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INTRODUZIONE

| sistemi di trasmissione idrostatici sono presenti gia da diversi anni in
tutte le applicazioni oleodinamiche che necessitano di energia fluida per
svolgere diverse funzioni. Sono impiegati in diverse applicazioni industriali
ed automobilistiche come veicoli stradali, macchine movimento terra, veicoli
escavatori, macchine agricole ed in buona parte anche nelle macchine
industriali.

Nel panorama dinsieme delle trasmissioni di potenza idrauliche, s
concentra I’attenzione sulla gamma delle CVT, Continuosly Variable
Transmission, ovvero trasmissioni automatiche che realizzano un rapporto di
trasmissione variabile in modo continuo all’interno di un intervallo di valori
definiti. Se sl considerano singolarmente tali trasmissioni, esse manifestano di
fatto alcuni limiti; in particolare la ridotta capacita di carico e I’efficienza
globale non eccellente ne limitano I’'impiego in alcuni campi, dove altre
tipologie di trasmissione, come ad esempio quelle manuali, sono ancora molto
competitive.

Per sopperire all’inefficienza della sola trasmissione CVT, nasce percio
la tecnologia Power-split, una trasmissione automatica ibrida formata da una
porzione CVT idrostatica combinata ad un riduttore epicicloidale meccanico,
in grado di generare infiniti rapporti di trasmissione e caratterizzata da
un’efficienza complessiva migliore. Tale sistema € collegato a monte ad un
motore endotermico che genera la potenza necessaria all’impiego ed é
mantenuto a regime di rotazione costante e controllato, in modo da limitarne

il consumo specifico di carburante.



| benefici ottenibili dalla presenza delle macchine a fluido - pompa e
motore idraulici all’interno della trasmissione - sono numerosi, come ad
esempio I’elevata densita di potenza, la robustezza e la flessibilita. Tuttavia
guesti sistemi oltre ad avere rendimento mediocre, generano vibrazioni
strutturali, e sono caratterizzati da elevata rumorosita in virtu delle variazioni
di pressione interne e delle pulsazioni del flusso che s distribuiscono lungo
tuttalalineaidraulica

Se paragonassimo il livello di disturbo generato da una tipica
trasmissione idrostatica con quello generato da un motore endotermico di
precedente generazione, non ci sarebbe alcun dubbio su quale sistema tra i
due risultasse critico nella determinazione dell’ emissione di rumore.

A tal proposito la normativa in tempi recenti ha imposto severe
limitazioni sul livello di pressione sonora, da imputare sia ad una maggiore
attenzione sul grado di benessere delle persone, sia a raggiungimento di
migliori standard di qualitadei prodotti. Questo messaggio e stato recepito dai
costruttori  dii motori  endotermici che hanno potuto sviluppare
progressivamente dei prodotti innovativi che rispondano alle esigenze del
mercato, con livelli di pressione sonoraridotti rispetto al passato.

S tratterra quindi di analizzare il livello di rumorosita di una
trasmissione idrostatica CVT a fine di confrontarla con quello di un motore a
combustione interna di ultima generazione.

Questa tesi in primo luogo s occupa di studiare, attraverso un modello
implementato con il software di simulazione Amesim, il funzionamento di
una trasmissione Power-split Input coupled di tipologia Dual-stage, ovvero
una trasmissione idromeccanica piu efficiente con I’inserimento di un
riduttore epicicloidale a doppio stadio che permette di ottenere un range di

rapporti di trasmissione pit ampio.



Latipologiadi trasmissione presain esame e adatta in particolar modo
a veicoli pesanti con arresti e ripartenze molto frequenti, e percio come
veicolo-test per I'implementazione del modello € stato scelto un tipico
autobus urbano.

Per la previsone del livello di pressione sonora generato dalla
trasmissione idrostatica e stato inserito all’interno del modello di simulazione
un sistema di calcolo di prima approssimazione, frutto di interpolazione di
dati sperimentali forniti da un’azienda costruttrice di macchine idrauliche.

I modello sara applicato per diverse missioni test del veicolo, a fine di
diagrammare il livello complessivo di pressione sonora generato dalla
porzione CVT idrostatica, e per effettuare un confronto con il disturbo
generato dal motore endotermico predisposto sul veicolo-test.

In particolare per il motore termico sono state adottate tre diverse
logiche di gestione e controllo della velocita di rotazione, che generano punti
di lavoro differenti sulla mappa caratteristica. Saranno analizzati quindi |
risultati generati dalle tre diverse strategie in termini di livello di pressione
sonora globale, ed operando un confronto si dedurra se la diversa gestione del
motore porti 0 meno ad un miglioramento delle prestazioni acustiche del

sistemadi propulsione.






CAPITOLO 1

LE TRASMISSIONI DI POTENZA

1.1 INTRODUZIONE

Il grande progresso e I’evoluzione dei trasporti che segui il periodo
storico successivo dla rivoluzione industriale del XVII secolo d.C,
incremento il ruolo chiave che gia possedevano i sistemi di trasmissione nel
settore automotive.

In principio i sSistemi di trasmissione venivano considerati
esclusivamente in base ala loro peculiaritd, ovvero il trasferimento della
coppia motrice erogata da un propulsore verso un carico. L’incremento del
benessere economico e sociale fece insorgere I’esigenza di migliorare anche
altri aspetti della trasmissione, come ad esempio il comfort, e soddisfare allo
stesso modo requisiti ambientali. Questo garantisce un minor consumo di
carburante e, di conseguenza, una minore produzione di gas inquinanti:
aspetto che assume primaria importanza se paragonato a miglioramento della
qualita dell’aria, soprattutto in ambienti urbani dove I’eccessiva
concentrazione di autoveicoli pud causare danni alla salute delle persone. Per
tale motivo I’immissione degli autoveicoli sul mercato € subordinata al
rispetto di normative antinquinamento che regolano i quantitativi massimi di
particolato emettibili in atmosfera.

In oltre cento anni di storia la trasmissione di potenza ha subito
considerevoli mutamenti tecnologici; se si considera a titolo di esempio il

settore del trasporto stradale, i primi cambi per autoveicoli erano costituiti



interamente da comandi manuali con livelli di affidabilita passibili di
miglioramento. Anni di consistenti investimenti in termini di ricerca e
sviluppo portarono I’affermarsi di questa tecnologia, e cio permise un rapido
sviluppo e produzione in serie del prodotto alle grandi masse. Nel momento in
cui le trasmissioni manuali raggiunsero tali livelli di maturitanel ciclo di vita,
fecero comparsa sul mercato le prime trasmissioni automatiche.

Parallelamente stava rapidamente compiendo un processo evolutivo di
grande interesse anche il settore elettronica. | primi tentativi di infondere tale
elemento all’interno dei sistemi meccanici non furono un immediato successo,
ma il pensiero comune fu che tale connubio potesse rappresentare in futuro la
base di un prodotto di successo. Le aziende costruttrici, per tali motivi, misero
apunto dei sistemi di trasmissione sempre piu efficienti a fine di pervenire a
miglioramento delle performance e della sicurezza, oltre che alla riduzione
dell’impatto ambientale.

Un progresso sociale come quello riscontrato ai giorni nostri ha portato
a vautare divers aspetti che fino ad oggi non erano stati pres in
considerazione. Primo fra questo I’impatto acustico. Per la progettazione
futura delle trasmissioni quindi |a tendenza sara di creare sistemi che limitino
il consumo di carburante, tramite anche I’utilizzo di fonti energetiche
alternative e rinnovabili. Di pari passo la tendenza portera ad un’attenzione
maggiore verso I’impatto acustico, agendo in modo da limitare I’insorgenza e
I’amplificazione del disturbo, e assicurare all’utilizzatore uno stato di maggior

benessere.



1.2 CLASSIFICAZIONE GENERALE DELLE TRASMISSIONI
DI POTENZA

Ogni forma di veicolo da trasporto motorizzato richiede una
trasmissione di potenza. Si puo definire trasmissione I’insieme di organi il cui
scopo e il trasferimento della potenza generata da una sorgente di
alimentazione verso un elemento finale, modulando velocita e coppia a
seconda dellarichiesta e del carico.

La pit comune applicazione delle trasmissioni di potenza si manifesta
nei veicoli stradali dove nella maggioranza dei casi € installato un motore a
combustione interna che s muove a velocita di rotazione molto elevate, non
appropriate per la manovra e gestione di un veicolo senza I’utilizzo di un
meccanismo di riduzione intermedio. In tal caso quindi la coppia in uscita
dall’albero motore dev’essere opportunamente modulata per essere trasferita
alle ruote motrici. La trasmissione possiede quindi una rilevanza particolare
nel determinare alcune funzioni del veicolo di primaria importanza, quali
prestazioni dinamiche, consumi, emissioni, facilitadi guida e affidabilita

Le trasmissioni di potenza sono inoltre impiegate in altri campi come il
settore delle macchine fisse, macchine agricole, industriali, macchine
movimento terra e in qualsiasi altro campo in cui la velocita di rotazione e la
coppia generata da un motore devono essere adattate alle esigenze di lavoro.
Cio che differenzia principamente una trasmissione per autoveicolo ed una
trasmissione industrial e & sostanzialmente il livello di sollecitazione.

In tabella 1.1 sono mostrate le tipologie piu comuni di trasmissioni di

potenza attual mente sul mercato per quanto riguardail settore automotive.



CLASSIFICAZIONE DELLE TRASMISSIONI DI POTENZA

TRASMISSIONI TRASMISSIONI TRASMISSIONI TRASMISSIONI
MANUALI SEMIAUTOMATICHE AUTOMATICHE IBRIDE
TRASMISSIONE TRASMISSIONI TRASMISSIONI TRASMISSIONI IBRIDE
NON SINCRONIZZATA AUTOMATIZZATE AUTOMATICHE ELETTRICHE
TRASMISSIONE ROBOTIZZATA A ROTISMI EPICICLOIDALI TRASMISSIONI IBRIDE
SINCRONIZZATA A DOPPIA FRIZIONE IDROMECCANICHE
AD INNESTI CONTINUI TRASMISSIONI CVT
TRASMISSIONE CONTINUE
SEQUENZIALE TRASMISSIONI

SEMIAUTOMATICHE CVT ELETTRICHE

CVT MECCANICHE
MANUMATIC

N.B. In tabella non sono esplicate tutte le possibili soluzioni per privilegio di semplicita.

Tabella 1.1: Classificazione dei sistemi di trasmissione di potenza.

Indipendentemente dalla loro tipologia, le trasmissioni per autoveicoli
sono normalmente composte dai seguenti organi, illustrati in ordine logico dal

propulsore verso il carico.

pY

Dispositivo di awiamento. Tale dispositivo € solitamente realizzato
mediante innesto a frizione a comando manuale, meccanico o asservito ad
atre fonti di energia (elettrica, idraulica 0 pneumatica); nella maggior parte
del cambi automatici il dispositivo € realizzato tramite un convertitore di
coppia.

Cambio. E’ la sezione della trasmissione dedicata alla variazione dei rapporti
di marcia, e puo essere realizzata mediante rotismi ordinari ad asse fisso od

epicicloidali. L azionamento degli innesti pud avvenire in modo manuale,



semiautomatico (mediante I’assistenza di servomezzi) oppure in modo
totalmente automatico. Nel cambio oltre a una serie di rotismi s trovano
anche altri elementi: comandi, innesti e sincronizzatori.

Comandi: che possono essere esterni o interni a seconda che siano contenuti o
meno all’interno della scatola del cambio. Essi hanno enorme importanza
soprattutto nelle trasmissioni manuali poiché influiscono sulla sensazione di
precisione e affidabilita, attraverso la leva del cambio. Inoltre sono
responsabili della velocita e dello sforzo applicato durante |la cambiata.

Innesti e sincronizzatori: sono gli elementi anteposti all’innesto degli
ingranaggi di volta in volta necessari a realizzare il rapporto di trasmissione

prescelto.

Riduttori. Sono a tutti gli effetti da considerarsi come cambi a numero
limitato di marce, collegati in serie a cambio principale per incrementarne il
numero di rapporti.

Riduzione finale e differenzial e. Possono essere integrati 0 non integrati con
il cambio stesso, e realizzano I’ultima riduzione di velocita angolare degli
alberi di comando delle ruote motrici. Il differenziale puo essere di tipo libero
(esempio illustrato in figura 1.1), bloccabile, o autobloccante, secondo i

vincoli che sussistono trale velocita di rotazione trai semiassi.

Ripartitori. Sono rotismi, spesso integrati da differenziali e innesti, utilizzati
per suddividere sugli assali la potenza in uscita del cambio, nei veicoli a

trazione integrale 0 con piu assi motori.



Figura 1.1: Sezione di un differenziale libero ordinario.

Trasmissioni e giunti. Collegano tra loro i vari elementi rotanti della
trasmissione e sono codtituiti, nelle trasmissioni convenzionali, da un
elemento di collegamento del cambio con il differenziae e, nelle sospensioni
a ruote indipendenti, da elementi di collegamento del differenziale con le
ruote.

Nel corso del tempo grazie ad esigenze di mercato sempre piu
specifiche e ad innovative tecnologie di produzione, il panorama delle
trasmissioni di potenzasi € enormemente ampliato, in grado di affrontare con
successo obsoleti limiti fisici e meccanici di organi e materiai. Tale
tecnologia ad oggi puo essere ritenuta matura, anche se non s esclude la
possibilita di future evoluzioni soprattutto nella sfera dei cambi automatici.

Nel mercato europeo s attende una crescita della presenza di tali
trasmissioni, grazie anche all’intervento dell’elettronica a bordo che

indubbiamente ha avuto notevole influenzain questo settore.
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1.3 LE TRASMISSIONI MANUALI

La trasmissione manuale e tradizionalmente nota come cambio ad
ingranaggi ad n-rapporti, ed € un tipo di trasmissione impiegata
prevalentemente in applicazioni automobilistiche. Nei cambi manuali il
processo di selezione ed innesto delle marce, e I’innesto o disinnesto della
frizione, si svolge con il solo contributo energetico del guidatore. | principali
organi esterni con i quali in conducente puo interagire sono dunque lafrizione
meccanica, che viene comandata da un pedale, avente la funzione di regolare
il trasferimento di coppia dal motore alla trasmissione, ed unaleva del cambio

per realizzare la variazione di marcia.

1.3.1 L’innesto a frizione

Il flusso di potenza proveniente dal motore a combustione interna
raggiunge gli organi del cambio attraversando un elemento fondamentale,
chiamato comunemente frizione meccanica; tale nome deriva dalla
contrazione del termine ‘innesto a frizione® od ‘innesto ad attrito.

Nell’elencare le varie trasmissioni di potenza, uno del discriminanti &
sicuramente la tipologia di innesto a frizione, che nel caso dei cambi manuali
e comandata unicamente dall’uomo. In una configurazione semplificata tale
organo e costituito datre dischi, due dei quali (dischi conduttori) sono solidali
all’albero motore ed il terzo disco (disco condotto) € interposto fra i primi
due, ed e solidale all’albero di entrata del cambio.

| dischi conduttori sono in grado di variare laloro distanzareciprocain

direzione assiale, mediante un opportuno meccanismo, e quindi anche il

11



carico applicato al disco condotto. In questo modo pud essere eseguito
I’innesto e il disinnesto della frizione trasferendo un valore di coppia
modulato. Un sistema di molle provvede a pressare i dischi conduttori contro
guello condotto in modo che si generino forze di attrito, la cui intensita
determina il valore della coppia trasmissibile dal motore a cambio. In figura

1.2 é mostrato il tipico meccanismo di innesto e disinnesto dellafrizione.

’J,f}-;_r!.!f

Figura 1.2: Frizione con molla a diaframma
(a); innesto (b) e disinnesto della frizione (c).

La piu importante funzione svolta dalla frizione e la capacita di
trasmettere coppia dall’albero del motore all’albero d’ingresso del cambio,
anche in presenza di velocitarelative differenti trale parti, in particolar modo
quando I’albero del cambio e fermo o ruotain direzione contraria. Nel caso in
Cui sia necessario variare il rapporto di marcia o arrestare il veicolo, la
frizione permette di separare motore e trasmissione, non incorrendo all’arresto
del motore stesso.

Esistono divers tipi di meccanismi di frizione, in particolare quelle di
vecchia generazione a molle elicoidali furono sostituite nel corso del tempo

dalle piu performanti con molla a diaframma, mostratain figura 1.3.
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Il grande vantaggio consisteva nel mantenimento di un carico di spinta
costante sul disco per tutta la durata utile della frizione; mentre nel caso di
molle a spirale metallica in genere, prima dell’usura totale del disco, avveniva
un decadimento dell’elasticita delle molle, obbligando ad una sostituzione
prematura. Nella figura & rappresentato uno spaccato di una frizione con

molla a diaframma: I’elemento principale € il disco condotto rivestito da
guarnizioni d’attrito.

" Pemi di fissaggio Alleggiamento
“iolano Diseo  dellg molla a dello

Y della gjaf spingidisco
’ vl  fricions PAIAMTE A neli di ritegno 8

Cuscinetto
reggispinta

diaframma )
Molla del Pemo di ritegnd

parastrappi del reggispinta comando
Spingidisco

Figura 1.3: Sezione di una tipica frizione con meccanismo a diaframma.

Tale disco é collegato all’albero primario del cambio e serrato,
mediante una molla a diaframma, tra il volano del motore e un secondo disco
in ghisa ad solidale, chiamato spingidisco. Premendo il pedale, un cavo
flessibile (0 un comando idraulico) muove il cuscinetto reggispinta che,
muovendosi assialmente, scaricalaforza di reazione della molla a diaframma,
allontanando in tal modo lo spingidisco dal volano e liberando quindi il disco
condotto. Si svincola in questo modo la velocita di rotazione dell’albero
motore dal resto della trasmissione. Nel disco € presente un parastrappi a
molle per limitare la rumorosita della trasmissione, anche in caso di motore

Diesdl il parastrappi e sostituito da un volano bimassa.

13



Lafrizione con molla a diaframma presenta inoltre altri vantaggi come
un minore ingombro in senso longitudinale, un minor numero di componenti,
un carico di spinta indipendente dalla vita utile dei componenti, e infine una

riduzione della pressione d’innesto, apprezzabile in un autoveicolo.

1.3.2 Il sincronizzatore

Il sincronizzatore hala funzione di permettere I’intercambiabilita tra le
varie coppie di ruote dentate in presa adiacenti traloro, mentreil veicolo éin
movimento. Tale dispositivo puo essere di tipo semplice o multiplo, ed e in
grado di limitare fenomeni dinamici dannosi per gli organi interni, che
rendono sgradevole I’operazione di innesto delle marce. Durante il processo
di cambio marcia la frizione deve essere completamente disinnestata. In
figura 1.4 & mostrato un tipico sincronizzazione calettato sull’albero di

rotazione.

Figura 1.4: Sncronizzatore di un cambio manuale tradizionale.

14



1.3.3 Funzionamento di un cambio manuale

All’interno di una trasmissione manuale a valle dell’innesto a frizione e
in collegamento diretto con il differenziale, si trova la scatola del cambio.
Nella piu semplice configurazione e costituita da un albero primario sul quale
oltre a disco condotto della frizione sono calettati in folle un certo numero di
rotismi che di fatto rappresentano le marce del veicolo. Con il termine
‘calettati in folle’ s intende che tra il primo treno di ingranaggi e I’albero
primario sono posti dei cuscinetti che permettono ale due parti di non essere
vincolate nella rotazione. Quindi mentre il primario ruota ad una certa
velocita, gli ingranaggi ad calettati possono esser fermi o ruotare a

velocita differenti.

Leva di comando

Uscita (verso il differenziale)

¢
‘g  Forchetta di spostamento
degli ingranaggl

Alberino della
retromarcia

Ingresso (lato motore)

Sincronizzatore

Figura 1.5: Spaccato di una trasmissione manuale a contralbero.

Gli ingranaggi del primario inoltre possiedono una particolarita: su una
delle due facce verticali e fissato un anello di gomma dal profilo troncoconico
ed una serie di incisioni, concentrici all'albero e sporgenti

perpendicolarmente.
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| rotismi sono disposti in modo tale che i lati dotati di dentatura siano
contigui, infatti due ingranaggi adiacenti sono intervallati da un organo
chiamato manicotto che, a contrario degli ingranaggi, ruota solidale con
I'albero primario. Grazie ad una particolare scanaatura dell'albero e
libero di spostarsi longitudinalmente su quest'ultimo fino ad “ingranarsi” con
la dentatura che sporge dalle facce laterali degli ingranaggi fra cui € posto
(figura 1.6). Ogni manicotto € comandato dalla leva del cambio tramite
un'appositaforcellaed unaserie di rinvii e di cavi.

Ognuna delle ruote dentata dell'albero primario € sempre in presa con
una corrispettiva calettata su un secondo albero, chiamato albero secondario,

avente il compito di trasferire il moto in uscita dal cambio.

Leva del cambio

Manicotti

Albero primario

f'&f

Albero secondario

Rotismo ozioso

Figura 1.6: Schema di un cambio manuale a cinque rapporti diretti

ed una retromarcia.
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Gli ingranaggi del secondario sono rigidamente collegati all'albero cui
sono calettati, sia nellarotazione, siain senso longitudinale. Il tutto € immerso
a bagno dolio e chiuso in un aloggiamento, solitamente fuso in lega
d'aluminio, da cui fuoriescono le estremita del primario verso lafrizione e del
secondario verso le ruote.

Nel caso di cambi manuali per veicolo si possono trovare in letteratura

[10] tre differenti tipologie, illustrate graficamente anche in figura 1.7:

= Cambi ad un solo salto, od in cascata (single stage);
= Cambi adue salti, od a contralbero (dual stage);

= Cambi apiu sati, od acontralberi (multistage);

l'T-'JG'
I—HC
—t— |y
gl

o
L e

T

J—HHC
AL
—t— [y
F=f—AFjpt
IHHC

(S L ||

-
=

P
5

-
|
|

. E—

A cascata A contralbero A doppio contralbero

Figura 1.7: Possibili architetture di una trasmissione manuale.

| cambi a cascata sono impiegati principal mente nelle vetture atrazione
anteriore, giacché e buona norma che I’asse di rotazione in ingresso e I’asse di
uscita non siano coincidenti, contrariamente a quanto accade nelle vetture a
motore anteriore longitudinale e trazione posteriore. Per quest’ultime infatti e
da preferire la disposizione a contralbero. La configurazione a piu contral beri

e particolarmente adatta per vetture a trazione anteriore e motore trasversale,
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per il vantaggio di contenere gli ingombri in larghezza del cambio, a fronte di
un peggioramento dell’efficienza della trasmissione dovuto a maggior

numero di ingranaggi in presa.

Anche i rotismi impiegati nel meccanismo di retromarcia
meriterebbero una propria classificazione, ma per motivi di semplicita
espositiva non sono espressi in questa sede, e possono essere visionati in
letteratura [10]. In viadel tutto generale si puo affermare che lafunzione della
retromarcia, ovvero I’inversione del moto, é realizzata inserendo un rotismo
supplementare che prende il home di rotismo 0zioso. Impiegando infatti tre
ingranaggi in serie come mostrato in figura 1.6, il moto in uscita dall’albero

sara equiverso rispetto a quello entrante.

1.3.4 Tipologiedi trasmissione manuale

La maggior parte delle trasmissioni manuali consente al conducente di
selezionare uno qualsias del rapporti di marcia in qualunque momento,
eccetto alcuni casi particolari. Certe trasmissioni manuali comunemente
predisposte su motoveicoli e acuni tipi di vetture da competizione consentono
a conducente di selezionare solamente la marcia immediatamente superiore o
inferiore a quella presente, e prendono il nome di trasmissioni sequenziali (o
ad innesti frontali).

Tali trasmissioni sono da preferire in vetture sportive grazie ala loro
capacita di realizzare variazioni di marcia in tempi estremamente rapidi,
incrementando le prestazioni di guida. Una tipica configurazione di

trasmissione a marce sequenziali € mostratain figura 1.8.
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Secondo I’assenza o0 meno di sincronismo nell’accoppiamento tra gli
ingranaggi della trasmissione si possono suddividere le trasmissioni manuali

in trasmissioni Non Sincronizzate e trasmissioni Sincronizzate.

Figura 1.8: Trasmissione manuale a marce sequenzali.

Trasmissioni non sincronizzate . Negli autoveicoli di  prima
generazione il cambio era costituito daingranaggi non sincronizzati,
guesto significa che le ruote dentate non erano in presa in modo
permanente come avviene invece nei cambi moderni. Gli ingranaggi
erano azionati dal conducente tramite dei comandi, ma era richiesta
una buona preparazione e sensibilita dell'operatore per capire quando
le ruote dentate erano in procinto di ruotare alla medesima velocita per
permettere |'inserimento della marcia successiva. In caso di errato
innesto, gli ingranaggi stridevano rumorosamente ed il cambio marcia
non avveniva. In mancanza degli innesti ausiliari afrizione presenti nei
cambi sincronizzati, il cambio marcia pud avvenire solo quando la

velocitarelativatrale ruote € molto bassa o nulla.
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Trasmissioni sincronizzate | cambi manuali dei veicoli prodotti oltre
gli anni sessanta sono di tipo sincronizzato. |l meccanismo della
trasmissione e costituito da due alberi tra loro paraleli, un abero di
ingresso connesso ad una frizione ed un albero di uscita, connesso
al'albero di trasmissione. Su entrambi € disposta parallelamente tutta
una serie di coppie di ingranaggi cilindrici a denti elicoidali,
costantemente in presa, delle quali una soltanto & connessa all'albero di
uscita. Negli attuali cambi tutte le marce sono sincronizzate compresa
laretromarcia, per evitare difficoltanei casi in cui quest'ultima venisse
inserita con il mezzo ancora in movimento. Un tipico esempio di

trasmissione sincronizzata € mostratain figura 1.9.

Figura 1.9: Trasmissione manuale di tipo
sincronizzato.

Nell’Europa degli anni settanta i cambi a quattro rapporti dominavano
il mercato, seppure esistessero dei casi rari di vetture a soli tre rapporti di

marcia. Grazie alla richiesta sempre crescente di potenza installata, al
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miglioramento delle prestazioni aerodinamiche e I’attenzione al consumo di
carburante, s resero necessari rapporti sempre piu lunghi. 1l peso delle
vetture subiva un costante aumento e per limitare i consumi, i costruttori
ricorsero a cambi a cinque rapporti, che anche oggi risulta il sistema piu
diffuso. Una trasmissione manuale a cinque marce € normamente la
dotazione di serie delle autovetture in commercio, anche se possoNo essere
valutate altre tipologie che includono: cambi automatici, cambi semi-
automatici o trasmissioni a variazione continua.

Nonostante il cambio manuale debba reggere il confronto I’ampio
ventaglio di queste piu recenti soluzioni, viene ugualmente favorito grazie ai
suoi considerevoli vantaggi. La trasmissione manuale € piu affidabile e
robusta e non richiede ad esempio sistemi di raffreddamento specifici come
invece accade nel caso del cambio automatico. Energeticamente € inoltre piu
efficiente dal punto di vista del rendimento poiché s avvale di una frizione
meccanica, diversamente dal cambio automatico che impiega un convertitore
di coppia caratterizzato da un rendimento energetico assai inferiore. Anche
dal punto di vista economico il cambio manuale e preferibile poiché ha un
costo nettamente inferiore all’equivalente automatico; s avvale infatti di
meno elettronica ed e realizzato con minor numero di elementi, e permette

inoltre una piu agevole manutenzione.

21



14 LETRASMISSIONI SEMIAUTOMATICHE

Considerando il cambio automatico esclusivamente dal punto di vista

del livello di automazione si possono distinguere le seguenti tipologie:

Cambi automatici. La funzione di variazione del rapporto di trasmissione e
quella di azionamento del dispositivo d’avviamento (che consente al veicolo
di ricevere coppia dal motore anche a velocita nulla), sono svolte
esclusivamente con comandi automatici, impiegando meccanismi
appositamente concepiti per questo utilizzo. Tra le varie modalita di
funzionamento € prevista solitamente quella semiautomatica, nella quale e
lasciata a conducente la scelta del rapporto da inserire, essendo pero la

manovra d’inserimento totalmente asservita.

Cambi semiautomatici. Sono caratterizzati dall’assenza, o dalla presenza
parziale, di una o piu delle funzioni automatiche sopra descritte. Per fare un
esempio, pud essere previsto I’innesto automatico della frizione, ma non il
cambio del rapporto; oppure questa seconda funzione € asservita, ma la
decisione sull’istante in cui cambiare € lasciata a conducente. In questa
seconda eventualita il comando dell’acceleratore deve essere mosso dal pilota
in modo coordinato con I'automatismo della frizione, per evitare velocita
eccessive 0 arresti del motore. Questa tipologia di cambio ha perso interesse
sulle vetture, poiché non ha mai rappresentato un compromesso favorevole di

costi e benefici.

Cambi automatizzati. In questo tipo di cambio gli organi ed meccanismi
compresa la frizione, sono volutamente derivanti dalle trasmissioni manuali.

Non si possono definire cambi semiautomatici come i precedenti, poiché il
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sistema di controllo non e sufficientemente evoluto da consentire tutte le

funzioni d’automazione.

1.4.1 Trasmissioni automatizzate

hY

La trasmissione automatizzata e stata iniziamente progettata con
I’intento di fornire un'esperienza di guida migliore e una maggiore
manovrabilita per il conducente; non realizza una variazione automatica della
marcia, ma impiega un sistema di cambio simile a quello manuale in cui é
stato eliminato I’innesto della frizione. La frizione non necessita dunque
dell’intervento umano ed e azionata da apparecchiature elettroniche cosi da
modulare e ottimizzare il tempo e lavelocitadi cambiata.

Grazie a progresso tecnologico e soprattutto |'introduzione
dell'elettronica nel settore automobilistico, sono stati realizzati diversi tipi di
cambi automatici a controllo computerizzato, dove in genere il comando di
cambio marcia &€ composto o0 da una leva o da una pulsantiera sistemata sullo

sterzo.

Trasmissione robotizzata

Discretamente diffusa anche in Europa, la trasmissione robotizzata
acquisto notorieta quando venne adottata sulla Ferrari di «Formula 1» nel
1988. Il sistema e costituito da unacentralina elettronicache per mezzo di
alcuni attuatori provvede autonomamente ai movimenti dellafrizione e della
selezione delle marce. Durante questa operazione viene inviato un segnale
allacentralina di controllo del motore tramite la rete CANbus, tale per cui

viene bypassata la richiesta di coppia motrice proveniente dal pedale
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dell'acceleratore, sia per far decrescere il regime del motore nei passaggi alle
marce superiori, oppure per incrementare la velocita del motore nelle scalate
di rapporto. L'attuazione dei movimenti € generalmente elettrica o idraulica
se 'attuazione € eettrica s ha generamente il pregio di un minor peso e di
costi ridotti, mentre nel caso di attuazione idraulica si ha una maggiore
velocita di esecuzione. In figura 1.10 € illustrata una tipica configurazione di

trasmissione robotizzata.

Hydraulic accumulator

Gear selection position sensor

/

Clutch actuator
Gear selection actuator

Electric pump unit

Shift actuator

Shift position sensor

x id # z
y L. P - 3 .- /
Clutch position sensor % % g ¥ =
[ vy

Control shaft

Figura 1.10: Schema di funzionamento di una trasmissione roboti zzata.

Un cambio robotizzato e tra le varie di tipologie di trasmissioni
automatiche quello meno penalizzante in termini di consumo: la base di
partenza e un efficiente, semplice e leggero cambio meccanico, e I'impianto
idraulico necessario a suo funzionamento richiede un assorbimento di
potenza quasi trascurabile, in quanto gli attuatori devono compiere
spostamenti di lieve entita, mentre nei CVT 0 nei cambi idraulici sono
necessari sistemi di pompaggio a pressioni elevate per serrare pulegge o

frizioni.
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La trasmissione robotizzata € associata in genere ad una duplice
modalitd di funzionamento: manuale o automaticaa Nella modalita
completamente automatica, la centralina s fa carico anche della scelta dei
cambi di rapporto, mentre nella modalita manuale € il conducente che sceglie
il rapporto da inserire, ma in modalita sequenziale, tramite una leva simile a
guella tradizionale oppure con pulsanti o levette (paddles) poste sullo sterzo.

