm]
Do Diametro esterno del mozzo [mm]
Salbero Deformabilita dell’albero [MPa™1]
Smozzo Deformabilita del mozzo [MPa™1]

Tabella 7.2

L’espressione per il calcolo dell’interferenza necessaria in funzionamento i,ecessarigd@ garantire per

I’adeguata trasmissione di coppia M, ¢ la seguente:

inecessaria = pDc(6albero + 5mozzo)103 (7-11)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
D, Diametro di calettamento [mm]
Salbero Deformabilita dell’albero [MPa™1]
Smozzo Deformabilita del mozzo [MPa™1]
p Pressione di calettamento [MPa]
Inecessaria Interferenza necessaria in funzionamento [pm]

Tabella 7.3

7.3 Variazione di interferenza
L’interferenza realizzata tra ’albero e il mozzo puo variare per i seguenti motivi:

e Variazione di interferenza per effetto della rugosita AiR;
e Variazione di interferenza per effetto delle variazioni di temperatura Ai;
e Variazione di interferenza per effetto della centrifugazione Ai®.

Di conseguenza I’interferenza effettiva iofferriva Tisulta essere minore dell’interferenza nominale, per tali
motivi vanno considerati questi effetti per garantire la corretta interferenza al montaggio.
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— AiR — AT — AI® (7.12)

leffettiva = lnominale

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
AiR Variazione di interferenza per effetto della rugosita [wm]
AiT Variazione di interferenza per effetto delle variazioni di [wm]
temperatura
Ai® Variazione di interferenza per effetto della centrifugazione [um]
lnominale Interferenza nominale tra albero e mozzo [um]
leffettiva Interferenza effettiva tra albero e mozzo [wm]

Tabella 7.4

Variazione di interferenza per effetto della rugosita AiR

Il calettamento forzato del mozzo sull’albero pud provocare una perdita di interferenza a causa dello
schiacciamento delle creste dei profili rugosi di albero e mozzo (pari a circa il 40%). L’espressione per valutare

la variazione di interferenza per effetto della rugosita AiR & la seguente:
AiR = 2(0.4)(Rg!bero + RIrozz0) (7.13)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Rgtbero Rugosita dell’albero [um]
RIM0%z0 Rugosita del mozzo [um]
AiR Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto [wm]
della rugosita

Per assegnare adeguati valori alle rugosita di albero R¥P¢7° e mozzo RM™°%?°, si fa riferimento alla tabella
unificata ISO delle rugosita in cui ¢ riportato il valore della rugosita in funzione delle dimensioni del diametro

Tabella 7.5

della superficie cilindrica e del grado di tolleranza normalizzato IT utilizzato:

SUPERFICIE CILINDRICHE CON DIAMETRO IN mm
hﬁa‘?ﬁ:nmt:h finoa3 | oltre3finoa 18 | oltre 18 fino a B0 | oltre 80 fino a 250 oitre 250 Smie
- Rugosita
max.
um
IT6 0.2 0,32 05 08 1,25 1,25
IT7 | 032 0,5 0.8 1,25 2 2
T8 | 05 0.8 1,25 2 3,2 3,2
me | 08 1,25 2 3,2 5 5
T10 | 125 2 3,2 5 5 8
IT11 ’ 2 32 5 8 125 125
IT 12 3,2 5 8 12,5 20 20
T3 | 5 8 12,5 20 32 32
T4 | 8 12,5 20 32 50 50

Tabella 7.6 - Tabella unificata ISO delle rugosita R,
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La tabella unificata ISO delle rugosita ¢ stata implementata nel codice Matlab di calcolo.

Variazione di interferenza per effetto delle variazioni di temperatura Ai”

Nel caso in cui si abbiano differenti coefficienti di dilatazione termica su albero e mozzo, per effetto delle
variazioni di temperatura si hanno differenti dilatazioni termiche su albero ¢ mozzo che possono portare a una
perdita oppure a un incremento di interferenza. L’espressione per valutare la variazione di interferenza per
effetto delle variazioni di temperatura Ai” ¢& la seguente:

AT = Dc(amozzo — aalbero)AT(103) (7.14)
AT = Tesercizio - Triferimento (7-15)
Triferimento =20 [°C] (7.16)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
D, Diametro di calettamento [mm]
AT Variazione di temperatura [°C]=[°K]
Umozzo Coefficiente di dilatazione termica del mozzo 17
°K
Qaibero Coefficiente di dilatazione termica dell’albero i
°K
Triferimento Temperatura di riferimento [°C]
Tesercizio Temperatura di esercizio [°C]
AiT Variazione di interferenza (perdita di [um]
interferenza) per effetto delle variazioni di
temperatura

Tabella 7.7

Nel caso di aumento di temperatura, ovvero AT > 0, se il coefficiente di dilatazione termica del mozzo
Umozzo€ Maggiore della dilatazione termica dell’albero a,;p.r0 S1 ha una perdita di rugosita viceversa si ha un
aumento di rugosita.

Per assegnare adeguati valori ai coefficienti di dilatazione termica di albero @ypero © MOZZO Apypyzz0, S1 fa
riferimento alla seguente tabella:

Acciaioal C 0=12-10%%,  PC o=70-10° ¥
Acciaiolegato  a=11-10°1,  PTFE 0=55-10° 1/,
Acciaio nox ~ o=14-10°¥,  Nylon6/6  o=80-100-10° ¥/,
Leghe Al 0=22-10°1, PS 0 =60-80-10° 1/,
Ghisa grigia o=10-10° e Epoxy o =45-65-10"° Vor
Leghe Mg 0=26-10°1%,  PE 0 =100-200-10° 1/,
Rame 0=16-10°1,  PET 0=70-10° 1,
Ottone 0=18-10°1%, PP 00=20-200-10° ¥,

Tabella 7.8 - Tabella dei coefficienti di dilatazione termica

Per I’albero ¢ possibile considerare sempre il coefficiente di dilatazione termica degli acciai:

1
Qaibero = 12(107°) [%] (7.17)
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Variazione di interferenza per effetto della centrifugazione Ai%

La forza centrifuga durante la rotazione, causa differenti spostamenti nell’albero e nel mozzo che possono
causare una perdita di interferenza. L’espressione per valutare la variazione di interferenza per effetto della
centrifugazione Ai® ¢ la seguente:

Ai® = DiniPmozzo®” Dine (7.18)

4‘Emozzo

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
D Diametro interno del mozzo [mm]
Dpe Diametro esterno del mozzo [mm]
Epiozz0 Modulo elastico (Modulo di Young) del mozzo [MPa]
Pmozzo Densita del mozzo kg
mm3l
w Velocita di rotazione [ﬂ
s
Ai® Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto [pum]
della centrifugazione

