o
S}
IV
Q
<
o
o
m
Ll
[

METODI DI CALCOLO
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DELLE TRASMISSIONI
PER VEICOLI IBRIDI

IN QUESTO ARTICOLO VERRANNO APPROFONDITI DUE ASPETTI: LOTTIMIZZAZIONE
DI UNA TRASMISSIONE MONOMARCIA (RIDUZIONE A DUE STADI PARALLELI)
PER VEICOLI COMPLETAMENTE ELETTRICI E LA PROGETTAZIONE E OTTIMIZZAZIONE
DELLA TRASMISSIONE PER UN VEICOLO IBRIDO.

a necessita di ridurre 'inquinamento atmosferico ha por-
tato allintroduzione dei motori elettrici per la propulsio-
ne dei vicoli stradali. Senza dilungarsi in un’introduzione
generale, e sufficiente constatare che la progettazione
della trasmissione per questa nuova tipologia di veicoli
richiede particolari attenzioni. Una trattazione esausti-
va sullargomento ¢ disponibile in [1] In questo articolo
verranno esaminati due casi affrontati dall'autore: I'otti-
mizzazione di una trasmissione monomarcia (riduzione
a due stadi paralleli) per veicoli completamente elettri-
ci e la progettazione e ottimizzazione della trasmissione
per un veicolo ibrido. Gli argomenti affrontati nel primo
caso sono propededutici al secondo, che ha una com-
plessita cinematica maggiore, perché basato su un epicicloidale compo-
sto. In particolare, verranno presentati il metodo di calcolo, i punti critici,
i riferimenti bibliografici ed eventuali strumenti software. Maggiori infor-
mazioni su questo tipo di trasmissione sono in [2] e [3].

Trasmissione monomarcia con riduzione

a due stadi ad assi paralleli

Sono stati esaminati due diverse configurazioni per applicazioni diver-
se, il primo piu classico e semplice, il secondo pit compatto, ma meno
rigido (figura 1). Per entrambi i casi, € stato seguito lo stesso approccio
descritto qui di seguito.

In entrambi i casi, erano gia state proposte alcune configurazioni di ma-
crogeometria (m, z, alfa, beta, altezza dente) ed era richiesto di ottimizzare
la microgeometria, cioé il contatto. Per il primo caso, sono state studiate
sette applicazioni (per altrettanti veicoli), mentre una sola per il secondo.

Ottimizzazione del contatto

Un processo di ottimizzazione parte dalla definizione di uno o pit obiet-
tivi, delle variabili con le quali “giocare” e dei vincoli da rispettare. Il con-
tatto fra gli ingranaggi € un obiettivo non solo “visivo”; pertanto, per po-
ter procede a un'ottimizzazione numerica, occorre esprimerlo in manie-
ra analitica. E stato scelto di procedere su due strade parallele.

Bombatura lungo la fascia

Leffetto della bombatura pud essere quantificato con le sicurezze a pie-
de e fianco secondo ISO 6336 [4], purché si tenga conto delleffettiva
distribuzione del carico lungo la fascia. A tal proposito, & stato usato |l
metodo descritto nella ISO 6336-1 Annex E che tiene conto della mi-

crogeometria degli ingranaggi e della deformata degli alberi. Porta a ri-
sultati attendibili in tempi brevi e fornisce il valore del fattore KHB. neces-
sario per il calcolo della capacita di carico. Limplementazione di questo
metodo, che utilizza una LTCA monodimensionale, & descritta in [5]. SF
e SH sono quindi 'obiettivo: verra spiegato in seguito come sono state
calcolate tali sicurezze con lo spettro di carico (figura 2).

Come variabili sono state scelte le due dimensioni che definiscono se-
paratamente le due componenti di una bombatura asimmetrica, pen-
sata come somma di bombatura simmetrica e correzione dell’elica. Co-
me ulteriore variabile & stata aggiunto il tipo di correzione di elica: coni-
ca o parallela.