La “robotizzazione" viene applicata esclusivamente su cambi

meccanici manuali tradizionali o sequenziali.

Applicazione: il cambio tipo F1 Ferrari

[l cambio tipo F1 fu una delle innovazioni tecnologiche piu importanti tra
quelle mutuate dalla Formula 1 in passato. Fu testato e sviluppato per la prima
voltadalla Ferrari nel 1988 sulla monoposto tipo 639, un prototipo di Formula

1 che non fu mai impiegato nelle competizioni.

Figura 1.11: Applicazione del cambio robotizzato F1 nella Ferrari GT.

In seguito il cambio F1 conobbe un nuovo utilizzo con una nuova

tecnologia che permise al pilota di cambiare le marce servendosi dei controlli
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installati sul volante. Nel 1992 s testa nuovamente il cambio di tipo F1 e la
frizione automatica sulle prime vetture gran turismo. Fu poi preparato per il
lancio a bordo della F355 nel 1997, rivelandosi subito un successo di mercato.
Conobbe successivi miglioramenti, incluse le modifiche alla forma e ala
posizione delle sue leve di controllo: sui modelli piu recenti di Ferrari GT,
esse sono di dimensioni maggiori e localizzate in posizione fissa, ed inoltre e
stato reso piu rapido il cambio di marcia. In figura 1.11 e rappresentato il

cambio robotizzato F1 adottato ad esempio sulla Ferrari GT.

Trasmissione Dual Clutch (adoppiafrizione)

Comunemente abbreviato in DCT (Dual Clutch Transmission), questo
tipo di trasmissione e formato da due frizioni anulari e concentriche, da un
lato accoppiate a motore, e dall'altro a due distinti alberi di ingresso a
cambio anch'essi concentrici (figura 1.12). Nel cambio DCT, la frizione
interna trasmette il moto agli ingranaggi pari attraverso un albero cavo, a cui
interno e collocato I'altro albero di trasmissione che, attraverso la frizione
esterna, ingrana gli ingranaggi dispari e la retromarcia. Gli ingranaggi
trasferiscono poi il moto a due alberi di uscita paralleli, uno accoppiato ala 52
e 62 marcia ed alla retromarcia, I'altro ale restanti marce. Infine, entrambi gli
alberi di uscitasi impegnano su un unico differenziae.

Lo scopo delle due frizioni € di rendere possibile simultaneamente la
trasmissione del moto e I'inserimento di un atro rapporto oltre a quello giain
uso. E’ come impiegare due cambi separati di cui uno € in funzione e l'altro
sempre pronto a prendere istantaneamente il suo posto, con il flusso di
potenza che alternativamente, a seconda della marcia inserita, scorre da un
lato all'altro .
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Figura 1.12: Trasmissione automatizzata a doppia
friziione(Dual Clutch Transmission).

Tutte le operazioni necessarie all'innesto di un rapporto sono a carico
di un sistemaidraulico e di valvole a solenoide e ettronicamente controllati. Il
risultato € un meccanismo di cambiata in tempi estremamente rapidi,
rappresentato dall'aprirsi di unafrizione e dal chiudersi della seconda (tempi
dell'ordine di 3-4 centesimi di secondo) e quindi particolarmente indicata per
la guida sportiva. A vantaggio del comfort risulta inavvertibile, venendo a
mancare le interruzioni di potenza tipiche di un cambio tradizionale (e di
molti automatici, sia idraulici che robotizzati). || motore rimane sempre
connesso ala trasmissione, ad ogni cambiata. Si ottengono cosi due benefici,
apparentemente opposti, ma in reata entrambi figli di un sistema
intrinsecamente efficace: I'accelerazione € continua, costante, senza pause e
interruzioni, garantendo comfort nella guidarilassata e elevato spunto per una
guida piu sportiva; il consumo di carburante poi, s riduce, grazie

all'erogazione continua e fluida da parte del motore.
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Applicazione: il cambio DSG Volkswagen

La Dual Clutch Transmission € una delle trasmissioni robotizzate piu recenti
ad affacciarsi nel panorama automobilistico della grande produzione di serie.
La casa costruttrice Volkswagen poco piu di dieci anni fa doto il modello di
punta della linea Golf, la «R32» (figura 1.13) con un innovativo cambio a

doppiafrizione battezzato DSG che sta per Direct Shift Gearbox.

Figura 1.13: Applicazione del cambio automatizzato
DSG nel modello VW Golf R32.

Trasmissione Zeroshift o ad innesti continui

hY

La trasmissione Zeroshift € una tipologia di cambio sviluppato
recentemente che permette tempi di cambiata nettamente inferiori rispetto a
cambio Dual Clutch, dotato di un ingombro inferiore e assenza di comandi
idraulici ad elevate pressioni.

Questo cambio semiautomatico innovativo € nato per fronteggiare uno
svantaggio delle trasmissioni fino ad allora concepite: ad ogni variazione di
marcia, in particolar modo tra il disinnesto della marcia corrente e I’innesto

della successiva, vi € un istante in cui viene a mancare il trasferimento della
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potenza dal motore verso gli ingranaggi. In questo brevissmo lasso di tempo
il rotismo é libero, come se il cambio fosse in folle privo di trazione. Per un
momento quindi si verifica un vuoto in accelerazione che scompare quando si
innesta il rapporto successivo, e viceversa accade in scalata.

Il cambio ad innesti frontali, o Zeroshift dal nome del produttore, nasce
per ovviare tale limitazione, intervenendo sul passaggio da un rapporto ad un
atro in modo da non troncare la trasmissione del moto verso la ruota. Per
comprendere il funzionamento del cambio Zeroshift s prenda in

considerazione il passaggio tra prima e seconda marcia.

Figura 1.14: Organi di innesto della trasmissione

ad innesti continui Zeroshift.

Osservando lafigura 1.14 s vede che trai due ingranaggi sono presenti
tre componenti: un anello di aggancio, un tamburo centrale solidale all’albero,
un atro anello di aggancio speculare al primo. L’anello di aggancio e
provvisto di tre denti, livellati dal lato che s dovra incastrare con

I’ingranaggio (che quindi avra a sua volta tre incavi laterali per accogliere i
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denti), smussati dall’altro, per fare in modo che scivoli rapidamente fuori
dallo scanso quando si vuol eliminare la connessione ingranaggio-albero.

Nel momento in cui viene inserita la prima marcia, I’anello adiacente
all’ingranaggio della seconda (blu) viene spinto verso I’ingranaggio della
prima. | tre denti dell’anello - che attraversano il tamburo centrale -
ingranano, rendendo solidale I’ingranaggio della prima con il tamburo
centrale,e quindi con I’albero. L’operazione si conclude avvicinando anche
I’altro anello (rosso), che rende solidale I’ingranaggio della prima all’albero.
Questo secondo aggancio serve durante il rilascio, per trasmettere la coppia
inversa del motore (freno motore). Quando s deve passare a rapporto
successivo, nel nostro esempio alla seconda, s attiva la sequenza inversa di

movimenti dei due andlli.

Figura 1.15: Applicazione del cambio robotizzato ad innesti continui
nella supercar Joss JP1.

L anello corrispondente alla seconda (adiacente all’ingranaggio della
prima, di colore rosso), non e sotto carico - ed € qui I’accorgimento del
sistema - e quindi pud essere avvicinato all’ingranaggio della seconda, che
ruota piu rapidamente. Nel momento in cui i tre denti entrano negli incavi

del fianco dell’ingranaggio della seconda avviene I’aggancio e si trasmette il
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moto. In quell’istante I’ingranaggio della prima (blu) non & piu sotto carico e
poiché e legato all’ingranaggio della seconda, lo segue, completando
I’innesto.

La trasmissione Zeroshift rappresenta come gia accennato un prodotto
innovativo molto recente ancora in fase di testing. Un esempio applicativo
mostrato in figura 1.15 di interesse per questa trasmissione mostra
I’integrazione dello Zeroshift nel sistema di propulsione della performante

supercar australiana Joss JP1.

1.4.2 Trasmissioni semiautomatiche

Una trasmissione semiautomatica puo funzionare allo stesso modo come un
cambio convenzionale di cambio automatico, offrendo anche al conducente

un metodo per escludere manualmente le variazioni di rapporto automatiche.

Trasmissione Manumatic

Nata come prodotto innovativo del gruppo Porsche, e sviluppata in
seguito in molte case automobilistiche, la trasmissione Manumatic consiste,
come giaindicail nome, in un cambio automatico funzionante siain modalita
automatica che in modalita manuale. | rapporti di marcia vengono selezionati
direttamente dalla leva del cambio o dai paddles assicurati allo sterzo, per
ottimizzare a massimo il comfort di guida. Sebbene una trasmissione di
guesto tipo consenta a conducente una certa misura di controllo delle marce,
il sistema Manumatic € implementato tramite un convertitore di coppia

proprio come nelle trasmissioni completamente automatiche.
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Nel mercato questa tipologia di trasmissione € conosciuta con diverse
nomenclature commerciali , come ad esempio 'Tiptronic’, ‘Sportronic’,

‘Steptronic’ e viadicendo.

Figura 1.16: Schema interno di trasmissione Tiptronic
a 5 rapporti di costruzione Audi.

Applicazione: trasmissione Tiptronic Audi

Un cambio automatico sviluppato divers amni fa dad
gruppo Volkswagen, molto spesso impiegato su modelli di nicchia. Piu
recentemente e stato rimpiazzato da trasmissioni piu evolute come DSG e
Multitronic, sebbene alcuni modelli del gruppo continuino ad utilizzarlo
tuttora.

Il sistema Tiptronic consiste in un cambio semiautomatico a 5 0 6
rapporti, funzionante sia come convenzionale cambio automatico, sia con
modalita manuale (figura 1.16). Muovendo infatti la leva del cambio, il
conducente riprende la maggior parte delle decisioni di cambio marcia, che
normalmente sarebbe eseguita da controlli computerizzati. Sebbene le

trasmissioni Tiptronic consentano a conducente un discreto controllo, il
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progetto della trasmissione prevede un convertitore di coppia come atre
trasmissioni automatiche, quindi una trasmissione Tiptronic non & quindi
definibile come un cambio manuale controllato da computer (con frizione
convenzionale).

Nonostante vengano utilizzate in modalita manuale, la maggior parte
delle implementazioni del cambio Tiptronic danno luogo a delle automazioni,
in primo luogo per proteggere il motore e la trasmissione. Per fare un esempio
nella trasmissione a cinque rapporti di Audi s trasferisce a comando
automatizzato la marcia superiore 1-2 nelle partenze da fermo, anche se in
modalita manuale, dopodiché la trasmissione attende il comando di cambio
marcia dell'utente prima di procedere a cambio marcia successivo. In
decelerazione, la trasmissione esegue automaticamente la scalata quando il
regime del motore € vicino ala velocita di tick-over o di inattivita, per
evitarne lo spegnimento, anche se l'utente pud accelerare in qualunque
momento.

Ladifferenzatra questo sistemaed il piu recente DSG € principa mente
meccanica, il primo adotta un classico convertitore di coppia capace di offrire
il massimo comfort ma con consumi di carburante un po' piu elevati, mentre il
secondo € un cambio "semimanuale”, cioé un elettroattuato caratterizzato da
due frizioni che permette tempi di cambiata rapidissimi e minori consumi.

Per garantire infine un buon funzionamento, questo sistema richiede di essere
collegato con le varie centraline della vettura e con i principali sistemi
quali: ABS, ESP, ASR e sospensioni.
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15 LETRASMISSIONI AUTOMATICHE

La trasmissione automatica, nota piu comunemente come cambio

automatico, € un tipo di trasmissione in grado di variare automaticamente i
rapporti a seconda del moto del veicolo, svincolando il conducente dala
necessita di variare manua mente il rapporto di trasmissione.
In Europa questo moderno sistema di trasmissione ha avuto una scarsa
diffusione, probabilmente a causa di una differente tradizione di guida, ed era
impiegato specialmente in veicoli di atafascia, maanche in alcuni veicoli per
disabili.

Di recente la situazione s presenta in controtendenza: si realizzano
cambi automatici dalle prestazioni sempre migliori, che permettono consumi
di carburante minori e a costi piu ridotti. Diversa invece € la situazione negli
Stati Uniti, dove s verifica I’opposto: un’abitudine di guida differente
unitamente a dei costi piu accessibili del carburante hanno sancito il successo
del cambio automatico, che e gia dotazione di serie nella maggior parte dei
veicoli. In tal questo caso e il cambio manuale che diviene un dispendioso
optional impiegato solo su auto sportive o che non sono impiegate come

semplice mezzo di trasporto.

A seconda della loro capacita di variare il rapporto di trasmissione, i

cambi automatici S possono suddividere in due categorie:

- Cambi automatici discreti: in cui il numero di rapporti di
trasmissione disponibile é limitato analogamente a quanto avviene
nei cambi manuali;

- Cambi automatici continui: i quali dispongono di un numero

infinito di rapporti compres fra due valori limite.
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In questa sezione ci si sofferma brevemente sull’architettura ed il
funzionamento dei cambi automatici tradizionali discreti, nella sezione
dedicata invece s tratteranno dettagliatamente le varie tipologie di cambio
automatico a variazione continua del rapporto di trasmissione.

Per una piu corretta comprensione del funzionamento di una
trasmissione automatica discreta, € fondamentale apprendere le funzioni e le

caratteristiche dei suoi organi principali.

1.5.1 Il convertitoredi coppiaed il giuntoidraulico

L’automazione di un cambio richiede I'uso di un dispositivo di
avviamento che realizzi un innesto graduale, anche quando non si puo contare
sull’impiego della sensibilita del conducente; per questo furono sviluppati
dispositivi di avviamento diversi dalle comuni frizioni, che utilizzavano forme
di energia diverse da quella meccanica , come quella idraulica od elettrica.

Oggi il problema appare superato con l'utilizzo del convertitori di
coppia. Un convertitore di coppia € una particolare macchina idraulica che
permette di collegare due alberi secondo un rapporto di trasmissione variabile
con continuita.

Contrariamente a cambi, le coppie in entrata e in uscita da
convertitore non sono legate tra loro dala semplice relazione di
conservazione di potenza, ma da leggi piu complesse dovute alla variabilita
del rapporto di trasmissione.

Il convertitore di coppia € costituito da una camera toroidale all'interno
della quale sono presenti, immers in un bagno d'olio, i tre elementi principali

di cui e composto, mostrati in figural.17.
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unapompa centrifuga o impulsore, collegata all'albero motore, che
conferisce I'energiaa flusso d'olio;

unaturbina, solidale alla parte condotta, che raccoglie il flusso dell'olio

ericeve lacoppiadatrasmettere a cambio;

uno statore oreattore, che modifica la direzione del flusso d'olio

proveniente dalla turbina prima che esso ritorni nell'impulsore.

TURBINA

Figura 1.17: Elementi di un convertitore

di coppia.

Le parti sono tra loro affacciate ma non in contatto e la camera €
riempita con un olio solitamente poco viscoso. La pompa & essenzialmente
una girante radiale. Un anello guida e installato sul bordo interno delle palette
per garantire un percorso regolare a fluido. Ruotando, la pompa spinge il
fluido verso I'esterno per effetto della forza centrifuga, imprimendo ad esso
un momento angolare. 1l fluido spostato dalla pompa verso I'esterno del
dispositivo e costretto a rientrare verso il centro attraverso le pae della
turbina, che viene cosi messa in rotazione. || mozzo della turbina e calettato
sull'albero di ingresso della trasmissione tramite un profilo scanalato. La
curvatura delle palette della turbina € opposta a quella delle palette della
pompa. Pertanto il fluido spinto dall' impulsore contro le palette della turbina
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trasferisce la coppia al'albero di ingresso della trasmissione, facendolo
ruotare nello stesso verso dell'albero motore.

La coppia di uscita puo essere superiore a quella di entrata, da cui il
nome del dispositivo: una bassa coppia ad ata velocita angolare viene
convertitainfatti in una coppia elevata a bassa vel ocita.

Figura 1.18 : Schema costruttivo di un convertitore di coppia.

Quando, nei primi anni '30, sono apparse le prime trasmissioni
automatiche, non s parlava ancora di convertitore di coppia, ma di giunto
idraulico, composto esclusivamente dalla pompa e dalla turbina. La differenza
tra giunto idraulico e convertitore di coppia € mostratain figura 1.19.

Esso era un mezzo per trasferire la coppia dal motore alla trasmissione
e inoltre consentiva a veicolo di fermarsi con il cambio in presa e con il
motore a minimo. Tuttavia questi primordiali giunti idraulici avevano un
problema: la scarsa capacita di accelerazione. |1 motore doveva faticare prima
cheil veicolo acquisisse velocita

Il problema si verificava perchéi vani della pompa e della turbina
avevano curvature opposte. Il fluido uscente dalla turbina era spinto contro la

pompain verso opposto a quello di rotazione del motore. Non solo si disperde
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potenza per pompare il fluido inizialmente, ma anche per vincere la forza del
fluido stesso proveniente dallaturbina

Lostatore e stato introdotto proprio per vincere questa
forza controproducente, con i vantaggi aggiuntivi di aumentare la coppia
prodotta dall'impulsore e di ridurre il calore generato per attrito del fluido
sulle pareti. Lo statore & collocato tra la pompa e la turbina E montato
sull'albero di reazione, che é solidale alla cassa della trasmissione. | vani dello
statore ricevono il fluido in uscita dalla turbina e lo reindirizzano in maniera
tale da colpireil retro delle palette dell'impul sore, fornendo ad esso una spinta
aggiuntiva. 1l vantaggio in termini di coppia s aggira tra il 30 ed il 50%.

L'effetto delle forze di reazione esplicate tenderebbe a farlo ruotare in
VEerso opposto: per questo motivo viene montato su un dispositivo a ruota

libera che ne consente larotazione in un solo verso.

Figura 1.19: Differenza tra strutture; giunto idraulico (a) e convertitore di coppia (b).
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1.5.2 Il rotismo epicicloidale

Il rotismo epicicloidale € un meccanismo di riduzione particolare che
viene utilizzato in numerose applicazioni meccaniche, in particolare la sua
rappresentazione piu semplice s trova ne riduttori di gamma e ne
differenziali grazie anche ala suaversatilita ed il relativo costo.

Il riduttore, illustrato in figura 1.20, e formato da una ruota dentata
internamente (anello) e da una ruota dentata esternamente (solare) ad assi
concentrici; con questi due rotismi ingranano una serie di rotismi intermedi
(satelliti) i cui assi paralleli ai primi, sono sopportati da una struttura che puo

ruotare coassialmente al solare e all’anello (portatreno).

\ 4
N \ /
\\\\x“ﬁ\ I
N \ P ﬂ“‘]— Ring gear
)
\ |
~ Carrier
I f.lf
I Sun Gear
. Planet gear

Figura 1.20: Riduttore epicicloidale formato da: solare (sun gear),
satelliti (planet gear), corona (ring gear) e portatreno (carrier).

Il numero di satelliti € superiore all’unita ed essi sono disposti sul
portatreno in modo da formare degli angoli eguali; cosi facendo le forze di
repulsione risulteranno equilibrate.

In assenza di vincoli, il rotismo epicicloidale possiede tre gradi di
liberta. Per poter trasmettere una coppia fra due elementi, ingesso ed uscita, €

necessario che il terzo elemento sa reso solidale ala scatola del cambio
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(statore). In questo modo i rapporti di trasmissione ottenibili sono tre, tante
guante sono le possibilita di rendere lo statore uno dei tre elementi: solare,
anello e portatreno), moltiplicati per due, cioé quante volte tali elementi
possono rappresentare I’ingresso e [l’uscita). A questi rapporti se ne
aggiungerebbe un settimo, in presa diretta, che s ottiene rendendo solidali
INgresso e uscita.

Per ovvi motivi non tutti questi rapporti sono utilizzabili in uno stesso
cambio, sarebbe troppo oneroso rendere lo stesso e emento una volta ingresso
e una volta uscita, pertanto nella pratica i rapporti che si possono ottenere da
un riduttore epicicloidale sono due.

Per ottenere un maggior numero di rapporti € necessario collegare tra
loro piu rotismi epicicloidali in diverse modalita, cosi da formare i cosiddetti
rotismi composti.

Un’ulteriore possibilita di organizzare degli elementi di due rotismi

epicicloidali eil rotismo di Ravigneaux, mostrato in figura 1.21.

Figura 1.21: Schema del rotismo di Ravigneaux.
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Esso é formato da un unico anello e due satelliti s1 ed s2 di diametro
eventualmente diverso, sistemati ad un unico portatreno P, e che ingranano
con due diversi solari S1 ed S2. | satelliti s2 ingrananti con il solare di
diametro minore S2, non arrivano a toccare I’anello ma ingranano bensi con i
satelliti s1 del solare di diametro maggiore S1.

Con questo tipo di rotismo epicicloidale & possibile ottenere quattro
rapporti in avanti ed una retromarcia; per ottenere rapporti pil numeros s e
reso necessario aumentare la complessita dei rotismi componendo il riduttore
di Ravigneaux con altri rotismi piu semplici, fino ad ottenere anche sette
rapporti in avanti e due retromarce.

Le configurazioni del rotismi effettivamente impiegate sono molto
numerose, anche a favore dei numeros vantaggi applicativi come gli elevati
rapporti di riduzione, le elevate coppie da trasmettere, gli elevati carichi da

supportare in uscita.

1.5.3 Applicazioni

La tipologia predominante di trasmissione automatica € quella
denominata a rotismi epicicloidali. In questo sistema un gruppo di ingranaggi
epicicloidali connessi in serie consentono di realizzare ognuno una variazione
di rapporto di trasmissione. Tale variazione s verifica sia intervenendo sui
freni che agiscono a seconda dei casi sulla corona, sul pignone o sul
portasatelliti del rotismo, e talvolta anche innestando delle frizioni
(generamente multidisco) che rendano solidali tra loro due di questi tre
elementi. Il comando automatico della cambiata avviene sfruttando la
pressione di un fluido in un circuito idraulico azionato essenzialmente da vari
attuatori elettroidraulici che rilevano velocita finale, parzializzazione della

carburazione, carico supportato, oppure della pendenza del tracciato. Un
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esempio di trasmissione automatica di costruzione BMW ¢ illustratain figura
1.23.

Convertitore di coppia: che come gia evidenziato € un'evoluzione del giunto
idraulico, e permette al motore di rimanere in moto durante I’arresto del
veicolo. Lacoppiatrasferita dal convertitore € massima a regimi di rotazione
medio-alti, mentre diminuisce notevolmente a bassi regimi. Quando il motore
e a minimo e il veicolo sta per fermarsi, il dispositivo non trasferisce quasi
pil coppia, e realizza la separazione trale parti in modo che il motore non si
arresti.

Rotismi epicicloidali: costituisce la parte principale di un cambio automatico.
Il rapporto di trasmissione € determinato da un sistema di freni e frizioni

agenti sul riduttore epicicloidale.
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Figura 1.22: Rotismo di Ravigneaux per trasmissione automatica.

Attuatore: € il centro di controllo di tutto il sistema. E’ generalmente
costituito da un sistema idraulico nel quale un fluido in pressione giunge da

una pompa azionata dall'albero di ingresso, e viene regolato da un sistema
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di valvole. Il sistema di valvole elabora sia la pressione della pompa che la
pressione di un rivelatore centrifugo, per determinare il rapporto da inserire.

La differenza di pressione tra due cavita determina I|'apertura o la
chiusura di una valvola di comando, consentendo o meno il passaggio del
fluido che aziona gli attuatori di frizioni e freni. Si tratta di un vero e proprio
cacolatore idraulico, e infatti in  molti cambi moderni e
un microprocessoread azionare le vavole con l'aiuto di attuatori
elettromeccanici.

Grazie all’incremento delle prestazioni dei computer di bordo, la
maggior parte delle funzioni delle valvole e stata trasferita nell'elettronica. Il
controllo delle valvole da parte del computer rende l'intervento piu preciso e
consente in  acune auto l'adozione del  controllo  semi-
automatico sequenziale o robotizzato 0 anche "semisequenziale”, in cui il
conducente indica a computer quali rapporti inserire 0 viene gestito

interamente dal computer.

Figura 1.23: Esempio di cambio automatico tipo ZF di costruzione BMW.
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[l cambio automatico in generale presenta una minore efficienza
rispetto a cambio manuale dovuto alla presenza del convertitore di coppia,
come risulta dalla figura 1.24, ed un maggiore ingombro dal punto di vista
dimensionale. |l rendimento pud essere calcolato considerando la seguente
relazione, in cui P, ¢ la potenza in uscita dalla trasmissione, P, ¢ la potenza

del motore termico e P, sono le perdite di potenza.

__Pe_ZPL

il = P,

mhglc-tj

Gear Efficiency [%0]

60-85
60-90
85-95
90-95
85-94

ga |~ W (IN |-

Figura 1.24: Efficienza di un cambio automatico in funzione

della marcia.

Tuttavia per veicoli ibridi e indispensabile una trasmissione di tipo
automatico, in quanto quella manuale presenta notevoli complessita
geometriche e non risulterebbe facilmente automatizzabile. La trasmissione
automatica inoltre offre notevoli vantaggi dal punto di vista del comfort e

della gestione di guida da parte del conducente.
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CAPITOLO 2

LA TRASMISSIONE A VARIAZIONE
CONTINUA

21 INTRODUZIONE

Il concetto di trasmissione di potenza a variazione continua, nota anche
con il sinonimo CVT - ”Continuosly Variable Transmission” — nacque nel
lontano 1490 grazie ad una grande intuizione di Leonardo Da Vinci, che fuin
seguito elaborata fino ad essere presente ai nostri giorni, grazie anche ad un
crescente bisogno di innovazione e crescita tecnologica.

L’esigenza era quelladi creare unatrasmissione di potenza in grado di
sopperire a grande limite dei cambi convenzionali, la quale potesse offrire
una gamma infinita di rapporti di trasmissione all’interno di un intervallo
definito, mantenendo costante il regime di rotazione dell’elemento propulsore.

Grazie ala trasmissione CVT questo obiettivo e stato raggiunto: il
funzionamento di una trasmissione di questo tipo permette infatti di
svincolare la velocita di rotazione del motore rispetto la velocita di rotazione
dell’albero in uscita dalla trasmissione. Il piu grande vantaggio che ne deriva
e I’ottimizzazione del punto di funzionamento del propulsore e la conseguente
riduzione del consumo di carburante.

Nel corso degli anni la trasmissione continua ha conquistato consensi
sempre pit numerosi, nonostante il suo sviluppo in passato sia stato alquanto
discusso, probabilmente a causa delle limitazioni in materia di potenza,
efficienza e durabilita. Grazie all’innovazione ingegneristica, allo sviluppo di

nuovi materiali e nuove tecnologie di produzione, le moderne trasmissioni
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CVT sono dotate invece di ottime prestazioni e attualmente rappresentano
I’evoluzione futura dei cambi automatici.

L applicazione di queste trasmissioni € molto estesa, si trovano modelli
di CVT da settore industriale alle macchine movimento terra e operatrici, e
dal settore agricolo e a quello dell’automotive. Sempre piu comunemente
inoltre s ritrovano nel mercato trasmissioni di potenza ibride, che s
definiscono tali perché sono composte a seconda della tipologia da due o piu
tipologie differenti di trasmissione di potenza. Tra gli sviluppi recenti delle
trasmissioni ibride in particolare risata il concetto di trasmissione HMT -
Hydro Mechanical Transmission — in grado di unire una trasmissione
convenzionale meccanica ad unatrasmissione CVT idrostatica.

Dallo studio approfondito e dalla ricerca sperimentale delle
trasmissioni HMT nasce il concetto di  Power-split Transmission, una
trasmissione idromeccanica di particolare configurazione che sara largamente
adottata in particolare nel settore delle macchine operatrici agricole e nel
veicoli da trasporto che siano caratterizzati da frequenti arresti e ripartenze.
Le caratteristiche della trasmissione Power-split saranno ampiamente
argomentata nel proseguire dello scritto con un occhio di riguardo sui

vantaggi, limiti e sulle differenti configurazioni di funzionamento.
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22 TRASMISSIONI A VARIAZIONE CONTINUA (CVT)

Il cambio a variazione continua (CVT) € una tipologia di trasmissione
automatica in grado di realizzare un rapporto di trasmissione che possa
variare in modo continuo tra due valori limite definiti.

Diversamente delle trasmissioni meccaniche che offrono un numero
fisso di rapporti, il cambio CVT e molto piu flessibile: lavelocita effettiva del
veicolo risulta infatti totalmente svincolata dalla velocita di rotazione del
motore, che opera ad un regime di lavoro ottimale.

Le trasmissioni di potenza a variazione continua pPOSSONO essere

classificate, come indica la tabella 2.1, in quattro famiglie a seconda delle

modalita di trasferimento e conversione dell’energia: trasmissioni
meccaniche,idrauliche, idrostatiche ed elettriche.
Principle of energy ; o s
Type of CVT Suramicalon Ratio control Application Efficiency
Usually Important for
Hydrodynamic Mass forces "flt PP automatically L cars_and poor
and turbine construction
by load .
machinery
: i : Traction forces within Radius of Important for
Mechanical l friction contacts traction force | passenger cars Rxolion:
Hydrostatic forces at | Displacement Important o
Hydrostatic n@ rplE] aimolons)| ol mobile moderate
Py machinery
RXXXKZA Electro-magnetic Fr:frl::;cgrof
Electrical forces at generator(s) | _ .t Upcoming moderate
Feeeee] and motor(s) it

Tabella 2.1: Tipologiedi trasmissioni a variazione continua.
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2.2.1 Trasmissioni CVT meccaniche

Le trasmissioni CVT meccaniche possono essere suddivise in diverse
categorie che abbiano in comune il funzionamento total mente meccanico, che
come indica il nome stesso non e caratterizzato dalla presenza di sistemi
elettronici. Le categorie principali sono:

- Friction Type CVT: sono tutte le trasmissioni meccaniche in cui il
trasferimento di potenza avviene per mezzo dell’attrito statico, e non s
verifica movimento relativo trai componenti.

- Traction Type CVT: in questa categoria sono comprese tutte le
trasmissioni che abbisognano del contatto di rotolamento tra due
organi posti in rotazione.

- Variable Geometry CVT: sono compres in questa categoria tutti i

rotismi non ordinari (rotismi epicicloidali) a geometria variabile.

Trasmissione CVT a cinghia

Il meccanismo con cui S ottiene la variazione del rapporto di
trasmissione in guesta tipologia Friction Type CVT é molto semplice. La
trasmissione € costituita da due pulegge connesse da una cinghia trapezoidale
in materiale elastomerico, oppure rivestita e modellata secondo le esigenze;
una della due pulegge e connessa all’albero motore, ed € denominata drive
pulley, ovvero puleggia motrice, mentre |’altra e chiamata driven pulley, cioé
puleggia condotta, comeindicato in figura2.1.

L e pulegge sono formate da due coni affacciati per la base minore, uno
dei quali é fisso e I’altro € libero di muoversi coassialmente per mezzo di un

dispositivo meccanico, o di un cilindro a controllo idraulico. Avvicinando o
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allontanando le due pulegge s attua la variazione del diametro apparente su
cui sl avvolge lacinghia, inducendola a salire o a scendere, ed in questo modo

s variail rapporto di trasmissione.

Belt

Figura 2.1: Configurazione di una trasmissione

CVT a cinghia elastomerica.

La condizione di carico che viene a crearsi € combinazione della forza
di attrito sulla superficie della cinghia ed unaforza di compressione tra le due
pulegge. La potenza viene trasmessa quindi grazie alaforza di attrito, che €
funzione della pressione trale due superfici a contatto ed e fortemente limitata
dalla tensione ammissibile della cinghia. Essendo fissata la distanza tra i
rispettivi assi delle pulegge, e definita la lunghezza della cinghia, il rapporto
di trasmissione deve essere variato agendo contemporaneamente su entrambe

le pulegge, in modo datenere il nastro in tensionamento corretto.