Tabella 7.9

7.4 Determinazione dell’interferenza minima al montaggio i,
A causa delle perdite di interferenza sopra descritte, va garantita un’interferenza minima al montaggio i,
maggiore dell’interferenza necessaria in funzionamento i,,,cessarigin modo tale da garantire il corretto
funzionamento del calettamento forzato. L’espressione per valutare 1’interferenza minima al montaggio i, ¢ la
seguente:

lo = necessaria + A% + AT + Ai® (7.19)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Inecessaria Interferenza necessaria in funzionamento [wm]

AiR Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto della [pm]
rugosita
AiT Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto delle [wm]
variazioni di temperatura
Ai® Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto della [pm]
centrifugazione
iq Interferenza minima al montaggio [um]

Tabella 7.10

7.5 Posizioni di tolleranza di albero posizione,,jieranza,aibero € MOZZ0

pOSiZionetolleranza,mozzo
La posizione di tolleranza stabilisce in quale posizione e direzione si orienta lo scostamento fondamentale
dell’albero o del foro considerato rispetto alla linea dello zero corrispondente alla quota esatta della dimensione
nominale del componente (diametro del foro del mozzo oppure diametro dell’albero) non tollerata. La figura
seguente riporta le posizioni di tolleranza disponibili per gli alberi e i fori rispetto alla linea dello zero:
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Figura 7.4 - Posizioni di tolleranza per alberi e fori riportate rispetto alla linea dello zero

Le posizioni di tolleranza disponibili per gli alberi e i fori con annessa rappresentazione dimensionale del
componente (diametro del foro del mozzo oppure diametro dell’albero) e accoppiamento garantito tipicamente
sono riportate nelle figure seguenti:

albero base h

linea dello zero

mobili

gz

incerti

stabili

Figura 7.5 - Posizioni di tolleranza per alberi riportate rispetto alla linea dello zero
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stabili incerti mohili

linea dello zero

foro basq H

Figura 7.6 - Posizioni di tolleranza per fori riportate rispetto alla linea dello zero

A seconda delle posizioni di tolleranza dell’albero e del foro del mozzo, si possono avere tre possibili
accoppiamenti:

e Accoppiamento mobile o con gioco;
e Accoppiamento incerto;
e Accoppiamento stabile o con interferenza.

Le posizioni di tolleranza di albero posizioneyjieranza,aipero € MOZZO POSIZIONEty1eranza,mozzo SONO iterate
all’interno del codice Matlab di calcolo.

7.6 Determinazione delle ampiezze di tolleranza dell’albero IT ;;3.,-, € del mozzo IT,,,,,,
Per determinare le ampiezze di tolleranza dell’albero 1T, € del mozzo IT,,,,,, € necessario fare
riferimento alla tabella unificata ISO delle tolleranze in cui sono tabulate le tolleranze in funzione del grado di
tolleranza normalizzato IT e della dimensione nominale del componente (diametro del foro del mozzo oppure
diametro dell’albero):
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Tabella 7.11 - Tabella unificata ISO delle tolleranze relative ai gradi di tolleranza normalizzati
ITLIT2,IT3,IT4,IT5,IT6,IT7,IT8,IT9,IT10,1T11,IT12,IT13,IT14,IT15IT16,IT17,IT18

3
20 s 25 4
315 400 3 5
400 50 i &

Tabella 7.12 - Tabella unificata ISO delle tolleranze relative ai gradi di tolleranza normalizzati ITO1,1T0O

Come ¢ possibile notare dalle tabelle, all’aumentare del grado di tolleranza normalizzato IT diminuisce la
qualita e dunque la precisione di realizzazione del pezzo in quanto aumenta I’ampiezza della tolleranza. I gradi
di tolleranza normalizzati piu precisi in assoluto, scritti in ordine di precisione e qualita decrescente, sono i

gradi tolleranza normalizzati ITO1 e ITO.

Di solito, noto il grado di tolleranza normalizzato dell’albero IT,,, si utilizza un grado di tolleranza
normalizzato per il foro del mozzo IT,_;. Le tabelle unificate ISO delle tolleranze sono state implementate

nel codice Matlab di calcolo.
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7.7 Determinazione degli scostamenti fondamentali dell’albero €fondamentateatbero € del foro del

mozzo E fondamentale,mozzo
Per determinare gli scostamenti fondamentali dell’albero e del foro del mozzo ¢ necessario fare riferimento
alle tabelle unificate ISO degli scostamenti fondamentali. Lo scostamento fondamentale ¢ riportato in funzione
della dimensione nominale del componente (diametro del foro dl mozzo oppure diametro dell’albero), del
grado di tolleranza normalizzato IT e della posizione di tolleranza selezionata:
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Tabella 7.13 - Tabella unificata ISO degli scostamenti fondamentali per alberi
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Tabella 7.14 - Tabella unificata ISO degli scostamenti fondamentali per fori

Ovviamente le posizioni di tolleranza di albero € mozzo sono iterate all’interno del codice Matlab di calcolo.

7.8 Determinazione delle dimensioni massime e minime del diametro dell’albero e del mozzo
Noti gli scostamenti fondamentali dell’albero efonaamentate,atbero € del foro del mozzo efongamentaie;mozzo
¢ possibile stabilire il diametro minimo Dy,inimo,aibero € MAasSIMO Dyyinimo aipero dell’albero, il diametro
minimo Dy inimo mozzo € MASSIMO Dyyinimo mozzo d€l foro del mozzo e I’accoppiamento possibile tra albero e
foro del mozzo come mostrato nelle seguenti figure:

diametro max

gl s
®
~
£ g .
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Figura 7.7 - Principali dimensioni di albero e foro del mozzo influenzate dalla tipologia di accoppiamento
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Figura 7.8 - Principali tipologie di accoppiamento realizzabili tra albero e foro del mozzo
A seconda delle dimensioni del diametro dell’albero e del foro del mozzo, si possono avere tre possibili
accoppiamenti:

e Accoppiamento mobile o con gioco;
e Accoppiamento incerto;
e Accoppiamento stabile o con interferenza.

