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CAPITOLO 1 : OGGETTO DELLA TESI.

1.1) FINALITA’ DELLA DISSERTAZIONE.

Lo scopo della mia trattazione e lo studio e lratizazione dell’albero motore di un piccolo
diesel per aeroplani senza pilota.

Lo studio prevede la verifica dinamica del funzimesmto del motore e il corretto

dimensionamento dei componenti del motore.

Sviluppato il motore nelle tesi precedenti, il mawvoro riguarda la verifica dell’albero

motore alle vibrazioni torsionali e flessionali,Marifica dei componenti del manovellismo e
quindi di, spinotto, biella e albero motore.

Inoltre il lavoro prevede la sostituzione del metatl trasmissione della forza tra I'albero
motore e l'albero dell'alternatore, per un motivguardante I'equilibratura del motore

stesso.

1.2) CONTESTO DI IMPIEGO DEL PRODOTTO.

Il prodotto dovra essere montato su un drone cha iavfuturo il compito di sostituire le
pattuglie della polizia nel controllo delle auta@ste, con lo scopo di ottenere un risparmio di
denaro e una maggior sicurezza.

Non e stato possibile utilizzare un classico motarbenzina due tempi per il semplice
motivo che questo tipo di combustibile ha maggidiammabilita rispetto al gasolio ed nel
caso di caduta del drone ci sarebbe la possibtiegadivampi un incendio, problema che non

sussiste con l'utilizzo del gasolio.



1.3) OBIETTIVO DELLA PROGETTAZIONE.

L'impiego aeronautico influenza profondamente larettura di un propulsore imponendo
alcuni vincoli. Di questi vincoli vengono di seguievidenziati gli elementi che definiscono

la linea guida dell'intero progetto:

« Ottimo rapporto peso-potenza in vista dell'impiegwonautico

* Ingombro contenuto

* Assenza di manutenzione per tutta la vita prevista

» Utilizzo di una architettura semplice in modo chéycendo il numero di componenti,
si possa aumentare l'affidabilita complessiva

» Costo di produzione contenuto, ossia adeguatofafiaia di utenti che si intende

soddisfare.

1.4) SPECIFICHE TECNICHE.

L'analisi degli obiettivi, seguita dall'assegnazeomi un peso relativo (o parametro di
importanza) e dallo studio delle interdipendenzeeganti influenze positive e negative tra le

soluzioni tecniche, ha portato alla stesura delggienti:

» La potenza all’albero desiderata prossima a 5 kW.

» |l peso deve essere contenuto entro 7 kg.

|l ciclo scelto per il propulsore e quello “due fg@imin quanto consente di realizzare
propulsori in cui la distribuzione non sia effeta&ramite valvole ed i relativi organi

di comando.



» |l combustibile scelto & gasolio commerciale, iraow al suo interno € contenuta una
frazione di olio, utilizzabile per la lubrificazieninoltre esso risulta meno inflammabile
rispetto alle benzine in caso di collisione collsuo

» Alimentazione mediante carburatore che permettdnere la miscela che andra poi
immessa prima nel carter pompa e poi in camerardbastione.

» Cuscinetti volventi lubrificati dal gasolio stessifinterno del carter pompa.

» Carter pompa per consentire I'avviamento.

» Valvola rotante posta sullo scarico in modo da unblzzare una pesante marmitta ad
espansione.

* Inserimento di una candeletta per favorire 'actans

1.5) STRUMENTI UTLIZZATI PER LO SVILUPPO DEL LAVORO.

Per la verifica dei componenti e del modello finalstato utilizzato il software di disegno 3D
“Solidworks”, mediante il quale é stato possibikrificare montaggio, proprieta di massa e
di geometria dei componenti stessi.

Per effettuare le verifiche ed relativi calcoli gettuali invece si e ricorso all’'utilizzo di
“Excel”, il quale ha reso possibile la revisiond geogetto in caso di modifiche in tempi

relativamente brevi.



CAPITOLO 2 : IL MOTORE DIESEL.

2.1)IL MOTORE ENDOTERMICO ALTRNATIVO A CICLO
DIESEL.

2.1.1) INTRODUZIONE.