Trasmissioni CVT a cinghia metallica

S tratta di un’evoluzione della semplice trasmissione a cinghia

elastomerica, in quanto € costituita da un’animain gomma e diversi segmenti
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metallici che lavorano in compressione, sagomati in modo da aderire al
profilo trapezoidale delle semipulegge e da poter mantenere la flessibilita
della cinghia. In questo sistema s verificano perdite per attrito superiori
rispetto al modello con cinghia trapezoidale, dato che i segmenti metallici
ruotano ad una velocita angolare differente rispetto alacinghia.

= @2

z 2]
Primary =Sion) Secondary
pulley (Driving) pulley (Drniven)

Figura 2.2: Schema di una trasmissione a cinghia metallica.

In figura 2.2 e rappresentata la distribuzione delle micro lacune che si
vengono a creare tra i segmenti metallici che costituiscono la cinghia;
secondo quanto rappresentato, una parte di essa (in questo caso, la porzione
inferiore dell’angolo di avvolgimento), viene a trovarsi in una zona di
inattivita e tutta la coppia verra trasmessa dal lato in compressione della
cinghia, causando dei microslittamenti che riducono I’efficienza totale del
sistema. Nonostante gquesta trasmissione abbia ottima resistenza all’usura ed
elevata capacita di carico non € a momento adatta per applicazioni su
propulsori di grossa cilindrata, e viene impiegata maggiormente in
applicazioni che richiedono basse potenze.
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Trasmissione CVT a catena

Il principio di funzionamento delle CVT a catena € del tutto simile a
quello delle CVT acinghia; infatti € costituita da due pulegge disposte ad assi
paralleli, e I’elemento che trasmette il moto e una catena metallica
L’efficienza di questa trasmissione € molto elevata, e per questo motivo
risulta molto interessante per numerose attivita di ricerca. Tuttaviail livello di
rumorosita € molto maggiore rispetto alle altre configurazioni a cinghia, € le

catene col passare del tempo sono pil soggette a pitting ed usura.

Figura 2.3: Trasmissione CVT meccanica a catena metallica.

Trasmissione CVT a coni

Rientrano in questa tipologia di Traction Type CVT i cambi la cui geometria
e cogtituita da uno o piu corpi di forma conica che cooperano lungo le
reciproche generatrici realizzando cosi la variazione di rapporto. Esistono

trasmissioni CVT ad un cono soltanto dove un corpo volvente spostandosi
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sulla generatrice del primo redlizza la variazione di rapporto tra diametro
inferiore e diametro superiore del cono stesso. Vi sono poi CVT a due coni,
posizionati in opposizione (ad eguale diametro inferiore dell’uno in
corrispondenza vi € il diametro maggiore dell’altro come indicato in figura
2.4), il contatto fratutti i possibili diametri dei coni é realizzato da un anello
interposto tra i coni stessi. La variazione del rapporto di trasmissione in
guesto caso si realizza movimentando I’anello lungo il mantello-generatrice

del due coni.

Figura 2.4: Particolare applicazione di CVT meccanica “dual cone”.
Trasmissione CVT toroidale

Questo tipo di trasmissione CVT e in grado di trasmettere il moto
attraverso le forze di attrito che s generano tra due superfici fra loro in
contatto, comeillustrato in figura 2.5. Il sistema e costituito principalmente da
un rullo e due dischi, uno dei quali € connesso all’albero motore e I’altro e

connesso al carico. Variando I’inclinazione dei dischi rispetto all’asse centrale

52



della sistema s verifica la variazione continua del rapporto di trasmissione.

La trasmissione del moto s instaura grazie alla forza di attrito che s
manifesta tra questi elementi, tenendo presente che a crescere della forza
premente aumenta la coppia trasmissibile, con dei chiari limiti imposti dalla
resistenza del materiale. In linea di principio la coppia trasmessa puo essere

calcolata nel seguente modo:
T = H- FN 'r

dove Fy indicalaforzanormale e i il coefficiente di frizione.

| vantaggi di questatipologia di cambio sono il valore significativo di coppia
trasmissibile, I’elevata  compattezza del gruppo e [I’efficienza totale
soddisfacente. Tuttavia I'usura del sistema e I’elevato dittamento tra gli
elementi non la rendono una trasmissione adatta all’utilizzo per veicoli

pesanti 0 elevate richieste di potenza.

Figura 2.5: Schema di funzionamento di una trasmissione
CVT toroidale.
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2.2.2 Trasmissioni CVT elettriche

Per veicolo BEV (Battery Electrical Vehicle) s intende un mezzo di
trasporto che impiega nel suo funzionamento un sistema di propulsione
totalmente elettrico, generamente alimentato da batterie ricaricabili. E’
formato principalmente da un motore elettrico collegato in serie ad un
convertitore di energia, e da un sistema di batterie con BMS integrato
connesso al convertitore, aventi la funzione di gestire in modo intelligente la
scarica e ricarica della batteria

Rispetto ad una trasmissione puramente meccanica, nel veicoli elettrici
s verificano valori di efficienza piu elevati, in virtu del fatto che vengono
sostituiti componenti di basso rendimento con altri che, in quanto eettrici,
hanno migliori prestazioni. Di contro per0 bisogna menzionare prestazioni
ancora non concorrenziali rispetto alle soluzioni classiche, I’autonomia di
viaggio é infatti nella maggior parte dei casi contenuta, e le massime velocita
raggiungibili limitano I’impiego extraurbano, i tempi di ricarica (4-7 h) non
sono paragonabili a quelli di un pieno di carburante, ed infine I’investimento
iniziale & ancora molto oneroso.

L applicazione piu interessante delle trasmissioni CVT elettriche in
campo automotive e quindi senza dubbio quella relativa ai recenti HVs
(Hhybrid Vehicles) veicoli ibridi.

In generale, un veicolo e definito ibrido quando € dotato di due
differenti sistemi di propulsione, di cui ameno uno reversibile. In questo
specifico campo un veicolo a trasmissione ibrida s ottiene affiancando un
motore elettrico ad un motore a combustione interna, in modo da poter
sfruttare i benefici di entrambi, e di aumentare I’efficienza complessiva del
sistema. || motore primario € accoppiato ad un generatore/motore elettrico e a

batterie, o altri dispositivi per I’accumulo di energia elettrica. Rispetto ad un
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sistema comprendente il solo motore termico infatti i veicoli ibridi permettono

di ottenere elevate prestazioni limitando gli agenti inquinanti ed i consumi di

combustibile.
-{-'— Bigger Engines 4— — Bigger Eaﬂen'ej/l_p
r x..,,..““- I o ‘ | : o l//
Internal Hybrid | | Plgin | Electric
Combustion Electric Hybrid Vehicles
Engines Vehicles Vehicles (EVs)
(ICEs) (HEVs) (PHEV)
Lite —+ Mild —» Full "‘::nic; "“f’x:
Toysha Priva HEY ,JJ Priva Phus 20 PHEV Tosla EV
Homda Ciwic HEY G Valt 40 FHEY
L5 ", 3 LS -
Gowoline/Diswl Dopendan Elociric Grid Dopondant

Figura 2.6: Evoluzione della trasmissione el ettrica

in base al livello di ibridizzazione.

Un motore/generatore elettrico recupera I’energia normalmente
dissipata durante la fase di frenata e la immagazzina nelle batterie. L’energia
viene quindi usata per far marciare il veicolo una volta raggiunte determinate
velocita, oppure per aimentarlo per periodi limitati con il solo uso
dell’energia elettrica. Il sistema fornisce anche I’energia necessaria per le
operazioni a motore spento presso la postazione di lavoro, riducendo
ulteriormente il consumo di carburante e le emissioni causate dal
funzionamento del motore al minimo. | sistemi ibridi elettrici presentano una
capacita di immagazzinamento dell’energia molto superiore, ma generalmente

dispongono di medio-bassa capacita.
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Indi pendentemente dalla fonte di potenza secondaria del veicolo ibrido,
esistono tre principali tipi di architetture:

- Sistemaibrido serie;
- Sistemaibrido parallelo:
- Sistemaibrido Power-split.

Nel ibrido serie (HEVS) I’energia prodotta dal motore primo viene
trasformata direttamente in energia elettrica necessaria alla propulsione. A
seconda delle scelte progettuali e delle strategie di controllo implementate,
una parte dell’energia fornita dalla sorgente primaria pud eventualmente
servire anche per ricaricare la sorgente ausiliaria. La sorgente primaria puo
essere di due tipi: un motore a combustione interna unito ad un generatore
elettrico, oppure una cella a combustibile ad idrogeno (fuel cell). La sorgente
ausiliaria € composta solitamente da un pacco batterie, ma possono essere
presenti anche condensatori e volani. L’energia elettrica stoccata € poi
utilizzata da un azionamento elettrico di trazione, secondo lo schema riportato
in figura 2.7 (in questo caso la sorgente primaria € un motore a combustione
interna). La presenza del convertitore statico halafunzione di interfacciare tra

loro il generatore, il sistemadi accumulo ed il motore el ettrico.

Reservoir Battery |

Electric
mwermr Charger nnvana!F SHotar

Flywheel f
or
Capacitor

Figura 2.7: Schema di una trasmissione elettrica

con sistema ibrido serie (HEVS).
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Questa configurazione si avvicina all’idea del veicolo elettrico puro, a
cui Sia stata data la possibilita di effettuare a bordo la ricarica, tramite un
sistema di generazione energia. Il disaccoppiamento presente tra I’asse
meccanico del motore endotermico e le ruote consente di ottimizzare la
gestione del motore primo in relazione alle richieste di potenza, permettendo
cioe di far lavorare il motore a punto fisso, sempre nella zona di maggior
rendimento. Si nota inoltre che il disaccoppiamento rende possibile anche
I’eliminazione della frizione e del cambio dalla configurazione finale del
veicolo. Di contro, in questa configurazione, s ha che il generatore, ed in
generale tutta la componentistica elettrica, vengono nhecessariamente

dimensionati per |a piena potenza, aumentandone cosi gli ingombri ed il peso.

Nel veicolo ibrido parallelo (HEVP) mostrato in figura 2.8, adifferenza
dello schema serie, sia il motore elettrico che quello endotermico possono
fornire contemporaneamente potenza meccanica ala trasmissione. La parte
elettricanon € percio dimensionata per fornire piena potenza. In generale sono
possibili tutte le configurazioni, ossia il funzionamento in elettrico puro,
guello convenzionale con la sola trazione endotermica e I’ibrido, che si basa

Su un opportuno sistemadi trasmissione.

Reservoir

Figura 2.8: Schema di una trasmissione elettrica
con sistema ibrido parallelo (HEVP)
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Il sistema di trasmissione nella configurazione di ibrido parallelo
richiede numerosi organi, con conseguenti perdite energetiche per
dissipazione, ed inoltre porta all’insorgere di vincoli costruttivi legati alla
disposizione dei vari componenti. Il legame che intercorre trala velocita delle
ruote ed il punto di lavoro del motore primo non € completamente libero, e
spesso cio non consente di far lavorare il motore endotermico a regimi
ottimali, come invece accade nell’ibrido serie, anche se da questo punto di

vista si possono ottenere alcuni benefici con I’uso di rotismi epicicloidali.

Confrontando le configurazioni serie e parallelo, si nota quindi che il
sistema serie ha un layout piu flessibile e consente di evitare organi di
trasmissione ingombranti e difficili da collocare, mentre I’ibrido parallelo
necessita di una macchina rotante in meno (non prevede I’uso del generatore a
bordo) ed € particolarmente adatto sia ala circolazione urbana che
extraurbana, anche con lunghi tratti ad elevata potenza. Per quanto riguardail
veicolo ibrido parallelo, si pud anche notare come i costi siano in linea con
guelli dei veicoli tradizionali di fascia medio alta, e cio spiega come anche sul
mercato Sia stato meglio recepito questo tipo di auto. Di contro, s deve
valutare che non tutte le possibili configurazioni sono energeticamente
vantaggiose: e prestazioni con uno solo del due motori attivi non sono molto
elevate. Per I’ibrido parallelo, inoltre, I’autonomia in puro elettrico e

generalmente ridotta.

| veicoli ibridi con tecnologia Power-split sono molto versatili e
consentono sia il collegamento in serie che quello in paralelo in un’unica
architettura. Questo € possibile grazie alla presenza di dispositivi che
consentono al flusso di potenza di alimentare sia in modo meccanico (grazie

a MCI) sia dettrico. |l concetto principale di questo sistema € il
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disaccoppiamento della potenza erogata dal motore (o atra fonte primaria)

dalla potenzarichiesta dal carico.

Reservoir

Figura 2.9: Schema di una trasmissione elettrica
con sistema ibrido Power-split.

In un motore a combustione interna, la coppia in uscita € minima a
basse velocita di rotazione e, in un veicolo convenzionale, € necessario un
motore piu grande per avere un’accelerazione accettabile nel momento della
partenza da fermo del veicolo. Il motore piu grande, tuttavia, ha piu potenza
di quella necessaria per velocita di rotazione a regime costante. Un motore
elettrico, invece, mostra la coppia massima da fermo ed & particolarmente
adatto per integrare la carenza di coppia del motore termico a bassi giri. In un
veicolo Power-split quindi pud essere utilizzato un motore piu piccolo, meno
flessibile e atamente efficiente. 1| motore piu piccolo, con un ciclo piu
efficiente e spesso operante nella regione favorevole nella mappa di consumo
specifico di carburante, contribuisce significativamente alla maggiore
efficienza complessiva del veicolo. La nuova Toyota Prius illustratain figura
2.10, dotata del sistema denominato THS Il (Toyota Hybrid System) € un
esempio di auto ibrida Power-split che ha riscosso maggior successo sui
mercati: questa configurazione semplificail sistemain termini meccanici, ma

ha alcuni inconvenienti. Per esempio, la velocita massima e limitata
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essenzialmente dalla velocita del piccolo motore elettrico (di solito funziona
come generatore). Inoltre, l'efficienza della trasmissione €& fortemente
dipendente dalla quantita di potenza trasmessa sul percorso elettrico, che viste
le multiple conversioni, ciascuna con il proprio rendimento, portano ad una
decremento dell’efficienza globale. Soprattutto in regimi di velocita elevate
I'efficienza della trasmissione sarebbe quindi inferiore a quella di una

trasmissione automati ca generica.

Figura 2.10: Toyota Prius con trasmissione ibrida el ettrica
Power-split.
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2.2.3 Trasmissioni CVT idrostatiche

Una trasmissione idrostatica trasmette potenza tramite I’impiego di un
fluido ad elevate pressioni, tipicamente un olio, ed é costituita principal mente
da un motore elettrico, una pompa ed un motore idraulici di cui almeno uno a
cilindrata variabile (figura 2.11). Questi elementi sono collocati all’interno di
un circuito idraulico ad anello chiuso, nel quale trovano sede anche
componenti secondari come serbatoi, valvole di sicurezza, vavole di
ritegno,etc.

La pompa idraulica ha la funzione di convertire la potenza meccanica,
proveniente dall’albero motore, in potenza idraulica del fluido, ed il motore
idraulico ricevendo il fluido, ha la funzione di trasformare a sua volta la
potenza idraulica nuovamente in potenza meccanica, per movimentare
I’albero di uscita. In atri termini la pompa e in grado di generare pressione e
portata di fluido, ed il motore idraulico genera coppia motrice e quindi
velocitadi rotazione.

Variable Fixed
swashplate Neutral swashplate
Forward | Flegerse .\
voq !
I ; Low-pressure
| fluid
] | |
[ — o —1 ool 1 —
O J
‘ / . 0 3 :
High-pressure
fluid
Variable displacement pump Fixed displacement motor
Output
Input shaft

shaft

Figura 2.11: Schema di una trasmissione CVT idrostatica.
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Le macchine idrauliche che preferibilmente vengono utilizzate per
guesto tipo di trasmissione sono di tipo volumetrico a pistoni assiali, in
guanto sono caratterizzate da un buon compromesso di efficienza e costo
rispetto ad altre tipologie come ad esempio pompe a palette o pompe a pistoni
radiali. 1l rapporto di trasmissione varia in modo continuo in virtu delle
diverse inclinazioni che puo assumere il piatto valvola (swashplate). La
variabilita dell’intervallo invece dipende dalla scelta delle unita idrauliche: in
numerose applicazioni vengono impiegati una pompa a cilindrata variabile ed
un motore a cilindrata fissa, ma si puo ottenere un intervallo ancora pit ampio
impiegando anche il motore a cilindrata variabile. Un metodo valido per
verificare se latrasmissione CV T necessita di una o piu macchine a cilindrata
variabile s avvale dell’indice di conversione R. Tale parametro € definito
come segue

R = Pc s MZmax- W2max

P2max P2 max

E’ possibile definire il rapporto tra potenze esplicando i singoli termini:

Fmax ' Vmax

ﬂgz

P. =

PZmax = Phe Ng1 NMht

Quindi sostituendo |e espressioni nella prima avremo:

R = P o Fimax: Vimax
P2max Phe Ng1 NMht Ng2

Lagammadi conversione puo essere definita anche nel seguente modo:

62



_ M2maxw2max _ W2max

R =
MZmaXmlmaX W1imax

La velocita angolare w, pud essere ricavata tramite una semplice equazione

trala pompa e motore:

a1 Vimax

Wy = Wq Ny1Nv2

0tz Vomax

Sostituendo i termini nell’equazione dell’indice s ottiene la relazione che

segue.

1
R

IR

Qi min%2min
Quindi si evince che per valori generici della parziaizzazione a (da0,3 ad 1):

- SeR< 0,3laregolazione dellacilindrata interessa solo la pompa;
- Se 3 < R < 9 laregolazione della cilindrata interessa entrambe le

macchine idrauliche.

Osservando il grafico mostrato in figura 2.12, realizzato per una
trasmissione idrostatica avente entrambe le macchine idrauliche a cilindrata
variabile, si nota I’andamento delle cilindrate al variare della velocita di uscita
dalla trasmissione. La parzializzazione della pompa assume valori compresi
tra un valore minimo di 0 ad un massimo di 1. || motore viene modulato a
partire dalla cilindrata massima, e quindi parzializzazione unitaria, e viavias
riduce raggiungendo un valore minimo a,, .

La prima variazione di velocita (da A-A1 a B) s ottiene mantenendo il
piatto valvola del motore ad inclinazione e cilindrata massima, variando

solamente I’inclinazione della valvola della pompa.
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Figura 2.12: Tipici andamenti della cilindrata di pompa e motore
e della pressione a seconda della velocita di rotazione
in uscita dalla trasmissione idrostatica.

In B entrambe le cilindrate raggiungono il loro massimo valore; per
ottenere la seconda variazione di velocita (da B a C-C1) s agisce sul motore
riducendone la parzializzazione, mentre la pompa € mantenuta a cilindrata
massima. La massima velocita dell’albero di uscita si raggiunge nel momento
in cui il motore assume il valore minimo di parziaizzazione a,,;y,.

La trasmissione idrostatica permette anche di invertire il verso di
rotazione del motore idraulico, e quindi generare la retromarcia. Cio s
verifica nel momento in cui la pompa lavora con una parzializzazione
inferiore a 0 e quindi con angolo di inclinazione negativo rispetto al caso
precedente. In tal caso s crea una circolazione del fluido di verso opposto,
facendo s che il ramo di bassa pressione commuti divenendo il ramo di alta
pressione, e viceversa.

E’ importante sottolineare un particolare punto di funzionamento
chiamato zero speed point, in cui la trasmissione entra in arresto attivo.

L’albero di uscita dalla trasmissione non genera moto in quanto la sua

64



velocita di rotazione € nulla, ma il motore primo € comungue operoso. Si
verifica lo zero speed nel momento in cui la cilindrata della pompa € nulla e

quindi parzializzazione nulla.

Conirol handie h'f,f Displacement control valve B Werking oop (hich pressure)
: |_ | Working lcop (luw pressu-e)
Heat exchanger bypass valve N
) | Ssustion ne
fr | Conto fluid
WV, gauge L
— SONNguEe | Case crain fiuid
Heat exchanger Purge reliel valve

i Fiead displacemant mator :

| Reversile varnable | “ | Mot ek
| dsplacement pump L mem C‘;"""‘i”' _AI...!!'__I"'._":._"D'___ ) o
=l 2=
J t

Loop fushing vahwe

Pump Motor

Figura 2.13: Schema complesso di una trasmissione idrostatica CVT.

La trasmissione idrostatica CVT € in grado di supportare elevate
potenze specifiche, tuttavia in virtu della doppia conversione di energia
I’efficienza totale della trasmissione puo essere penalizzata. Questo si verifica
in modo particolare nel momento in cui le macchine idrauliche lavorano con
forti parzializzazioni, pressioni elevate e basse velocita.

Per questi motivi I'impiego di tali trasmissioni s e diffuso
principalmente su macchine di piccola potenza, dove i rendimenti sono
discreti e le cilindrate contenute, anche se in seguito s ha avuto ampio

impiego in macchinari agricoli, macchine operatrici e movimento terra.
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23 LA TRASMISSIONE POWER-SPLIT

La trasmissione a variazione continua tradizionale presenta molti
vantaggi rispetto alla trasmissione a rapporti discreti, ma appare chiaro che la
capacita di generare coppia e potenza € limitata. Per applicazioni in cui S
richiede potenza elevata, una CVT presa singolarmente non e generalmente
sufficiente per garantire la copertura dell’intero range di forza e velocita, ele
prestazioni ed i rendimenti decadrebbero pesantemente.

Il concetto di trasmissione a variazione continua Power-split si colloca
nella famiglia delle trasmissioni ibride, e nasce principalmente per ovviare
agli svantaggi delle configurazioni CVT concepite in precedenza. Come gia
accennato, questo concetto € del tutto generale, e si pud applicare anche a
trasmissione CVT elettriche, ma in questo caso s vuol focalizzare
I’attenzione sulle piu performanti CVT idrostatiche, tuttora largamente
utilizzate in veicoli da trasporto pubblico, macchine operatrici e macchine
movimento terra. In figura 2.14 viene illustrato uno schema a blocchi che

mostra latipica configurazione dellalogica Power-split.

Continuosly

¢

Variable

Transmission

Power input Power Poweroutput

— | Powersplit Mechanical shaft power ———> i LR 3
summing

Figura 2.14: Configurazione generale di una trasmissione ibrida Power-split.
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Il sistema Power-split, come indica il termine stesso, fa riferimento ad
una separazione della potenza in ingresso in due rami dei quali uno € a
rapporto di trasmissione fisso e I’altro a rapporto variabile. Le potenze delle
diramazioni sono ricongiunte e sommate attraverso un riduttore epicicloidale
meccanico il quale permette, data una velocita w;, nota in ingresso ala
trasmissione, che la velocita in uscita sia risultato della combinazione tra la
velocita di rotazione fissa derivante dalla porzione meccanica e la velocita di
rotazione variabile del motore idraulico del sistema CVT. Il funzionamento &
reso possibile in virtu della caratteristica fisica del rotismo epicicloidale,
avente (in questa applicazione) due gradi di liberta ed essendo quindi in grado
di generare unavariazione di rapporto continuo.

Per comprendere il vantaggio nell’impiego di una trasmissione di tipo
Power-split in termini di efficienza globale, & utile prendere come
dimostrazione alcuni rendimenti tipici. Si consideri ad esempio un rendimento
globale meccanico pari a 95%, ed un rendimento della trasmissione CVT pari
a 75%. Supponendo uno split ratio di 70% (rapporto di potenza passante per il

ramo meccanico) si avra un rendimento totale pari a

= Pmecc " Mmece + PCVT e = 017 ) Or95 + 0'3 ) 0'75 = 90%

Questo banale calcolo dimostra che il rendimento globale della
trasmissione idromeccanica risulta piu elevato rispetto a quello che s
otterrebbe dalla sola trasmissione CVT, a patto di considerare un elevato
rapporto tra le potenze rispettivamente del ramo meccanico del ramo

idrostatico variabile.
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La trasmissione idromeccanica Power-split pud prendere forma in
guattro tipiche configurazioni mostrate in figura 2.15, indicate daKressin [7].
In particolare:

- Trasmissione Input coupled.
- Trasmissione Output coupled.

- Trasmissione Hydraulic differential.

- Trasmissione Compound.

o]

M.CL

Output Coupled. Compound.

Figura 2.15: Differenti configurazioni di una trasmissione CVT Power-split.

Nella configurazione Input coupled il motore & accoppiato in modo
diretto con la trasmissione CVT idrostatica, mentre nella configurazione
Output coupled il motore e accoppiato a riduttore epicicloidale, presente a
monte del ramo idraulico.

La configurazione Hydraulic differential consiste in una trasmissione

Output coupled in cui la porzione meccanica ed idrostatica sono fuse assieme,
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mentre il sistema Compound s distingue per essere caratterizzato da quattro
alberi meccanici adifferenzade tre delle altre configurazioni.

Nonostante tutte queste configurazioni siano di comune applicazione,
le due impiegate piu frequentemente sono le trasmissioni Output coupled ed
Input coupled. Questo si giustifica in virtu delle migliori prestazioni rispetto
ale altre configurazioni citate, e anche se apparentemente appaiano due
soluzioni molto simili in realta hanno funzionamenti totalmente differenti.

In letteratura Renius e Resh, con riferimento a queste due tipologie di
trasmissione di maggior interesse, ne definiscono per esteso le numerose
configurazioni adottabili. Con riferimento all’articolo [11] s individua una
tipica classificazione delle trasmissioni Input e Output coupled in funzione
della presenza o assenza del cambio marcia supplementare.

Si riassumono in figura 2.16 i layout classici Input e Output coupled,
ed i layout provvisti di cambio marcia, denominati rispettivamente Dual Stage
e Compound.

Power Split

| Transmission

Input Coupled Output Coupled
Layout Layout

e — —_— -

NO SHIFT SHIFT NO SHIFT SHIFT

Input Coupled Dual Stage Output Coupled Compound
Transmission Transmission Transmission Transmission

Figura 2.16: Tipologie di layout di CVT Input e Output coupled in funzione

della presenza o assenza di cambio marcia supplementare.

69



2.3.1 Configurazione I nput coupled

Nel layout Input coupled una delle due unita idrauliche e direttamente
connessa all’albero di ingresso della trasmissione tramite dei rotismi ordinari
(figura 2.17). La sua particolare denominazione sta a significare che la coppia
di ingresso viene trasmessa in parte a circuito idrostatico ed in parte al
sistema meccanico, e la velocita di rotazione in uscita dal sistema deriva dal

legame trala velocita della parte idrostatica e quella del rotismo planetario.

' LKL

SEEERR jap

ICE—

SR

. LS

Figura 2.17: Tipica configurazione di una trasmissione

Input coupled ordinaria.

Analizzando i flussi di potenza di questa trasmissione si realizzano tre
possibili modalitac additive, positive circulating e negative circulating,
illustrate in figura 2.18. Nella configurazione additive la potenzain ingresso e
suddivisa nei due rami e ricongiunta in uscita mediante il riduttore
epicicloidale. In tal caso la potenza che circola in entrambi i rami € sempre
minore di quella di ingresso. Nella configurazione positive circulating si
verificaun ricircolo di potenza nel ramo meccanico a rapporto di trasmissione
fisso, questo significa che vi sara un flusso di potenza maggiore circolante nel

ramo idrostatico variabile. Nella configurazione negative circulating una
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porzione della potenza viene messa in ricircolo sul ramo CVT mediante il
riduttore epicicloidale. La potenza nel ramo meccanico sara maggiore quindi
a quella circolante nella trasmissione idrostatica, e quest’ultima puo superare
la potenza in ingresso. Nel momento in cui s verifica questa situazione,
ovvero una maggior potenza circolante nel ramo idrostatico rispetto a quella
in ingresso, I’efficienza globale del sistema decade pesantemente, essendo la

condizione piu sfavorevole in termini di rendimento.

Yravmivsivne (VT

'''' idfrosiutica Traxmissinns CFT
M idvostanica
_\:F A Lo ,: ) .". :
‘\.‘f..r P LY s B
45 1y 45
dnpd Cugpui It
—= > 5 =
Raitsmo |
eptcicloiicle ’—J}
Additive Positive circulating
PJ’N = Phy(j+Pmec PIN :Phy(f —PJHQC
Traemissiam: CFT
] ldrestariea
| { ‘
4 rd
I ]

P |

Tnput
[ i_ T >

Rovisms

epicicividale

Negative circulating

Py = Pnec — Phyd

Figura 2.18: Tipiche modalita di circolazione dei flussi di potenza
in un layout Input coupled.
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In figura 2.19 sono mostrati i fluss di potenza che caratterizzano il
funzionamento della trasmissione. A partire dal veicolo fermo, s puod
osservare che la trasmissione opera prima in modalita negative circulating,
dopodiché passa in modalita additive. Il passaggio tra le modalita é
denominato full mechanical point, e sancisce il punto in cui la potenza del
ramo idrostatico si annulla (poiché il motore idraulico ha cilindrata pari a

zero), e tuttala potenza in ingresso viene trasferita a ramo meccanico.

4
Power Negative circulating Power-split
ratio mode mode
2
1 | o e e e e e e — — — — — -
0 e
Full
-1 mechanical
D point
-3
=== Pengine/ Pmax === Phydr /Pengine Pmech / Pengine
-4

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1
V/Vmax

Figura 2.19: Andamento della potenza meccanica ed idrostatica

adimensionalizzate rispetto all’incremento di velocita.

Alle basse velocita del veicolo, ovvero in negative circulating mode, le
potenze che circolano sul ramo idrostatico sono molto consistenti e quindi il
rendimento della trasmissione subisce un crollo. Alle ate velocita invece, la
trasmissione opera in Power-split mode, cioe la modalita additiva; in tal caso
la potenza in ingresso viene spartita tra i due rami e la porzione di potenza

trasmessa sul ramo CVT é molto piu contenuta.
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In figura 2.20 si puo osservare I’andamento tipico dell’efficienza totale
della trasmissione, che rispecchia quanto affermato in precedenza. || massimo
valore del rendimento s verifica come previsto in corrispondenza del full

mechanical point ovvero dove la potenza trasmessa € total mente meccanica.
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Figura 2.20: Tipico andamento dell’efficienza della

trasmissione Power-split Input coupled.

Nei precedenti grafici non € mostrato I’andamento del flusso di potenza
per velocita di avanzamento negative. La trasmissione entra nella modalita
Positive circulating, e quindi il ricircolo di potenza interessa il ramo
meccanico, la potenza trasmessa nel ramo idrostatico € molto elevata
penalizzando di molto i rendimenti. Tale configurazione non € di interesse
applicativo in quanto I’efficienza globale risulterebbe troppo limitata. Per
realizzare la retromarcia in queste trasmissioni generalmente si impiegano
inversori di tipo meccanico, idraulico o e ettroidraulico.

In generale i sistemi Input coupled sono adatti per applicazioni di bassa
potenza che pero richiedono uno schema funzionale piu compatto rispetto alle

trasmissioni Output coupled.
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2.3.2 Configurazione Output coupled

Nel modello Output coupled mostrato in figura 2.21, il motore a
combustione interna & connesso a monte del riduttore epicicloidale tramite la
ruota solare, mentre I’unita |1 & collegata direttamente all’anello esterno e
Iunita Il trasmette la coppia all’albero di uscita mediante un rotismo
ordinario.

ICE

C)

LLLLLLL

Figura 2.21: Tipica configurazione di trasmissione

Output coupled ordinaria.

Anche in questa configurazione il flusso di potenza proveniente dal
motore € suddiviso in due porzioni, trasmesso in parte a ramo idrostatico
CVT edin parte a ramo meccanico. Il funzionamento e molto simile aquello
del layout Input coupled: la direzione e la velocita del veicolo sono
comandate dalla prima unita idraulica a valle del motore, e nel momento in
cui il veicolo si trovain arresto attivo, essa ha cilindrata nulla.