Spoglia di testa

Successivamente alla scelta della bombatura (asimmetrica) ottimale, si
e cercata la spoglia di testa (del tipo arcuato) che minimizzasse I'erro-
re di trasmissione PPTE e il picco di pressione di contatto. Poiché que-
sti valori dipendono dal carico, & stato tracciato un grafico su diversi li-
velli di coppia, lasciando in parte allocchio umano la scelta del valore di
spoglia che porta al grafico “pit bello” (figura 3).

Flessione alternata e spettro

Come anticipato, il primo problema affrontato & stato calcolare le sicu-
rezze SF e SH con lo spettro di carico di tabella 1. La ISO 6336-5 spiega
come calcolare il danno accumulato con la regola di Miner. E un meto-
do utilizzato diffusamente in ambito industriale, pero & valido cosi com’e
solo quando la ruota motrice € sempre la stessa e il fianco di lavoro non
cambia. Nel caso in esame, invece, lo spettro presenta tutte le quattro
combinazioni di segni su coppia e velocita, perché il motore elettrico fun-
ziona da motore o freno, in un senso di marcia e nellaltro.

Occorre quindi tenerne conto sia nel calcolo a flessione (che non & né
pulsante, né perfettamente alternata), sia nel calcolo a pitting, per il qua-
le il numero di ore viste da ogni fianco non ¢ lo stesso, né tantomeno
uguale a quello usato per il calcolo a flessione. Ovviamente per ogni ri-
ga dello spettro va ricalcolato il fattore KHbeta funzione della bombatu-
ra e della deformata degli alberi.

Per il calcolo della resistenza a pitting, si eseguono due calcoli separa-
ti, uno per ogni fianco, ciascuno per il numero di ore effettivamente per-
corso su quel fianco, come risulta dallo spettro. La sicurezza a fianco &
la minima delle due calcolate.

Per il calcolo della resistenza a flessione, il discorso € un po’ piti com-
plesso.



~—

Le norme di calcolo sulla capacita di carico degli ingranaggi riporta-
no i limiti di fatica dei materiali a flessione pulsante. Nel caso di fles- e e
sione alternata pura AGMA 2001-D04 al paragrafo 16.2 indica di ri- T

durlo al 70%. ke
Anche la ISO 6336-5:2016 riduce al 70% la resistenza per la flessione J_, H
alternata pura. Negli altri casi, la ISO 6336-3:2006 Annex B indica di €§_[ F§_€

scalarla di un fattore YM funzione del rapporto di tensione (cioe dal rap- —l—

porto fra i carichi nei due fianchi dello stesso dente), del materiale e dal- —

la forma del raccordo al piede dente, nel caso di ingranaggi cementati. Fig. 1 - | due layout di trasmissione
monomarcia bistadio.
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carico lineare sul fianco piu caricato T 2523;8 E 1251
£ .
= -35,0
. . . . . . i -42,0
M considera l'influenza della tensione media sullampiezza della tensio- :‘5‘(95:8 E 152,2[um]
ne resistente (statica o a fatica); e definito nella ISO 6336-3:2006 An- -63,0 67,2
nex B come la riduzione dellampiezza della resistenza a fatica per un -20,0-16,0-12,0 -80 -40 0 4,0 80 120 16,0 20,0
certo incremento di tensione media. Larghezza dente, Fianco sinistro del dente/Left Tooth Flank [mm]
Qualche anno fa, & stato presentato un lavoro su come calcolare que- ° 3
sta riduzione di resistenza a fatica per la flessione alterna secondo le te- § 2
orie di Gerber e di Goodmann modificata [7]. Entrambe le teorie porta- S ° i
no YM a valori inferiori a 0.7 per la flessione alternata pura, rispettiva- 2603 67,2
mente 0.569 e 0.699. W 52,2[um]
La stessa “evoluzione” si nota anche nel passaggio di YM da 0.7 a 0.65 E 4303
riportato nelle due successive edizioni del testo sugli ingranaggi cilindri- 2 3903 25,1
ci [8] e [9]. Qui viene indicata anche la formulazione per casi intermedi, R E L10,10um]
facendo riferimento al numero di inversioni, mantenendo comunque in- R
variato il rapporto di sollecitazione, cioé con i due fianchi sollecitati dal- -20,0-16,0-120 -80 -40 0 40 80 120 16,0 20,0
lo stesso valore di forza (figura 4) Larghezza dente, Fianco destro del dente/Right Tooth Flank [mm]
Per il calcolo in esame, si & scelta la formulazione che si adattasse me- Fig. 2 - Bombatura asimmetrica = bombatura simmetrica +
glio ai dati contenuti nello spettro in esame. Come indicato in [10], si correzione dielica conica o parallela.
eseguono due calcoli
1.con YM=I per le righe con coppia positiva e YM=.7 per quelle con e PPTE