Il motore diesel, cosi chiamato in omaggio al su@ntore, il tecnico tedesco Rudolf Diesel
(1858-1913), appartiene alla categoria dei madraccensione spontanea: € assai simile
quello a benzina per quanto riguarda la struttula @nformazione dei vari organi, mentre
se ne distacca notevolmente per il ciclo di funaimoento e in particolare per le modalita di
formazione della miscela aria-combustibile e perligusecondo le quali ha inizio e si svolge
la combustione. Mentre nel motore a benzina ildittella miscela deve rimanere pressoché
costante nelle varie condizioni d’utilizzo, non alistandosi che di poco dal rapporto
chimicamente corretto, nel diesel non solo essovamiare maggiormente, ma € proprio per
mezzo di tale variazione che si regola la potenagagta.

Questo motore copre una gamma di potenze mediodalla categoria dei motori a
combustione interna, affermandosi come generatorpotenza in impianti fissi, nella
propulsione navale e ferroviaria e nel trasportalusiriale su strada. Nel settore
automobilistico i Diesel hanno trovato in passatarsa applicazione e soltanto grazie ai
bassi costi di esercizio; negli ultimi anni invd@yoluzione tecnologica ha permesso loro di
conquistare fette sempre maggiori di mercato, aféEdosi anche in settori come le berline
di classe, tradizionalmente riservati ai motoricocOtto. In particolare I'adozione di sistemi
di sovralimentazione sempre piu raffinati e l'in@ze diretta ad alta pressione consente a
Diesel di sviluppare potenze specifiche paragonabijuelle dei motori a ciclo Otto, ma

sempre con minori emissioni inquinanti.



2.1.2) CARATTERISTICHE GENERALI.

| motori a combustione interna sono macchine motgieniche, progettate per convertire in
lavoro meccanico la maggior parte possibile dediigra liberata bruciando combustibile
entro la macchina stessa. | motori a ciclo Diepglastengono alla categoria dei motori ad
accensione spontanea, in quanto il combustibil@egtato, finemente polverizzato, in seno
all’aria calda e compressa, in modo da provocaetdaccensione e dare origine ad una
combustione piu lenta e graduale (idealmente asjmmes costante) rispetto ad un motore a
ciclo Otto. | combustibili impiegati sono idrocarbliquidi, ad esempio gasolio, piu densi e
meno volatili di quelli utilizzati nei motori ad eensione comandata.

Da un confronto tra il motore a ciclo Diesel edhibtore a ciclo Otto si possono notare pregi
e difetti del primo rispetto al secondo.

| principali vantaggi sono:

» Miglior rendimento globale, dovuto alla possibildautilizzare, a parita di regime di
rotazione, rapporti di compressione circa doppeaguericoli di fenomeni anomali di
combustione,

» Elevato rendimento anche ai bassi carichi, in cpmseza del sistema di regolazione
adottato, che permette di ridurre la potenza spdétip dal motore aumentando
progressivamente il rapporto aria-combustibile gtagione per qualita), diversamente
da quanto avviene nei motori ad accensione comandatui la presenza a monte
delle valvole di aspirazione di una o piu farfafiealizzate a strozzare il condotto di
aspirazione (regolazione per quantita), comportalifee fluidodinamiche tanto piu
ingenti quanto piu I'area resa disponibile al flugsminore;

» Utilizzo dei combustibili meno pregiati dal punto dsta energetico e pertanto piu
economici. Questo aspetto, unito ai minori conswpecifici di combustibile,

contribuisce ulteriormente a rendere maggiormecd@@mica la gestione del motore;

Per contro il motore Diesel presenta i seguentis\gui:



* Si devono adottare piu elevati rapporti di comgoess necessari per portare la
pressione e la temperatura dell’aria a valori sigfitemente elevati tali da produrre
I'autoaccensione del combustibile;

» Rapporto peso-potenza elevato; in effetti la netgess raggiungere elevate pressioni
in camera di combustione fa si che gli organi meiccalebbano essere dimensionati
in modo da resistere alle elevate sollecitazior@ shsviluppano durante le fasi di
compressione e di combustione;

» Le potenze specifiche per unita di cilindrata seansibilmente piu basse a causa della
lentezza con cui si rivolge il processo di comloreti che, assieme alle elevate forze
d’'inerzia dovute alle masse in movimento alterrmapedisce al motore Diesel di
raggiungere alti regimi di rotazione. Ne conseduele potenze specifiche per unita di
cilindrata sono sensibilmente piu basse di quediemtbtori ad accensione comandata,
con un conseguente maggior ingombro a parita einaat;

 Ruvidezza della combustione che tende ad innesgdhrazioni nella struttura del
motore, rendendolo piu rumoroso e facendo si chsula installazione risulti piu
difficile e costosa.