Nel momento in cui il veicolo s muove a basse velocita, il sistema
opera in additive mode, in cui I’unita | lavora in pompaggio e I’unita Il lavora
come motrice. Quando la pompa raggiunge il suo massimo valore di cilindrata

ed il motore hacilindrata nulla, si verificail full mechanical point.
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Oltrepassata tale condizione il sistema opera secondo la modalita
negative circulating, in quanto I’inclinazione del piatto valvola dell’unita II
passa da zero a valori di verso opposto e quindi entrain modalita pompaggio,
mentre I’unita | lavora come motore. La massima efficienza di questo sistema
s ottiene nel momento in cui tutta la potenza del motore e trasmessa nel ramo
meccanico. Il collegamento diretto tra il riduttore epicicloidale ed il ramo
idrostatico fa si che la pompa ruoti a velocita molto elevate anche in
retromarcia, e cid comporta massicce perdite di potenza. Pertanto, essendo
necessarie per un buon funzionamento le medesime caratteristiche di

efficienza in marcia diretta e inversa, € opportuno impiegare per la

retromarcia un sistemadi inversione alternativo, meccanico o idraulico.
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Figura 2.22: Tipiche modalita di circolazione dei flussi di potenza

in un layout Output coupled.

75



In generale le trasmissioni di tipo Output coupled sono vantaggiose per
sistemi che richiedono basse potenze e che richiedono un sistema di controllo
molto semplice (ad esempio macchine operatrici da cantiere e alcuni veicoli
da trasporto di bassa potenza). Veicoli di potenza elevata necessitano di unita
idrauliche di dimensioni superiori e quindi molto piu costose, ed a quel punto

conviene optare per trasmissioni di potenza piu complesse.

2.3.3 Trasmissione Dual-stage

Partendo dalle piu comuni configurazioni di trasmissione Power-split
idromeccanica citate nel capitolo precedente, S possono ottenere numerosi
layout derivati a seconda della complessita e dello schema funzionae
richiesti. In genere infatti, le soluzioni Input e Output coupled ordinarie, prese
singolarmente, hanno utilizzo abbastanza limitato, e sono difficilmente
applicabili senza I’ausilio di sistemi di riduzione supplementari.

A monte di queste considerazioni si trova un semplice principio: per
ottenere dei valori di coppia elevati, S deve agire aumentando la cilindrata
dell’unita idraulica. Per contro, elevati valori di cilindrata portano ad un
sensibile decremento in termini di rumore e di efficienza globale.

Nel momento in cui la richiesta di potenza €& talmente elevata da
penalizzare il rendimento della trasmissione, sono da preferire soluzioni piu
complesse dal punto di vista meccanico che offrono pero un estensione del
range di rapporti di trasmissione ottenibili.

Due configurazioni che possono essere prese in considerazione per
applicazioni di potenza elevata sono la trasmissione Power-split Compound e
latrasmissione Power-split Dual-stage. La trasmissione Compound permette
I’utilizzo di unita idrostatiche di dimensione inferiore accoppiandole ad una

coppia di rotismi epicicloidali, uno a monte della prima unita idraulica e uno
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avalle della seconda. Le unita idrauliche operando infatti con valori elevati di
cilindrata e basse velocita di rotazione, offrono il vantaggio di un’elevata
efficienza. 1l funzionamento della trasmissione Compound € simile a quello
delle trasmissioni Output coupled, come anche le equazioni di
dimensionamento, ma permette di usufruire di unitaidrostatiche di dimensioni
inferirori.

Il secondo sistema di trasmissione dotato di cambio marcia e il Power-
split Dual-stage, mostrato in figura 2.23; una trasmissione di tipo Input
coupled la cui denominazione deriva dal tipo di rotismo epicicloidale a
doppio stadio impiegato per incrementare il range di rapporti di trasmissione

ottenibili.

C/E

Unitl UnitO

Figura 2.23: Trasmissione Power-split Dual-stage.

In generae il sistema Dual-stage offre degli importanti benefici come
I’impiego di unita idrauliche piu compatte dovute ala presenza di un rotismo
epicicloidale pit complesso rispetto a quello ordinario. Inoltre si raggiungono
due differenti full mechanical point che caratterizzano due punti di
funzionamento ad elevata efficienza; infine le unita idrauliche funzionano in

un modo piu efficace ed il rendimento global e risulta maggiore.
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Dallo studio condotto da Blake C. in presente in letteratura [2], sono
state confrontate le quattro configurazioni discusse, operando un confronto tra
caratteristiche funzionali e prestazioni. Dal grafico mostrato in figura 2.24
viene mostrato in particolare I’andamento dei rendimenti globali, affermando
cheil layout delle trasmissioni pitu complesse € in grado di fornire rendimenti

molto maggiori rispetto alle configurazioni di base.
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Figura 2.24: Confronto tra rendimenti per diverse trasmissioni Power-split.

In particolare i picchi di efficienza sono da imputare all’impiego di
unita idrauliche pit compatte, mentre per quanto riguarda I’efficienza alle
basse velocita € superiore in virtu dei minori ricircoli di potenza che si
verificano nelle trasmissioni pit complesse.

Il sistema di riferimento per il presente lavoro sara la trasmissione
Dual-stage poiché s adatta ad applicazioni di elevata potenza, e piu in
generale in impieghi dove si necessita elevata compattezza dei componenti,
come ad esempio veicoli di raccolta rifiuti, autobus urbani, macchine

operatrici agricole, etc.
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CAPITOLO 3

IL RUMORE NELLA TRASMISSIONE
IDROMECCANICA POWER-SPLIT

3.1 INTRODUZIONE

In una trasmissione idromeccanica € ragionevole affermare che i
contributi predominanti a livello di pressione sonora globale del sistema
siano quello del motore endotermico e dalla trasmissione idrostatica, in
quanto i contributi degli atri componenti sono generalmente di entita molto
minore e dungue trascurabili. Le aziende costruttrici di trasmissioni
idrostatiche si sono sensibilizzate verso il miglioramento delle caratteristiche
acustiche anche nelle prime fasi di progetto, e tale politica € dovuta a due
aspetti: da un lato vige il rispetto della legidatura in materia di emissioni
sonore, che impone una limitazione severa per ogni tipo macchina, dall’altro
lato il miglioramento delle prestazioni acustiche € dovuto ad esigenze di
mercato, in cui € sempre meno tollerato un elevato livello di rumorosita nel
prodotti di nuovarealizzazione.

In questo capitolo oltre ad essere riportate delle nozioni fondamentali
per la comprensione del fenomeno del rumore, sara analizzata una tipica
trasmissione idromeccanica, scomponendola nei differenti componenti
idraulici e meccanici, e studiandone separatamente le sorgenti di disturbo.

La previsione del livello di pressione sonora di un sistema meccanico
ed idraulico & un’attivita solitamente molto complessa che richiede analisi

molto approfondite, anche in campo sperimentale. In primo luogo perché i
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meccanismi che regolano |a generazione del rumore sono assai numerosi, ed
in secondo luogo I’entita del rumore generato dipende strettamente
dall’ambiente in cui € situata la sorgente.

Non € possibile dunque presumere delle assunzioni semplificative sulla
base di principi termodinamici, in quanto la potenza irradiata dal suono e
generalmente una porzione molto ridotta nel bilancio complessivo di una
macchina. Al momento quindi & possibile formulare delle precise relazioni
guantitative sulla generazione del rumore soltanto per un numero molto
ristretto di cas di interesse pratico; per tutti gli atri, grazie ad ampi studi
svolti in materia, s possono adottare delle relazioni di derivazione empirica
(inacuni casi basate su considerazioni teoriche).

In questo lavoro saranno impiegate relazioni frutto di interpolazione di
dati sperimentali, ed il loro utilizzo é findizzato ala previsione
approssimativa delle grandezze che interpretano il rumore generato dalla
componentistica idrostatica e meccanica che costituisce la trasmissione di
potenza.

Saranno analizzate separatamente le principali fonti di disturbo, in
particolare il motore a combustione interna, le unita idrostatiche, il circuito
idraulico ed i rotismi meccanici. Per quanto riguarda le macchine idrauliche si
propone un modello di previsione frutto di una regressione numerica, che sara
poi introdotto all’interno di un software di simulazione di una trasmissione
idromeccanica Dual-stage, a fine di prevedere ed osservare I’emissione

acustica complessiva del sistema.
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3.2RICHIAMI FONDAMENTALI DI ACUSTICA

Il suono € una perturbazione di carattere oscillatorio che si propaga in
un mezzo elastico, con frequenza tale da essere percepita dall’orecchio
umano. Affinché il fenomeno avvenga € necessaria la presenza di una
sorgente e di un mezzo avente elasticita e massa uniformemente distribuite.

La sorgente € costituita da un elemento vibrante che trasmette le
oscillazioni ale particelle di fluido che la circondano, provocando cosi la
perturbazione nel mezzo che usualmente € aria.

Sotto certi aspetti le onde acustiche presentano molte analogie con altri
fenomeni fisici che si manifestano sotto profilo ondulatorio come ad esempio
la luce, 0 meglio le onde elettromagnetiche appartenenti allo spettro visibile,
le onde sismiche, etc.; un’onda costituisce quindi una perturbazione delle
condizioni locali di riposo. La vibrazione di corpi elastici presenta un
andamento ondul atorio, descrive cioe nel tempo un movimento che puo essere
rappresentato graficamente tramite un’onda.

L e onde sonore sono classificate in funzione della periodicita: un’onda
sonora periodica, caratterizzata cioé da una vibrazione ciclica del mezzo
elastico, s definisce suono; un’onda sonora non periodica costituisce invece
un rumore, che a differenza del suono é generalmente sgradevole e fastidioso
per I'udito. Sono soggette a tutti i fenomeni connessi alla propagazione
ondosa come riflessione, rifrazione ed assorbimento, e sono caratterizzate da
alcune grandezze che ne definiscono I’andamento: la frequenza f, il periodo
T, la pulsazione w, I’ampiezza A, la lunghezza d’onda A e la velocita del

suono ¢, approfondite di seguito.
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P Le frequenza f [HZ] € definita come numero di oscillazioni complete

nell’unita di tempo, mentre il periodo T [s] € la durata di un ciclo

completo di oscillazione ed ¢ calcolato come inverso della frequenza:
—1
T=1/ f

La pulsazione, la frequenza ed il periodo sono legati tra loro dalla

seguente relazione:
w = 2nf

Il suono si propaga nel mezzo che circonda la sorgente sonora con una
velocita del suono c [m/s]. Considerando la legge di Ohm acustica

applicata ad un tubo di flusso perturbato vale in generale:

=y dp/d’otrasf

dove dp [N/m?] rappresentala perturbazione infinitesima di pressione,
mentre dp ¢ la variazione infinitesima della densita del mezzo [kg/m?].
Facendo riferimento ad una trasformazione isoentropica per un gas
ideale s ottiene la relazione seguente, in cui k € il rapporto tra calore
specifico rispettivamente a pressione e volume costante, R ¢ la costante
universale dei gas (8314,34 J/kgmoicK ), 1 € la massa molecolare

espressain kgmoli € T € latemperatura espressain Kelvin.

kRT
c= |—
U

Se il mezzo e I’aria s impiegano delle relazioni approssimate come ad

esempio quella che segue:

c=3314+06T



dove T € espressa in gradi Celsius. Come valore di riferimento della
velocita del suono s considera quello determinato ad una temperatura

di 20°C, approssimativamente pari a 341 m/s.

b L’ampiezza A [N/m?] rappresenta il valore massimo dell’oscillazione
dell’onda di pressione mentre la lunghezza d’onda A [m] rappresentala

distanza percorsa dall’onda sonora in un periodo di tempo.

r=7

Considerando una frequenza di 1000 Hz, la lunghezza d’onda
corrispondente ad una velocita del suono ¢ pari a 341m/s, sara di
0,34m; per una frequenza di 4000 Hz essa assumera invece un valore
di 0,082 m.

Il fenomeno di propagazione dell’onda puo essere descritto tramite
I’equazione differenziale ordinaria di similitudine con un oscillatore semplice
x(t) = Asen (wt + ¢) dove w rappresenta la pulsazione e ¢ la fase

deli’onda sinusoidaie (figura 3.1).

A

() / \\\ - \\

,, L

Figura 3.1: Andamento sinusoidale della funzione x(t).
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3.2.1 Grandezze acustiche fondamentali

| fenomeni acustici, come accennato nel paragrafo precedente, possono
essere descritti da equazioni di tipo sinusoidale. La descrizione di tali
fenomeni s rende possibile nel momento in cui S seleziona un’opportuna
grandezza fisica in grado di caratterizzarli, e per i fenomeni acustici la
grandezza di riferimento e la pressione sonora (0 pressione acustica) [Pal.

La pressione acustica e definita come differenza tra la pressione p(t)
esistente in un dato istante t e la pressione statica che si avrebbe nello stesso
punto e nello stesso istante in assenza dell’onda sonora. Nel caso in cui il
mezzo di propagazione fosse I’aria, la pressione statica non € atro che la
pressione atmosferica p,, .

Ap(t) = p(t) — pa
Ai fini dell’analisi delle emissioni acustiche € ritenuto piu utile riferirs al

valore efficace della pressione acustica, calcolato come segue:

_ 1 (T
P=‘/;J; [p(t) —p, 12dt

dove p,, rappresenta il valore di pressicne mediata. Solitamente la pressione

acustica efficace & compresa tra 2 -107° = 2 - 10?Pa che corrisponde alla
sogliadi danneggiamento del timpano.

Il vantaggio di impiegare |a pressione sonora come grandezza acustica
di riferimento e la sua facilita di misurazione, ma per contro il suo valore
appare fortemente influenzato dall’ambiente che circonda la sorgente, essendo
una grandezza intrinseca del campo di moto. Questo inconveniente ha
indirizzato la ricerca ad impiegare atre grandezze fisiche, che diano un

riscontro piu oggettivo, come quelle elencate di seguito.
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P La potenza sonora W [W] della sorgente, espressa come energia
trasmessa dall’onda nel mezzo per unitad di tempo, € un grandezza

scalare caratteristica della sorgente.

dE

W=—
dt

» L’intensita di energia sonora | [W/m?], espressa come energia
incidente su una superficie S perpendicolare alla direzione di
propagazione per unita di tempo, rappresenta una grandezza vettoriale

caratteristica del campo di moto.

P Ladensita di energia sonora [// m?], grandezza di maggior interesse
nello studio del campo acustico in ambienti chiusi, che rappresenta il
rapporto tra la quantita di energia contenuta in una porzione di spazio
ed il suo volume, € una grandezza scalare tipica del campo di moto:

dE

D=—

In letteratura [1][9] viene illustrata la trattazione complessa delle leggi di
propagazione del suono; in questo lavoro per privilegiare la semplicita s
vogliono riassumere i principali concetti di propagazione nel caso di onda
pianae sferica.

Nella propagazione di onde piane, il campo sonoro assume la forma di
un fascio di onde parallele, e la sorgente si immagina costituita da un piano
che vibra in direzione normale alla superficie stessa. | fronti d’onda sono
formati da superfici parallele al piano sorgente, sulle quali le varie grandezze

insistenti sono costituite dallo stesso valore in un determinato istante. E’
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possibile dimostrare che I’intensita di energia sonora e la densita di energia
pOssono essere descritte dalle relazioni seguenti.
PZ PZ

| =— D=—
pc pr2

S puo immaginare un campo di onde sferiche come prodotto da una
sorgente costituita da una ‘sfera pulsante’, ovvero una sferail cui raggio varia
periodicamente nel tempo. Come nel caso di onde piane, un campo di onde
sferiche potra essere redlizzato nella realta solo in prima approssimazione,
assumendo che la propagazione avvenga quando ci s trovi abbastanza lontani
dalla sorgente da poterla ritenere puntiforme. In tal caso si dimostra che vale
larelazione sotto riportata per il calcolo dell’intensita di energia sonora, in culi
r rappresenta la distanza dalla sorgente.

- w
A1

La pressione sonora € una grandezza ingegneristica facilmente
misurabile e con riferimento all’udito umano il suo valore minimo percepibile
e pari a 20pPa mentre il valore massimo, che precede la soglia del dolore,
circa pari a 60 Pa. Una scala lineare basata sulla radice quadrata della
pressione sonora richiede 102 suddivisioni per ricoprire interamente il range
disponibile, ma il comportamento dell’udito umano non soddisfa il requisito
di linearita. E’ preferibile dunque impiegare una scala di misura piu
compressa rispetto quella lineare, come la scala logaritmica Essa é
particolarmente adatta per confrontare la pressione sonora di diversi segnali,
ma non apportando delle opportune correzioni, tale scala risulterebbe
eccessivamente compressa. Per questo motivo s introduce un fattore 10
moltiplicativo, dando luce a decibel [dB], che nonostante sia di fatto una

grandezza adimensionale (perché derivante da un rapporto tra uguali
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grandezze) é considerato a tutti gli effetti un’unita di misura dei fenomeni

acustici. Sono definite di seguito le diverse grandezze utili nella trattazione.

Livello di pressione sonora

Si definisce livello di pressione sonora (SPL., Sound Pressure Level) espresso
indB:

2

pr 4
L, =10 log,o (%) = 2010 (—)
j2 810 (pz) 810 »

0 0

dove p e la pressione sonora presa in esame e p, € la pressione sonora di
riferimento. Con il proposito di determinare I’SPL in termini assoluti, la
pressione sonora p, € espressa con il valore minimo della soglia di udibilita a
1000 Hz, ovvero 20 pPa.

Livello di potenza sonora

Si definisce livello di potenza sonora Ly, il rapporto espresso tramite il
numeyo di decibel tra due potenze sonore di cui una e presa come riferimento,
WO - 10_12 W

|74
LW —_ 10 loglov_v—
0

Livello di intensita sonora

E’ definito livello di intensita sonora L; il rapporto in decibel che si ottiene tra
I’intensita della sorgente e Uiatensita presa come riferimento, [, =
10712 W /m?.

I
Llr —_ 10 10g10};
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3.2.2 Lo spettro sonoro

Fino a questo momento si € considerato il suono come una funzione
sinusoidale caratterizzata da un unica frequenza, ed in acustica tale suono
prende il nome di tono puro (figura 3.2). Si definisce suono complesso quello
il cui spettro sonoro include molte componenti pure.

Sebbene in natura acuni suoni siano caratterizzati da un unico valore
di frequenza, oppure seguano una sinusoide principale come le note musicali,
accade piu frequentemente che le sorgenti sonore producano un andamento
dell’onda irregolare e casuale nell’unita di tempo. Questa e la caratteristica
principale che descrive un rumore: non presenta nemmeno un andamento
periodico, e per questo motivo si esamina mediante I’analisi di Fourier, che
permette di considerare qualsias segnale come il risultato della
sovrapposizione di un numero infinito di componenti sinusoidali di diversa
frequenza, ampiezza e fase (figura 3.2).

Applicando un agoritmo matematico, noto come trasformata di
Fourier, € possibile trasformare un segnale definito nel dominio del tempo in
uno definito nel dominio della frequenza, che prende il nome di spettro
SoNoro.

In figura 3.2 sono mostrate diverse tipologie di suono con il relativo
spettro sonoro. Per quanto riguarda i toni puri esso € composto da una sola
linea, ovvero un’unica frequenza, mentre per suoni complessi esso é costituito
da diverse bande di frequenza, ciascuna delle quali é caratterizzata da una
frequenza di taglio superiore f,, da una di taglio inferiore f; e dal valore di
frequenza nominale o di centro banda f...

Molti strumenti sono in grado di svolgere I’analisi in frequenza, ed a
guesto scopo puo essere impiegato un fonometro di precisione dotato di filtri

passa-banda.
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Figura 3.2: Andamento dell’onda e spettro sonoro relativo:
[a] sinusoidale, [b] periodico, [ c] aperiodico.

Per semplificare il confronto tra le numerose misurazioni strumentali
derivanti dall’analisi in frequenza, I’International Standards Organization
impose la standardizzazione del metodo di  frazionamento delle bande, e
particolare importanza assume quello ad ampiezza di banda percentuae
costante. In questa famiglia una delle ripartizioni piu conosciute ed utilizzate
e lasuddivisione in banda d’ottava.

Il campo delle frequenza udibili viene suddiviso in dieci bande, e per
ognuna di esse il valore del limite superiore di frequenza € rigorosamente

doppio rispetto a limite inferiore di frequenza della stessa banda. In figura 3.3
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e illustrata una tabella che mostra le frequenze caratteristiche per le diverse
tipologie di banda. In particolare la frequenza superiore e la frequenza media

dellabanda d’ottava si determinano mediante le relazioni che seguono.

f=2f,
fe=VZU~ )

Talvolta puod essere richiesto uno studio piu dettagliato del rumore, e
rispetto ai risultati ottenuti mediante I'impiego della banda d’ottava €
preferibile far riferimento ad una suddivisione piu accurata delle bande di

frequenza, ovverolabanda di terzo d’ottava.

Ottava Terzi di ottava

Frequenza Frequenza Frequenza Frequenza Frequeniza Frequenza
Banda inferiore centrale  superiore  Inferiore centrale superiore

12 11 16 2 14,1 16 17,8
13 17,8 20 24
14 224 25 282
15 22 i1,5 44 282 315 355
16 355 40 447
17 44,7 50 56,2
18 44 63 88 56,2 63 70,8
19 70,8 80 89,1
20 89,1 100 12
21 88 125 177 112 125 141
2 141 160 178
23 178 200 224
24 177 250 355 224 250 282
25 282 315 355
26 355 400 447
27 355 500 710 447 500 562
28 562 630 708
29 708 800 891
30 710 1000 1420 891 1000 1122
3 1122 1250 1413
32 1413 1600 1778
33 1420 2000 2840 1778 2000 2239
34 2239 2500 2818
35 2818 3150 3548
36 2840 4000 5680 3548 4000 4467
37 4467 5000 5623
38 5623 6300 7079
1 5680 8000 11360 7079 8000 2913
40 8913 10000 11220
41 11220 12 500 14 130
42 11 360 16 000 22720 14 130 16 000 17780
43 17780 20 000 22 390

Figura 3.3: Suddivisione dello spettro di frequenze udibili

in bande normalizzate d’ottava e terzi d’ottava.
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Come suggerisce la nomenclatura, esse sono caratterizzate da una
larghezza approssimativamente pari ad un terzo rispetto le precedenti bande
d’ottava. In particolare la frequenza superiore e la centrale valgono

rispettivamente:
f = V2f;
fe=3V2(f-f)

In figura 3.3 sono mostrati i valori delle frequenze superiori, inferiori e

centrali per entrambe le tipologie di suddivisione.

3.2.3 Valutazione soggettiva del suoni e loudness

L’orecchio umano e in grado di percepire mediamente solo unaristretta
gamma di frequenze comprese nell’ intervallo: 20Hz < f < 20kHz che
rappresenta la gamma udibile. Suoni che abbiano frequenze rispettivamente
inferiori 0 superiori non vengono uditi dall’'uomo e prendono il nome di
infrasuoni ed ultrasuoni.

Divers esperimenti effettuati su campioni di popolazione hanno
determinato la soglia dell’udibilita espressa come livello di pressione sonora
in funzione della frequenza di un tono puro, illustrata in figura 3.4.
Dall’analisi di questa curva si rileva che la soglia dell’udibilita minima si
trova nell’intervallo tra 1000 e 4000 Hz. Questa € una caratteristica propria
dell’udito umano, che per sua natura e specializzato per udire tali frequenze,
che rappresentano quelle del parlato. Si osserva inoltre che la soglia di

udibilita variain modo sensibile in funzione della frequenza.
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Incrementando pesantemente il livello sonoro della sorgente, il
campione percepira una sensazione dolorosa e quindi € possibile tracciare nel

diagramma lalinea tratteggiata che delimitala soglia del dolore.

Tale curva variera con la frequenza meno sensibilmente rispetto alla
soglia di udibilita, a causa di un meccanismo di difesa intrinseco degli organi
uditivi.
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Figura 3.4: SPL del campo udibile in funzione della frequenza

in scala logaritmica.

Il problema che ci si pone € quello di determinare lalegge che regolala
percezione soggettiva dei suoni. Fletcher fu il primo studioso che affronto tale
guestione, e basandosi sulla legge psicofisica di Weber-Fechner - la
variazione minima di sensazione rilevabile & proporzionale alla minima
variazione relativa allo stimolo- tento di riprodurre in via analitica delle curve
isofoniche, ossia curve soggettive di isosensazione. Purtroppo il tentativo di
Fletcher falli, in quanto le relazioni ricavate risultarono di limitato utilizzo, e
per tale motivo egli preferi basarsi su di un approccio esclusivamente

sperimentale.
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L’obiettivo divenne dunque il tracciamento di un diagramma che, dato
un suono oggettivo di frequenza e livello di pressione sonora (dB) note,
facesse corrispondere la percezione soggettiva di tale suono, denominata
loudness e misurata in phon. Tale diagramma prese il nome di audiogramma
normale (o audiogramma di Fletcher e Munson) dove in ascissa €
rappresentata la frequenzain scalalogaritmica, e in ordinata e rappresentato il
livello di pressione sonora riferito a 20uPa (figura 3.5). Le curve
dell’audiogramma fanno riferimento a toni puri con sorgente posta
frontalmente all’osservatore, ed uniscono | punti in cui la sensazione
dell’intensita del suono alle varie frequenze risulta la medesima (le curve
isofoniche sono curve di isosensazione).

Come suono di riferimento venne utilizzato un segnale sinusoidale di
1000 Hz, per il quale il livello oggettivo in dB rispetto a 20uPa coincide con
il valore della scala soggettiva espressain phon.

Osservando I’audiogramma si vede ancor piu chiaramente che
I’orecchio umano e piu sensibile a frequenze medio-alte della banda acustica
(500-5000 Hz), con un massimo di sensibilita attorno ai 3500 Hz, mentre
presenta rapidi cali di sensibilita alle basse e ale dte frequenze.

L’audiogramma normale funziona correttamente per suoni similari
determinati sperimentalmente, cioe per i toni puri, che sono sfortunatamente
una classe molto ristretta nel campo dei fenomeni sonori. | suoni ed i rumori
che usuamente vengono percepiti nella vita quotidiana sono quas
esclusivamente a spettro complesso.

Da un punto di vista tecnico e quindi indispensabile caratterizzare la
percezione auditiva nel confronti dei suoni complessi. Ogni tentativo di

utilizzare a tal proposito i dati contenuti nell’audiogramma risulta vano.
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Figura 3.5: Audiogramma normale e curve isofoniche secondo norma | SO/R 226.

Se ad esempio sl analizzasse il contenuto spettrale del suono in esame,
e per ciascuna riga dello spettro si calcolasse il livello equivalente in phon
utilizzando I’audiogramma normale e combinando linearmente i risultati
parziali per risalire alla “loudness” del suono complesso, s otterrebbe un
risultato che, sottoposto a vaglio di una prova soggettiva di ascolto,
risulterebbe fortemente errato.

[ motivo per cui non risultavalido il principio di sovrapposizione degli
effetti € la dipendenza dalle caratteristiche intrinseche del meccanismo di
percezione auditiva. In particolare uno dei fenomeni piu evidenti, anche se
non I’unico, che interviene quando vengono percepiti piu suoni
contemporaneamente consiste nel fatto che ciascun suono non conserva
totalmente la sua individualita nei confronti della percezione. Il fenomeno
prende il nome di mascheramento acustico.

Questo fenomeno puo essere descritto come un disturbo all’ascolto di

un suono desiderato (suono mascherato) da parte di un suono mascherante.
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Essendo un fenomeno complesso, s fa riferimento a cas tipici
partendo dalla condizione piu semplice, ovvero quella di due toni puri di
frequenza ed intensita note. Se uno dei due suoni avesse un livello tale da
essere appena percepibile, cioé il suo livello fosse pari a livello di soglia L,
non appena questo si sovrappone a secondo tono, verrebbe totalmente
mascherato per un livello sufficientemente elevato del suono mascherante. Per
poter distinguere nuovamente la presenza del tono mascherato ¢ necessario
innalzare il suo livello sonoro fino ad un vaore di L,,, per il quale s
raggiungono le nuove condizioni di soglia Si assume quindi come
valutazione quantitativa del mascheramento la differenza M, espressa in dB,
tra due livelli di soglia, rispettivamente in presenza e in assenza del tono
mascherante:

M=L, — L

incui il livello L,,, prende il nome di soglia di mascheramento di udibilita.

Numerose prove soggettive hanno mostrato che il mascheramento
acustico dipende dallafrequenza e dal livello del suono mascherante. In figura
3.6 si puo desumere I’effetto mascherante prodotto da un tono puro a 400 Hz
(a) e 1200 Hz (b), per diversi livelli di intensita acustica. In ascissa e riportata
la frequenza del tono mascherato e in ordinata il corrispondente valore di M.
Le varie curve hanno come parametro il livello sonoro del tono mascherante.

Si puo affermare che per livelli inferiori del tono mascherante I’effetto
e praticamente il medesimo sia per suoni di frequenza superiore che inferiore
a quella del tono mascherante. All’aumentare del livello aumenta I’entita del
mascheramento e s estende sempre piu per valori di frequenza piu elevati del
tono mascherato. Questa espansione in frequenza non s manifesta invece per
valori inferiori a quelli del tono mascherante, come risulta evidente dalla
marcata dissimmetria delle curve rispetto ai valori di 400 e 1200 Hz.
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Figura 3.6: Diagrammi di mascheramento per tono puro di frequenza
pari a 400 Hz (sinistra) e 1200 Hz (destra).

Si nota poi che I’effetto di mascheramento € massimo per valori di
frequenza prossmi a quello del tono mascherante, mentre per valori
coincidenti (o quasi) con quello del tono mascherante s manifesta un
sensibile avvallamento delle curve. Questa caratteristica e dovuta al fenomeno
del battimenti, che s manifesta quando le frequenze dei due toni sono quasi
coincidenti, e agisce darivelatore del tono mascherato.

Si comprende quindi la difficolta nella valutazione della loudness dei
suoni complessi, non potendo prescindere dal solo fenomeno del
mascheramento acustico. In letteratura sono presenti diversi metodi di misura,
che prendono spunto da un unico presupposto che si basa sulla suddivisione di
un suono complesso in “bande critiche”, spesso coincidenti per semplicita con
le bande d’ottava o bande di terzo d’ottava. In principio si determinano i
rispettivi livelli (in phon) delle bande critiche, per poi convertirli nel
corrispondenti livelli di son, una scala derivante dal phon ma che misura in

modo diverso il livello di sensazione soggettiva. Si sommano cosi i valori
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trovati, tenendo conto anche del fenomeni di mascheramento acustico, per poi
riconvertire gli indici calcolati nel corrispondente numero di phon.

Sulla base di questo procedimento sono stati proposti diversi metodi
piut 0 meno elaborati, per una valutazione della loudness, e differiscono
sostanzialmente per il modo in cui viene cacolato il livello di son per
ciascuna banda critica, e per come vengono vautati gli effetti del
mascheramento. In particolare si citano due metodi ampiamente utilizzati: il
metodo di Sevens e il metodo di Zwicker, entrambi normalizzati dale
direttive 1SO. Il primo € basato su un approccio di correlazione empirica di
dati sperimentali, e fornisce risultati molto validi per suono in campo diffuso
e privo di componenti pure. Il secondo invece richiede un calcolo assai piu
laborioso di interpolazione grafica, e nonostante tenga conto piu
approfonditamente del mascheramento, fornisce risultati meno precisi rispetto
a metodo di Stevens.

Si pud affermare che in prima approssimazione il fenomeno del
mascheramento acustico, pur avendo una notevole importanza, non & I’unico
fenomeno che influenza la loudness nella composizione dei contributi delle
bande critiche. Si pud supporre quindi I’esistenza di altri meccanismi non
ancoranoti, legati al fenomeno della percezione auditiva

In definitiva quindi il problema della valutazione della loudness dei
suoni complessi, a partire da dati spettrali oggettivi, ad oggi non e stato

ancorarisolto definitivamente.
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3.3.4 Strumentazione acustica ed analis del rumore

Nel precedente capitolo s e voluto mostrare come la valutazione
soggettiva del suono, o loudness, sia funzione della frequenza oltre che del
livello di pressione sonora. E’ chiaro che una valutazione qualitativa del suoni
basata esclusivamente su dati oggettivi non puo considerarsi valida ai fini di
un riscontro in termini di sensazione uditiva.