Calcolo del diametro massimo D, 4ssimo aibere € MINIMO Dy i g qinero dell’albero

Nel caso in cui lo scostamento fondamentale dell’albero sia pari allo scostamento superiore es, le
espressioni per il calcolo del diametro massimo Dygssimo,aibero € del diametro minimo

Dninimo,aiverodell’albero sono le seguenti:

IT pero = €S — €l (7.20)

Siccome, nel caso considerato, ¢ valida 1’identita:
(7.21)

€fondamentale,albero = €S
E’ possibile calcolare lo scostamento inferiore ei del diametro dell’albero:

ei =es — ITypero (7.22)

Il diametro massimo Dy, qssimo,atbero € 1l diametro minimo Dy inimo aiperodell’albero valgono:

Dminimo,albero = Dnominale + ei(lO)‘3 = Dc + ei(lO)‘3 (7-23)

Dmassimo,albero = Dnominale + 35(10)_3 = Dc + 35(10)_3 (7-24)

Nel caso in cui lo scostamento fondamentale dell’albero sia pari allo scostamento inferiore ei, le

L
espressioni per il calcolo del diametro massimo Dygssimo.aibero € del diametro minimo

Drinimo,aiperodell’albero sono le seguenti:

IT1pero = €S — €l (7.25)

Siccome, nel caso considerato, € valida I’identita:
(7.26)

€rondamentale,albero = €l

E’ possibile calcolare lo scostamento superiore es del diametro dell’albero:

es = el + [Ty pero (7.27)

Il diametro massimo Dy, qssimo,atbero € 1l diametro minimo Dy inimo aiperodell’albero valgono:

Dminimo,albero = Dnominale + ei(lO)‘3 = Dc + ei(lO)‘3 (7-28)

Dmassimo,albero = Dnominale + 35(10)_3 = Dc + 35(10)_3 (7-29)
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Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza

Nome della grandezza

Unita di misura

IT pero Ampiezza di tolleranza dell’albero [um]
el Scostamento inferiore dell’albero [um]
es Scostamento superiore dell’albero [um]

€fondamentale,albero Scostamento fondamentale dell’albero [um]
Dy ominale Dimensione nominale del diametro [mm]

D, Diametro di calettamento [mm]
Dpinimo,atbero Diametro minimo dell’albero [mm]
Diassimo.atbero Diametro massimo dell’albero [mm]

Tabella 7.15

Calcolo del diametro massimo D, 4ssimo mozzo € MINIMO Doy i im0 mozzo del mozzo

e Nel caso in cui lo scostamento fondamentale del mozzo sia pari allo scostamento superiore Es, le
espressioni per il calcolo del diametro massimo D,gssimomozzo € del diametro minimo

Dninimo mozzodel foro del mozzo sono le seguenti:

ITomozzo = Es — Ei

(7.30)

Siccome, nel caso considerato, ¢ valida 1’identita:

Efondamentale,mozzo

=Es (731

E’ possibile calcolare lo scostamento inferiore Ei del diametro del foro del mozzo:

Il diametro massimo Dy, qssimo,mozzo € 1l diametro minimo Dy inimo,mozzodel foro del mozzo valgono:

Ei = Es — ITpozz0

(7.32)

Dminimo,mozzo = Dnominale + Ei(lO)_3 = Dc + Ei(lO)_3

Dmassimo,mozzo = Dnominale + ES(]-O)_3 = Dc + ES(]-O)_S

e Nel caso in cui lo scostamento fondamentale del mozzo sia pari allo scostamento inferiore Ei, le
espressioni per il calcolo del diametro massimo Dy gssimomozzo € del diametro minimo

Dninimo,mozzodel foro del mozzo sono le seguenti:

ITozs0 = Es — Ei

(7.35)

Siccome, nel caso considerato, ¢ valida 1’identita:

Efondamentale,mozzo =Ei

(7.36)

(7.33)

(7.34)

E’ possibile calcolare lo scostamento superiore E's del diametro del foro del mozzo:

Il diametro massimo Dy qssimo,mozzo € 1l diametro minimo Dy inimo,mozzodel foro del mozzo valgono:

Dminimo,mozzo

Dmassimo,mozzo = Dnominale + ES(lO)_S = Dc + ES(lO)_3

Es = Ei 4+ ITpozz0

(7.37)

= Dnominate + Ei(lO)_3 =D, + Ei(lO)_3

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

(7.38)

(7.39)

Simbolo della grandezza

Nome della grandezza

Unita di misura

ITmozzo

Ampiezza di tolleranza del mozzo

[nm]
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Ei Scostamento inferiore del mozzo [wm]

Es Scostamento superiore del mozzo [um]
Efondamentalemozzo Scostamento fondamentale del mozzo [wm]
Dy ominale Dimensione nominale del diametro [mm]

D, Diametro di calettamento [mm]
Drinimomozzo Diametro minimo del foro del mozzo [mm)]
Dinassimo.mozzo Diametro massimo del foro del mozzo [mm]

Tabella 7.16

7.9 Verifica dell’interferenza minima al montaggio i e determinazione dell’interferenza
minima interferenza,i,imq € dell’interferenza massima interferenza,,ssima
Per garantire il corretto funzionamento dell’accoppiamento e I’effettiva trasmissione della coppia M;, &
necessario trovare 1’accoppiamento albero-foro del mozzo che garantisca un’interferenza minima pari
all’interferenza minima al montaggio i, che consente di trasmettere la coppia M; in modo stabile.

L’accoppiamento albero-foro del mozzo viene rappresentato nel seguente modo nel caso in cui si abbiano le
seguenti posizioni di tolleranza di albero posizionepjieranza,aibero € MOZZO POSIZIONE o1 1eranza,albero CON 1
seguenti gradi di tolleranza normalizzati dell’albero IT,;pero € del mozzo ITy,0,50:

Tapero =7 (7.40)
ITmosso =8 (7.41)
posizionetolieranza,aibero = N (7.42)
posizionetoeranzamozzo = H (7.43)
"Accoppiamento albero — foro del mozzo H8/n7" (7.44)

Le espressioni per il calcolo dell’interferenza minima interferenza,inimq € dell’interferenza massima
interferenza, ssima»> N€l €aso in cui si riesca a garantire un accoppiamento con interferenza con I’effettivo
accoppiamento albero-foro del mozzo selezionato, sono le seguenti:

Domini Dpmassi
interferenzaminima — ( mlmmzo,albero _ masstrgo,mozzo) 10_3 (7.45)
. Dmassimo,albero Dminimo,mozzo -3
interferenzygssima = > — > 10 (7.46)

La verifica dell’interferenza minima al montaggio i, ¢ la seguente:
interferenzaminima = lo (7.47)

Verificando I’interferenza minima al montaggio iy con I’accoppiamento albero-foro del mozzo selezionato, si
garantisce che con la precisione e la qualita di realizzazione dell’albero e del mozzo si riesce effettivamente
ad avere un’interferenza minima maggiore o uguale a quella che consente la trasmissione della coppia M,
ovvero maggiore o uguale all’interferenza minima al montaggio i,.

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura
Driinimomozzo Diametro minimo del foro del mozzo [mm]
Drassimo,mozzo Diametro massimo del foro del mozzo [mm]
Drinimo.aibero Diametro minimo dell’albero [mm]
Dnassimo.atbero Diametro massimo dell’albero [mm]
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interferenzay,inima Interferenza minima con 1’accoppiamento albero-foro del [um]
mozzo selezionato

interferenza,gssima Interferenza massima con 1’accoppiamento albero-foro del [um]
mozzo selezionato
iy Interferenza minima al montaggio [um]

Tabella 7.17

7.10 Verifica di resistenza del calettamento forzato
Dopo aver calcolato I’interferenza minima interferenza,inima © massima interferenza, ssima © aver
verificato I’interferenza minima al montaggio iy, ¢ necessario assicurarsi che I’albero e il mozzo accoppiati
forzatamente non cedano. Per fare ci0 € necessario effettuare il calcolo tensionale sia dell’albero che del mozzo
e calcolare il coefficiente di sicurezza dell’accoppiamento forzato CSgccoppiamento forzato» considerando il
caso piu conservativo relativo all’interferenza massima interferenza,, ssima che causa il massimo stato
sollecitante sui componenti.