coppia negativa
2.con YM=0.7 per le righe con coppia positiva e YM=1 per quelle con
coppia negativa
La sicurezza a flessione & la migliore delle due (non la peggiore). Viene
chiamata la “pit realistica”, perché, non essendo noto il numero di in-
versioni, scegliere la peggiore (come invece nel caso del calcolo a pit-

ting) sarebbe eccessivamente conservativo. Fig.3 - PPTE
Va notato che lo spettro utilizzato & gia condensato, ridotto: non rappre- e massima
senta la storia (intesa come sequenza cronologica) di carico; il cambio pressione di

2 contatto in

di segno fra le righe dello spettro non rappresenta un cambiamento di ¢
funzione della

funzionamento della trasmissione. i i percentuale

di caricoe
Contributi sull’impronta di contatto del tipo di
Come gia detto, impronta di contatto & funzione della microgeometria 2500 microgeometria.

(che e da ottimizzare) e della deformata dellalbero. Su quest'ultima inci-

dono le rigidezze del corpo ruota, dellalbero, della cassa, dei cuscinetti

(con i relativi giochi di montaggio, precarichi e tolleranze) e la precisione 1500
della posizione dei relativi fori di alloggiamento 1000
Una descrizione dettagliata del metodo utilizzato & disponibile in [11]. E
stato realizzato un modello di tutta la trasmissione sul quale fare un cal-
colo iterativo totalmente automatico e non presidiato. 2 7 g s o i
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METODI DI CALCOLO

Il flusso del calcolo & questo Alternating Bending Factor

ratin . .
1. Calcolo cinematico degli ingranaggi (forze agenti sul dente) Or')‘m’e | (i I\?,;I uence Factor oed Birection
2. Applicazione sugli alberi delle forze appena calcolate al punto pre-
cedente oF
3. Calcolo delle reazioni vincolari, considerando la sola rigidezza dei cu- Pulsating . Mﬂﬁﬂﬂﬂﬂ,
scinetti con il relativo precarico b N
4. Calcolo del cedimento della sede dei cuscinetti sulla cassa (FEM)
B. Calcolo della deformata reale dellalbero
6. LTCA sugli ingranaggi con i cedimenti ofF
7. Aggiornamento dei valori del punto 1 e ripetizione del calcolo fino a Alternating 002575((12))
convergenza. ’ ﬂUﬂUﬂUﬂUﬂUﬂ‘N

Il calcolo dell'albero e stato fatto sul modello della trave di Timoshenko. Il
calcolo della rigidezza dei cuscinetti con [12]. | dati geometrici dettagliati
dei cuscinetti sono stati chiesti al produttore [13]. Il contributo della rigi-
dezza della cassa € stato preso in considerazione esportandone dal FEM
la matrice di rigidezza condensata nei centri geometrici dei cuscinetti
[14] e importandola nel modello KISSsys. Anche il contributo della rigi-
dezza del corpo ruota ¢ stato considerato all'interno del modello. Il FEM

logh,
0,85- 0,15 - 27 (1) oF

0,85-0,15 - 22hrer (2

Oscillating (1 < Ny < 106)