Per simulare la risposta in frequenza dell’orecchio occorre, infatti,
guantificare la ponderazione che caratterizza I’apparato uditivo in funzione
dellafrequenza. Per correlare quindi il rilievo oggettivo delle pressioni sonore
misurate alle sensazioni soggettive medie, gli strumenti di analisi acustica
impiegano dei filtri di ponderazione - elettrici, elettronici o digitali - che
attenuano le componenti del suono aventi frequenze alle quali I’orecchio
umano presenta sensibilita ridotta. Per la normalizzazione di questi filtri sono

state definite quattro curve di ponderazione, mostrate in figura 3.7.

* la curva A corrisponde circaalla curvaisofonicadi 40 phon;
* la curva B corrisponde circa alla curva isofonica di 70 phon;
* la curva C corrisponde circaalla curvaisofonicadi 100 phon;

* la curva D corrisponde alle curve isofoniche per suoni di livello critico.

| valori ottenuti da una misura per laquale si siaimpiegata una curvadi
ponderazione vanno espressi riportando I’indicazione della curva stessa. Un
livello di pressione sonora espresso in dB(A) indichera ad esempio,

I’utilizzazione del filtro ponderatore che realizzalacurvaA.
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Figura 3.7: Curve di ponderazione A,B,C,D.

Per ottenere il valore di rumore secondo una certa pesatura, S
dovranno correggere i valori misurati ad ogni frequenza sommandoli a quelli
della curva di ponderazione. Essendo le curve di ponderazione una
semplificazione dell’audiogramma di Fletcher, non sono ugual mente in grado
di esprimere la sensazione sonora per rumori composti. Si osserva pero che la
curvadi ponderazione A s presta bene a valutare gli effetti di disturbo che un
rumore produce sull’uomo e per questo motivo é stata recepita anche alivello
normativo. Per quanto riguardale curve B e C sono ormai in disuso, mentre la
curva D e utilizzata solamente per applicazioni di nicchia nel campo dei
velivoli. Le curve di ponderazione sono contenute infine nei filtri degli
strumenti di misura acustici.

| misuratori di livello sonoro, chiamati fonometri, sono strumenti adatti
a trasformare la pressione sonora in segnale elettrico da elaborare
successivamente in maniera opportuna, al fine di ottenere gli indici descrittori

del livello di rumore. | componenti fondamentali di un fonometro sono
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rappresentati nello schema di figura 3.8. Essenziamente il fonometro e
costituito da microfono, preamplificatore, filtri di  ponderazione,
amplificatore, rettificatore, compressore logaritmico e indicatore digitale o
anaogico. Il segnale proveniente dalla sorgente viene intercettato in primo
luogo dal microfono, e viene convertito in un segnale elettrico. Esistono in
mercato diverse tipologie di microfono, ma generalmente si impiega quello a
condensatore, che offre un’ottima qualita soprattutto nelle misure di
|aboratorio.

Il segnale elettrico in uscita dal microfono € caratterizzato da una
ridotta ampiezza e quindi necessita di essere amplificato mediante un

preamplificatore, posizionato a valle del microfono.

|
= Microfono

AC
60-120
Rivelatore
20-80 £0-140 :I:
Convertitorz
logaritmico
A | Picco Us"&"a
. mFast D
G |lgiow Integratore
[Itin. | imp _—1 Mediatore

Visualizzatore

Figura 3.8: Rappresentazione schematica degli elementi di un fonometro.

Successivamente il segnale viene ponderato da uno dei filtri di
pesatura introdotti precedentemente, che sono costituiti da circuiti elettrici la

cui sensibilita varia con la frequenza, ma e possibile anche predisporre una
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ponderazione lineare in cui il segnale non subisce alcun tipo di pesatura. Il
fonometro poi é caratterizzato anche da diversi filtri, che permettono di
suddividere il segnale sonoro in diverse bande, ad esempio la banda d’ottava
o0 la banda di terzo d’ottava. Il segnale poi sara nuovamente amplificato
e trasmesso ad un registratore (uscita AC), o ad un rilevatore di valore
efficace medio, che permette di ottenere il valore quadratico medio della
grandezza.

Il passo successivo € la determinazione del Root Mean Square (RMS)
del segnale tramite I’ingresso in un “rettificatore”, che fornisce un indicazione
sulla quantita di energia contenuta nel segnale sonoro, in particolare
restituisce il valore efficace tramite una costante di tempo esponenziale.

Il segnale infine viene visualizzato su un display dove € possibile
leggere il valore in diverse scale di misuracomeil dB, o il dB(A), nel caso s
abbiafatto riferimento al rispettivo filtro di ponderazione.

In particolare, i fonometri consentono di misurarei seguenti parametri:

P Livello di pressione sonora efficace; essendo variabile nel tempo viene
misurato utilizzando, in aternativa, le modalita Peak (costante di
tempo < 100 us), Fast (costante di tempo 125 ms), Sow (costante di
tempo 1s) ed Impulse con risposta rapida in salita (costante di tempo

35ms) e discesa lenta.

» Livellodi esposizione sonora SEL (Sound Exposure Level)

1 A8 .2 ]
SEL = 101log [ng p’;(z )dél]
0 0
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In cui A8=1s. Rappresenta il livello che verrebbe misurato se tutta
I’energia sonora associata al rumore di durata Afvenisse concentrata

in un secondo.

b Livello equivalente continuo; valutato secondo la curva di

ponderazione A e calcolato mediante la retazione che segue:

1 A8 2 0
Laeq = 10 log [——f P4 (6)
0

= dG]

Po
dove p, () e la pressione sonora ponderata mediante la curva A |, p,€
la pressione di riferimento e A8 ¢ la durata dell’intervallo di misura. |l
livello equivalente continuo rappresenta |la media energetica del livello
sonoro fluttuante ponderato secondo la curva A, in quanto mette in
gioco la stessa energia sonora associata ad un ipotetico rumore

continuo e costante di livello L4, e di pari durata.

Al fine di garantire controlli regolari, soprattutto in caso di variazioni della
temperatura o della pressione dell’aria causate da mutazioni climatiche, lo
strumento di misura deve essere tarato mediante un calibratore. La
calibrazione € un procedimento che permette di regolare il fonometro in modo
cherilevi valori corretti e precisi, e viene eseguita posizionando un calibratore
acustico portatile direttamente sopra al microfono. | calibratori forniscono un
livello di pressione sonora preciso e lo strumento viene tarato basandosi
proprio su questo valore. E’ buona pratica calibrare sempre il fonometro

immediatamente prima e dopo la sessione di misurazione.

102



3.3 EMISSIONI ACUSTICHE DI UN MOTORE A COMBUSTIONE
INTERNA

L’impiego di un motore termico a gas naturale e particolarmente
interessante se € finalizzato all’impiego in una trasmissione idromeccanica
Power Split, in virtu del fatto che realizza un minore consumo specifico di
carburante rispetto ad altre tipologie di motori presenti sul mercato. Tuttavia
s manifesta la questione dell’inevitabile rumorosita che si origina nei veicoli
equipaggiati con questi propul sori.

Il rumore emesso da un motore & causato da diverse fonti, le cui
principali sono: rumore dello scarico e aspirazione, rumore di combustione
dovuto al rapido incremento di pressione del gas all’interno della camera di
combustione, rumore meccanico, rumore generato dal flusso dell’aria di
raffreddamento.

Il rumore allo scarico ed all’aspirazione puo essere ridotto a livelli
soddisfacenti con opportuni silenziatori facilmente installabili anche sui
veicoli (figura 3.9), ed in particolare per quanto riguarda I’aspirazione €
fondamentale la presenza del filtro dell’aria che contribuisce alla riduzione
delle emissioni rumorose.

Il rumore dovuto al flusso d’aria di raffreddamento & dovuto in
generale allaformazione di vortici da parte delle pale del ventilatore; nel caso
di motori raffreddati aliquido, lo studio di nuove ventole ed il funzionamento
a velocita di rotazione costante, grazie a collegamento a motori elettrici, ha
ridotto notevolmente il rumore emesso.

Nel caso invece di motori raffreddati ad aria, il flusso d’aria generato
dal ventilatore genera ancora emissioni acustiche significative. In
quest’ultimo caso la riduzione del rumore presenta notevoli difficolta in

guanto la ventola € molto spesso utilizzata come volano, e limiti di peso e di
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ingombro rendono difficoltosa la collocazione sul motore di convogliatori
d’aria piu efficienti.

I rumore meccanico € a sua volta imputabile a diverse fonti quali il
moto trasversale dello stantuffo, vibrazioni alla testa del motore, vibrazioni
flesso-torsionali dell’albero a gomiti e del volano, vibrazioni delle pareti

monoblocco, rumore degli organi di distribuzione, etc.

Figura 3.9: Sstema di espulsione dei gas di scarico del MCI.

[l rumore emesso dal motore s irradia dalle vibrazioni della sua
superficie esterna; vibrazioni che sono generate dall’elevato gradiente di
pressione in camera di combustione, dall’effetto dei carichi di inerzia variabili
nel tempo delle masse dotate di moto alterno, degli urti meccanici interni.
Infine vi e anche il disturbo generato dall’impianto di iniezione, che cresce
all’aumentare della velocita del motore.

I rumore generato da un propulsore € dunque funzione di numerose
variabili di progetto, e non e realizzabile una sua esatta previsione in base alle
grandezze che lo determinano. In letteratura [1] € presente un modello

semplificato per la determinazione del livello di potenza sonora per un motore
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a combustione interna, che considera tre importanti contributi: il rumore
prodotto dal sistema di scarico, il rumore generato dall’involucro del motore

ed infine il rumore di aspirazione.

3.3.1 Il rumoreemesso dal sistema di scarico

Il livello di potenza sonora complessiva generato da un motore a
combustione interna sprovvisto di silenziatore puo essere previsto mediante la

seguente relazione:

in cui il parametro K indicala presenza o0 meno di un turbocompressore, ed in
particolare:

- K = 0 seil motore non impiegail turbocompressore

- K = — 6 seil motore € composto da turbocompressore
Octave band A itata A elevata
center frequency ' i

(Hz) Small Medium Large Small Medium Large
63 10 15 20 16 20 25
125 15 20 25 21 25 29
250 13 18 23 21 24 29
500 11 16 21 19 22 27

1,000 10 15 20 17 20 25

2,000 9 14 19 15 19 24

4,000 8 13 18 13 17 23

8,000 8 13 18 14 17 23

Tabella 3.1: Effetto attenuante (dB) delle varie tipologie di silenziatori commerciali al

variare della frequenza della banda d’ottava.

105



Il parametro [y indica invece lalunghezza del tubo di scarico (exhaust
pipe) in metri, mentre P rappresenta la potenzain KW del propulsore. L’effetto
attenuante prodotto da silenziatori tipici commerciali € riassunto in tabella

3.1, e puo essere fornito direttamente dal costruttore.

3.3.2 Il rumore prodotto dall’alloggiamento

E’ chiaro che il rumore generato dal blocco motore non é
univocamente determinabile da una relazione, ma sara funzione di indici
tempo varianti e della geometria del sistema; in particolare € possibile

esprimere come segue il livello di potenza sonora:

Ly =93+10 logiqP+A+B+C

in cui P rappresenta la potenza espressa in kW del motore, ed i parametri

A,B,C sono determinabili come segue:

P A _ Termine correttivo in funzione della velocita di rotazione n
[rev/min] del motore. In particolare:
A= -5 n < 600 rev/min
A= =2 600 rev/min < n < 1500 rev/min
A=0 n > 1500 rev/min

P B Termine correttivo in funzione del combustibile che alimenta il
motore. In particolare:
B = 0 motore Diesel o dual-fuel Diesel e gas naturale

B = —3 motore alimentato a gas naturale
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b C _Termine correttivo in funzione della disposizione dei cilindri.
C = 0 per disposizionein-line

C = —1 perdisposizione V-Type eradial type

Per ottenere i valori di potenza sonora pesati attraverso la curva di
ponderazione A, si deve apportare un’ulteriore correzione al valore imposto
dalla precedente relazione, variabile in funzione della velocita di rotazione del

motore: in particolare:

P Per velocitadi rotazionen < 600 rev/min si haJ= -4
b Per velocitadi rotazione 600 rev/min < n < 1500 rev/minJ=-3

P Per velocitadi rotazionen > 1500 rev/min J= -1

3.3.3 Il rumore prodotto dall’aspirazione

Per motori a combustione interna compres turbocompressore, il
rumore in aspirazione e di fatto trascurabile se confrontato con il rumore
prodotto dal sistema di scarico dei gas e quello relativo all’alloggiamento.
Tuttavia, in presenza del turbocompressore, ci S pud avvaere della seguente

relazione per laprevisione del livello di potenza sonora:
Ly =92 +5 logyo P — 1;,/1.8

dove [;,, espressa in metri & la lunghezza della canalizzazione d’ingresso, e P e
la potenza del motore espressain kW.

Nel caso di un veicolo stradale tipico € evidente che molti rumori
meccanici siano conseguenza del processo di combustione, che si puo definire
come la fonte primaria di disturbo. Una riduzione del rumore di combustione

permette di costruire un motore di struttura piu leggera e consente di
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moderare gli interventi di contenimento delle emissioni acustiche di disturbo

mediante materiali fonoassorbenti.

Figura 3.10: Aspirazione del motore a combustione interna.

In una trasmissione ibrida non €& solo il motore termico a dare un
contributo significativo al livello globale di rumorosita; € necessario valutare
anche il disturbo che recano le unita idrauliche della trasmissione a variazione

continua.
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34 PREVISIONE DEL RUMORE IN UNA TRASMISSIONE CVT
IDROSTATICA

3.4.1 Macchineidraulichedi riferimento

La trasmissione idrostatica CVT e un sistema formato da due unita
idrauliche a cilindrata variabile connesse ad un circuito in pressione, che
predisposto all’interno di una trasmissione Power-split funge come porzione
flessibile, in cui s genera un rapporto di trasmissione variabile in modo
continuo.

Per determinare la famiglia di macchine idrauliche piu adatte a questo
scopo, € opportuno fare delle considerazioni a livello applicativo. Tra le
macchine volumetriche a cilindrata variabile, le uniche macchine adatte alle
alte pressioni sono quelle a pistoni assiali. Le pompe a palette non sono adatte
infatti per impieghi ad elevata potenza, mentre le macchine a pistoni radiali
sono svantaggiate perché costituite da masse mobili piu elevate rispetto alle
pompe a disco obliquo.

| vantaggi principali di queste macchine sono innanzitutto la capacita
di fornire una certa prevalenza indipendentemente dalla velocita di rotazione,
ed oltre a cio la capacita di erogare una portata proporzionale al regime di
rotazione, indipendentemente dalla prevalenza.

Esistono solamente due tipologie di macchine a pistoni assiali: quelle
ad ad asse inclinato (bent axis machine) e quelle a piastra inclinata (in-line
machine), entrambe caratterizzate da pistoni dotati di moto alternato. La
differenza principale tra queste due tipologie sta nella generazione della

coppia. Nelle unita a pistoni assiali ad asse inclinato (figura 3.11) la coppia e
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generata sulla flangia di comando; il blocco cilindri ed i pistoni sono
posizionati con una certa inclinazione rispetto all’asse dell’albero. Se I’unita
funziona come pompa ponendo I’albero in rotazione, viene trascinato nel
moto anche il blocco cilindri direttamente dai pistoni a testa snodata.,

impiegando ad esempio un giunto cardanico.

Figura 3.11: Pompa a pistoni assiali ad asse inclinato.

L’estremita di ciascun cilindro sbocca all’interno di una piastra
caratterizzata da due asole semicircolari per il collegamento con I’ambiente di
mandata e di ritorno del fluido in pressione.

Se I’unita invece funziona come motore, a Suo ingresso viene inviato
un fluido in pressione. Di conseguenza i pistoni sono sollecitati a compiere
una corsa che viene convertita in movimento rotatorio mediante le bielle a
testa sferica che li collegano alla flangia dell’abero. 1l blocco cilindri &
trascinato dai pistoni e si rende quindi disponibile una coppia utile sull’albero.

Variando I’angolo di inclinazione del blocco cilindri, & possibile
modificare la corsa dei pistoni e quindi la cilindrata della pompa. In questo

sistema possono essere previsti degli anelli per la tenuta della camera. Questo
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principio consente di ottenere efficienza maggiore rispetto ale atre
configurazioni. Altri vantaggi che derivano dall’impiego di unita ad asse
inclinato sono rappresentati da un’elevata coppia di spunto e da una velocita
limite piu elevata grazie a pistoni piu leggeri, ed ala possibilita di avere
angoli di inclinazione maggiori (anche fino a 45°).

Nell’unita a pistoni assiali a piastra inclinata (figura 3.12) la
generazione della coppia avviene sul blocco cilindri; il pistone e sottoposto ad
un notevole carico dovuto all’elevata forza generata dalla pressione radiae,
che non permette I’utilizzo di anelli di tenuta sul pistone per una migliore

tenuta della camera.

Figura 3.12; Pompa a pistoni assiali a piastrainclinata.

In generale questo tipo di unita idrauliche s suddividono in due
famiglie (figura 3.13): pompe a pistoni assiai a piastra oscillante e blocco
cilindri fisso (wobble plate design) oppure a piastra inclinata e blocco cilindri
rotante (swashplate design). Nel primo caso il movimento dei pistoni €
avviene mediante I’oscillazione di una piastra, che ruota solidale all’albero di
ingresso. |l contatto avviene per mezzo di un accoppiamento sferico oppure

per contatto diretto. L’apertura delle luci di aspirazione e di mandata &
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realizzata impiegando delle valvole di non ritorno per ogni cilindro, in quanto

traloro non € presente alcun movimento relativo rispetto le aperture.

/ i
__ . corpo cilindri i corpe cilindri
4 fisso

..: / rotante
TN T IR T T I T T T 7 ’ e
w7 Z=
It b = = - : /

72277
= %

| —-—

corpo cilindri _//

rotante

Figura 3.13: Confronto tra letretipologie di pompa a pistoni assiali: a) a piastra
oscillante e blocco cilindri fisso; b) a piastra inclinata e blocco cilindri rotante;

¢) ad asse inclinato.

L’aspirazione e collocata in testa agli elementi pompanti, mentre la
mandata e collocata alla base. Nonostante sia una soluzione che consenta
un’ottima lubrificazione, non e adatta per applicazioni acilindrata variabile.

Nel caso invece di pompaa piastrainclinata e blocco cilindri rotante, la
piastra e fissata al corpo della pompa, ed i pistoni ruotano solidali a tamburo

in quanto il blocco cilindri é calettato rigidamente all’albero di trasmissione. |
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flussi di aspirazione e di mandata sono convogliati nellatestata inferiore della
pompa attraverso una bussola fissa di distribuzione recante le rispettive asole
semicircolari. Lo stesso principio di funzionamento € adottato anche per
motori a pistoni assiai, nei quali 1o scambio di forze ed i flussi di fluido sono
invertiti. Questo e particolarmente utile nel caso di utilizzo nella trasmissione
Power-split idrostatica in cui le unita idrauliche devono essere reversibili, in
virtu dell’inversione dei flussi di potenza durante le diverse condizioni di

moto.

3.4.2 Sorgenti di rumore e metodi di attenuazione

Nella trasmissione idromeccanica analizzata in questo lavoro sono
prese come riferimento due unita idrauliche reversibili a pistoni assiai a
piastra inclinata poiché rappresentano la tipologia maggiormente utilizzata
per queste particolari applicazioni. L’elevata potenza e pressione richieste
implicano I’utilizzo di unita idrauliche di dimensioni significative, e cio s
traduce in significativi fenomeni vibrazionali che danno origine ad una fonte
continua di disturbo.

Il rumore generato dalle vibrazioni meccaniche pud essere riassunto in
tre passaggi principali: I’eccitazione del sistema, I’entrata in risonanza della
struttura ed infine la generazione dell’emissione sonora. Questo processo
avviene nel momento in cui una forza, vale a dire un eccitatore, tocca una
superficie e a seconda della sua geometria, rigidezza e smorzamento, la forza
crea delle vibrazioni. Se il contatto della forza e rapido, il rumore sara a
frequenza piu elevata, viceversa se il contatto € piu lento. Per una macchina a
pistoni assiali questo concetto € similare considerando il pistone come
eccitatore, che general'oscillazione del flusso, mentre I'involucro della pompa

ed i componenti di connessione rappresentano la struttura che entra in
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risonanza. Se il fluido all’interno della macchina e pressurizzato rapidamente,
il suono sara udibile particolarmente ad elevata frequenza, viceversa se il
fluido € portato in pressione in modo graduale, il suono sara udibile a
frequenza inferiore. L’entita dell’emissione sonora dipendera da vari fattori
quali: I’ampiezza della superficie, lo strato limite tra la superficie e I’aria
esterna e dalla natura delle vibrazioni.

L’analisi del rumore in un sistema idraulico puo essere condotta

considerando tre diversi contributi espressi in letteratura:

» Air-borne noise (ABN);
» Fluid-borne noise (FBN);

b Sructure-borne noise (SBN);

[l primo contributo, che prende il nome di air-born noise, fa
riferimento al rumore che viene trasmesso dal sistema idraulico attraverso
I’aria, che puo essere facilmente rilevato dal nostro orecchio ed e di fatto
assimilabile al rumore acustico tipico di questi sistemi.

Il rumore generato da un flusso irregolare e da oscillazioni della
pressione all’interno della linea idraulica prende il nome di fluid-born noise,
ed € la principale causa per cui si verifica I’air-borne noise e la vibrazione
delle unita idrauliche. Il contributo del fluid-borne noise & causato in
particolar modo dalle oscillazioni della colonna di fluido, da fluttuazioni di
pressione oppure dalla cavitazione delle unitaidrauliche.

Il terzo contributo all’analisi del rumore é rappresentato dallo
structure-born noise, cioé un rumore generato dalla vibrazione strutturale
della macchina, che viene trasferita a tutti principali organi e supporti. Questa
forma di rumore non e causata solamente dal movimento relativo tra le parti

meccaniche della pompa, ma puo essere causata anche da forze irregolari che
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si instaurano in virtu dell’oscillazione dal flusso del fluido, ovvero dal fluid-
borne noise.

Per una piu chiara comprensione del fenomeno s prenda come
€sempio una pompa sommersa verticale azionata da un motore elettrico, come
quellarappresentatain figura 3.14.

In 1 si vede come il rumore strutturale si trasmette dal corpo pompa a
motore elettrico in senso verticale, e dall’alloggiamento del motore esso viene
a sua volta trasmesso alla testa (4) e orizzontalmente verso I’esterno dell’unita
idraulica(2). Il rumore strutturale si distribuisce poi anche sulla struttura del

serbatoio e attraverso le tubazioni come mostrato in 6 e 10.

‘ @=1a+1b
b
1a

i | -

-

structure-borne noise R !
L *

fluid-borne noisa ——— !
air-borne noisa —P

Figura 3.14: Ripartizione dei contributi al rumore in una pompa sommersa verticale.

A causa delle vibrazioni della pompa e dei componenti annessi, il
fluid-borne noise s trasmette come indicato in 5 e 7. Infine il rumore ABN
proveniente dell’unita idraulica proviene dal motore e dalla struttura del

serbatoio e dei componenti connessi. E’ chiaro che un intervento di riduzione
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del rumore pud essere previsto a diversi “livelli” in un sistema complesso
come puod essere una trasmissione idrostatica, ed in base a cio nella pratica
sono stati sviluppati degli opportuni metodi, che si dividono essenzialmente in
metodi attivi e passivi.

| metodi attivi sono dei particolari sistemi di riduzione del rumore di
tipo ABN e SBN ancora in fase di sperimentazione, che tengono conto di un
principio fisico, ovvero la generazione di un segnale oscillante di fase inversa
all’interno di un condotto, in modo tale da eliminare il rumore di partenza
(figura 3.15). Tali metodi risultano molto costosi e non sono frequentemente
utilizzati.

Duct

Noisc —— > Sensor > » () Semsor  Quict

—-————

Secondary
Source

Reference
Input

Error

b 4

Signal Processor

T

Figura 3.15: Esempio di modello semplificato per il controllo attivo del rumore.

| metodi maggiormente utilizzati per il controllo del rumore sono quelli
passivi, che a differenza dei metodi attivi che cercano di “abbattere” alla fonte
il disturbo, questi si concentrano piu sull’attenuazione dell’effetto che

proviene dalla sorgente, e s possono dividerein:

- Riduzione delle oscillazioni di flusso di pompa e motore idraulici;
- Revisione dd circuito in modo da evitare le condizioni di risonanza;

- Prevedere dai silenziatori e smorzatori nel circuito.

Il problema del metodo di riduzione del rumore mediante controllo

dell’oscillazione del flusso, pud essere talvolta risolto cambiando le
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condizioni di funzionamento oppure scegliendo unita idrauliche meno
critiche, ma nella maggior parte delle applicazioni non € possibile per
questioni progettuali.

Per quanto riguarda il limitare la risonanza del circuito, un’ipotesi
plausibile e quella di variare lalunghezza del condotto del circuito, per evitare
i picchi di risonanza, ma anche questo metodo puo limitare molto i progettisti.
Meno limitante risulta essere il metodo che prevede I’utilizzo di silenziatori
ed elementi smorzanti, che comprende sia I'impiego di materiali

fonoassorbenti sia quello di previsione di accumulatori nel sistema.

3.4.4 Implementazione del modello di previsionedel rumore

In letteratura esistono dei modelli di previsione del rumore di origine
sperimentale che tengono conto delle principali fonti di disturbo mostrate in
precedenza. Tuttavia tali relazioni, che legano il livello di pressione sonora
emesso dalla macchina ai suoi parametri di funzionamento, risultano alquanto

semplicistiche.

Speed range Drive nameplate power
(rev/min) Under 75 kW Above 75 kW
450-900 68+10log kW [dB] 82+3log kW [dB]
1000-1500 70+10logkW [dB] 84+3log kW [dB]
1600-1800 75+10log kW [dB] 89+3log kW [dB]
3000-3600 72+10log kW [dB] 86+3log kW [dB]

Tabella 3.2: Livelli di pressione sonora (dB) in funzione della potenza

della pompa e del numero di giri.
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Unatipicarelazione e guella proposta da Bies e Hansen [1], presentein
tabella 3.2, che indica per una pompa generica il livello di pressione sonora
calcolata ad 1m dalla sorgente, in funzione della potenza nominae e della
velocita di rotazione della macchina.

In relazioni come queste il livello di pressione sonora € determinato in
modo approssimativo; una anche minima variazione di un parametro puo
avere grandi effetti sulla rumorosita dell’unita idraulica, e quindi non é
accettabile fare riferimento a questi modelli primigeni.

In una pompa volumetrica, il livello di pressione sonora € influenzato da
molte variabili. Per tentare un approccio previsionale a problema, €
opportuno trovare delle relazioni che leghino i parametri di funzionamento
principali della macchina come la pressione, la velocita di rotazione
dell’albero ed il grado di parzidizzazione della cilindrata, a livello di
pressione sonora globale. L’obiettivo e quindi ricavare una relazione
generalizzata, frutto di interpolazione di dati sperimentali, in grado di
prevedere il rumore durante le fasi di funzionamento della trasmissione CVT

idrostatica, mediante I’impiego di un modello di simulazione realistico.

-

Figura 3.16: Pompa a pistoni assiali
a cilindrata variabile A4VG90.
Le misure del livello di pressione sonora derivano da analis

fonometriche condotte sull’unita idraulica a pistoni assiai di tipo reversibile,
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modello A4VG90 del costruttore B.R.(figura 3.16), riferite ala curva di
ponderazione A.

Il risultato delle prove condotte alla massima cilindrata dell’unita sono
mostrate in figura 3.17, s osserva il valore del livello di pressione sonora
variare in funzione della velocita di rotazione e della pressione interna della
pompa, ad una temperatura del fluido di circa 50°C. La sensibilita verso il
grado di parzidizzazione della cilindrata s ricava da una seconda
mi surazione, condotta per una parzializzazione pari a 25%.

Dall’osservazione dei grafici e possibile desumere I’andamento del
livello di pressione sonora a variare della velocita di rotazione per una
variazione sensibile della pressione. Interpolando ognuna delle curve grazie
ad funzione quadratica, s ottiene una relazione di partenza dalla quae s
sviluppera il modello di previsione del livello di pressione sonora. In

particolare tale relazione assumera la seguente forma:

L,(dBA) = An* +Bn+C

dove n rappresenta la velocita di rotazione espressain giri/min. Nonostante la
funzione interpolatrice segua correttamente I’andamento delle curve, come
indica la figura 3.18, con questa prima approssimazione s verificano

inevitabilmente degli errori di lieve entita.
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Figura 3.17: Livello di pressione sonora [dBA] misurato mediante curva di ponderazione

A, per la pompa a pistoni assiali modello A4VG90 B.R per un valore di cilindrata massima
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Figura 3.18: Interpolazione curve di livello di pressione sonora con polinomio

di secondo grado, con riferimento alla cilindrata massima.

Ponendo il livello di pressione sonora globale in funzione della velocita
di rotazione, s elimina automaticamente la dipendenza funzionale da tale
parametro, e cio significa che i tre coefficienti del polinomio AB e C
varieranno solamente in funzione della pressione interna e della
parzializzazione della cilindrata. Si vuole ora esprimere la dipendenza dei tre
coefficienti in funzione della pressione del sistema, iniziando dal parametro
A(figura 3.19). Una volta definito I’andamento del coefficiente in funzione
della pressione, € utile definirne il comportamento anche a variare della
cilindrata. Non avendo a disposizione una grande mole di dati sperimentali
della pompa a variare della parzializzazione, e opportuno fare delle
considerazioni nel diagrammare il coefficiente A, poiché non sara possibile

conoscerne il corretto andamento per valori di cilindrataintermedi.
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Figura 3.19: Andamento del coefficiente A per una parzializzazione pari al 25% della
cilindrata (sopra) e 100% (sotto).

A tal proposito si assume che il coefficiente A vari linearmente tra il
valore di cilindrata minima e massima, ed il risultato € mostrato in figura

3.20. Dal grafico s ottengono delle relazioni tipo:

A=aA(aV)+bA
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Figura 3.20: Andamento del coefficiente A al variare del grado di
parzalizzazione: |e quattro curve rappresentano il trend
a diverse pressioni operative.

A questo punto per ogni pressione operativa € possibile ottenere
un’equazione di primo grado che sia funzione della sola pressione, in quanto
la dipendenza dalla parzializzazione € gia compresa nel grafico precedente. In
tal modo s € in grado di ricavare una relazione di calcolo per i parametri a e
b. In figura 3.21 sono mostrati gli andamenti dei due coefficienti
dell’equazione al crescere della pressione. che sono regolati da una relazione
del tipo:

as =ks-p+va
bi=kyi'p+va

Ess non hanno andamento lineare ma piuttosto irregolare; per la

creazione del modello si ipotizza trascurabile questa irregolarita interpolando
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le curve mediante una semplice funzione lineare, in modo da privilegiare la

semplicita operativa.

Questa assunzione s giustifica osservando la variazione dei parametri
in ordinata; come si nota I’errore commesso nell’interpolare linearmente i dati

e assolutamente trascurabile ai fini derisultato finale.
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Figura 3.21: Coefficienti a e b espressi in funzione della

pressione operativa della pompa.

Questa approssimazione comungue comporta I’instaurarsi di un certo

errore all’interno della relazione finale del livello di pressione sonora, ma
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come sara dimostrato, I’entita € lieve e del tutto trascurabile per un modello di
prima approssimazione.