2.1.3) PARAMETRI CARATTERISTICI.

2.1.3.1) COPPIA E POTENZA AL BANCO FRENO.

Sono i parametri principali per la definizione delprestazioni di un motore e vengono
misurate direttamente sul motore in sala prova, cwdalita e strumenti previsti dalle
apposite normative.

Si utilizza un dispositivo (freno dinamometrico) gnado di assorbire e dissipare I'energia
meccanica prodotta dal motore, simulando il congroento dell’effettivo utilizzatore
(mezzo di trasporto, generatore elettrico, eccghe®aticamente (Figura 2.1) esso e
costituito da un rotore collegato all’albero di is@el motore, accoppiato da forze di natura

idraulica od elettromagnetiche, ad uno statorerditzé oscillare rispetto alla struttura fissa,



perché supportato da essa mediante cuscinettisa ladisito. || motore in prova trascina il
rotore del freno, che a sua volta tende a metten®tazione lo statore con braccio b per
impedirne la rotazione. In condizioni di equilibrdbnamico del gruppo motore-freno, la
coppia sviluppata dal motore sara data da:

Me= F*Db
Essa misura il momento torcente utile reso displeniall’albero motore, ossia la sua

effettiva capacita di compiere lavoro.

=
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Fig. 2.1
La potenza effettiva utile sara data dal prodottiadcoppia per la velocita angolate
(ovvero il regime di rotazione espresso in giri/s), parimenti rilevata nelle darmhi di

prova:
e=®*Me=2n*n* M,

2.1.3.2) CICLO TERMODINAMICO DIESEL.

In tutte le macchine termiche il fluido operatoresatoposto a trasformazioni chimiche e
fisiche che ne costituiscono il ciclo operativo.l daso pero dei motori siamo molto lontani
dalle condizioni necessarie per fare un’analismteinamica, in quanto la catena di
trasformazioni subita dal fluido e aperta, la matahe il fluido sono ben lontani da un

comportamento ideale, inoltre il fluido subisceiaaioni di massa e chimiche nel ciclo.
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Per affrontare questa analisi € necessario quingiizzare di chiudere il ciclo e fare
riferimento a un fluido ideale all'interno della owhina ideale. Il ciclo ideale che si ottiene e
rappresentabile sia su diagrammi T-s che su diagrae¥v, come possiamo vedere nella Fig.
2.2.

Per un primo approccio al funzionamento del motsiretilizzera il diagramma di indicatore
ideale, riferito ad un fluido e ad una macchinalgeioe si considerera un gas perfetto con
calore specifico costante, assenza di perdite rtccaistribuite e concentrate e movimenti

istantanei delle valvole ai punti morti.

Nel ciclo Diesel (Figura 2.2) si distinguono sesifa

1 (0-1) fase di aspirazione;
(1-2) fase di compressione isoentropica del fluido;

3 (2-3) una trasformazione che rappresenta il procdsgombustione; nel caso del
Diesel si ipotizza che il fluido riceva calore daedterno a pressione costante;

4 (3—4) fase di espansione isoentropica del fluido;



5 (4-1) una trasformazione che permetta la chiuseflaidlo; si ipotizza una cessione
di calore del fluido al'ambiente esterno, a voluoestante;

6 (4-0) fase di scarico;