L’espressione per calcolare la pressione massima di forzamento ¢ la seguente:

interferenzamgssima + AR + AiT + Ai®

R 7.48
Pmassima Dc (Salbero + 6mozzo)103 ( )

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della Nome della grandezza Unita di
grandezza misura

interferenzamyassima Interferenza massima con 1’accoppiamento albero-foro del [pm]

mozzo selezionato
AiR Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto [um]
della rugosita
AiT Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto [wm]
delle variazioni di temperatura
Ai® Variazione di interferenza (perdita di interferenza) per effetto [um]
della centrifugazione

D, Diametro di calettamento [mm]
Salbero Deformabilita dell’albero [MPa™1]
Smozzo Deformabilita del mozzo [MPa™1]

Pmassima Pressione massima di forzamento [MPa]

Tabella 7.18

Calcolo tensionale dell’albero

Le espressioni per calcolare la tensione equivalente dell’albero pieno 0egqipero relativa all’ipotesi di
cedimento di Von Mises che si basa sulla massima energia di deformazione, sono le seguenti:

Oy albero — —Pmassima (7-4‘9)

Oc¢,albero — —Pmassima (7-50)

1 2 2 2
Ueq,albero = ﬁ\/(ar,albero - 0) + (Gc,albero - 0) + (Ur,albero - Gc,albero) (7-51)

L’espressione per il calcolo del coefficiente di sicurezza al calettamento forzato dell’albero
CScalettamento forzato,albero ¢la Seguente:

R
__ po02,albero
CScalettamento forzato,albero — (7-52)
Geq,albero

Calcolo tensionale del mozzo
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Le espressioni per calcolare la tensione equivalente del mozzo cavo 0,4 mozz0, relativa all’ipotesi di cedimento
di Von Mises che si basa sulla massima energia di deformazione, sono le seguenti:

D 2
1-(5.5)
D
Ormozzo = _pmassima% = —Pmassima (7-53)
_ c
1 (Dme)
2
1+ ( D
= —Dme 7.54
Oc,mozzo = Pmassima D 2 ( . )
_ c
(5,2

1
Ueq,mozzo = ﬁ\/(ar,mozzo - 0)2 + (Uc,mozzo - 0)2 + (Ur,mozzo - Uc,mozzo)z (7-55)

L’espressione per il calcolo del coefficiente di sicurezza al -calettamento forzato del mozzo
CScalettamento forzato,mozzo ¢la Seguente:

R
_ 'p02,mozzo
CScalettamento forzato,mozzo — (7-56)
eq,mozzo

Il coefficiente di sicurezza del calettamento forzato CScgiettamento forzato € 11 minimo tra il coefficiente di
sicurezza al calettamento forzato dell’albero CScqiettamento forzato,aibero € il coefficiente di sicurezza al
calettamento forzato del mozzo CS¢giettamento forzatomozzo:

CScalettamento forzato = mln(cscalettamento forzato,albero» CScalettamento forzato,mozzo) (7-57)

La verifica di resistenza del calettamento forzato ¢ rappresentata dalla seguente espressione:

CScalettamento forzato = CScalettamento forzato,minimo = 1.2 (7-58)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura
Dmassima Pressione massima di forzamento [MPa]
Oralbero Tensione radiale agente sull’albero [MPa]
Oc.albero Tensione circonferenziale agente sull’albero [MPa]
Ormozzo Tensione radiale agente sul mozzo [MPa]
Ocmozzo Tensione circonferenziale agente sul mozzo [MPa]
D, Diametro di calettamento [mm]
D Diametro esterno del mozzo [mm]
CScalettamento forzato,albero Coefficiente di sicurezza al calettamento forzato [-]
dell’albero
CScatettamento forzatomozzo Coefficiente di sicurezza al calettamento forzato del [-]
mozzo
Ry02,atbero Tensione di snervamento del materiale dell’albero [MPa]
Rp02,mozzo Tensione di snervamento del materiale del mozzo [MPa]
CScatettamento forzato Coefficiente di sicurezza del calettamento forzato [-]
CScatettamento forzato,minimo Coefficiente di sicurezza del calettamento forzato [-]
minimo da garantire

Tabella 7.19
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7.11 Tipologie di montaggio del calettamento forzato
11 calettamento forzato puo essere effettuato con due montaggi differenti:

e Montaggio a caldo;
e Montaggio alla pressa.

Calettamento forzato con montaggio a caldo

Nel montaggio a caldo viene scaldato il mozzo, la dilatazione termica provocata dalle elevate temperature
consente di ottenere un gioco tra 1’albero e il mozzo favorendo il calettamento del mozzo sull’albero di
trasmissione. Le espressioni per il calcolo della temperatura di riscaldamento del mozzo necessaria per il
montaggio a caldo sono le seguenti:

interferenzamassima + S

ATmantaggioacaldo = p D.103 (7.59)
mozzolc

Triscaldamento,montaggio acaldo = lriferimento + ATmontaggio a caldo (7-60)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di
misura

interferenza,gssima Interferenza massima con 1’accoppiamento albero-foro [wm]

del mozzo selezionato
s Gioco di infilamento (di solito oscilla trai 30 e i 100 [wm]
[um])
D, Diametro di calettamento [mm]
Amozzo Coefficiente di dilatazione termica del mozzo [ 1 l
°K
Triferimento Temperatura di riferimento (20 [°C]) [°C]
Triscaldamento,montaggio a caldo Temperatura di riscaldamento del mozzo per il [°C]
montaggio a caldo

Tabella 7.20

Per un calcolo conservativo si pud assumere come valore per il gioco di infilamento s = 100 [um]. Di solito
si evita di effettuare il montaggio a caldo al di sopra di una temperatura limite T};;,ire = 350 [°C] in quanto
potrebbe essere compromessa la qualita e la microstruttura (resistenza) del materiale oltre tale temperatura.