Si riportano i principali risultati ottenuti applicando lo stesso metodo di
regressione anche per il calcolo dei coefficienti B e C,illustrati rispettivamente
in figura 3.22 e figura 3.23.
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Figura 3.22: Andamento del coefficiente B della funzione polinomiale
per una parzializzazione pari al 25% della cilindrata (sopra)
epari al 100% della cilindrata (sotto).
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Figura 3.23: Andamento del coefficiente C della funzione polinomiale

Per rimuovere la dipendenza funzionale dei coefficienti B e C da
grado di parzializzazione, € necessario unire i due grafici a differente
cilindrata, imponendo una variazione lineare dei coefficienti tra il valore di
cilindrata minima e quello di cilindrata massima. Si ottengono cosi diverse

equazioni di primo grado in funzione della sola pressione (figura 3.24 e 3.25).
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Figura 3.24: Procedura di determinazione del coefficiente B del polinomio

di secondo grado.
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Figura 3.25: Procedura di determinazione del coefficiente C del polinomio
di secondo grado.
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In definitiva le relazioni trovate per la determinazione dei tre

coefficienti A, B e C sonc riassumibili come segue:

L,(dBA) = An* + Bn +C

A:aA'(aV)+bA B':QB'(CrV)'FbB C—_—ac'(aV)+bC
as, =k, (p)+va ag = kg (p) +vs ac =k¢-(p) +vc
ba=ky-(p) +va bg = kg (p) +vs be = ke (p) +vc

In tabella 3.3 sono mostrati i valori numerici del coefficienti inseriti
all’interno del modello di rumore, ricavati sulla base dell’interpolazione dei

dati di livello di pressione sonora della pompa a pistoni assiali B.R. A4V G90.

4,238-10""
ad :;4- -1,193-10""
A 22
= > —9-10'° "
pA e ~1,29-10_
2 - ~2,256-10",
==
aB S 5,988 -10% "
B — o -
e 5,53-10° "
bB ke 7,96 -10 ¢
g Z 2,05-10
ac == —7,95-10"
c a =
: e 2,939-10
bC ,’;; 5,843 10

iz

Tabella 3.3: Valori numerici del coefficienti inseriti
all’interno del modello di ssimulazione
della trasmissione Power-split.
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3.4.5 Principali risultati dello studio

Il modello di rumore e applicabile ad entrambe le unita idrostatiche
reversibili del circuito di simulazione della trasmissione Power-split. La
regressione dei dati sperimentali e stata condotta seguendo un’equazione di
secondo grado che interpola le curve del livello di pressione sonora con
coefficiente di correlazione quadratico pari a 0,999. | successivi
arrotondamenti alle funzioni sono stati condotti per interpolazione lineare, in
modo da garantire una certa semplicita di manipolazione del modello.

Nonostante cio comporti il verificarss di un certo errore sulla
determinazione della grandezza finale, la sua entita non e tale da costituire
approssimazioni troppo spinte. Viene mostrata la validazione del modello
rispetto i risultati sperimentali impiegando una relazione lineare (figura 3.26)
oppure cubica (figura 3.27) per il calcolo dei coefficienti dellafunzione A, B,
C.

V=22,5cc Interpolazione lineare dei coefficienti

=== 100 bar(*)

= £}== 200 bar (*)
=A== 300 bar (*)

=== 400 bar (*)
100bar

200 bar

70 EF

Sperimentalle

- — . 300 bar
‘ Modello

Livello di pressione sonora [dBA]

400 bar
65

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500

Velocita di rotazione [rpm]

Figura 3.26: Confronto tra modello di rumore e dati sperimentali,

per 0=0,25 e interpolazione dei coefficienti lineare.
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V=22,5 cc Interpolazione cubica dei coefficienti
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Figura 3.27: Confronto tra modello di rumore e dati sperimentali,

per 0=0,25 e interpolazione dei coefficienti cubica.

Velocita di rotazione [rpm]

V=22,5 cc Interpolazione lineare dei coefficienti
= === 100 bar(*)
...... S
B NN WRPETEE i — ]« 200 bar (*
. ,‘<>“'::_...-EEI'“_‘:__g___..-)( (*)
REESISEL STy L .
& e JUSY SRS A=+ 300 bar (¥)
P Y- S— === 400 bar (*)
o I
-3 __———Q--"-' ..... 50bar(*)
E&ﬂ’ ——_ —‘n--- _______ EEmsssnmEEEs ==
A—*‘ﬁ-"“"" =+ 0= += 500 bar (¥)
%‘ -+ {z}+- 450 bar(*)
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Figura 3.28: Sabilita del modello di previsione per valori intermedi di pressione

nel caso di interpolazione lineare.
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Dai grafici si deduce che I’interpolazione dei dati &€ nettamente migliore nel
caso di impiego di relazione cubica. Tuttavia, utilizzando il presente modello
per prevedere il rumore a pressioni intermedie rispetto a quelle misurate
sperimentalmente si osserva dalla figura 3.28 che I’interpolazione lineare e
chiaramente piu stabile di quella cubica (figura 3.29), sia ad €levate pressioni

(curvaa 500 bar) che apressioni inferiori (curvaa50 bar).

V=22,5 cc Interpolazione cubica dei coefficienti

90
=== 100 bar(*)
< 85 = &=+ 200 bar (*)
5
© =A== 300 bar (*)
S 80
g = 3¢== 400 bar (*)
g 75
.g ..... Sobar(*)
o
s 70 === == 500 bar (*)
©
2 *
g 65 =={=}== 450 bar(*)
—
-«s/\e== 130 bar
60

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500

Velocita di rotazione [rpm]

Figura 3.29: Sabilita del modello di previsione per valori intermedi di pressione
nel caso di interpolazone cubica.

Le stesse curve per interpolazione cubica presentano infatti un andamento
insolito che non rispecchia quello atteso.

Risultati simili sono stati condotti anche per cilindrata massima della
pompa (0=1), anche se in questa sede non s riportano i grafici, in quanto non
vi e differenzatramodello e risultati sperimentali, per entrambe le tipologie di
interpolazione dei coefficienti.

E’ stato testato il modello per un vaore di cilindrata intermedio

rispetto aquelli gia noti, in particolare per 50cc, e I’andamento viene mostrato
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in figura 3.30. Il modello anche in questo caso si puo ritenere stabile in quanto
rispecchia gli andamenti mediamente previsti.

V=55 cc Interpolazione lineare dei coefficienti

T ss i | |
9 == 100 bar
—
(0]
S 80 =—200 bar
e =300 bar
)]
§ 75 400 bar
a
g
Q
5 70
2
E
S 65
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500

Velocita di rotazione [rpm]

Figura 3.30: Andamento delle curve del livello sonoro (dBA) per una cilindrata
intermedia della pompa.

Il modello di previsione del rumore mostra dei chiari vantaggi in virtu
della sua semplicita applicativa e flessibilita. Presenta tuttavia delle
limitazioni: essendo frutto di interpolazione di dati sperimentali relativi ad
una specificatipologia di pompaidraulica, il modello puo ritenersi valido solo
con riferimento a tale tecnologia (pompa reversibile a pistoni assiali a
cilindrata variabile swashplate). In mancanza di una grande mole di dati, S
considera inoltre il rumore delle unita ininfluente dall’effetto della geometria
in funzione della cilindrata massima (ad esempio il rumore generato da una
pompa ala massima cilindrata si assume pari a quello generato da una di
cilindrata doppia parzializzata a 50%).
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35 FONTI DI RUMORE SECONDARIE NELLA
TRASMISSIONE DUAL STAGE

Nel caso sia considerato il livello di pressione sonora emesso da una
generica trasmissione idromeccanica, e lecito affermare che i principali
contributi all’emissione globale siano imputabili @ motore a combustione
interna ed alla trasmissione idrostatica, come s € visto nel capitolo
precedente.

Tuttavia anche gli altri componenti forniscono un contributo seppur di
lieve entita alla rumorosita complessiva, anche se in prima approssimazione
possono essere trascurati. Un componente che s pu0 prendere in
considerazione € il riduttore epicicloidale a doppio stadio.

Il rotismo infatti, alo stato di produzione e commercializzazione,
presenta una rumorosita intrinseca dichiarata dal costruttore, ed & dovuta
principalmente a fenomeni di attrito tra i denti degli ingranaggi ed a
manifestazioni vibrazionali dovute ai vari corpi posti in rotazione. | riduttori
solitamente sono caratterizzati da efficienza molto elevata, ed il livello di
pressione sonora globale non supera mai i livelli critici indicati dalla
normativa, e molto difficilmente oltrepassala sogliadel 70 dBA.

Valelapenaconsiderare che il rumore generato durante la trasmissione
del moto € strettamente legato alla potenza trasmessa. Raddoppiando la
potenza s verifica un aumento di circa 3 dB del rumore. La potenza puo
essere incrementata aumentando la coppia o la velocita di rotazione
dell’ingranaggio. Diverse ricerche dimostrano che un raddoppio della velocita
di rotazione causa un incremento del rumore di 5-7 dB, mentre un raddoppio

della coppia accresceil livello sonoro di circa 3 dB.
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Occorre inoltre considerare che la variazione di velocita comporta un
mutamento della frequenza di ingranamento, con la possibilita che alcune
delle frequenze critiche di risonanza vengano eccitate.

| parametri che influiscono sul rumore sono dunque numerosi e
particolarmente interconnessi. Si ritiene tuttavia significativo mostrare un
tipico andamento del livello di pressione sonora di un riduttore epicicloidale
ottenuto da rilevazione fonometrica a variare della frequenza, per rendere
esempio dei valori di rumorosita emessi dal componente meccanico (figura
3.29).

60

50 -

40 -

|_p 30
[dB]
20 -
10
0

8 16 31,5 63 125 250 500 1000 20004000 8000
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Figura 3.29: Emissione sonora tipica di un riduttore

epicicloidale a due stadi.

Sarebbe possibile inserire all’interno del modello di simulazione i
valori di rumorosita del riduttore, cosi da poter fare un’analisi di prima
approssimazione piu completa sul modello della trasmissione. Nonostante il
livello di pressione sonora dichiarato dalle schede tecniche sia variabile in
funzione dell’azienda costruttrice, si dimostra che un riduttore epicicloidale in
media sviluppa un’emissione acustica di molto inferiore rispetto a quella
generata dal motore termico o della trasmissione idraulica, e per questo

motivo viene trascurata in questo lavoro.
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Anche il sistema frenante del veicolo genera un’emissione sonora
cospicua all’interno della trasmissione. Il rumore sara una funzione della
coppia frenante applicata, della massa totale del veicolo, della velocita di
rotazione delle ruote e dell’usura dell’impianto.

Nonostante in questo studio Si sia operato con missioni test provviste di
decelerazioni e frenate, non e chiaramente possibile la discussione in termini
acudtici di tali condizioni. Questo perché alla trasmissione idrostatica ed a
motore termico andrebbero sommati gli effetti dell’impianto frenante, che non
e stato preso in considerazione in questo studio. Ci s limitera dunque allo
studio delle emissioni sonore delle rampe di accelerazione e velocita costante,

con uno spunto per eventuali sviluppi futuri.

136



CAPITOLO 4

IL MODELLO DI SIMULAZIONE DELLA
TRASMISSIONE DUAL-STAGE

4.1 INTRODUZIONE

Il software Amesim permette di creare uno schema funzionale della
trasmissione impiegando principalmente blocchi e connessioni virtuali, e
attraverso I’analisi tempo variante permette di analizzare i parametri della
trasmissione, risolvendo le molteplici equazioni differenziali che regolano il
funzionamento del sistema. Nel presente lavoro si prende come riferimento il
modello di una trasmissione idromeccanica Dual-stage a due marce, che sara
costituita da blocchi simulanti i componenti idraulici, i componenti meccanici
ed il sistema di controllo, che funge da supporto alla trasmissione. Tae
modello sara affiancato dalle funzioni di previsione del rumore che
calcoleranno a variare del tempo di ssimulazioneil livello di pressione sonora
della trasmissione.

La tipica configurazione Dual-stage e rappresentata in figura 4.1, ed
appartiene alla famiglia delle trasmissioni Input coupled, ed e caratterizzata
dalla presenza del riduttore epicicloidale dual-stage, un riduttore a doppio
stadio che estende I’intervallo dei rapporti di marcia attuabili, permettendo un
cambio marcia sincrono. Esso é costituito da una ruota solare connessa
all’albero meccanico, ed una serie di ingranaggi definiti satelliti, che formano
il primo stadio di riduzione. Il secondo stadio di riduzione € connesso a
primo mediante un unico portatreno collegato ai satelliti. Questi ultimi sono

interposti tra una corona esterna e la seconda ruota solare. |1 cambio marcia
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avviene nel momento in cui s verifica il sincronismo tra il portatreno B e
I’albero connesso alla ruota solare A,, e si realizza per mezzo di due pacchi

frizione.

MCI

Unita Unita
idraulica idraulicall

Figura 4.1: Schema della trasmissione Dual-stage.

I1 motore a combustione interna € congiunto in modo diretto alla ruota
solare A4, e in virtu delle proprieta della trasmissione CVT e mantenuto ad
una veiocita di rotazione controllata, agendo invece sulla parte idrostatica
CVT per lavariazione del moto. All’avvio del mezzo il moto viene trasmesso
sfruttando la rotazione del portatreno come prima uscita del rotismo
epicicloidale, in altre parole I’albero B in figura. Per basse velocita del
veicolo, il regime di rotazione del portatreno e contenuto, e questo comporta
una velocita di rotazione opposta dell’anello esterno C rispetto ai due solari
A, e A,. In tale configurazione s realizza il ricircolo di potenza nel ramo
idraufico. Nel momento in cui il ramo C giunge alla condizione di velocita
nulla, si verifica il primo full mechanical point. In questo istante tutta la
potenza del motore a combustione interna e trasmessa a carico mediante il

solo ramo meccani co.
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Per velocita superiori si inverte il verso di rotazione dell’anello esterno
e la trasmissione entra cosi nella modalita additive, ovvero la potenza del
motore viene ripartitain parte al ramo meccanico e in parte a ramo idraulico,
realizzando cosi il cosiddetto Power-split.

Il cambio marcia avra luogo nel momento in cui s verifica il
sincronismo dell’albero B e A;, all’intervento di due frizioni multidisco
avviene il disinnesto dell’albero B e i’innesto dell’albero A,.

In seguito a cambio marcia, S ripercorre nuovamente la fase
ricircolativa della trasmissione idrostatica, e con le stesse modalita si verifica
il funzionamento della trasmissione appena descritto. In questa seconda
configurazione quindi, il moto al blocco del differenziale viene trasmesso
attraverso il solare del rotismo A,, e incrementando la velocita del veicolo s
raggiunge il secondo full mechanrcar’ point con un ritorno allafase additiva.

In figura 4.2 viene rappresentata la cinematica della trasmissione alle

diverse configurazioni di moto del veicolo.

Output
gear Recirculation Full mech Additive
i +
'\T‘\'
A2 1
*

Figura 4.2: Cinematica della trasmissione alle diverse configurazioni del veicolo.
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Nella figura 4.3 viene illustrato il rapporto tra le potenze del ramo
idraulico e del ramo meccanico in funzione della potenza del motore termico,

all’aumentare della velocita del mezzo.

5 Negative circulating Power-split Negative circulating | Power-split
i mode mode mode mode
3
2
3§
g 1 —_————— —— — — = — = == —_———
Y = —
: o —
=

| Full mechanical point
1 Full mechanical point

0 0.1 02 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1
ViVinax
m=== = Pengine / Pmax s Phiydr / Pengine Pmech / Pengine

Figura 4.3: Flussi di potenza della trasmissione Dual-stage.

Si puo osservare che alle basse velocita del veicolo, la potenza trasmessa a
ramo idraulico e di molto superiore alla potenza erogata dal motore termico, e
varia con andamento parabolico. In questa fase la trasmissione idromeccanica
lavora in modalita negative circulating e, come gia visto in precedenza,
guesto si riflette negativamente sul valore di rendimento globale, dovuto alla
scarsa efficienza della trasmissione idrostatica.

In modalita Power-split invece, la potenza in ingresso e ripartita tra i
due rami, ed il rendimento € maggiore, in quanto la potenza che circola nel

ramo idrostatico € minore.
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4.2

DUAL- STAGE

IL MODELLO DELLA TRASMISSIONE POWER SPLIT

4.2.1 Cinematicadellatrasmissione

Il dimensionamento della trasmissione Input coupled Dual-stage €

trattato esaustivamente in letteratura dal lavoro dei due ricercatori Blake C. e

Ivantysynova M. [2], e nel presente paragrafo saranno presentati i passaggi di

particolare interesse per la creazione del modello di simulazione.

Si consideri o schema della trasmissione Dual-stage mostrato in figura

4.1, 1 cui parametri funzionali sono riassunti nella seguente tabella

Variabili di progetto

—= rpm Regime di rotazione motore

—| | m Raggio delle ruote

s kmvh Velocita massima
Afmj bar Massima differenza di pressione
3: Nm Coppia alle ruote

Variabili da assumere

:w..‘ — knvh Velocita del primo full mechanical point
e : kmvh Velocita del secondo full mechanical point
e kmh Velocita del cambio marcia
v\l" rpm Regime massimo della prima unita idraulica
‘2.., rpm Regime massimo della seconda unita idraulica

Tabella 4.1: Variabili di progetto e dati assunti nel dimensionamento della trasmissione.
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La tabella 4.1 distingue le variabili di progetto della trasmissione e le
variabili da assumere, considerando che saranno applicate al caso di un reale
veicolo datrasporto urbano. In particolare, si osserva che il dimensionamento
della trasmissione si avvale di alcuni parametri di progetto, come la velocita
di realizzazione del cambio marcia vg;r, € la velocitain cui si verificano i
due full mechanical point. Per quanto riguarda il regime di rotazione massimo
delle unita idrauliche esso e funzione della cilindrata dell’unita considerata.
Essendo un incognita di dimensionamento, si assumera un certo valore del
regime di rotazione, che andra poi verificato a termine del progetto. |
costruttori di macchine idrauliche forniscono le velocita massime di rotazione

a variare della cilindrata massima, come mostrato in figura4.4.

4000
3500 &

3000 \\
2500 N

nz,max =
2000 \\g

[rem] 1500

ni,max;

1000
500
0

0 100 200 300 400 500 600

Cilindrata massima dell'unita idraulica [cc]

Figura 4.4: Regime di rotazione massimo in funzione della

massi ma cilindrata delle unita idrauliche.

Dimensionare la trasmissione idromeccanica significa trovare tutte le
relazioni cinematiche che legano i vari componenti del sistema, ed in
particolare i rapporti di trasmissione dei rotismi considerando per semplicita

ingranaggi e macchine arendimento unitario.
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La prima relazione fe riferimento al rapporto di trasmissione che si
realizza a monte delle ruote, i,,;. ovvero del meccanismo del differenziae, e

si basa sullavelocita del cambio marcia desiderata

. Itire " Nce ) 3,6 - m
laxle =

Vshift 30

| due rapporti di trasmissione realizzati dal riduttore epicicloidale a

doppio stadio dipendono dalla scelta dei due punti di full mechanical point.

v _ Ftire " Nee ) 3,6 '
mech 1 . (1 _ i0‘1) 30

Laxle *

Quest’ultima relazione indica che, alla velocita del cambio marcia, la
trasmissione realizza a meno del differenziale un rapporto di trasmissione
unitario. i, € calcolato in modo da garantire che il primo full mechanical
point sia raggiunto alla velocita prestabilita, vy,ech 1. Allo stesso modo e

possibile estrapolare il valore di i,, attraverso la relazione che definisce

Vimech 2+

Vmech2 = (1 - 10,2) *Vmech 1

La velocita di rotazione della prima unita idraulica ¢ collegata
direttamente a regime di rotazione del motore endotermico, ed essendo essa
limitata superiormente (figura 4.4), il rapporto di trasmissione i; ¢ calcolato
imponendo che tale limite venga raggiunto quando il regime del motore

raggiunge il suo massimo valore.

nCE

iy =
N1 max

Il dimensionamento della cilindrata della prima macchina idraulica fa

riferimento alla pressione massima del circuito e della coppia di spunto
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richiesta, in modo che la pressione massima sia raggiunta nel momento in cui

dleruote erichiestalaforzadi trazione massima.

Myheel 1z 20-m
(1 - io,l) ) Apmax ) ia}r(le

V1:

Le condizioni che sono state imposte valgono nell’ipotesi di rendimenti
unitari, e per parzializzazione della cilindrata della seconda unita idraulica di
valore pari auno. Il suggerimento che forniscono gli autori € infatti quello di
mantenere la seconda unita costante a cilindrata massima, e parzializzare
solamente la prima unita. 1l rapporto di trasmissione che s verifica tra la
seconda unita idraulica e la corona esterna C del riduttore e basato su di un
calcolo iterativo; esso dipende infatti dalla cilindrata di entrambe |e macchine
idrostatiche di cui a momento e nota solo quella della prima unita. Si ipotizza
quindi una cilindrata V, e dopo aver calcolato il rapporto di trasmissione i, si
verificail valore della velocita di rotazione della seconda unitd, in modo tale
che sia minore della massima dichiarata.

- E |io,l|
; VZ il

n _ l(vmax “layle 30 ) (1 — 1o, i )] ( 1—igp ) i <n
2,max — ’ - . "Nee g o . 1y = o lim
Ctire 3,6-m 1-1i4, lo2 —1p1

Nel caso in cui la velocita di rotazione risultasse troppo elevata, si

assume un ulteriore valore di V,. Nél nostro caso assumendo V, =V, la
condizione di cui sopra e verificataapriori in quanto ny max = Nq max-
Operando con I’assunzione di rendimenti unitari e preferibile, unavolta
dimensionata la trasmissione, sovradimensionare del 10% le cilindrate delle
unita idrauliche in modo da far fronte alle cadute di rendimento che si

verificano nellarealta
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4.2.2 Modelodelleunitaidrauliche

Le macchine idrauliche considerate nel modello s riferiscono ala
tipologia a pistoni assiali a cilindrata variabile (swash plate), caratterizzate da
piastra fissa e blocco cilindri rotante (figura 4.5). Essendo una pompa
volumetrica, la sua cilindrata sara funzione del numero di pistoni N, dellaloro

geometria (area pistone A, e corsa c) e dell’angolo di inclinazione della

piastra §, comeindicalarelazione che segue.
V=N-A,-c

L’area del pistone e la sua corsa sono determinabili impiegando le
seguenti relazioni, considerando che r rappresenta la distanza tra I’asse di

rotazione della pompa e I’asse del generico stantuifo di diametro d.

Mandata

.

Aspirazione

Figura 4.5: Schema di una pompa a pistoni assiali a piastra fissa e corpo cilindri rotante.
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La coppia e la portata istantanea elaborate dalla pompa non sono
parametri costanti nel tempo, ma dipendono dalla posizione radiale del
pistone rispetto all’asse della piastra. In particolare all’aumentare del numero
di cilindri, coppia e portata assumono un andamento sempre piu regolare, e
tale fenomeno si accentua maggiormente per un numero di pistoni dispari.

Considerando una coppia e portata medie nel tempo, S possono
calcolare i valori teorici mediante le relazioni che seguono, calcolate in

assenzadi perdite.

w-V
Qideale = —21_[_

. —ApV
ideale m
Per modellizzare correttamente le due unita idrauliche reai é
necessario introdurre il rendimento, a seconda che I’unita operi come pompa o
come motore. In particolare il rendimento complessivo della macchina che ne
guantifica tutte le perdite di energia, pud essere descritto dal prodotto di tre

contributi: rendimento idraulico, volumetrico € meccanico.
N=Nh My " NMm

Il rendimento idraulico quantifica le perdite di energia che subisce il
fluido a causa dell’attrito viscoso e origina delle perdite di coppia; 1o stesso
accade per il rendimento meccanico, che quantifica le perdite generate da
fenomeni di attrito secco negli organi in moto relativo come cuscinetti,
guarnizioni,etc. In genere nelle macchine idrauliche s definisce un
rendimento idromeccanico 7n,, che tiene conto dell’effetto di entrambi i

parametri. Per una pompa, il rendimento idromeccanico s definisce come

segue.
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Cideal
Mhme) = ¢ = f (0 w,Ap, 1)

reale

Se dal punto di vista ideale € sufficiente fornire una certa portata
volumetrica per realizzare una determinata velocita di rotazione, da quello
reale essa dovra essere incrementata in modo tale da sopperire ai trafilamenti
interni di fluido. Nel rendimento volumetrico sono comprese le fughe interne
ed esterne di fluido della macchinain funzione della differenza di pressione e
della velocita di rotazione. Per una macchina operatrice (pompa) il

rendimento volumetrico vale;

Qreale

ideale

Myp) = = f (o, w, Ap, p)

Le relazioni di calcolo dei rendimenti variano poi a seconda che la
macchina idraulica lavori come pompa o come motore. Per un motore
idraulico le funzioni che caratterizzano i rendimenti sono riportate al seguito.

Creal
nh,m(m) = Eﬂ — f(al (1); Ap; “‘)

ideale

_ Qideale
nV(m) i Qreale

= f(a, w,Ap, W)

Il circuito idraulico schematizzato in Amesim contiene un sottomodello
delle unita idrauliche, che e stato appositamente creato per ottenere una
simulazione piu redistica, e viene mostrato in figura 4.6. Le perdite di tipo
volumetrico ed idromeccanico sono rispettivamente modellizzate attraverso
uno strozzatore variabile ed una frizione meccanica, mentre per lapompas fa
riferimento ad un blocco reperibile dalla libreria interna del software. Nella
figura si scorge anche parte del controllo, che sara discusso nel capitolo
dedicato.
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Figura 4.6: Sub-model in Amesimdi una macchina idraulica reversibilereale.

4.2.3 Modelodedlatrasmissione CVT idrostatica

In figura 4.7 € mostrato il modello della trasmissione idrostatica
impiegato nella simulazione. ESso € caratterizzato da due unitaidrauliche, una
acilindrata variabile (1), ed una a cilindrata fissa (2) entrambe connesse ad un
circuito idraulico ad anello chiuso. All’interno del sistema é posizionata una
pompa idraulica a cilindrata fissa (3), che ha la funzione di spillare una certa
quantita di fluido dal serbatoio (4) e reintegrarla all’interno del circuito.

La portata di fluido reintegrata, a seconda delle pressioni operative che
s instaurano nel ramo di bassa e di ata pressione, ritorna a serbatoio
attraverso una valvola di sicurezza (6) oppure viene immessa nel circuito
passando attraverso le valvole di ritegno (5).

Sono inoltre presenti nel circuito due valvole di sicurezza (7,8) che
mettono in contatto i rami di alta e di bassa pressione per evitare danni alla
trasmissione nel caso di eccessive sovrappressioni. In funzione del carico che

agisce sulla seconda unita idraulica, le pressioni agenti sui due rami possono

148



essere invertite. In questo caso entra in azione la valvola distributrice (9);
durante il suo spostamento, in un istante essa s trova nella sua posizione
centrale, ovvero quella neutra, che non fa defluire il fluido. In questo istante
entra in gioco la valvola di sicurezza (6), che e tarata ad una pressione
maggiore rispetto ala vavola (10), e permette lo sfogo della portata verso il
serbatoio.

O
el
g

Gl

Figura 4.7: Modedllo Amesim della trasmissione idrostatica CVT.

4.2.4 Modelo del riduttore epicicloidale a doppio stadio

Uno dei componenti principali della trasmissione idromeccanica € il
riduttore epicicloidale a doppio stadio, mostrato in figura 4.8. Come gia
accennato s tratta di un rotismo di tipo composto, caratterizzato da un albero
di ingresso connesso ad una ruota dentata definita solare (a), collegata a sua
volta agli ingranaggi planetari disposti in direzione radiale (c), coassiai
rispetto all’ingranaggio solare. Ognuno dei satelliti € calettato rigidamente ad
una seconda serie di planetari (d), i quali esternamente sono collegati ad una
corona dentata (€), ed internamente Sl muovono attorno ad una seconda ruota

solare (b). In questa particolare applicazione, il moto di ingresso del riduttore
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e trasmesso attraverso I’albero della prima ruota solare, mentre il moto in
uscita puo essere trasmesso in duplice modalita: mediante la seconda ruota

solare oppure attraverso il portatreno della seconda serie di rotismi planetari.

Figura 4.8: Riduttore epicicloidale a doppio stadio.

La libreria del software Amesim non é fornita internamente di un
blocco funzioni che caratterizza un riduttore a doppio stadio. Si € reso quindi
necessario inserire all’interno del modello della trasmissione una serie di
aberi virtuali che ne rappresentino correttamente la cinematica. Tae sistema
e mostrato in figura4.9.

S~
[ JI&-Cr

Figura 4.9: Modello Amesim di riduttore epicicloidale Dual-stage.
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Il moto proviene dalla rotazione dell’albero del motore a combustione
interna rigidamente calettato al solare a, mentre la prima serie di planetari s
trova in ¢, e la seconda unita idraulica comanda la rotazione della corona
esterna e. La seconda serie di planetari, disposti parallelamente e collegati
rigidamente alla prima serie sono rappresentati in d, mentre il moto trasmesso
in uscita avviene mediante la seconda ruota solare b oppure mediante il
portatreno f.

In figurainoltre sono mostrate i due rispettivi dispositivi di frizione che
s innestano a momento del cambio marcia. In prima marcia il moto s
trasmette attraverso il portatreno, mentre in seconda marcia il moto e
trasmesso dal solare. Tutti i sistemi di controllo che hanno permesso di
ottimizzare il funzionamento della trasmissione saranno trattati

esaustivamente nel prossimo capitolo.
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43 |L CONTROLLO DELLA TRASMISSIONE

4.3.1 Introduzione

Nella logica di gestione di una trasmissione a variazione continua
articolata rientrano tutti i dispositivi di controllo che intervengono sui vari
componenti del sistema. La trasmissione Dual-stage rientra nella categoria dei
cambi automatici, e richiede percio I’intervento di una centralina di controllo
comandata elettronicamente, che permette I’automatizzazione di numerose
funzioni.

In questo capitolo si vuole mostrare come avviene in ambito Amesim
guesta operazione, per le principali funzioni della trasmissione. Si vuole far
notare che per ovvi motivi, il controllo e la gestione della trasmissione non
sono circoscritti solo in funzione alla stessa, ma sono estesi a tutto il veicolo.
Le componenti principali del controllo che verranno mostrate in seguito

Saranno:

- Lasimulazione del conducente;

- 1l motore a combustione interng;

- Lelogichedi gestione del motore;
- Modellazione del cambio marcia;

- Controllo dellatrasmissione CVT idrostatica;

Nel capitolo che seguira saranno illustrati i modelli di previsione del
rumore del vari componenti della trasmissione presi in considerazione nei
capitoli precedenti, e saranno applicati ad un modello di veicolo per trasporto

passeggeri reale, mostrando i risultati ottenuti per diverse missioni test.
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4.3.2 Lasmulazione del conducente

Lo schema a blocchi di figura 4.10 mostra la logica di controllo per la
simulazione del conducente del veicolo. La missione che il mezzo deve
seguire, in termini di velocita, rappresenta la variabile di ingresso nota
all’inizio della simulazione, e per questo motivo e posta some segnale in input
del modello. La variabile in uscita dal sistema chiaramente sara la
parzializzazione dell’acceleratore o quella del freno, a seconda che il

conducente desideri aumentare la velocita del veicolo o diminuirla

Velocita
effettiva —
LIMITE
A Ci‘? T e 0-1

issi = - 1 s L.',\_ + e e > ,. e
Missione s s A A s
veicolo L c:__) v f—K e ! 1<

LIMITE LIMITE
x>0 x<0
1

i = EES = 52

Figura 4.10: Smulazione della guida del conducente.

La parzializzazione dell’acceleratore & un segnale che variatra 0 e 1,
mentre il freno variadaun massmo di 0 a-1, ed il verificars di unadelle due
condizioni esclude automaticamente I’altra.

Il modello prevede due tipologie di controllo differenti: un controllo a

circuito chiuso ed un controllo a circuito aperto in avanti. Il primo ha la
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funzione di “inseguire” la velocita di missione attraverso un’integrazione nel
tempo del parametro AV, calcolato come differenza tra la velocita V
desiderata e quella effettiva V, (.. Il contributo di integrazione k, uscente dal
controllo a circuito chiuso ¢ definito tramite unarelazione che varia a seconda
di f(x) = f(IVessl + |AV]) che rappresenta una velocita target che s
aggiorna sistematicamente all’avvicinarsi della velocita di missione. Piu la
velocita target s avvicina a quella della missione, piu I’integrale manda un
segnale inferiore, fino al momento in cui le due velocita si sovrappongono ela
parte integrale invia un segnale nullo. Il controllo € a circuito chiuso in quanto
il valore di velocita effettiva viene prelevato direttamente in uscita dal
modello del veicolo.