All'inizio della prima fase (0 —1) il pistone siowa al punto morto superiore (PMS). La
valvola di aspirazione e aperta e la corsa disggrddel pistone richiama la miscela di
combustibile nel cilindro; considerando nulle leg, la pressione si mantiene costante
pari a quella esterna atmosferica.
Giunto al punto morto inferiore (PMlI), il pistonaizia la compressione (1-2) del fluido,
durante la quale le valvole sono entrambe chiuse;oimpressione, nell'ipotesi di pareti
adiabatiche e fluido ideale, € isoentropica, déacadiall’equazione:

p.* V'=k
con y rapporto tra i calori specifici a pressione e dune costante (¢ /c ). Quando il
pistone ha raggiunto il PMS, il combustibile in&tt sotto forma di fine spray, vaporizza e si
mescola con l'aria, formando una miscela aria —hastibile; le condizioni di pressione e
temperatura, superiori a quelle di autoaccensifam®o si che si inneschi spontaneamente |l
processo di combustione. Tale combustione € sclierabile come un processo a pressione
costante (2-3), data la relativa lentezza con £sa @vviene.
La successiva fase (3—4) isoentropica di espanglenalvole sono ancora chiuse) produce
un lavoro positivo. E’ di regola utilizzato un vala che immagazzina I'energia meccanica
durante la fase attiva, per restituirla durantase passive.
Nel momento in cui il pistone raggiunge il PMlagire la valvola di scarico e le pressioni si
riportano al valore di partenza pari alla pressiatmeosferica (4-1).
L'ultima corsa di risalita del pistone espelle isgdi scarico residui e la pressione rimane
ancora costante fino all’inizio del nuovo ciclo.
La precedente descrizione del funzionamento di otora ad accensione spontanea a quattrc
tempi non é del tutto aderente alla realta; leeddifize fra il ciclo ideale e quello reale sono

dovute principalmente ai seguenti motivi:



» le perdite di carico nei condotti non sono trasbuirg pertanto rendono curvilinei i
tratti 0-1 e -0 delle fasi di pompaggio, le qualissiluppano in realta a pressioni
variabili, e rispettivamente inferiori e superiarquella esterna;

« la non istantaneita del moto delle valvole, dosi#aalla convenienza di ottimizzare la
distribuzione in rapporto alla presenza di fenonileidodinamica, sia alla necessita di
limitare le spinte inerziali negli organi in movime, comporta il diverso andamento
del diagramma reale in corrispondenza dei punttimor

Con la rimozione progressiva delle ipotesi senydiive, si passa cosi al diagramma limite
(fluido reale e macchina ideale) e successivamardeello reale (fluido reale e macchina
reale) (Figura 2.3)
Caratteristica peculiare di questo diagramma eladeldare informazioni sul lavoro totale
scambiato dal fluido durante il ciclo. Agendo lagsione sull’areaA, del pistone, si puo
formulare la variazione infinitesima di volurd® in funzione dello spostamento infinitesimo
dsdel pistone:

dvV=A,-ds

Il lavoro totale prodotto durante il ciclo, defimitcome lavoro indicatd; € uguale

all'integrale delle forze di pressionesteso a tutto il ciclo motore:

Li = .[ciclo p* Ap* ds
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Fig. 2.3



2.1.3.3) GRANDEZZE INDICATE.

Partendo dal diagramma indicato € possibile deterai il lavoro indicatd.; ceduto dal
fluido di lavoro al pistone. Analogamente la pogmzdicata P ceduta al pistone, sara data

dalla derivata del lavoro indicato fatta rispettéeanpo:

P=dL/dt=(*n)/(t/2)

essenda il numero di tempi del motore.
Poiché il lavoro indicato dipende dalle dimensidei cilindro, per ottenere un parametro che
consenta un agevole confronto fra motori divexsnviene considerare il lavoro indicato per

unita di cilindrata V, chiamato pressione medidadath pmi:

pmi = I—i /V: (1/\/) *Jciclop*dv
La pmi rappresenta I'ordinata media del ciclo iaic

Si ottiene:

Pi=pmi*(V*n)/(c/2)

Quindi, una volta nota la,p € nota anche la potenza indicata del motore.
Il rapporto tra la Pe la potenza termica messa a disposizione dal ustibbde m - H;

definisce il rendimento indicatg del motore:
ni = Pi/(m*H))

Il rendimento indicato € indice dell’efficienza coui il calore sviluppato dal combustibile &

convertito in lavoro meccanico, tramite la pressidei gas sullo stantuffo.