0,7 (M
0,65 (2)
(Nyey = 106)
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utilizzato € in questo caso open-source [15]. Senza tali integrazioni fra i
vari software, che ne permettono lo scambio dati (carichi e deformazio-
ni) in maniera non presidiata, il calcolo delle deformazioni sarebbe sta-
to fatto one-shot senza iterazioni e con una minore precisione (figura 5).
Fra i risultati di questo calcolo, & stato scelta di includere anche le varie
durate dei cuscinetti [16], con il metodo del danno accumulato, tenen-
do conto anche della contaminazione dell'olio su ogni singolo cuscinet-
to. Anche il valore massimo della pressione di contatto & un buon indi-

catore delle condizioni di funzionamento del cuscinetto. % Time (2=100) % Torque % Speed
TN 1L SOS O 100000 .1......... 100 |
Algoritmo di ottimizzazione 10.034 100.000 200
Si & gia accennato ai due calool indipendenti di ottimizzazione del con-  ******""" : 233 ................. 100000 ................... 400 ...........
tatto in senso nelle dueldirezioni dellg fascia e del profilo Qel deht_e. Ora  sweeeeeess 10116 ................. 72370 .................... 600 ...........
che sono note tutte le dipendenze all'interno del modello, € possibile @p-  ++sreseeeeseettvemmmmmues fertimietilie et ettt
profondire gli algoritmi che vi stanno dietro. Come gia spiegato, inquesta .......... 11062 ... 61852 . ....800 ..
fase, per motivi di tempo, non & stato utilizzato un oftimizzatore profes- ~........2:998 | ... 30701 ... 2000
sionale, come invece & accaduto per lo studio [171. Cisié limitati adefi- -~ 10697 ...l 33333 ot 1200
nire due loop di ricerca. Per l'ottimizzazione in senso longitudinale, le 4 0.032 29.630 1400
variabili di bombatura e correzione di elica sono state spazzolate per 10 %125 T e1s80 T 00 T
VO|te SU 10 Valorl da”’l % al 100% de”a Coppla nomlnale .................................................................................
Per evitare il proliferare di soluzioni (sarebbero di 10°), le correzioni delle 2221 _81481 .................... 200 ...........
due ruote coniugate sono state incrementate in maniera sincrona, otte- ~ .......... 10693 81481 .................... 333 ...........
nendo cosi solo 10* vartanti. I range su cui variare la bombatura e sta- | 6:280 |  -81481 | L
to da O a quello doppio di quanto necessario per compensare la defor- 2.060 -71.370 600
mata a coppia massima. Per la correzione dellelica si & invece scefto 3453 55556 .................... 720 ...........
d vari.are. fra i due valori dj\segno oppos_to d qgello suggerito, passan- T 12002 48148 .................... 890 ...........
do quindi anche dallo 0. Si & notato che, in funzione dello SPEMro, PErle  sesseresesesttonsimumunee fertemueneersiseeterennneadeetsstsenneisecssssene s
sette configurazioni di figurala, la microgeometria ottimale era costitui- =~ «eveveee.e. i 762 40741 1000 ..........

ta da correzioni di elica a volte parallela, a volte conica, in maniera non
prevedibile a priori. Per la correzione del profilo, si € scelta la sola spo-
glia di testa (evitando quella di piede per motivi di difficolta realizzativa)
di tipo arcuato, variandola su 10 valori fra O e quella necessaria a com-
pensare la deformata del dente alla coppia massima, fra lunga e cor-
ta [18]. Come gia indicato, la combinazione migliore € quella che por-
ta a massimizzare la sicurezza a flessione e pitting con lo spettro dato.

Poiché a priori non € possibile stabilire se il valore di spoglia ottimale
e il valore di bombatura ottimale portino insieme alla soluzione ottima-
le, sarebbe necessario annidare i due loop di ricerca. In questa fase ci
si e limitati a verificare visivamente I'impronta di contatto calcolata con
la LTCA nelle varie condizioni di carico presenti nello spettro (figura 6).

Fig. 4 - Fatica alternata secondo [8] W e [9] @

TAB. 1 Spettro di carico con segni misti per coppia e velocita,
in % rispetto ai valori nominali

Fig. 5 - Modello parametrico del corpo ruota per il calcolo FEM [10] [15].



Fig. 6 - Impronta di contatto calcolata con la LTCA prima [A]
e dopo l'ottimizzazione [B].
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TAB. 2 RAPPORTO DI TENSIONE MEDIA, M [4]

Materiale

Acciaio cementato e temprato 0,8+0,15Y,

......................................................................................

Acciaio cementato e temprato + micropallinatura | 0,4

......................................................................................