Il controllo acircuito aperto in avanti rappresentain termini matematici
I’idea di forza che il conducente prevede di dover vincere per seguire la
missione a lui nota. La velocita di missione ¢ prelevata e derivata rispetto al
tempo, dando luogo ad un’accelerazione a. A sua volta I’accelerazione viene
moltiplicata per la massa totale del veicoio, originando una forza di inerzia
F;,, che a seconda del segno avravalore positivo o negativo.

Nello schema a questo punto s differenziano due rami, di cui solo uno
puo dar contributo, a seconda del segno della forza risultante. Se la missione
richiedesse un aumento di velocita, allora F;, sarebbe positiva, e il ramo
attivo sarebbe quello del contributo positivo k, (a favore dell’accelerazione).
Viceversa se la missione richiedesse una sua diminuzione, alora F;,
risulterebbe negativa ed il ramo attivo sarebbe quello dal contributo negativo
ks a favore dellafrenata del veicolo.

[l contributo k, si determina come rapporto tra potenze dove P
rappresenta la potenza istantanea calcolata come Fj, -V e P,,,, ¢ la massma

potenza del motore.
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Il contributo k5 si determina come rapporto tra la forza d’inerzia F;,, ¢
laforzamassimatrasmessadalleruote. Il valore in uscita a modello della
parzializzazione dell’acceleratore, risulta dalla somma tra il valore di AV,
moltiplicato per una costante di proporzionalita, ed i contributi k¢, k, , k5. 1l
valore in output € inviato direttamente al sistema di controllo del motore

termico oppure a sistemadi frenata.

4.3.3 |l motore a combustioneinterna

Il modello del motore a combustione interna per funzionare
correttamente prevede un controllo a circuito chiuso sulla velocita di

rotazione, illustrato infigura4.11.

Velocita

target MCI

1 i
O )

A
LmiTef =
x<0

Velocita di
rotazione MCI

Acc/Fr » @ @ 12 _I_'_I; Hh:j—l : '[ | mal ro\t/:l(i)cf:: ISIiCI

|

miNimo| =

| P.1.D. |
mcl

|

Figura 4.11: Schema di controllo del motore a combustione interna.

Il parametro in ingresso a modello € il grado di parzializzazione
dell’acceleratore A controllato dal conducente, che passando attraverso una
funzione di ritardo viene convertito in un segnale che addolcisce i punti

angolos dellafunzione.

155



Per promuovere la rotazione del sisterma meccanico rappresentato nello
schema da MCI, & necessario che il parametro A unitamente alla velocita di
rotazione reale del motore ny,; siano elaborati in un grafico la cui uscita sara
la coppia C da trasmettere aii’albero motore. Tale grafico € mostrato in figura
4.12 e deriva da una semplificazione condotta sul modello in cui il motore

viene schematizzato come un generatore di coppia motrice.

s

[

1.0

0.8 .
0.6
Coppia [Nm] i
0.4 .
0.2 .

0.0
0.0

0.2
1.00 7

0.60

Parzlizzazione  0.40

0.20

Figura 4.12: Curva della coppia [Nm] in funzione della parzalizzazione

e della velocita di rotazione [rpm].

Le curve sono ottenute mediante un’interpolazione lineare dei valori
estremi della coppia, calcolati per valori discreti della parzializzazione e della
velocita di rotazione.

La velocita di rotazione in uscita dal sistema meccanico ny; € la
medesima che viene introdotta all’interno del grafico precedente, cosi da
creare un circuito di controllo retroattivo. Lo stesso segnale di velocita viene

riproposto all’ingresso di due rami che controllano rispettivamente la partenza
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del motore e il mantenimento delle condizioni di minimo, evitandone o
spegnimento in prossimitadei carichi di missione.

Ognuno dei due rami genera in ingresso un contributo al segnale di
accelerazione che va a sommars con i segnali j; e j,. Il contributo j, deriva
dal parametro An,,;,, calcolato come differenza tra ny e la velocita di
minimo del motore, fissata convenzionalmente ad 800 giri/min. Solo nel
momento in cui questa differenza e negativa, e cioé quando la velocita di
rotazione del motore e inferiore a minimo, il segnale viene elaborato da un
blocco P.I.D. (proporzionale, integrativo,derivativo) ed inviato a segnale in
input al modello.

Il contributo j;invece deriva dalla gestione di due segnali differenti, k
che gestisce I’accensione del motore nei primi istanti dell’avvio della
missione, e permette il raggiungimento della velocita di regime; e j che deriva
dalladifferenzatralavelocitadi rotazione reale ed unavelocitatarget nt ;.

La velocita target del motore termico € un parametro che tiene conto
dellatipologiadi gestione del motore in funzione del carico, e di unafunzione
di perturbazione della velocita di rotazione che si attiva all’approssimarsi del
cambio marcia. In figura 4.13 e schematizzato il circuito che determina la
velocitatarget.

| due contributi che determinano la velocita target sono n.y,t01 Che
deriva dalla logica di controllo scelta per il motore ed illustrata nel paragrafo
successivo, ed An, che rappresenta una perturbazione della velocita di
rotazione del motore.

Tale perturbazione entra in gioco nel momento in cui la velocita del
veicolo raggiunge quella critica di cambio marcia, che si verificaad un valore

unitario del rapporto di trasmissione 7.
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Figura 4.13: Determinazione della velocita target del motore.

Se il veicolo fosse mantenuto ad una velocita costante tale che il
rapporto di trasmissione istantaneo sia pari a valore critico di cambio marcia,
s creerebbero fenomeni di instabilita. E’ opportuno perturbare la velocita di
rotazione A a seconda che il veicolo si trovi in fase di accelerazione o

decelerazione, seguendo gli andamenti indicati in figura 4.14.
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Figura 4.14: Funzione di perturbazione della velocita del motore

in funzione del rapporto di trasmissione .
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4.3.4 Logichedi gestione del motore

A differenza del controllo del conducente, il sistema che gestisce il
funzionamento del motore a combustione interna non ha accesso al segnale
relativo alla missione, ma soltanto ai segnali raccolti dai sensori di bordo,
come quello della parzializzazione dell’acceleratore.

Per |a gestione del motore possono essere impiegate diverse logiche di
controllo, ed in particolare in questo lavoro sono state considerate tre
differenti strategie, due piu classiche denominate Speed Envelopement
strategy (SE) e Single Track (ST) utilizzate spesso per trasmissioni CVT
meccaniche, ed una terza proposta dagli autori Rossetti A. e Macor A. [4]
derivante da una modifica alla logica ST e denominata Smplified Sngle
Track (sST).

Ognuna di queste strategie mira ala definizione del punto di
funzionamento del motore termico, controllandone la velocita di rotazione.

La strategia nota come Speed Envelopement € basata
sull’interpolazione delle curve comprese tra un limite minimo e massimo
rappresentanti la condizione di accelerazione, ed ottenute mediante
considerazioni energetiche. In particolare la velocita di rotazione del MCI e
determinata come illustrato in figura 4.15, conoscendo la velocita del veicolo
e la posizione dell’acceleratore. La linea di massima accelerazione é stata
definita dalla necessita di predisporre la massima potenza del motore per
velocita superiori a 10 km/h. La velocita del motore € quindi costante per
velocita superiori a questa soglia, mentre per velocita inferiori viene seguita
una rampa che ha principio dalla velocita di massima coppia. Per la linea di
minima accelerazione invece e fissata una velocita di rotazione intermedia tra

la minima del motore e quella di massima coppia.
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Figura 4.15: Soeed Envelopement strategy.

Il vantaggio principale di questa strategia di controllo € la semplicita,
in quanto i parametri in ingresso impiegati sono normal mente disponibili nella
dotazione di sensori di bordo del veicolo.

Una seconda strategia di gestione usualmente impiegata nelle
trasmissioni a variazione continua, ed adattata ad una trasmissione
idromeccanica, € denominata logica Sngle Track. In una trasmissione a
variazione continua la velocita di rotazione del motore termico e svincolata
dalla velocita del veicolo e I’unico legame risulta dal bilancio di potenza. Una
volta definita la potenza necessaria, il punto di lavoro € definito
arbitrariamente lungo una linea di isopotenza nella mappa del motore. Per
ogni potenza € possibile definire il punto di massimo rendimento del motore,
creando una curva di Best Efficiency Line (BE Line). La logica ST viene
implementata gestendo il MCI direttamente sulla curva caratteristica, ed in
particolare seguendo la curva di minimo consumo, come indicato in figura
4.16. 1l segnale in ingresso e la posizione dell’acceleratore, che viene
interpretato come una richiesta di potenza. Viene quindi calcolata in modo
proporzionale la quantita di potenza richiesta, e viene definito il punto di

lavoro lungo latraccia della strategia ST.
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Figura 4.16: Sngle Track Srategy.

Nel caso in esame s osserva che la curva interpolante i massimi
rendimenti (BE Line) coincide con la curva di carico massimo del motore.
Tale condizione pud essere soddisfatta solamente in condizione di massima
potenza erogata. La traiettoria di della logica ST e stata tracciata seguendo
I’andamento della BE Line, mantenendo cautelativamente un margine
superiore rispetto la condizione di pieno carico.

Questa tipologia di gestione e associata ad un miglioramento delle
prestazioni energetiche del veicolo, ma richiede un sistema di controllo in
tempo reale sul motore ed in particolare sulla coppia istantanea.

Un metodo innovativo per la gestione del motore € denominato
Smplified Sngle Track e come indica il nome stesso, deriva da una
semplificazione del metodo ST appena descritto, ed € applicabile ai casi in cui
la linea di massima efficienza del motore sia prossima a quella di massimo
carico. Latraccia seguita dalla strategia sST viene mostratain figura4.17 ed &
rappresentata da una linea spezzata; la prima parte del controllo prevede di

mantenere il MCI avelocita di rotazione costante, mentre la seconda parte del
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controllo prevede una gestione a carico costante lungo la curva di massima
coppia. Analogamente alla strategia ST la posizione dell’acceleratore &

considerata proporzionale alla potenza da erogare del MCI.
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Figura4.17: Smplified Sngle Track.

Per il caso in esame é stato fissato un valore corrispondente ala
velocita di massimo rendimento per il tratto a velocita costante. |l punto di
cambio tra la gestione a giri costanti e la velocita a carico costante & stato
fissato al raggiungimento del valore 0,6 di parzializzazione dell’acceleratore,
che permette un andamento regolare della curva caratteristica tra accel eratore
e potenza. Questa strategia permette una semplificazione rispetto alla logica
ST in quanto non necessita della misura in tempo reale della coppia

Istantanea, richiedendo in ingresso soltanto un segnale di accelerazione.
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4.3.5 Modellazione del cambio marcia

La trasmissione Dual-stage modellata in questo lavoro e caratterizzata
dalla presenza di due marce, il cui simultaneo innesto e disinnesto avviene per
operadi due frizioni multidisco, azionate dal sistemadi controllo.

Nella pratica, il segnale di comando delle frizioni € un segnae di
pressione, attivato tramite valvole a comando elettronico di precisione, che
garantisce una corretta variazione della coppia di serraggio migliorando
trazione e comfort.

Nel modello impiegato, il disinnesto delle frizioni avviene con piu
semplicitd, modulando la coppia erogata in funzione del rapporto di
trasmissione istantaneo. In figura 4.18 viene mostrato uno schema

semplificato cheillustralalogicadi controllo impiegata per gestire le frizioni.

Velocita angolare = T
albero di trasmissione Shift -— Frizione 1
Velocita di ~u Frizione 2
rotazione MCI ]

Figura 4.18: Schema semplificato della logica di controllo del cambio marcia.

Una volta determinato il rapporto di trasmissione istantaneo T, il
segnale viene elaborato dalla funzione di cambio marcia (shift) mostrata in
figura. In particolare, il segnale segue un’isteresi che varia a seconda che il
veicolo siain fase di accelerazione o decelerazione. Il cambio marcia quindi
non avviene univocamente per un rapporto di trasmissione T = 1, e questo per
evitare dei comportamenti di instabilita della trasmissione quando la velocita

del veicolo si mantiene prossima a quelladel cambio.
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In figura 4.19 viene illustrato I’andamento della funzione di shift, dove
a seconda della missione del veicolo il rapporto di trasmissione segue il
grafico rosso in fase di accelerazione, ed il grafico blu in caso di

decelerazione.

Segnale
frizione

0,95 0,98 1,01 1,04

Rapporto di trasmissione t

Figura 4.19: Logica di shift.

I cambio della marcia avviene simultaneamente nel momento in cui S
instaura il sincronismo tra I’albero connesso al portatreno del rotismo

epicicloidale ed il secondo ingranaggio solare, come si osservain figura 4.20.

----Solare 2 [rpm]
—— Portatreno [rpm]

Velocita di
rotazione
[rpm]

Figura 4.20: Velocita di rotazione del portatreno e del sol éfe,

in funzione del rapporto di trasmissione.
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4.3.6 Controllodédlatrasmissione CVT idrostatica

La variazione continua del rapporto di trasmissione e realizzata per
opera di del ramo idrostatico, controllando la variazione di cilindrata della
prima unita idraulica, e mantenendo la cilindrata della seconda unita fissa al
SUO massimo valore.

La logica di controllo che gestisce |la variazione della cilindrata della
prima unita sfrutta come parametro di ingresso il rapporto di trasmissione
istantaneo, che permette di seguire la missione del veicolo.

Il sistema impiegato per la gestione della parziaizzazione del ramo
CVT segue due differenti funzioni, una per rapporti di trasmissione inferiori
al valore unitario, e I’altra per valori di T superiori.

Dall’unione di queste due funzioni, si ottiene un andamento completo
della parzidizzazione della prima unita idraulica a variare di T, e tale
funzione é illustrata in figura 4.21, ottenuta previo dimensionamento della
trasmissione.

Figura 4.21: Andamento della parzalizzazione delle unita

idrauliche in funzione del rapporto di trasmissioner.
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Il rapporto di trasmissione che redizza il ramo idrostatico €
caratterizzato da una semplice relazione analitica.

wy  Qn- 27T. aV; 1y a;V;

Tevr =~ — =
Wy agVy Q-2m  ay,Vy

"Mt * Mol

A meno de rendimenti, e considerando che nel dimensionamento le
macchine idrauliche sono di ugual cilindrata, il rapporto di trasmissione del

ramo CV T ideale assume una forma.semplificata:

aj
Tevrid = ——
1l

Per valori di T inferiori all’unita si interverrebbe sulla parzializzazione
della prima unita idraulica, mantenendo costante la seconda ad un valore
unitario. Per vaori di 7 superiori all’unita, si interviene viceversa sulla

seconda unita, mantenendo costante la prima.

T<1 Teyria = @

1
T>1 Teyrig = —
1

In questo lavoro s prevede, come accennato in precedenza, una
variazione di cilindrata solo per la prima unita. In reata, a causa dei piccoli
trafilamenti di portata che s vengono a realizzare durante alcune fasi del
funzionamento della trasmissione, € opportuno agire, anche se in misura

minima, sulla cilindrata della seconda unita idraulica.

Il sistema di controllo adottato per comandare le pompe a pistoni
assiali e mostrato in figura 4.22.
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Marcia —
... [~ Velocita angolare
| albero di trasmissione
+/— A- o -
4 [ [0 e

Velocita
I Fuan_ target MCI
N, tEpENg
Funzione di controllo e 2

cilindrate

Figura 4.22: Schema del sistema di controllo delle cilindrate
delle unita CVT idrauliche.

Il rapporto di trasmissione calcolato 7. € necessario per la
determinazione della parzializzazione; una funzione di calcolo permette, a
seconda del rapporto di trasmissione istantaneo e ala marcia corrente, di
impostare il tipo di funzione in uscita, ed il risultato é I’andamento mostrato
nella figura 4.21. La parzializzazione a subisce poi un’ulteriore correzione
dovuta alla differenza tra la velocita di rotazione effettiva del motore e la
velocita target, modulata tramite un blocco proporzionale-integrale (P.1.). Una
funzione di controllo delle cilindrate elabora infine il segnale ricevuto dalla
somma dei due rami, e lo direziona verso I’unita idraulica corrispondente.

Il tipo di controllo delle cilindrate € ad anello aperto, in quanto si
lavora sulla velocita target del motore e non sulla velocita di rotazione
effettiva.
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441 A MODELLAZIONE DEL RUMORE

hY

[l modello di rumore della trasmissione idromeccanica €& stato
suddiviso in diverse porzioni, caratterizzanti i componenti fondamentali della
trasmissione. In particolare come gia introdotto in precedenza s tratta del
motore a combustione interna e dellatrasmissione CV T idrostatica.

Al fine di ottenere delle previsioni separate del contributi rispetto a
livello di pressione sonora globale, sono stati implementati due schemi,
rispettivamente illustrati in figura 4.23 e 4.24. 1l primo rappresenta il livello
sonoro dell’unita | e dell’unita 11 della trasmissione idrostatica, ed il secondo
s riferisce a motore termico, unendo il contributo al rumore dell’aspirazione,
dello scarico e dell’alloggiamento del motore, secondo il modello di

previsioneillustrato nel capitolo 3.3.
Rotational speed

[rpm]
+
___________________ : . i—-— -
; & v limmemg
Pressure o Jbh___, A el i 2 5
[bar] [ o O R (W
Alpha +( :ll~ S T SPL Hydrostatic
= _\’_ o .|:,_._._.';T- . | T Unit
A T — = - [dBA]

Figura 4.23: Modello Amesim di previsione del rumore della singola

unita idrostatica della trasmissione CVT.
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In particolare in figura & mostrato il modello generale per il calcolo del
livello di pressione sonora di una singola unita, ma e valido per entrambe le
unitaidrauliche.

In particolare all’interno dei blocchi funzione sono stati inseriti i
parametri numerici come da tabella 3.3 illustrata nel terzo capitolo, dove s
possono osservare le dipendenze funzionali del coefficienti al variare della

pressione, dellavelocita di rotazione e della parzializzazione della cilindrata.

SPL scarico [dBA1

_._._-i-. +1] R N ————— |

SPL alloggiamento

[dBA] ;
i i 'SPL MCI
1 — 1 ., [dBA]

SPL aspirazione [dBA]

x o
= (%) P

Figura 4.24: Modello Amesim di previsione del rumore del MCI.

Il modello di previsione del rumore del motore a combustione interna
prevede il calcolo del livello di potenza sonora della sorgente. In questo
studio, per operare il confronto con i risultati numerici ottenuti tramite il
modello della trasmissione CVT s e reso necessario convertire il livello di
potenza sonora in livello di pressione sonora. In particolare conoscendo la
potenza sonora di una sorgente puntiforme ed il suo fattore di direzionalita Q

(rapporto fraintensita sonora effettiva e intensita che si avrebbe se la sorgente
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irradiasse uniformemente), e possibile calcolere il livello di pressione sonora

ad una certa distanzar, in un ambiente con costante acustica R.
R=S-a/(1-a)

con S superficie totale dell'ambiente in metri ed a coeff. acustico medio di

assorbimento del locale, secondo Sabine).

0 4
L, =LW+10-1og(4W2 +E)

La precedente relazione vale solamente in campo diffuso. Se la
sorgente € di tipo puntiforme omnidirezionale in campo libero, si applica la

formula semplificata che segue.
L,= Ly —20-logr —11

Da questa formula si comprende come, ad un raddoppio della distanza,
corrisponde una diminuzione di 6 dB sul livello di pressione sonora. Nei cas
pit comuni della pratica, le sorgenti sono situate su superfici riflettenti. Se s
assume che una sorgente di potenza puntiforme sia disposta su un
piano riflettente semisferico Q = 2, e assumendo che la superficie stessa non
sia dotata di caratteristiche di assorbimento (figura 4.25), si avra la relazione

che segue.

dJaD

Figura 4.25; Sorgente puntiforme disposta

su superficierigida.
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L,= Ly —20-logr—8

Questa espressione rappresenta I’equazione utilizzata per il calcolo del
livello di pressione sonora dei diversi contributi di rumore al MCI, inserita
all’interno del modello di calcolo.

Nel momento in cui si hanno piu sorgenti che generano rumore di cui
s conosce il livello sonoro, € possibile applicare una relazione che ne
determini il livello di pressione sonora globale. Per quanto riguarda il motore
a combustione interna, Si rende necessaria questa operazione in quanto S
vogliono sommare i contributi al rumore dell’alloggiamento, del sistema di
scarico e del sistema di aspirazione.

Il livello di pressione sonora risultante dalla somma di livelli derivanti

da molte sorgenti si determina secondo la relazione che segue.

N Eo
L= 10 logg Z 107
k=1
In aternativa alla relazione, per confrontare due valori di livello ala
volta, che differiscano non piu di 20 dB, € possibile impiegare un metodo
grafico di immediato utilizzo, rappresentato in figura 4.26.
Nel cacolo del livello di pressione sonora globale della trasmissione
CVT e stato impiegato un metodo grafico, che richiede come parametro di
ingresso la differenza trai due SPL delle unita idrauliche. Il valore in uscita
dal grafico rappresentail valore di dB che st sommera al piu elevato trai due
SPL, in modo da calcolare un livello sonoro complessivo.
In particolare:
AL = max[L,, L,] — [Lq, L,]
SPL,tot = max[Ly, L] + L4y
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L+ [dB]
n
/

0,5 \

0 5 10 15 20
AL [dB]

Figura 4.26 : Metodo grafico per determinare la somma

di duelivelli di pressione sonora.

| risultati della ssmulazione del veicolo e dei metodi di previsione del
rumore sono discussi nel prossimo capitolo, in cui verranno anche illustrati i
dati principali del veicolo da trasporto preso come riferimento e le
caratteristiche tecniche della trasmissione idrostatica CVT e del motore

termico.
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CAPITOLO 5

SIMULAZIONE E RISULTATI

5.1 DATI DI SIMULAZIONE

Latrasmissione Dual-stage e stataimplementata attraverso un modello
di riferimento, le cui caratteristiche tecniche ed i dati del dimensionamento
sono presenti all’interno di questa sezione. Sono inoltre illustrate le missioni
test sulle quali si baseranno i risultati finali, con un accenno ai carichi esterni

ipotizzati per il veicolo selezionato.

5.1.1 Veicolo di riferimento

Il veicolo di riferimento per la simulazione € un autobus urbano per
trasporto passeggeri. Si giustifica tale scelta essendo la trasmissione Dual-
stage particolarmente adatta a veicoli che richiedono elevata potenza, e
caratterizzati dafrequenti arresti e ripartenze.

L’autobus urbano selezionato per la simulazione € il modello Iveco
Citelis, mostrato in figura 5.1, le cui caratteristiche principali sono riassunte
all’interno della tabella5.1.

La massa totale del veicolo € comprensiva del peso del rifornimento di
carburante e del conducente, mentre per massa totale ammessa s intende la
condizione di veicolo a pieno carico di passeggeri. La velocita massima
dichiarata in tabella viene raggiunta per una massa totale del veicolo di 12000
kg, e la previsione del livello di pressione sonora € stata eseguita per tale

configurazione.
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T L Ll

Figura5.1: Veicolo di riferimento Iveco Citelis 12m CNG.

5.1.2 Carichi esterni

Il mezzo di trasporto, durante il suo tragitto, sara soggetto a diverse
forze che inducono resistenza all’avanzamento quali ad esempio: I’attrito tra i
pneumatici ed il terreno, la resistenza aerodinamica, la forza peso del veicolo
ed infine la resistenza dovuta all’inclinazione del percorso stradale. La
relazione che tiene conto della sommatoria dei contributi appena elencati é

mostrata di seguito.
FRES.tot == Fatt + Faero o Fp i Fﬁ

La forza di attrito é stata calcolata assumendo come coefficiente di
attrito dinamico il valore p = 0,008. La forza aerodinamica € determinata
tenendo conto del coefficiente di resistenza aerodinamica Cy, = 0,9, la
superficie resistente del veicolo avente altezza massima H=28m e
larghezza massima L = 2,5 m e densita dell’aria pari a p,i, = 1,184 kg/m?3

(ad una temperatura di 25°C). La forza resistente dovuta all’inclinazione del
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terreno e stata considerata nulla in quanto il tragitto si presuppone piano in

prima approssimazione. L.a forzaresistente saré quindi:
Frestot = W-M-g+ 05 -Cy-v?: (H-L)

Per garantire la decelerazione o I’arresto del veicolo durante una
missione test, € necessario definire la coppia massima dei dispositivi di
frenata applicabile alle ruote. Un buon criterio di dimensionamento prevede
che il veicolo garantisca una frenata completa, e quindi I’arresto del moto, in
circa 34 m, partendo dalla velocita massima di 68 km/h. La coppia frenante
quindi pud essere stimata tenendo conto di questo valore limite e applicando
un’equazione di equilibrio dinamico, ed é stata fissata cautelativamente ad un
valore di 50000 Nm.

Modello veicolo Autobus urbano Citelis-12
Costruttore Iveco Irisbus
Massa totale 12000 kg

Altezza 3300 mm

L arghezza 2500 mm

Lunghezza 11990 mm

Tipo pneumatici 275/70 R22.5

M assa totale ammessa 19845 kg
Velocita massma 68 km/h

Coppia massima alleruote 20600 Nm
Capienza 86 posti

Tabella 5.1: Caratteristiche principali veicolo.
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5.1.3 Caratteristichedédlatrasmissone CVT

| parametri globali della trasmissione sono stati assunti previo

dimensionamento, seguendo il procedimento indicato nel paragrafo 4.2.1.

MCI

Unita Unita
idraulica idraulicall

Figura 5.2: Schema della trasmissione Dual-stage.

In tabella 5.2 sono indicati i parametri principali della trasmissione,
tenendo presente che per quanto riguarda le macchine idrauliche s fa
riferimento al catalogo dell’azienda costruttrice B.R., in particolare alla
gammadi pompeindustriali reversibili A4VG.

Il dimensionamento di massima € stato seguito per avere un idea di
massima sul valore di cilindrata da adottare per entrambe le macchine
idrauliche. Per eseguire correttamente il procedimento e stato necessario fare
un’assunzione, ovvero che il motore termico abbia regime di rotazione

costante durante il percorso. Questo ovviamente € valido in un ipotesi di
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prima approssimazione. Nel modello di simulazione sono state inserite invece

tre diverse strategie di controllo, illustrate nel paragrafo 4.3.4 che prevedono

un andamento variabile del motore termico in termini di coppia e regime di

rotazione. In questo caso non € possibile quindi seguire rigidamente il

progetto scegliendo la velocita come variabile di dimensionamento; s ritiene

opportuno dimensionare il circuito sulla base del rapporto di trasmissione.

Variando la velocita del motore infatti, le velocita critiche di cambio marciae

di full mechanical point variano, ma i rapporti di trasmissione sono fiss in

ogni condizione di funzionamento.

Variabili di progetto

Tce— 150C
M= 1500

1

rtire = 0,448

-
=y 448
vmax — 68 &

AV-“ e —

pPpmax - ASO0

Appax = 45

= “A-S= O

nMwheel = 206z 0500

rpm Regime massimo di rotazione motore
m Raggio delle ruote
kmvh Velocita massima
bar Massima differenza di pressione
Nm Coppia alleruote

Variabili assunte

= =

~mech 1 — (af=
2en1 = 0,5 Ra

«mechz = 2 Rap,

“fechz=2 Repy
-

~shift—1

s =
Tshirc

-1
= Z26e0o0

nl max

1 rmaax —

R Zs 00

a2 Fmaax Z2600

Rapporto di trasmissione al primo full mechanical point
Rapporto di trasmissione al secondo full mechanical point
Rapporto di trasmissione al cambio marcia

Regime massimo della prima unita idraulica

rm

rpm Regime massimo della seconda unita idraulica

Tabella5.2: Dati della trasmissione.
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Il rapporto di trasmissione a primo full mechanical point & definito ad
un valore di 0,5 mentre il secondo e stato fissato ad un valore doppio rispetto
a rapporto di cambio marcia, 2. | rapporti del riduttore epicicloidale raccolti
nella tabella sottostante, sono stati determinati secondo le relazioni
cinematiche indicate in precedenza.

| rapporti di trasmissione dei rotismi di collegamento tra le unita
idrauliche e la parte meccanica s determinano considerando una velocita
massima delle pompe dichiarata da catalogo e definita nel grafico di figura
4.4 aseconda dellacilindrata.

S riassumono in tabella i principali parametri della trasmissione
impiegati nella simulazione del veicolo.

s 0,58
0,581

125 cc
Vi T v , i 2600 rpm
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5.1.4 Motoretermico

Il motore a combustione interna lveco Cursor 8, preso come
riferimento nella simulazione, € un propulsore a metano dotato di sei cilindri
in linea in grado di erogare una potenza massima di 190 kW per una velocita
di rotazione di 2000 rpm.

La curva caratteristica del motore é rappresentata in figura 5.3, dove
sono presenti le diverse curve di coppiain funzione della velocita di rotazione

al variare della parzializzazione dell’acceleratore s.

1200 -
1000
\\
800
E //
E ——— C
2 600 -/ s=1
o —— —=(),8
g 400 5=0,6
© — ——s=0,4
200 s=0,2
s=0
0
-200 - : : : :
900 1100 1300 1500 1700 1900

Velocita di rotazione [rpm]

Figura 5.3: Curva caratteristica MCI.

In tabella 5.3 sono riassunte le principali caratteristiche del motore
impiegato nella ssimulazione. Per il controllo del regime di rotazione del
motore all’interno della trasmissione sono state impiegate tre differenti

strategie, illustrate nel paragrafo 4.3.4.
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Caratteristiche motor e ter mico

Motore a combustione interna I veco Cursor 8
Combustibile CNG

Tipologia 6 cilindri in linea
Potenza massima 190 kW

Regime di rotazione massimo 2050 rpm
Coppiamassima 1076 Nm a 1100 rpm

Tabella 5.3: Caratteristiche principali MCI.

La strategia Sngle Track e basata in particolare sulla definizione della
BE Line ovvero latraccia del minimo consumo. In figura 5.4 viene illustrata
la Best Efficiency Line per il motore selezionato, in un grafico che mostra il
consumo specifico di carburante al variare della coppia e del regime di

rotazione, dove le linee tratteggiate indicano le curve isopotenza.

Coppia [Nm]

1000 1200 1400 1600 1800 2000
Regime di rotazione [rpm]

Figura 5.4: Curva del consumo specifico di carburante.
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515 Missionetest

L’analisi dei risultati e stata condotta prendendo come riferimento due
tipologie differenti di missione test appropriate per un veicolo da trasporto
passeggeri. La prima e una missione trapezoidale caratterizzata da tre tratti:
uno iniziale ad accelerazione lineare crescente, un tratto intermedio a velocita
costante, ed un tratto finale a costante decelerazione, come mostra la figura
5.5. Per osservare lavariazione dei parametri dellatrasmissione, in particolare
in fase di accelerazione e arresto, s e fissato come riferimento in tutte le
missioni, il tratto intermedio alla massima velocita raggiungibile dal veicolo
in condizioni di normale utilizzo, quindi 68 km/h.

Velocita veicolo [km/h]

Tempo [s]

Figura 5.5: Missione test trapezoidale.

Per calcolare I’emissione del rumore saranno impiegate quattro
missioni test trapezoidali, le cui rampe di accelerazione e decelerazione
varieranno, in modo da raggiungere la massima velocita del veicolo in tempi
sempre piu ridotti, fino ad arrivare ala massima prestazione della

trasmissione.

181



Il secondo profilo di velocita test impiegato per I’analisi del rumore fa
riferimento ad un tipico ciclo di trasporto urbano ““Manhattan”, mostrato in
figura 5.6, caratterizzato da frequenti arresti e ripartenze molto ravvicinati. In
guesto modo € possibile monitorare i parametri della trasmissione anche per

un andamento dell’autobus che rispecchia un reale caso di trasporto urbano.