2.1.4) CURVE CARATTERISTICHE.

Le curve caratteristiche sono diagrammi che ragmteso la variazione della potenza
effettiva della coppia motrice e del consumo spexiél variare del regime di rotazione del

motore.

E’ pero opportuno notare che le condizioni di famaimento di un motore non dipendono da
un solo parametro, si puo infatti sviluppare unteppa variabile anche agendo sull’organo
della regolazione (nel diesel per esempio si agssitka pompa di iniezione adattando alla
potenza richiesta la massa di combustibile ini@ftatina carica d’aria pressoché inalterata).
Si puo quindi dire che in condizioni di funzionartestazionario i parametri che definiscono
il modo di operare del motore sono il regime damnbne e il carico.

Solitamente le curve caratteristiche vengono detext@ in condizioni di massimo carico in

guanto forniscono le prestazioni limite del motoeesi rilevano dal regime di rotazione

minimo (regime per cui il motore € in grado di aastenersi) a quello di poco superiore al
regime di potenza massima o comunque limitatanefgeesistenza dei materiali.

Le figure a seguire ci mostrano le tipiche curveattaristiche per un motore diesel

sovralimentato, i cui andamenti sono cosi spiegabil
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Curva di coppia.
Dal grafico si nota la presenza del massimo acegmre di rotazione relativamente basso e
poi risulta appiattita per un certo tratto, diminde nelle regioni estreme dell’'intervallo delle

n di funzionamento, cio e giustificabile tenendegante che i parametri che maggiormente



la influenzano sono il rendimento totale ed il ¢wmednte di riempimento, quest’ultimo e
definito come il rapporto tra la massa d’aria chalmente si riesce ad introdurre e la massse

d’aria teorica (prodotto tra la cilindrata e la di¢éé dell’aria).

Curva di potenza.

Si ricava dalla curva di coppia, moltiplicando ledioate per le rispettive ascisse,
'andamento € quindi rapidamente crescente nel @tiratto in quanto aumentano sia il
regime che la coppia, raggiunto il punto di masstmapia la crescita € sempre piu lenta sino
a quando il calo di coppia non € piu compensatordgime di rotazione e quindi si
raggiunge il massimo per la curva di potenza.

Nel diesel il punto di potenza massima e a un region troppo elevato perché, come gia

detto, la combustione € lenta e inoltre ci sonosmadterne piu pesanti.

Consumo specifico.

Solitamente presenta un minimo in corrispondenzardicarico elevato (80-90%) ad un
regime di poco superiore a quello di massima cqommaaquesto punto sia con un aumento
del regime che con una diminuzione, il consumoac&es

Agli alti regimi aumentano le perdite energeticheentre ai bassi cresce la percentuale di

calore dissipata.

2.2) BENEFICI DERIVANTI DALL'UTILIZZO DI UN
PROPULSORE A CICLO DIESEL.

La minore inflammabilita del gasolio rispetto atlanzina costituisce un beneficio in termini
di sicurezza, inoltre il maggior rendimento cheairio diesel permette di ottenere consent
I'installazione di un compressore a comando mecoasenza penalizzare troppo i consum

specifici.



Il minor costo del gasolio, inoltre, permette digjificare in termini economici l'uso di una
parte del combustibile imbarcato per la lubrificer® e, per quanto riguarda le soluzion
tecniche, non sarebbe stato sostenibile, in terohimeso, ingombro, contaminazione cor
acqua, realizzare un serbatoio dell’'olio che faadéciente a garantire il lubrificante per tutta
la vita del motore.

La mancanza dei sistemi elettrici di accensiongitiggel motore a benzina consente di
ottenere che gli strumenti di volo possano funziensenza disturbi elettromagnetici e,
infine, la ridondanza del sistema di iniezione peitmdi aumentare la sicurezza durante |l

volo.



CAPITOLO 3: IL MOTORE A 2 TEMPI.

3.1) GENERALITA’ E STORIA DEL MOTORE A 2 TEMPI.