Calettamento forzato con montaggio alla pressa

Nel montaggio alla pressa, mediante una macchina (pressa) idraulica, viene esercitata una forza sul mozzo che
viene forzato sull’albero. L’espressione per il calcolo della forza necessaria per il montaggio alla pressa ¢ la
seguente:

Fnecessaria,montaggio alla pressa — pmassima106(7tDc10_3)b10_3fe = Pmassima (T[Dc)bfe (7-61)

Dove le grandezze coinvolte sono le seguenti:

Simbolo della grandezza Nome della grandezza Unita di misura
Dmassima Pressione massima di forzamento [MPa]
D, Diametro di calettamento [mm]
fe Coefficiente di attrito con il montaggio alla pressa [-]
b Larghezza del calettamento forzato [mm]
Frecessaria,montaggio alla pressa Forza necessaria per il montaggio alla pressa [N]

Tabella 7.21
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8. Analisi dei risultati ottenuti dalla progettazione parametrica
L’assieme Cad della trasmissione automobilistica ¢ riportato nella figura seguente:

Figura 8.1 - Assieme della trasmissione automobilistica

Vengono riportati in questa sezione i risultati ottenuti dal dimensionamento e dalla modellazione relativi ai
componenti della trasmissione automobilistica e della trasmissione industriale (Machinery).

8.1 Trasmissione automobilistica progettata
I dati di input e dei componenti dimensionati della trasmissione automobilistica manuale a 5 marce piu la retro-
marcia dimensionata sono riportati nella tabella seguente:

Parametri di input del motore

Dati Un.itd di
misura
Coppia massima del motore Cy,qy 300 [Nm]
Numero di giri alla coppia massima ng__ 2000 [rpm]
Numero di giri massimo del motore 1,4, 5000 [rpm]
Numero di giri minimo del motore N,,i, 600 [rpm]
Parametri di input delle ruote dentate
Dati Un'itd di
misura
Rapporto di trasmissione prima marcia T, 3.909 [-]
Rapporto di trasmissione seconda marcia T, 2.158 [-]
Rapporto di trasmissione terza marcia 73 1.345 [-]
Rapporto di trasmissione quarta marcia T4 0.974 [-]
Rapporto di trasmissione quinta marcia s 0.829 [-]
Rapporto di trasmissione retro-marcia t, 3.818 [-]
Rapporto di trasmissione ponte 7,, 4.500 [-]
Interasse tra albero di input e albero di output interasse;ytqie 120 [mm]
Interasse tra albero di output e asse del differenziale
. 150 [mm]
interasseponte
Tolleranza interasse tolleranza,;erasse 1% [-]
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Tolleranza rapporto di trasmissione tolleranza, 1% [-]
Grado di accuratezza delle ruote dentate 6 [-]
Materiale selezionato per le ruote dentate 17CrNiMo6 [-]
Trattamento utilizzato per le ruote dentate Cementato e [-]
temprato
Parametri di input degli alberi
Dati Un.itd di
misura
Materiale selezionato per gli alberi C45 [-]
Trattamento utilizzato per gli alberi Tempra superficiale [-]
Fattore di smorzamento degli alberi 5% [-]
Parametri di input dei cuscinetti
Dati Unita di misura
Durata minima da garantire in anni Ly, minimo anni 15 [anni]
Ore di servizio al giorno Agervizio giorno 5 [ore]
Giorni di servizio all’anno g9gservizio anno 365 [giorno]
Durata in ore minima da garantire Ly h minimo 27375 [h]
Tabella 8.1 - Tabella dei parametri di input della trasmissione automobilistica
Parametri delle marce dimensionate (ingranaggi)
Modulo normale m,,; della prima marcia 2.5 | [mm]
Modulo normale m,,, della seconda marcia 2.5 | [mm]
Modulo normale m, 5 della terza marcia 2.5 | [mm]
Modulo normale m,,, della quarta marcia 2.5 | [mm]
Modulo normale m,,c della quinta marcia 2.5 | [mm]
Modulo normale m,,,- della retro-marcia 2.5 | [mm]
Modulo normale m,,;, del ponte 1.5 | [mm]
Angolo di pressione normale a,4 della prima marcia 14.5 [°]
Angolo di pressione normale a,,, della seconda marcia 14.5 [°]
Angolo di pressione normale a3 della terza marcia 14.5 [°]
Angolo di pressione normale «,, della quarta marcia 14.5 [°]
Angolo di pressione normale a,,z della quinta marcia 14.5 [°]
Angolo di pressione normale a,,,- della retro-marcia 20 [°]
Angolo di pressione normale ), del ponte 25 [°]
Angolo dell’elica 8, della prima marcia 14.3 [°]
Angolo dell’elica 8, della seconda marcia 11 [°]
Angolo dell’elica 5 della terza marcia 10.2 [°]
Angolo dell’elica f,della quarta marcia 10.1 [°]
Angolo dell’elica 5 della quinta marcia 11.1 [°]
Angolo dell’elica ,-della retro-marcia 34.2 [°]
Angolo dell’elica f,del ponte 423 [°]
Larghezza b, della prima marcia 30 | [mm]
Larghezza b, della seconda marcia 30 | [mm]
Larghezza bzdella terza marcia 30 | [mm]
Larghezza b,della quarta marcia 30 | [mm]
Larghezza bs della quinta marcia 30 | [mm]
Larghezza b,della retro-marcia 30 | [mm]
Larghezza b,del ponte 37.8 | [mm]
Numero di denti della ruota dentata input della prima marcia zy jppy¢ 19 (-]
Numero di denti della ruota dentata output della prima marcia zy oy epur 74 [-]
Numero di denti della ruota dentata input della seconda marcia z; jnpy¢ 30 [-]
Numero di denti della ruota dentata output della seconda marcia z; pyepue | 65 [-]
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Numero di denti della ruota dentata input della terza marcia z3 jnpyut 40 [-]
Numero di denti della ruota dentata output della terza marcia 3 oy put 54 [-]
Numero di denti della ruota dentata input della quarta marcia zy jnpye 48 [-]
Numero di denti della ruota dentata output della quarta marcia zy oy tpue 47 [-]
Numero di denti della ruota dentata input della quinta marcia Zs jppq¢ 52 [-]
Numero di denti della ruota dentata output della quinta marcia Zs oy tput 43 [-]
Numero di denti della ruota dentata input della retro-marcia z, jnput 14 [-]
Numero di denti della ruota dentata folle della retro-marcia z, roe 17 [-]
Numero di denti della ruota dentata output della retro-marcia z, oy rput 53 [-]
Numero di denti della ruota dentata input del ponte z;, in ¢ 27 [-]
Numero di denti della ruota dentata output del ponte Z;, oy put 122 [-]
Raggio primitivo della ruota dentata input della prima marcia 7y jnpy¢ 24.5 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata output della prima marcia 7y pypue | 95.5 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata input della seconda marcia 75 jnpye 38.2 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata output della seconda marcia 75 pytpye | 82.8 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata input della terza marcia 73 jnput 50.8 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata output della terza marcia 73 oy tpue 68.6 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata input della quarta marcia 7 jnpye 60.9 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata output della quarta marcia 7 oy epue | 59.7 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata input della quinta marcia 75 jnpye 66.2 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata output della quinta marcia 75 gy tpue | 54.8 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata input della retro-marcia - input 21.2 | [mm]
Raggio primitivo della ruota dentata folle della retro-marcia 73, roie 25.7 | [mm)]
Numero di denti della ruota dentata output della retro-marcia 7y oy tput 80.1 | [mm]
Numero di denti della ruota dentata input del ponte 73, input 274 | [mm]
Numero di denti della ruota dentata output del ponte 1, ourput 123.7 | [mm]