TAB. 3 ESEMPIO DI MAPPA DEL RENDIMENTO

(la tabella & stata lasciata appositamente vuota)

Input speed

Minimum operating backlash jt [pum]
VS torque [Nm]

Fig. 8 - Gioco

in funzione
della coppia.

| valori sono
stati calcolati
tenendo conto
3%0  della deformata
del dente

con la LTCA.

Calcoli a posteriori

Definita la macrogeometria e la microgeometria degli ingranaggi, sono
state valutare rumorosita e rendimento della trasmissione. Per quanto do-
vrebbero essere valori di progetto, ci si e limitato a verificarli a posteriori.

FFT del TE
Inoltre, € stato generato il grafico dello spettro di Fourier dell'errore di tra-
smissione per 10 livelli da 1% al 100% della coppia massima (figura 7).

Griglia di efficienza

Per valutare l'efficienza della trasmissione nella sua globalita, & stata uti-
lizzata una mappa come quella di tabella 3. E stata lasciata apposita-
mente bianca, per motivi di riservatezza.

Per compilarla, nel modello di calcolo della trasmissione sono state im-
plementate le perdite di carico dovute ai cuscinetti, allingranamento e
alle tenute, con un approccio analogo a quello descritto in [19]. Senza
entrare nel dettaglio, qui ci si limita a ricordare che le perdite sui cusci-
netti seguono le formule di o [20], quelle delle tenute di [21], le perdite
di ingranamento il [22]. E lo stesso modello di calcolo della capacita ter-
mica secondo [23]. In questo caso la temperatura del sistema €& stata
imposta a 40°C e 80°C e si & trascurato il contributo dello sbattimento
dell'olio, che avrebbe richiesto una CFD.

Gioco

Lanalisi di contatto ¢ il calcolo della deformata del dente sotto carico: €
una buona occasione per calcolare anche il gioco, che € funzione della
deformata e quindi del carico.

Non e possibile prescindere dalla verifica del buon funzionamento del-
la macrogeometria (in questo caso il gioco) concentrandoci esclusiva-
mente sulla microgeometria e sui contatti. Una scelta errata delle tolle-
ranze sullo spessore dente nella prima fase di progettazione potrebbe
generare interferenza e quindi usura sotto carico

La figura 8 mostra la riduzione di gioco al crescere della coppia. Supera-
to il valore indicato, si formera sui denti l'usura da interferenza.

Epicicloidale composto per trasmissione ibrida
Descrizione della cinematica

esperienza maturata nelle attivita appena descritte € stata poi utilizza-
ta sulla trasmissione ibrida di figura 9. Anche in questo caso, lo stes-
so schema cinematico & stato applicato a diversi prodotti. In generale, il
cuore della trasmissione ibrida € la necessita di unire in uno stesso mo-
to (quello alle ruote) le coppie provenienti da due motori di natura com-
pletamente diverse, quello elettrico e quello IC, che hanno soprattutto
velocita molto diverse. Inoltre, come visto nel caso precedente, il moto-
re elettrico ha il doppio funzionamento motore/generatore. In questo ca-
so ¢ il differenziale conico a convogliare le coppie provenienti dal motore
termico (a monte dello stadio parallelo) e del motore elettrico (collegato
all'epicicloidale, che fornisce due diverse velocita).

Di seguito viene descritta 'attivita di progettazione della sola parte dell'e-
picicloidale composto. Lingresso & sul primo solare z,;, che ingrana con
un satellite doppio z,,z ,. C'¢ una sola corona z, che ¢ fissa. Le uscite
possono essere il secondo solare z,, 0 il portasatellite. Nel caso il secon-
do solare sia lasciato folle (ratio 1), il rapporto di trasmissione n,/n_ & rica-
vato dalla eq. (2) come spiegato nella figura 3 e tabella 2B di [24]. In fi-
gura 11 e riportato un esempio di applicazione del metodo grafico di Ra-
vigneaux [25]. Nell'altro caso, il rapporto di trasmissione & calcolato con
I'eq. (3) in cui la formula di Willis € applicate nel caso di epicicloidale sem-
plice a corona fissa, con l'ingresso sul portasatellite e I'uscita sul solare.
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n Z-Z
L-142 )
nc Zsl : Zp2

n z

=1+ 3
nc ZsZ

dove

n, n,and n_sono le velocita di primo solare, del scondo solare e del
portasatellite