Per quanto riguarda il motore a 2 tempi I'inven®onene attribuita &ir DouglasClerk
(Glasgow 1854 — 1932), un Ingegnere Chimico Inglete nel 1879 invento (e
successivamente brevettd nel 18&ppunto questo particolare motore contraddistinto
dallavere una fase attiva durante ogni rotazioammeta dell'albero motore, mentre nel
motore a 4 tempi si ha una fase attiva ogni dusazroni.

Il motore a 2 tempi ha subito varie evoluzioni eginiramenti, anche se al giorno d’oggi il
suo utilizzo in campo stradale risulta fortementdotto a causa delle problematiche in
termini di emissioni inquinanti che tali motori pemtano, mentre risultano ampiamente
impiegato in campo marino motori Diesel 2 tempiratimnentati, i quali presentano pero
caratteristiche costruttive molto particolari che discostano dai motori a 2 tempi

comunemente conosciuti.

3.2) TIPOLOGIE E CARATTERISTICHE.

Esistono due tipologie di motori a 2 tempi, ognuledle quali € caratterizzata da soluzioni
che ne rendo l'impiego maggiormente od esclusivaenextatto a particolari campi di
impiego.

La caratteristica distintiva per i motori a 2 tenfgiprincipalmente riferimento alla “velocita
di rotazione” del motore, distinguendo tra moto# &mpi veloci e motori a 2 tempi lenti.
Questa classificazione porta ad individuare dueidlenche si differenziano di fatto in

maniera sostanziale soprattutto per il consegueatapo di impiego e per il tipo di



alimentazione del motore, infatti i motori a 2 temaploci sono i classici motori impiegati
principalmente nei motocicli ed utilizzano come dwstibile benzina, mentre i motori a 2
tempi lenti sono motori generalmente alimentati combustibili pesanti quali il Gasolio, e
sono definiti motori Diesel.

Il campo di applicazione principale di questi uiténrappresentato dalla propulsione navale,
cosi come dalla generazione stazionaria di enetgttrica.

Nei motori a 2 tempi si ha una fase attiva (la costione) ad ogni rotazione completa
dell’albero motore, e per quanto visto in occasidee post sui motori a 4 tempi, risulta
necessario sovrapporre le varie fasi in modo ddamnpossibile questa maggiore frequenza
della fase di combustione.

La sovrapposizione delle fasi si ripercuote ovviateesulla geometria del motore, in
maniera differente tra motori lenti e veloci, manservando sempre delle differenze
sostanziali rispetto ai motori a 4 tempi, in paéce i motori a 2 tempi dispongono di luci
per il passaggio della carica (fresca e/o combudta)vengono aperte e chiuse direttamente

dal pistone, imponendo quindi una rigida dipendetella fasatura da tale moto.

3.2.1) MOTORI A 2 TEMPI VELOCI.

Lo schema generale di un motore 2 tempi veloc@gresentato nella seguente figura:




L'aria ed il combustibile vengono premiscelati espiaati in genere nel carter, il quale
assume il ruolo di “parziale sovralimentatore” da@mento che durante la fase di discesa de
pistone, questo opera una compressione della car@anulata nel carter (per questo motivo
anche chiamato “carter-pompa”) forzando il ricaméitsaverso la successiva apertura della
luce di lavaggio (collocate a sinistra nel disegno)

Per quanto riguarda la fase di lavaggio sono staliippati diversi concetti che portano il
flusso a percorrere traiettorie differenti, ma urettazione di tale argomento risulterebbe
abbastanza lungo dovendo entrare nel merito deifloee dei limiti di ogni soluzione.

La fase di scarico-travaso e la fase nella qualeraine dell’espansione si ha I'apertura ad
opera del pistone della luce di scarico e con @ngsovrapposizione si ha il travaso, ovvero
Il passaggio della carica fresca dal carter-ponhgdiadro.

La particolare forma del pistone si rende in gemereessaria per separare adeguatamente
due flussi evitando che ci siano dei fenomeni didipa di carica fresca allo scarico, cosi
come evitare I'incompleta espulsione della cargausta.