Tabella 8.2 - Tabella dei parametri delle marce dimensionate (ingranaggi) della trasmissione automobilistica
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Parametri dei sincronizzatori dimensionati

Primo Secondo Terzo
sincronizzatore sincronizzatore sincronizzatore
Dati Unllta di
misura
Numero di coni di attrito n, 3 3 3 [-]
Angolo del cono o 6 6 6 [°]
Angolo dello smusso 8 120 120 120 [°]
Diametro medio del
sincronizzatore 118.0 91.1 102.6 [mm]
dmedio,sincronizzatore
Diametro massimo del
sincronizzatore 190.9 137.2 160.2 [mm]
dmassimo,sincronizzatore
Coppia di attrito Tr 152.3 117.6 132.5 [Nm]
Coppia di r11as;10 al bloccaggio 449 318 371 [Nm]
Z
Lavoro di attrito W 1538.2 650.0 3503.4 [J]
Lavoro specifico di attrito q, 0.098 0.054 0.257 [ J 2]
mm
— - - - m
Velocita massima di scorrimento 6.47 6.76 475 [_]
Umax i ]f[ ;
Pressione media specifica p,, 1.83 2.37 2.05 >
.
Potenza specifica di attrito P, 0.53 0.71 0.43 >
mm
- . . W
Potenza massima specifica di 107 1 44 0.88
attrito P,y mm?2
Potenza di attrito P, 8278.7 8626.3 5910.1 [W]
Potenza massima di attrito 167123 174617 119473 [W]
P max,W
Serie dei coni di attrito HS90 HS90 HS90 [-]
Tempo di innesto 186 75 593 [ms]
Numero di .dentl .degll anelli 40 34 37 ]
sincronizzanti Njepsi
Tabella 8.3 - Tabella dei parametri dei sincronizzatori dimensionati della trasmissione automobilistica
Parametri dei cuscinetti dimensionati
Cuscinetti dei sincronizzatori
Cuscinetto | Cuscinetto | Cuscinetto | Cuscinetto | Cuscinetto | Cuscinetto
ruota ruota ruota ruota ruota ruota
dentata dentata dentata dentata dentata dentata
sincronizza | sincronizza | sincronizza | sincronizza | sincronizz | sincronizzat
ta prima ta seconda ta terza ta quarta ata quinta a retro-
marcia marcia marcia marcia marcia marcia
Dati Un.zta di
misura
Ad una Ad una Ad una A sferea | A sferea Ad una
Serie del coronadi | coronadi | corona di quattro quattro corona di ]
cuscinetto rulli rulli rulli punti di punti di rulli
cilindrici cilindrici cilindrici contatto contatto cilindrici
Versione Standard | Standard | Standard | Explorer | Explorer | Explorer [-]
Diametro 65 65 45 45 45 45 [mm]
interno d
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Diametro 100 100 75 85 85 85 [mm]
esterno D
Larghezza B 18 18 16 19 19 23 [mm]
Coefficiente
di carico 62.7 62.7 44.6 63 63 85 [KN]
dinamico C
Coefficiente
di carico 81.5 81.5 52 56 56 81.5 [kN]
statico Cy
Limite di
fatica P, 9.8 9.8 6.3 2.36 2.36 10.6 [KN]
Limite di
velocita di
rotazione 7500 7500 11000 14000 14000 9500 [rpm]
meccanico
Nyimite
Limite di
velocita di
rotazione 7500 7500 11000 10000 10000 9000 [rpm]
termico
Nyreferenza
Appellativo NU1013E | NU1013E | NU1009E | *QJ209M | *QJ209 | *NU2209E (]
CP CP CP A MA CP
Durata in e g
milioni di giri | 3620.1 2146.1 1380.0 7008.4 | 10787.1 9000.1 [mlhi‘ﬁgl di
Lum £
Durata in ore .
d&i [o.re di
funzi 29885.2 36460.1 54831.2 63638.2 65774.1 75437.8 funzioname
unzionament
nto]
o
Lubrificante
1SO VG 46 100 220 46 46 46 [-]
Cuscinetti degli alberi
Cuscinetto | Cuscinetto | Cuscinetto | Cuscinetto | Cuscinetto .
sinistro destro sinistro destro sinistro Cuscinetto
albero albero albero albero albero destro
. . albero folle
input input output output folle
Dati Un'itd di
misura
Aduna Aduna Ad una
Serie del A rullinie | coronadi | coronadi | coronadi | Arullini | A rullinie
cuscinetto gabbia rulli rulli rulli e gabbia gabbia -]
cilindrici cilindrici cilindrici
Versione Standard | Explorer | Standard | Explorer | Standard | Standard [-]
Diametro 28 20 45 40 40 42 [mm]
interno d
Diametro 33 52 75 90 48 47 [mm]
esterno D
Larghezza B 13 15 16 23 20 13 [mm]
Coefficiente
di carico 14.7 35.5 44.6 93 34.7 17.2 [KN]
dinamico C
Coefficiente
di carico 24.5 26 52 78 58.5 33.5 [kN]
statico Cy
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Limite di
fatica P, 2.85 3.25 6.3 10.2 7.35 4 [KN]
Limite di
velocita di
rotazione 16000 18000 11000 9500 11000 11000 [rpm]
meccanico
Nyimite
Limite di
velocita di
rotazione 14000 15000 11000 8000 10000 10000 [rpm]
termico
nreferenza
Appellativo K28x33x1 | *NU304E | NUIOO9E | *NU308E | K40x48x | K42x47x1 (]
3 CP CP CP 20 3
Durata in e g
milioni di giri | 5095.6 6043.8 | 418089 | 2401.8 | 51652 5072.5 [milioni di
L. giri|
Durata in ore .
di [o_re di
. 30331.2 35975.1 540571.3 31054.0 29177.8 28654.5 funzioname
funzionament
o anh IltO]
Lubrificante
1SO VG 46 46 68 68 46 46 [-]
Tabella 8.4 - Tabella dei parametri dei cuscinetti dimensionati della trasmissione automobilistica
Parametri dei profili scanalati dimensionati
Profilo Profilo Profilo Profilo Profilo Profilo
scanalato | scanalato scanalato scanalato scanalato scanalato
ruota ruota ruota ruota ruota ruota
dentata dentata dentata dentata dentata dentata
input prima | input input terza | input input input
marcia seconda marcia quarta quinta ponte
marcia marcia marcia
Unita
Dati di
misura
Numero di
denti
profilo 62 62 62 62 62 82 [-]
scanalato z
Angolo di
pressione
normale 30 30 30 30 30 30 [°]
profilo
scanalato
an
Modulo
normale
profilo 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 0.5 [mm]
scanalato
my