[Durata [ 600] [g |
Tempo in movimento/Durata | 0,68 | [%]
Distanza percorsa 24 | [km]
Velocitamassima 40,8 | [km/h]
Velocita media 11 | [km/h]
Velocita mediain movimento | 16,7 | [km/h]
M assima accelerazione 2,10 | [m/s2]
Fermate per km 6 [-]

45

i Nhﬁﬂﬂﬂﬂ

20 ~

15 A

Velocita veicolo [km/h]

10 A

0 g g T T g T T T T
0 100 200 300 400 500 600 700 800
Tempo [s]

Figura 5.6: Missione test percorso urbano “Manhattan”.
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5.2 RISULTATI

L’ analisi dei risultati & stata condotta per le missioni test esposte nel
precedente capitolo, con I’obiettivo di riprodurre un andamento realistico del
rumore della trasmissione CVT e del motore a combustione interna. Saranno
confrontati i risultati di entrambe le sorgenti in termini di livello di pressione
sonora. Una seconda serie di risultati s basera invece sul confronto delle
emissioni sonore derivanti dalla variazione della strategia di controllo del

motore a combustione interna

5.2.1 Previsioneded rumoredelleunitaidrauliche

La previsione del rumore delle unita idrauliche mostrato nel paragrafo
3.4.4 é stato implementato inizialmente impiegando una serie di missioni test
trapezoidali. Ogni missione prevede inizialmente una rampa di accelerazione
lineare di valore variabile ed il raggiungimento della di velocita massima del
veicolo, 68 km/h, in un tempo di volta in volta sempre minore. |l veicolo poi

seguira un tratto di decelerazione fino al completo arresto.

70 — .
— Velodita veicolo [km/h] Py b SR
é - b
60 — Missione test [km/h] %\
50 —
40 —
30 |
20 | \
10 : I:'.
] / \
e - — — TR A
0 100 200 300 400

Tempa [s]

Figura 5.7: Missione test n°1 con accelerazione
inizialedi 0,063 m/s?.
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Inizialmente s considera un percorso  caratterizzato da
un’accelerazione del veicolo pari a circa 0,063 m52, come indica la figura
5.7; il grafico mostra la velocita reale del veicolo che insegue la velocita
desiderata. 1l livello di pressione sonora globale della prima e della seconda
unitaidrauliche € mostrato rispettivamente in figura5.8 € 5.9, ed e influenzato
da tre parametri: la pressione all’interno del circuito, la velocita di rotazione
delle macchine idrauliche e I’andamento della parzializzazione della
cilindrata. Nella figura sono indicati il punto di shift e di full mechanical

point.

100

‘— Livello di pressione sonora unita I =

| Full mechanical point
(\l/ Il Full mechanical point

95
90
85

80

75
70

Shift

65
60

[ANN RN IR I IR

55 I 1 I 1 I I | I I 1 I |E 1 I E 1 |
100 200 300 400
Tempo [s]

[}

Figura 5.8: Livello di pressione sonora [dBA] dell’unita |

riferito alla missione test n°1.

Come era facilmente intuibile, il tratto a velocita costante determina un
costante livello sonoro, in quanto non s verifica alcuna variazione dei
parametri dellatrasmissione. Si verificano invece in entrambi i casi dei picchi
di instabilita dovuti al tratto finale in cui il veicolo subisce una decelerazione.
Per semplicita ci si concentrera d’ora in poi unicamente sul tratto in
accelerazione in quanto € il piu interessante dal punto di vista della

trasmissione, in cui non interviene il dispositivo frenante.
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Shift

100

—Livello di pressione sonora unita 11

Il Full mechanical point

200
Tempo [s]

Figura5.9: SPL[dBA]unita Il riferito alla missionetest n°1.

Nel tratto iniziae il livello di pressione sonora di entrambe le unita

idrauliche e influenzato dalla pressione, il cui andamento € mostrato in figura

5.10. In modo particolare si nota un picco di pressione per la prima unita

idraulica, che s converte in un picco di rumore, essendo la partenza del

veicolo il momento di maggior sollecitazione per latrasmissione.
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Figura 5.10: Pressione delle unita idrauliche

riferita alla missione n°1.
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Si osservainoltre che durante il cambio marciala pressione della prima
unita scende, mentre per la seconda unita sale, e per questo motivo si nota una
variazione a scalino del rumore per entrambe le unita.

[l circuito iniziamente lavora in modalitd negative circulating: la
prima unita idraulica lavora come motore e la seconda come pompa. Oltre il
full mechanical point (FMP) il flusso si inverte all’interno della trasmissione
e s verifica il passaggio alla modalita additive. Osservando il grafico del
rumore s nota in particolare che nei punti di FMP il livello di pressione
sonora delle due unita idrauliche diminuisce drasticamente. Con riferimento
ala prima unita idraulica, seppur in modo meno evidente della seconda, s
nota una riduzione del rumore imputabile principalmente alla variazione della

cilindrata, come si puo notare dal graficoin figura5.11.

1.0 —_— - _—_— -

Q.5

———-Parzializzazione cilindrata unita I

— Parzializzazione cilindrata unita II

1 I I | I I | 1 |
g 100 200 300 400
Tempo [s]

Figura 5.11: Andamento della cilindrata nella missione n°1.

Con riferimento invece alla seconda unita idraulica s nota una
notevole riduzione del rumore, in quanto nei punti di FMP essendo la velocita
di rotazione nulla e la cilindrata costante, il contributo ala variazione di

rumore e dovuto in modo preponderante alla pressione.
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Si riporta in figura 5.12 il livello di pressione sonora globale della
trasmissione CVT,calcolato impiegando le relazioni illustrate nel precedente

capitolo.
100
Livello di pressione sonora globale trasmissione CVT [dBA] —

90

80 —

70 —

60 T T T T T T | T T T T | T T T T |

0 100 200 300 400
Tempo [s]

Figura 5.12: Livello di pressione sonora globale della
trasmissione CVT per la missione n°1.

Il livello di pressione sonora globale é stato analizzato per missioni test
trapezoidali caratterizzate da rampe di accelerazione sempre piu ripide, fino a
limite di massima accelerazione realizzabile, compatibile con gli organi della
trasmissione CVT.

| dati delle varie missioni differiscono dall’accelerazione e dalla
decelerazione del veicolo che s verifica nella rampa iniziale e finae del
percorso, e che sono riportate nello spazio sottostante. Tutte le missioni sono

state condotte per un tratto a velocita costante intermedio pari a 68 km/h.

Missione test n°1

=
wecelevazione = 0,063 m /s Fre 5"
rcceleraziones = 0,063 m /s rre o5t
2
decelevazione = 0,486 m /5% s
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Missione test n°2

Y
rccelerazione = 0,188 m/s? Fre st
S
rcceleraziones = 0,188 m /2 T rre S
=
decelevazione = 0,62 m/s* e o5
M - - t 03 decelerazione = 0,62 m /52 7

=
celerazione = 0,269 m/s* Fre st

o

= 0,269 m/s?

ane = 0,486 m/s? 7

decelerazione = 0,486 m/s°

Missione test n°4

o Y

wccelerazione = 0,377 m/s? 772

accelerazions = 0,377 m/s?
decelerazione = 0,539 m/s% 7

N

Dai test condotti sulle missioni, che non sono riportati in questa
sezione per non dilungarsi eccessivamente, si verifica che lavariazione
del livello di pressione sonora e ininfluente, in quanto si osserva un
incremento di massimo 2 dBA sul valore di picco massimo e minimo,
e quindi si puo considerare coincidente a valore riscontrato in figura
5.12 per la missione n°1. Tale aspetto tuttavia € in accordo con la
definizione del modello di rumore, che permette di calcolare il livello
di pressione sonora conoscendo i tre parametri consueti dell’unita
idraulica: pressione, velocita di rotazione e parzializzazione. Il rumore
e cosi univocamente definito, e se tali parametri non subiscono
variazioni nel passaggio a diverse missioni, alora anche il rumore
coincidera con quello riscontrato nel grafico precedente.

Tuttavia si riporta in figura 5.13 I’andamento del SPL della
missione nN°5 che equivale allarampa di accelerazione piu spinta, come
giustificazione delle affermazioni soprariportate.

Se si confrontano i valori di picco del rumore che si hanno nella
missione n°1 con quelli della figura 5.13 s nota che differiscono di

massimo 2 dBA e possono essere ritenuti coincidenti.
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Figura 5.13: Livello di pressione sonora globale della
trasmissione CVT per la missione n°5.

La seconda tipologia di missione test che viene richiesta a veicolo e
denominata “Manhattan’, introdotta nel precedente capitolo, che smula il
comportamento di un autobus che viaggia su percorso urbano. Il tempo di
simulazione scelto per implementare la missione € di 400s, sufficienti per
analizzare il rumore nelle diverse configurazioni della trasmissione (arresti,

frenate, ripartenze consecutive, etc.).
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Figura 5.14: Missione test Manhattan inseguita dal veicolo.
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La velocita massima che si raggiunge all’interno del ciclo e di circa 40
km/h, e quella minima escludendo I’arresto del veicolo € in media attorno ai
20 km/h. In figura 5.14 si mostra I’andamento della velocita reale del veicolo

che insegue la missione test.

Si vuole analizzare I’emissione acustica che si realizza all’interno della
trasmissione per la missione test manhattan. In figura 5.15 vengono riportati
gli andamenti del livello di pressione sonora a variare della velocita del

veicolo della prima e della seconda unita idraulica.

------- SPL unita idraulica I [dBA]
—— SPL unitd idraulica IT [dBA] -~

DR e 2

T T T T T T T T T
] 100 200 300 400
Tempa [<]

Figura 5.15:; Livello di pressione sonora [dBA] delle due unita idrauliche

per missione test Manhattan.

Da un osservazione di massima del grafico si nota che I’'unitall € meno
soggetta a disturbo rispetto I’unita | e cio € imputabile alla variazione dei
parametri all’interno della trasmissione CVT. Il primo che si analizza ¢ la
variazione di pressione che si verifica all’interno delle macchine, mostrata in

termini di confronto in figura 5.16.
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Figura 5.16: Variazione di pressione delle unita idrauliche

nella missione Manhattan.

Il grafico mostra I’andamento della pressione delle due macchine
idrauliche a variare della velocita del veicolo. Come si € gia potuto constatare
per lamissione test n°1, per basse velocita del mezzo i valori di pressione piu
elevati s realizzano per lamacchinaidraulical, mentre oltrepassato o shift le
pressioni preponderanti sono quelle della seconda unita idraulica. Per come é
caratterizzata la missione, il cambio marcia avviene poco frequentemente in
guanto la velocita media € spesso inferiore della velocita di shift e di
conseguenza il maggior lavoro e prodotto dalla prima pompa.

Il secondo parametro da andlizzare € la parzializzazione della
cilindrata, illustratain figura5.17. La cilindrata della seconda unitaidraulica e
mantenuta costante al suo valore massimo di 125cc mentre a la cilindrata
della prima unita varia tra un minimo di -1 ad un massimo di 1. In generaeil
livello di pressione sonora cresce al crescere della parzializzazione, quindi per
I’unita 11 il contributo sara costante in quanto la cilindrata é costante, mentre
per I’unita | si avra un contributo lievemente inferiore, essendo variabile in

valore assoluto daun minimo di 0 ad un massimo di 1.
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Figura 5.17: Parzializzazione della cilindrata dell’unita | (linea continua)

e dell’unita Il (tratteggio) nella missione Manhattan.

Il terzo parametro da analizzare € la velocita di rotazione delle
macchine, illustrata nel grafico di figura 5.18 dove € stato mantenuto il segno
convenzionale scelto all’interno della trasmissione. Ragionando in termini di
valore assoluto, la velocita di rotazione della prima unita idraulica é
mediamente maggiore di quella della seconda unita idraulica, e superai 3000
rpm. La velocita massima raggiunta dalle unita idrauliche risulta superiore a
guella nominale dichiarata; questo perché s fa riferimento ad una logica di

gestione del motore differente da quella di progetto, la Speed Envel opement.

- x10° — Velocita di rotazione unita I [rpm] |
' = - Vielocitd di rotazione unita I [rpm] |: | —
30 ] N e i fl
= _ !
20 ] | | i i |
= i1 M 1 | |
1.0 —| i o e B 14 {4 e |
gl Al 1 :’i 1 ol ‘f! H [} ', [ |
S0 N T A I N o
s “\[ T[T y Y iy — — A
30 &J‘[j w
4.0 i 1 1 1 1 1 1 I | I I I I | I I |
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Figura 5.18: Velocita di rotazione delle unita idrauliche.

nella missione Manhattan.
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S rappresenta in figura 5.19 I’andamento del livello di pressione

sonora dell’intera trasmissione CVT nel caso della missione Manhattan.
100 —
S0 |

80 —

i — Livello di pressione sonora trasmissione CVT [dBA]
60 1 | 1 1 | 1 1 1 I

0 100 200 300 400
Tempo [s]

Figura 5.19: Livello di pressione sonora globale della trasmissione CVT

per la missione Manhattan.

5.2.2 Emissione sonor a motor e ter mico

Il motore termico e gestito mediante una logica di controllo standard
denominata Speed Envelopement, illustrata nel paragrafo 4.3.4, che prevede
un regime di rotazione del motore variabile a seconda della velocita del
veicolo e della parzializzazione dell’acceleratore. Si analizza in questa
sezione il livello di pressione sonora del motore a variare delle missioni test
illustrate nel precedente paragrafo.

In figura 5.20 e riportato I’andamento del livello di pressione sonora
del motore riferito alla missione test n°1 precedentemente introdotta. 1l livello
di pressione sonora globale del MCI e stato calcolato impiegando il modello
di previsioneillustrato nel capitolo 3.3, erisulta dalla sommadei livelli sonori

derivanti dallo scarico, dell’alloggiamento e dell’aspirazione.

193



95 —

|

—— SPL scarice [dBA]

— SPL alloggiamenta [dBA]
— SPL aspirazione [dBA]
—— SPL totale [dBA]

?O T T | T T T T T T | T T
1] 100 200 300 400
Tempa [s]

7o —f

Figura 5.20: Livello di pressione sonora globale del MCI

per la missione test n°1.

[l contributo che ogni sistema fornisce a livello complessivo e
mostrato chiaramente in figura: in termini andlitici, il rumore si determinain
funzione di alcuni parametri costanti, come ad esempio la disposizione dei
pistoni o il tipo di combustibile, e alcuni parametri variabili, in particolare la
potenza istantanea e la velocita di rotazione. In redtatrai due parametri, € la
potenza meccanica che gioca un ruolo fondamentale in quanto la dipendenza
dalla velocita di rotazione s trasmette soltanto per un coefficiente di
riduzione. A tal proposito s mostra in figura 5.21 I’andamento della potenza,
osservando che I’andamento del rumore lo rispecchia in modo particolare.

Dal grafico s nota la lieve variazione di potenza durante il cambio
marcia, imputabile alla perturbazione sulla vel ocita target di rotazione. Questo
per evitare fenomeni di instabilita del meccanismo di cambio a delle velocita
prossime a rapporto di trasmissione unitario.

In figura 5.22 s riporta la velocita di rotazione degli aberi interessati

a cambio marcia, in particolare quello connesso ala ruota solare
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dell’epicicloidale, che insiste sulla prima marcia, e quello del portatreno che
controllala seconda marcia.

Il cambio marcia avviene in modo sincrono, a raggiungimento del
medesimo rapporto di trasmissione dei due aberi, e lalineatratteggiataindica

la velocita dell’albero di in uscita dal riduttore epicicloidale.

140
120 —

100 —

—— Potenza meccanica MCI [kW]

0 I I I | I I I I | I I I I I I I |
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Tempo [s]

Figura 5.21: Potenza meccanica del MCI per la missione test n°1.

Dal grafico di figura 5.20 si osserva che il livello di pressione sonora

riferito all” alloggiamento € il contributo preponderante, seguito dal disturbo
imputabile allo scarico.
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Figura 5.22: Velocita di rotazione degli alberi interessati

al cambio marcia per la missione test n°1.
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Questo risultato € in linea con cio che ci Si poteva attendere, in quanto
anche nelle applicazioni cio che crea maggior disturbo € il rumore generato
dalla combustione all’interno dei cilindri, unito alla vibrazione strutturale del
motore. Le emissioni sonore del MCl sono state previste anche per le missioni
test trapezoidali n°2-3-4-5 descritte a pagina 187. In figura 5.23 € mostrato
I’andamento del livello sonoro del motore in particolare per la missione test

n°4 che prevede il raggiungimento della velocita massima del veicolo in 50s.
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Figura5.23: Livello di pressione sonora globale
del MCI per la missione n°4
Non sono state riscontrate differenze significative del rumore a variare delle
missioni, tranne un incremento lieve dal passaggio tra la missione test n°1 e
n°2. Dalla seconda missione in poi I’andamento del livello e il medesimo.
Anche questo comportamento € attendibile poiché per rampe di accelerazione
sempre piu ripide, I’acceleratore raggiunge il massimo della parzializzazione
in tempi brevi e viene richiesto il massimo della potenza finché non si
raggiunge la velocita massima. Questo comportamento € comune a tutte le
missioni test, ad eccezione della prima, che presenta una rampa di

accel erazione molto blanda.
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S riporta in figura 5.24 il livello di pressione sonora riferito ala
missione test Manhattan, la cui variazione e piu evidente rispetto le missioni
esaminate finora. Cio € dovuto alla variazione piu rilevante della
parzializzazione dell’acceleratore, che comanda la richiesta di potenza del
motore termico.

‘— SPL totale MCI - missione test Manhattan [dBA]

94 —
2 | [N i 1 [
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Figura 5.24: Livello di pressione sonora globale del MCI

per la missione test Manhattan.

5.2.3 Confronto trale sorgenti di rumore

In seguito alla raccolta dei dati relativi all’emissione sonora della
trasmissione CVT e del motore a combustione, € opportuno conseguire alcune
considerazioni. L’obiettivo e quello di verificare il contributo che queste due
sorgenti realizzano sul livello sonoro globale, trascurando i componenti
secondari dellatrasmissione.

In figura 5.25 sono mostrati tre grafici di confronto tra le sorgenti per
tre principali missioni-test, in particolare per le missioni trapezoidali piu
significative n°1, n°4 e Manhattan, eseguite con il controllo del motore
Soeed-envel opement.
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Figura 5.25:; Livello di pressione sonora del MCI e della trasmissione idrostatica per
missione test trapezoidale con a=0,063 nV/s2 (n°1), a=0,377 m/s2 (n°4) e Manhattan.
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| dati di rumore di tutte le missioni test condotte sul modello sono stati
riassunti nellatabella 5.4, a fine di giustificare le considerazioni sulla base di
valori numerici oltreché grafici. In particolare per ogni missione sono stéti
estrapolati i valori di SPL per le tre configurazioni operative piu interessanti,
ovvero i due full mechanical point, il cambio marcia ed il raggiungimento
della massimavelocita del veicolo.

Dala tabella si osserva che la differenza tra il livello di pressione
sonora del motore e dellatrasmissione CVT:

AL, = SPLy¢; — SPLcyr

ha sempre valori positivi compresi trai 6 ed i 16 dBA. Questo significachein
ogni punto di funzionamento della trasmissione Dual-stage il contributo piu
significativo all’emissione sonora é da imputare al motore.

Al variare della missione test si evidenziano dei lievi incrementi di
SPL, del tutto trascurabili in quanto variabili di 1 dBA nel passaggio dalla

prima alla quarta missione.

Missione test n°1
CVT SPL [BA] MCI SPL [dBA] I
| FMP 80,3 91,5 1.2
Shift 85,7 91,6 5.9
Il FMP 75,2 91,4 16,2
VEEE 81,7 90,5 8.8
Missione test n°2
CVT SPL [dBA] MCI SPL [dBA] o e
| FMP 80,6 91.8 11,2
Shift 85,9 92,1 62
I FMP 759 924 6o
= 81,7 90,5 8.8
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Missione test n°3

CVT SPL [dBA] MCI SPL [dBA] A-.., A
| FMP 80,8 21,9 11,1
Shift 86,1 92,5 6,4
[l FMP 76,5 92,9 16,4
v_::jp 81,7 90.5 8.8
Missione test n°4

CVT SPL [dBA] MCI SPL [dBA] A”’[Cm
| FMP 81,1 92,1 11
Shift 86,5 93,7 7.2
[l FMP 77,9 93.8 15,9
\/_'.::"’ 82,4 90,2 7.8

Tabella 5.4: Confronto del livello di pressione sonora del motore e della trasmissione CVT.

| valori di rumorosita pit evidenti si riscontrano per la missione test
n°4 ed in particolare il motore a combustione interna raggiunge un livello di
pressione sonora di 93,8 dBA, nel punto di II° FMP. La trasmissione
idrostatica raggiunge invece il suo massimo livello di rumore nel punto di
shift della stessa missione, con 86,5 dBA (figura 5.26).

Si osserva che per la trasmissione idrostatica il punto piu critico s
verifica sempre durante il cambio marcia, infatti in questo punto si perviene
alla massima cilindrata di entrambe le unita idrauliche e ne perviene maggior
disturbo. Considerando poi che il modello relativo alla previsione del rumore
del MCI e abbastanza datato, € plausibile ipotizzare che nel corso degli anni il
livello di rumorosita medio sia diminuito, in merito a metodi di progettazione

e materiali piu efficienti.
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Figura 5.26: Livelli di pressione sonora a confronto (missione n°4).

A tal proposito in rete sono citati i livelli di pressione sonora
medi relativi a motori a combustione interna Iveco circa 200 kW al variare del

combustibile;
Motore Diesal : Max SPL: 95 - 100 dBA
Motore CNG: Max SPL: 90 - 92 dBA

Come si poteva desumere, dal punto di vista acustico, I’utilizzo di un
motore Diesel comporterebbe un peggioramento della prestazioni sonore della
trasmissione di oltre 10 dB. In tal caso il contributo della trasmissione
idrostatica al livello sonoro globale sarebbe irrisorio.

Facendo riferimento invece un motore a gas naturale Si ottiene un
miglioramento sulle prestazioni acustiche. Considerando che il modello di
previsione tende a sovrastimare il SPL del motore rispetto ala redta, il suo
contributo rispetto a quello della trasmissione CVT sarebbero di fatto
confrontabili. E’ vero anche che nonostante la trasmissione idrostatica
raggiunga un valore di emissione sonora elevato, il motore a combustione
interna per sua natura genera un contributo a rumore superiore ala
trasmissione CVT.
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5.2.4 Valutazioni acustiche sui criteri di gestione del motore

| criteri di gestione del motore sono metodi che permettono di
governare il regime di rotazione secondo delle logiche che mirano al
miglioramento delle prestazioni. Usualmente la logica piu utilizzata € la
cosiddetta Speed Envelopement,con la quale sono estrapolati i risultati del
precedente paragrafo. Essa sara confrontata con le logiche di controllo Sngle
Track e Smplified Sngle Track, che permettono in sostanza di ottenere
rendimenti migliori del motore termico, seguendo nella mappa caratteristica
una curva di minimo consumo (best efficiency line). Si effettua il confronto
per la missione test trapezoidale mostrata in figura 5.27 e Manhattan. In
figura’5.28 € mostrato il confronto tralivello di pressione sonora del motore e
della trasmissione idrostatica. Osservando gli andamenti di puo affermare che
la variazione del livello di pressione sonora per le tra diverse gestioni €
irrisoria; S registra infatti una diminuzione di 1 dBA per ST e SST rispetto
alaSE.
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Figura 5.27: Missione test n°5.
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Figura 5.28: Livello di pressione sonora del motore vs trasmissione CVT
per le diverse gestioni del MCI: SE,ST,SST.
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Ladifferenza sostanziale delle tre logiche di gestione sta soprattutto nel

modulare il regime di rotazione del motore, mostrato in figura 5.29, da cui

dipende in misura minore anche larumorosita del sistema.
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Figura 5.29: Potenza e velocita di rotazione del MCI per le diverse
logiche di controllo: SE, ST, SST.

I rumore del motore termico perd ha una dipendenza funzionale piu

stretta con la potenza rispetto a regime di rotazione. Il livello di pressione
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sonora del motore quindi appare il medesimo per le tre strategie in quanto la
potenza richiesta dal sistema e la stessa. Cio che varia sensibilmente e la
velocitadi rotazione, come e evidenziato nei grafici precedenti.

In virtu del fatto che il regime del motore influisce direttamente
sull’unita idraulica si osserva una differenza sensibile per quanto riguarda il
livello di pressione sonora della trasmissione idrostatica. In particolare s
osserva in tabella i valori riassuntivi di rumorosita nei punti operativi piu

importanti dellatrasmissione.

Missione test n°5 Speed Envelopement

CVTSPL[dBA] | MCISPL [GBA] Al
| FMP 80.6 91.8 11,2
Shift 86 92,3 6,3
Il FMP 76 92,7 16,7
v 81 90,4 9,4
Missione test n°5 Single track

CVT SPL [dBA] MCI SPL [dBA] = [cdtLA]
| FMP 79,4 91,2 11,8
Shift 84,3 91,7 7.4
Il FMP 73,3 92,1 18.8
v 81.2 90,4 9.2
Missione test n°5 Simplified Single Track

CVT SPL [dBA] MCI SPL [dBA] A._,, [cﬂLA]
| FMP 80,1 91,6 11,5
Shift 85,5 92 6,5
Il FMP 75,3 92,4 17.1
v 82,5 90,3 7.8




Si nota che la gestione Single Track e tra le altre quella che determina
il minor livello di pressione sonora rispetto le altre, soprattutto nel 11 full
mechanical point, dove la diminuzione € di circa 3 dB, e la diminuzione &
dovuta alla variazione di velocita dell’unita idraulica.

Inreataai fini pratici, i tre controlli possono essere definiti equivalenti
dal punto di vista acustico. Si riporta per completezza anche la missione
Manhattan in figura 5.30 nella quale si vede I’andamento medio del rumore
che segue quanto appena espresso.
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Figura 5.30: Livello di pressione sonora missione Manhattan
per gestione SE,ST e SST.
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CONCLUSIONI

Nel presente lavoro € stata valutata I’influenza dal punto di vista
acustico del componenti di una trasmissione idromeccanica Dual-stage, una
trasmissione automatica a variazione continuaimpiegata in veicoli ad elevata
richiesta di potenza, caratterizzati da frequenti arresti e ripartenze. In
particolare per I’analisi € stato impiegato un modello di simulazione Amesim
di un veicolo urbano per trasporto passeggeri Iveco Citelis 12m, dotato di
motore Iveco Cursor 8 a CNG.

Le sorgenti di rumore analizzate sono state il motore a combustione
interna e la trasmissione idrostatica CVT, ritenendo le sorgenti secondarie
come ad esempio ingranaggi, rotismo epicicloidale e sistema frenante,
trascurabili essendo un’analisi di prima approssimazione.

Da misurazioni del livello di pressione sonora condotte in laboratorio
dall’azienda costruttrice B.R. su unita idrauliche reversibili a pistoni assiali, &
stato creato un modello di previsione del rumore ottenuto tramite regressione
dei dati sperimentali, in grado di determinare I’emissione sonora della
trasmissione idrostatica CVT al variare delle caratteristiche funzionali delle
macchine idrauliche come pressione, cilindrata e velocita di rotazione. La
previsione dell’emissione sonora prodotta dal motore termico € stata condotta
con riferimento ad un modelo di letteratura, il quale considera
I’alloggiamento del motore, lo scarico e I’aspirazione del propulsore come
fonti principali di rumore. L’emissione sonora € definita principalmente in
funzione della potenza del propulsore, e varia meno sensibilmente con la

velocitadi rotazione e con alcuni parametri costruttivi.
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Utilizzando il software di simulazione Amesim sono stati inseriti i
modelli di previsione del rumore per I’analisi delle emissioni sonore di una
trasmissione Dual-stage per autobus urbano. | risultati sono stati condotti per
diverse missioni test del veicolo, in particolare impiegando cicli trapezoidali e
la missione Manhattan, tipica configurazione di velocita caratterizzata da
frequenti arresti e ripartenze propri di un veicolo di servizio urbano.

Dall’analisi delle curve di pressione sonora della trasmissione
idrostatica si dimostra che per quanto concerne le unitaidrauliche i punti dove
s riscontra un minor livello di pressione sonora sono i full mechanical points.
Si verifica infatti che in tali punti la potenza del motore termico e trasmessa
unicamente attraverso la porzione meccanica del riduttore epicicloidale, in
guanto la potenza idraulica si annulla, e questo s ripercuote positivamente in
termini acustici con una diminuzione del rumore. L’unita meno soggetta a
emissioni sonore risulta essere la seconda, grazie alle minori pressioni di
esercizio e minori velocita di rotazione.

Si e dimostrato inoltre che la rumorosita delle macchine idrauliche
dipende in modo particolare dalla pressione operativa, in quanto la
dipendenza del SPL dalla cilindrata e dalla velocita di rotazione ha effetti
irrisori sulla globalita. La criticita della trasmissione idrostatica in termini  di
maggior emissione risulta invece essere il momento di cambio marcia. In tale
punto di funzionamento la trasmissione CVT impiega entrambe le unita
idrauliche alla loro cilindrata massima e questo s ripercuote negativamente
sul rumore dellatrasmissione.

Analizzando i risultati derivanti dalla previsione del rumore del motore
s dimostra che il contributo preponderante € quello relativo allo scarico ed
al’alloggiamento, mentre per I’aspirazione si riscontrano i minori livelli di
pressione sonora. Nonostante le missioni test impiegate siano provviste di

rampe di accelerazioni variabili, il livello di pressione sonora globale non ha
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notevoli variazioni a variare di tali missioni. Questo in virtu del fatto che i
parametri funzionali delle sorgenti non variano in modo sensibile a variare
dell’accelerazione del veicolo.

Operando un confronto tra i livelli di pressione sonora delle due
sorgenti, trasmissione idrostatica e propulsore, si dimostra che la parte
preponderante alla rumorosita del sistema Dual-stage € da imputare al motore
termico, che realizza mediamente emissioni superiori rispetto ala
trasmissione CVT di circa 6 - 16,5 dBA. Questo risultato e di fondamentale
interesse per definire gli interventi di miglioramento acustico da prevedere
nello sviluppo di una trasmissione. Da anni i produttori di motori a CNG,
grazie ad innovativi sistemi di progettazione e simulazione di sistemi
meccanici, hanno garantito una diminuzione del livello di pressione sonora da
circa 105 dBA ad un minimo di 92-95 dBA. In questo lavoro I’obiettivo era di
verificare che il sistema idrostatico non fosse causa primaria di rumorosita
nella trasmissione Dual-stage, e cio € ampiamente verificato dai risultati di
simulazione.

A guesto scopo € stato valutato anche I’impatto acustico del motore a
CNG per tre differenti logiche di controllo: |a logica Speed Envelopement, la
Sngle Track e la Smplified Sngle Track, che realizzano diversi regimi di
rotazione garantendo prestazioni e consumi differenti. Tuttavia dai risultati
emerge che a variare della gestione del motore il SPL previsto da modello
non presenta grandi variazioni. Tale risultato € dovuto principamente
limitazione intrinseca del modello di previsione di letteratura, in quanto
considera la potenza meccanica come segnale di ingresso principale per il
calcolo del rumore. La potenza del motore sara circa la medesima anche per
diverse logiche di controllo, perché e data in funzione della missione e del

carico.
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In conclusione quindi in una trasmissione Dual-stage il motore termico
e ancora, dal punto di vista acustico, la sorgente preponderante delle
emissioni sonore, nonostante negli ultimi anni siano stati effettuati nuMerosi
studi per ridurne il livello, in modo da rispettare gli standard di comfort e
normativa. L’aspetto migliorativo potrebbe essere quindi una progettazione
mirata a motori a CNG con maggiori capacita di assorbimento del rumore, e
dalla struttura ottimizzata per la riduzione delle vibrazioni strutturali.

De possibili sviluppi futuri di questo studio potrebbero essere mirati
all’implementazione di modelli piu specifici e complessi di previsione di
emissione sonora di motori a combustione a CNG, impiegando una piu
rilevante mole di dati sperimentali, e I’applicazione degli stessi a diverse
tipologie di trasmissione di potenza per confrontarne le prestazioni acustiche

complessive con quelle della trasmissione Dual -stage.
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