Alle luci in genere vengono aggiunte delle valvaletipo lamellare o rotante, per permettere
di ottenere una fasatura asimmetrica, ed ognuna sidlizioni presenta vantaggi e svantaggi
reciproci che ne determinano la scelta caso per. cas

| motori a due tempi veloci hanno avuto un largpiggo in passato, mentre in tempi recenti
il loro utilizzo si e circoscritto sempre piu ed aggi e ristretto prevalentemente nell’ambito
dei ciclomotori, e questo & avvenuto a causa difli@olta per questi motori di evitare che
una certa quota di gas freschi vengano direttam®massati allo scarico con peggioramento
pertanto del consumo, ed inoltre per via della@mmazione della carica fresca con I'olio di
lubrificazione che porta ad avere emissioni inqaingoppo elevate.

Lo sviluppo dei motori 2 tempi pertanto risenteqdesto sempre piu scarso impiego, anche
se e realistico ritenere che questa tipologia diomgresenti margini di miglioramento
troppo esigui (si pensi ai limiti legati alla forrdal pistone ed alla “rigidezza” della fasatura)
se paragonata con i motori 4 tempi i quali, avenda netta distinzione tra le varie fasi,

permettono una maggiore possibilita di intervento.



Tra i pregi del motore a 2 tempi si deve ovviameiterdare la maggiore densita di potenza
e I'affidabilita, quest’ultima dovuta alla maggiassemplicita di un motore 2 tempi rispetto ad

un motore 4 tempi.

3.2.2) MOTORI A2 TEMPI LENTI.

| motori a 2 tempi lenti, come detto in precedenzangono utilizzati principalmente
nell’ambito della propulsione navale e produzionergrgia elettrica, e sono caratterizzati da
bassi regimi di rotazione e dall’adozione del cidiese| o meglio, del ciclo Sabathé

Questi motori adottano in genere una pompa di lgiea@nche se sarebbe corretto chiamarla
compressore) in genere di tipo volumetrica, e péotaon utilizzando il carter-pompa non
sono afflitti dai problemi di contaminazione dedlaica fresca con l'olio lubrificante.

Anche le luci di scarico vengono eliminate e siiegano delle normali valvole a fungo.

Uno schema tipico € il seguente:

EXHALIST AND INTAKE Enmusr:s 1.,:.._ 51;(“““1%2
Fig. 3.2

Questi motori presentano ottimi valori di rendinentinche in virtu delle condizioni
operative alle quali lavorano, caratterizzate ddasso numero di giri e dalle caratteristiche
del carico generalmente ad essi accoppiato.

Esistono anche motori a due tempi Diesel per inipidgautotrazione, ma tale applicazione
€ sempre meno impiegata salvo mezzi particolarnécad esempio alcuni mezzi militari e

mezzi pesanti civili).



CAPITOLO 4 : ALBERI A GOMITO.

4.1) GENERALITA’ DEGLI ALBERI A GOMITO.

Gli alberi a gomito sono alberi che portano le meatle per la trasformazione, attraverso le
bielle, del moto rettilineo alterno del pistone mabto rotatorio dell'albero, nonché i
contrappesi necessari per equilibrare le forzaelizia. Un albero a gomito, detto anche asse
a collo, collo d'oca, albero a manovella, e fornddauna o piu manovelle: si tratta quindi di
un albero provvisto di uno o piu perni di manovetlatti anche bottoni di manovella, su cui
si articolano le teste di biella, e di perni celteadi estremita, detti perni di banco, che
appoggiano sui cuscinetti dei corrispondenti sugppdir banco. | perni di banco sono
collegati ai perni di manovella mediante i cosididbtacci di manovella, o manovelle, o

maschette (vedi Fig. 4.1).
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Fig. 4.1
La distanza fra gli assi dei perni di banco e ad@nhpdi manovella, viene chiamata raggio di

manovella, talché la corsa del manovellismo hareatloppio del raggio di manovella.



La forma delle manovelle puo essere varia: rettamgp discoidale, ovale, trapezia, ecc.

Ciascuna manovella puo avere ricavato di pezzpantato il relativo contrappeso.