Tabella 8.5 - Tabella dei parametri dei profili scanalati dimensionati della trasmissione automobilistica
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Parametri dei calettamenti forzati dimensionati

Calettamento  forzato  ruota
dentata input retro-marcia
Dati Unita di misura
Montagglof(c)lrezlaiglettamento Montaggio alla pressa ]
Accoppiamento mozzo-albero R&/h7 [-]
Forza necessaria per il montaggio
alla pressa 49880,0 [N]
Fnecessaria,montaggio alla pressa

Tabella 8.6 - Tabella dei parametri dei calettamenti forzati dimensionati della trasmissione automobilistica

8.1.1 Analisi statica e dinamica di un albero a campione della trasmissione automobilistica

dimensionata
Vengono riportati nel seguito i risultati relativi all’analisi statica e all’analisi dinamica dell’albero primario

della trasmissione automobilistica con la retro-marcia innestata:

7 x1 ot Diagramma di Campbell comportamento assiale albero di input

[rpm]
IS
T

—_— w
ruola,sollecitante

w__assiali

er
w

1 1 | L L | |
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Velacita di rotazione albero [rpm]

Figura 8.2 - Diagramma di Campbell del comportamento assiale dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
retro-marcia innestata
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?xm" Diagramma di Campbell p to flessi le albero di input
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w
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| | | | | I | |
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Velocita di rotazione albero [rpm]

Figura 8.3 - Diagramma di Campbell del comportamento flessionale dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
retro-marcia innestata
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Figura 8.4 - Diagramma di Campbell del comportamento torsionale dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
retro-marcia innestata
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Figura 8.5 - Diagramma degli spostamenti nodali statici dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la retro-marcia
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Figura 8.6 - Diagramma delle rotazioni nodali statiche dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la retro-marcia
innestata
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Figura 8.7 - Diagramma degli spostamenti nodali dinamici dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la retro-
marcia innestata
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Figura 8.8 - Diagramma delle rotazioni nodali dinamiche dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la retro-
marcia innestata
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Figura 8.9 - Diagramma degli spostamenti nodali dinamici medi dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
retro-marcia innestata
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Figura 8.10 - Diagramma delle rotazioni nodali dinamiche medie dell'albero primario della trasmissione automobilistica con la
retro-marcia innestata

Dai risultati ottenuti dalle simulazioni si nota che alle velocita critiche 1’albero considerato non cede in

quanto lo smorzamento attenua 1’ampiezza di oscillazione delle vibrazioni.

8.2 Trasmissione industriale (Machinery) progettata
L’assieme Cad della trasmissione industriale ¢ riportato nella figura seguente:
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Figura 8.11 - Assieme trasmissione industriale

I dati di input e dei componenti dimensionati della trasmissione industriale (Machinery) a quattro stadi

dimensionata sono riportati nella tabella seguente:

Parametri di input del motore

Dati Unita di misura
Coppia massima in ingresso Cp, gy 300 [Nm]
Numero di giri alla coppia massima in ingresso n¢, 3500 [rpm]
Numero di giri massimo in ingresso Ny, gy 3500 [rpm]
Numero di giri minimo in ingresso ny,;, 0 [rpm]
Parametri di input dell’utenza
Dati Unita di misura
Forza dell’utenza lungo X Fy y¢enza 10000 [N]
Forza dell’utenza lungo y Fy ytenza 10000 [N]
Forza dell’utenza lungo z F, ;;renza 10000 [N]
Coppia dell’'utenza lungo x Cy ytenza 0 [Nm]
Coppia dell’utenza lungo y Cy, tenza 0 [Nm]
Coppia dell’utenza lungo z C, ;;tenza 0 [Nm]
Parametri di input delle ruote dentate
Dati Unita di misura
Rapporto di trasmissione totale ;41 70 [-]
Interasse tra albero di input e albero di output interasse;,iqie 3 [m]
Tolleranza interasse tolleranza, erasse 1% -
Tolleranza rapporto di trasmissione tolleranza, 1% [-]
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Grado di accuratezza delle ruote dentate 6 [-]
Materiale selezionato per le ruote dentate 17CrNiMo6 [-]
Trattamento utilizzato per le ruote dentate Cementato e temprato [-]
Parametri di input degli alberi
Dati Unita di misura
Materiale selezionato per gli alberi C45 [-]
Trattamento utilizzato per gli alberi Tempra superficiale [-]
Fattore di smorzamento degli alberi 5% [-]
Parametri di input dei cuscinetti
Dati Unita di misura
Durata minima da garantire in anni Ly, minimo anni 4 [anni]
Ore di servizio al giorno Aserpizio giorno 5 [ore]
Giorni di servizio all’anno ggservizio anno 365 [giorno]
Durata in ore minima da garantire Ly, q minimo 7300 [h]
Parametri degli stadi dimensionati (ingranaggi)
Modulo normale m,,; del primo stadio 2.5 | [mm]
Modulo normale m,,, del secondo stadio 10 | [mm]
Modulo normale m,,; del terzo stadio 20 | [mm]
Modulo normale m,,, del quarto stadio 20 | [mm]
Angolo di pressione normale a,,; del primo stadio 14.5 [°]
Angolo di pressione normale a,,, del secondo stadio 14.5 [°]
Angolo di pressione normale a5 del terzo stadio 14.5 [°]
Angolo di pressione normale a,,, del quarto stadio 14.5 [°]
Angolo dell’elica §; del primo stadio 10.7 [°]
Angolo dell’elica §, del secondo stadio 0 [°]
Angolo dell’elica 85 del terzo stadio 0 [°]
Angolo dell’elica 3, del quarto stadio 0 [°]
Larghezza b; del primo stadio 50 | [mm]
Larghezza b, del secondo stadio 50 | [mm]
Larghezza b3 del terzo stadio 50 | [mm]
ssione g AR
Jinpit 31 [l
Numero-di-denti dell : e ; 211 -
Nirmera-didentidela m‘nuP}!!!e"} Heig!l aﬂ"}i[\l ctadioz EYS r_1
Numero-ar-aenit-acharuota U‘f“‘am Pt Setonao DLa“ﬁuLS%,mgut J 1
Numéresdindeati|deflquqta slentdtassinpie del SaesHEIStatio Zg ourpurCuscdbid |1
I\Iunsilenrlgtr 1 dentdadeldaprirata den%al%as 1f5?rput del t%?‘SZOOStadIO diRistpe | dstr@ferzo |[-]
Numq}i,@bden i deRtPStROta d=nta{g%g}gput del ‘r@g&ostadlo 280 ot albpgo | 1]
Numero-didenti-detaruotadentatainput-delquarto-stadio ?Z?;;ut 51 77 o di
Numero di denti della ruota dentd?¢@utput del quarto stadio Z4 output 57 [-] ‘;y isura
Raggio primitivo deflgfuigta fdentata input|del primo stadi®ugiapi.] 39.4 | [mm]
Serie del Raggiayitiniitivo dejlemttrota demiataldiatipeit|ded pultinistadiad; waap.e Al 1268 ¢ [mm] [
cuscinettoR dggigaphinitivio dpuatiudita dentgablbisut del seebhio stddiorgna, |, |2abbie | [nm] |~
Raggio primitiv deA9HAQ dentata output del secondo st dstd $‘£er5”_ w4650 | [mm]
Versione RaggioaithitivoRieplorseta|dstatalinguf dﬂmﬁa@ﬂadpob}anaﬁit dta9gabd [nm] |[-]
Diamectro Raggioprimitivodelta ruotadentata outputdet terzo stadiro 3 5y 173007 fmmj
internd.d Rlaggioddrimitivo delfdruota dentalinput {del qd¥o stadlio k?mput 4$6.0 | [mm] Imm]
DiametroRaggio ermlthD della ruota dgntata output|del quarto stadlio 7 oytpie | 570.0 | [Imm] |
esterno D 120 97 107 240 153 fmm]
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Larggezza 23 23 20 21 24 26 [mm]
Coefficient
e di carico 41.8 110 429 45.7 76.1 70.4 [kN]
dinamico C
Coefficient
e di carico 90 112 114 127 98 224 [KN]
statico Cy
Limite di
fatica P, 11.8 4.75 13.7 15.3 2.8 25 [KN]
Limite di
velocita di
rotazione 7000 9500 5300 4800 3200 3200 [rpm]
meccanico
Nyimite
Limite di
velocita di
rotazione 6300 6700 4500 4000 5300 2800 [rpm]
termico
Nreferenza
. K65x73x2 | *QJ213N2 | K90x97x2 | K100x107 K145x153
Appellativo 3 MA 0 01 61838 6 [-]
Durata in [milioni di
milioni di 825.4 7.1e+18 1319.1 118.6 253 555.4 iri]l
giri L, &
Dgfelt;aﬁm [ore di
) 3930.7 3.4e+19 42712.1 3839.7 3036.4 66599.8 funzioname
funzioname
nto]
nto anh
Lubrificant
¢ 1SO VG 32 32 100 100 320 320 [-]
Cuscinetto . Cuscinetto Cuscinetto
.. Cuscinetto ..
sinistro sinistro destro
destro quarto . )
quarto Ibero quinto quinto
albero a albero albero
Dati Un.lta di
misura
Ad una Ad una Ad una
corona di corona di corona di
. . . Ad una
. rulli rulli rulli .
Serie del e e e corona di
. cilindrici a | cilindricia | cilindrici a ) [-]
cuscinetto ; . . rulli
_pieno | pieno _preno cilindrici
riempime | riempiment | riempime
nto 0 nto
Versione Standard Standard Standard Explorer [-]
Diametro 90 90 65 80 [mm]
interno d
Diametro 125 125 90 140 [mm]
esterno D
Larggezza 22 22 16 26 [mm]
Coefficient
e di carico 105 105 58.3 160 [kN]
dinamico C