2,2, 2, 2, Z,S0N0 il numero di denti delle ruote

Richieste di progetto

Lobiettivo della progettazione sono due rapporti di trasmissione i1 e i2
ben definiti.

| vincoli sono sia geometrici (ingombri sia in senso radiale che assiale)
sia sulla capacita di carico, in particolare sono stati imposti 5 spettri di
carico nelle varie condizioni di funzionamento:

1. Elettrico drive speed 1

2. Elettrico drive speed 2

3. Elettrico coast speed 1

4. Elettrico coast speed 2

B.IC drive

Fra tutte le combinazioni possibili, va scelta quella piu silenziosa.

Svolgimento del progetto

Come prima fase, sono state cercate le combinazioni di denti che por-
tano ai due rapporti di trasmissione.

Come nel caso precedente, & stata sviluppata una macro in VBA su Excel
per generare le varianti e filtrarle. E una serie di loop annidati sul nume-
ro didenti z1, z2, z3, 74, 74, 75 filtrato sulla montabilita: un sistema fat-
torizzabile (come descritto in [20]), integrabile e con i satelliti montabi-
li in maniera equispaziata.

Un'indicazione del modulo che rispetti gli ingombri € stata fatta fissan-
do il fattore di addendum e con questo calcolare i diametri di testa del-
le varie ruote (@ meno del fattore x). Questo ha permesso di valutare un
primo elenco (figura 12).

La scelta di un addendum alto & tipica del mondo automotive. E indice
di silenziosita, senza pregiudicare la resistenza [28]

Le varianti trovate su Excel sono state poi elaborate in maniera dettaglia-
ta su KISSsys, per definire i fattori di spostamento che bilanciassero gli
strisciamenti e quindi calcolarne la resistenza e la rumorosita.

Per valutare rapidamente la rumorosita di una coppia di ingranaggi, al-
meno per confronto con altre soluzioni simili, si & usata la formula di Sa-
to (eq.4) [29] in cui compaiono variabili legate al carico (potenza e ve-
locita), alla macrogeometria (ricoprimento e rapporto di trasmissione) e
alla precisione (fattore dinamico). Un calcolo pit approfondito richiede-
rebbe la LTCA, ma anche un tempo troppo lungo per confrontare cen-
tinaia di soluzioni.

L 20-(1-tan(B/2))-&u
B f{fe.

20-(1-tan(B/2))-& .
- 20-(1-tan(p ))\/a~,/5'56+\/v+20~IogW+20~IogX+20 (5)
f,4fe, 5.56

+20-logW 4)

Fig. 9 -
Trasmissione
per veicolo
an'_\pOlIJ_nd > ibrido con
RICYCHC motore IC

Electric
Motor

Fig. 10 -

composto.

[\ zs1
I\/I \/ n2

ed elettrico.

Epicicloidale

=
5

|—n ring ‘

I—— Zs1*Zp2 Zr*Zp1 |

Fig. 11 - Metodo di Ravigneaux per il primo rapporto.

bata = beta * 3.1415 / 180
For a8 = amin To 100

b= 2l) = 4 To ((25 + 24) - £1) * 4 *marl
a3 /2l /S
2 /1%

CbaMin And il <= L1CEIMax Amd 12 »= LICHIMIR And 17 <= 1ICB)Max Then

od nsat = 0 And 22 Mod nsat = O &nd 23 Mod nsat = O Then

;” Mod min(23; =d) = 0 Then
22) Mod nsat = 0 Then
¥/ ((zh + zd) / 2 / Cosibeta) + (23 / Cosebeta) + 2 * hap) / 2

(26 + z4) / 2 / Com(beta) * m
B/n

a2 1
Debuq.Print 21, 25, 25, 24, 22, 11, 1%,
End If

zatio ¢, ratic e, m, asd

Fig. 12 - Macro di excel con loop per la generazione delle varianti.
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dove

Lil livello di rumore (pressione sonora) a 1 m di distanza dall'ingrana-
mento in dB(A)

[ & l'angolo dellelica

u ¢ il rapporto di trasmissione

g, il ricoprimento frontale

Wla potenza trasmessa in hp

f & il fattore di velocita, analogo al fattore dinamico AGMA

v & la velocita periferica sul primitivo in m/s

X & l'ampiezza della vibrazione del dente normalizzata rispetto alla fles-
sione statica e puo essere ricavata con una LTCA.

Trovata la soluzione ottimale (quella che, rispettando i vincoli geometri-
ci, trasmette i due rapporti imposti, massimizza resistenza e silenziosi-
ta), si & proceduto alla definizione della macrogeometria come per il ca-
so della trasmissione elettrica, evitando perd modifiche alla dentatura
della corona interna.

Nel caso della trasmissione ibrida, la mappa dellefficienza e stata com-
pilata di nuovo su 2 temperature (40°C e 80°C) ma su tutti i 5 casi di
funzionamento indicati piti sopra.

Ulteriori sviluppi

Fra le analisi richieste non era prevista l'ottimizzazione del contatto per
le ruote coniche del differenziale. E comunque possibile lo stesso ap-
proccio usato per le ruote cilindriche, passando le deformazioni di albe-
ri e dentatura calcolati da [10] a [30] per LTCA e conseguente definizio-
ne della microgeometria come indicato in [31]. Le ruote coniche del dif-
ferenziale vanno calcolate solo staticamente. Si usa la coppia di slitta-
mento delle ruote, non quella del motore.

Un ulteriore approfondimento potrebbe essere riuscire a valutare I'im-
pronta di contatto (la posizione centrata e I'assenza di picchi alle estre-
mita) per via analitica, senza doverla visualizzare.

Conclusioni

Larticolo non & la prova di una scoperta, ma & la descrizione di un me-
todo: quello per ottimizzare la microgeometria degli ingranaggi cilindri-
ci. Il metodo e stato applicato e descritto su alcune trasmissioni ad assi
paralleli ed epicicloidali, da utilizzare su veicoli ibridi diversi fra loro, che
presentano spettri di carico particolari. Il metodo &€ comunque valido an-
che per riduttori industriali di altro tipo. Poiché l'obiettivo &€ “micro”, si &
visto come occorra prestare attenzione alle piti piccole cause di defor-
mazione della geometria da ottimizzare, in particolare la deformazione
di alberi, cuscinetti, cassa oltre che della dentatura in quanto trave in-
castrata su un corpo ruota anch’esso cedevole. Si ¢ visto che in realta
gli obiettivi sono molteplici e di tipo diverso: da una parte le sicurezze a
flessione e a pitting, che sono indicatori sintetici rispetto alla storia di ca-
rico, e dall'altra 'andamento dell'errore di trasmissione, della pressione
massima sul dente, del rumore e del rendimento in funzione del carico.
Si e inoltre evidenziato come le deformazioni prese in esame influenzino
anche il gioco fra i denti in esercizio, che va quindi verificato e garantito
alla coppia massima, la condizione che riduce maggiormente tale gioco.
Tutto questo & possibile con software commerciali gia ampiamente noti e dif-
fusi. Nel caso dell'epicicloidale composto preso in esame € stato inoltre pro-
posto un semplice algoritmo di ottimizzazione della macrogeometria, intro-
ducendo l'esistenza di appositi software ottimizzatori multi-obiettivo. |
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NOTA DI METODO

Prima di procedere a calcoli sofisticati per ottimizzare la microgeometria occorre riflettere su tre

punti:
1

. Ne vale la pena? Ciog il tempo e le risorse necessarie sono giustificate da un miglioramento
delle prestazioni, dal contenimento dei consumi, dalla maggiore durata o dal’aumento del

confort?

2. Strumenti e calcoli complessi richiedono dati precisi, altrimenti i risultati e i grafici colorati
sono solo un cinema. Quanto sono attendibili le deformazioni calcolate per definire la

microgeometria che le deve compensare?

3. Non ha senso richiedere modifiche sul dente che siano inferiori alle tolleranze di produzione,

non si noterebbero neppure.

Sono a disposizione strumenti software molto potenti, ma occorre rimanere con i piedi per terra!
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