193




Coefficient

e di carico 176 176 88 166 [kN]
statico Cy
Limite di
fatica P, 20.8 20.8 10.2 21.2 [KN]
Limite di
velocita di
rotazione 3000 3000 4000 5600 [rpm]
meccanico
Nyimite Tabella 8.9 - Tabella dei parpmetri dei cuscipetti dimensionatf della trasmfssione industrialp
Limite di
velocita di
rotazione 2400 2400 3200 5300 [rpm]
termico
Nye ferenza
Appellativo NCF2918 | NCF2918C | NCF2913 | *NU216E ]
CV \'% CV CP
Durata in e
milionidi | 1102 27.9 29.0 424.1 [milioni di
giri Ly, giri]
Durata in .
ore di [o.re di
. 33044.4 8370.2 9680.1 2019.7 funzioname
funzioname nto]
nto Lymn
Lubrificant
¢ ISO VG 680 680 680 32 [-]
Parametri dei profili scanalati dimensionati
Profilo Profilo Profilo Profilo Profilo
scanalato scanalato scanalato scanalato scanalato
ruota ruota ruota ruota ruota
dentata dentata dentata dentata dentata
output input output input terzo | output
primo secondo secondo stadio terzo stadio
stadio stadio stadio
Unita
di
misura
Numero di
denti
profilo 87 87 91 100 90 [-]
scanalato z
Angolo di
pressione
normale o
profilo 30 30 30 30 30 [°]
scanalato
an
Modulo
normale
profilo 1.3 1.3 1.8 2 1.3 [mm]
scanalato
my
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Profilo Profilo Profilo Profilo
scanalato | scanalato scanalato scanalato
ruota ruota ruota ruota
dentata dentata dentata dentata
input output input output
quarto quarto quinto quinto
stadio stadio stadio stadio
Unita
Dati di
misura
Numero di
dent 90 97 62 62 ]
profilo
scanalato z
Angolo di
pressione
normale o
profilo 30 30 30 30 [°]
scanalato
an
Modulo
normale
profilo 1.3 1.5 0.5 0.5 [mm]
scanalato
my
Tabella 8.10 - Tabella dei parametri dei profili scanalati dimensionati della trasmissione industriale
Parametri dei calettamenti forzati dimensionati
Calettamento forzato input primo
stadio
Dati Unita di misura
Montagglof(c)irezla:ilettamento Montaggio alla pressa ]
Accoppiamento mozzo-albero R8&/h7 [-]
Forza necessaria per il montaggio
alla pressa 5.1476e+04 [N]
Fnecessaria,montaggio alla pressa

Tabella 8.11 - Tabella dei parametri dei calettamenti forzati dimensionati della trasmissione industriale

8.2.1 Analisi statica e dinamica di un albero a campione della trasmissione industriale
dimensionata

Vengono riportati nel seguito i risultati relativi all’analisi statica e all’analisi dinamica del primo albero della
trasmissione industriale (Machinery):
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Figura 8.12 - Diagramma di Campbell del comportamento assiale del primo albero della trasmissione industriale
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Figura 8.13 - Diagramma di Campbell del comportamento flessionale del primo albero della trasmissione industriale
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Figura 8.14 - Diagramma di Campbell del comportamento torsionale del primo albero della trasmissione industriale
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Figura 8.15 - Diagramma degli spostamenti nodali statici del primo albero della trasmissione industriale
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Figura 8.16 - Diagramma delle rotazioni nodali statiche del primo albero della trasmissione industriale

Poiché all’interno dell’intervallo della velocita di rotazione di funzionamento dell’albero considerato non si
incrociano velocita critiche all’interno dei diagrammi di Campbell, non vengono riportati i diagrammi degli

spostamenti dinamici e delle rotazioni dinamiche dell’albero.
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