La lubrificazione degli alberi a gomito, o, per &spiu esatti, delle bronzine di banco e di

biella, di solito, e ottenuta inviando I'olio sofoessione alle bronzine di banco, dalle quali
I'olio passa, per mezzo di un'opportuna foratuelarmanovella e poi al perno di manovella,

uscendo a lubrificare la bronzina di biella da unpiu fori radialmente disposti sul perno

stesso.

La disposizione di queste forature e studiata dtdreo che l'olio sia addotto possibilmente

nel punto di minor pressione affinché possa disiréb facilmente senza esserne scacciatc
prima di avere adempiuto al suo compito.

L'olio infatti non ha solo funzioni lubrificanti, andeve lambire le superfici in modo da

asportare il piu possibile il calore che si svilapgger attrito.

4.2) TIPOLOGIE COSTRUTTIVE.

Gli alberi a gomito possono essere in un pezzo sdlin piu pezzi (Fig. 4.2): sono in un
pezzo solo, normalmente, gli alberi per motori Weaobile e d'aviazione con cilindri

disposti in linea; sono spesso in piu pezzi quadir motori da motociclette, per motori
d'aviazione stellari e doppi stellari, per grossitoni Diesel fissi e marini, quantunque non
manchino esempi di alberi a gomito scomponibili petori in linea da autocarro (Saurer) e
d'aviazione (Hirth).

Negli alberi a gomito composti, il montaggio deftenovelle sui perni avviene in modo
diverso secondo il tipo di costruzione e del mataxesi, ad esempio negli alberi a gomito
per grossi motori Diesel s'impiega il forzament@aldo, in quelli per motori d'aviazione
stellari avviene mediante bulloni di serraggio &mgali, per motori d'aviazione con cilindri

verticali od a « V ", ecc. l'unione si effettua maade denti frontali secondo il sistema Hirth,

ecCcC.



Fig. 4.2

Gli alberi a gomiti sono ordinariamente ottenutir pgampatura da masselli d’acciaio
semiduro al carbonio con 0 senza cromo e mangaiseeeialmente nei grossi alberi) o
d’acciai speciali legati, da bonifica o nitrurazeo(per motori veloci da trazione); possono
anche essere ricavati per lavorazione diretta mlidoda barre cilindriche, o ottenuti da
fusioni di ghisa.

Gli alberi fucinati in acciaio sono oggi estremameendiffusi nelle costruzioni
automobilistiche particolarmente nei motori di pazeoni elevate.

Un sistema di produzione interessante impiegato suetesso in passato prevedeva la
realizzazione di alberi in acciaio ottenuti peridu®: i materiali impiegati in questo caso
avevano delle caratteristiche che potevano essmisiderate intermedie tra quelle delle
ghise e quelle degli acciai "classici".

In seguito tuttavia a causa principalmente deksae temperature in gioco e della ridotta
colabilita dell'acciaio gli alberi fusi in questoateriale sono praticamente scomparsi dalla
scena anche se costituiscono tuttora una proposteeesse tecnico.

Data la grande facilita con la quale pu0 essera &usolata per formare getti di geometria

anche piuttosto complessa, la ghisa costituisceateriale sul quale gia molto tempo fa si



sono focalizzate le attenzioni di numerosi tecaicche per la realizzazione degli alberi a
gomiti (Fig 4.3). Per poter realizzare con succedsgli alberi a gomiti per motori

automobilistici di serie occorreva impiegare ddjjeise dotate di elevate caratteristiche
meccaniche. Sono stati cosi realizzati con risudiatellenti, per la produzione in gran serie,
alberi in ghisa a grafite sferoidale (scoperta b@#8) che attualmente viene impiegata
diffusamente. La resistenza a fatica € molto buaoaje pure quella all'usura, € inoltre
importante sottolineare che gli alberi in questdanale possono anche non richiedere alcun

trattamento termico dopo la fusione.

4.3) ACCORGIMENTI TECNOLOGICI.

4.3.1) TECNICHE DI LAVORAZIONE.

L’'albero a gomiti € un componente dalla complessantetria e risulta intensamente
sollecitato da cicli di carico che rendono il hgx di rottura a fatica molto elevato. Per
guesti motivi € necessario riporre particolarerdtitene nelle lavorazioni meccaniche e nello
studio dei particolari geometrici che lo riguardano

Fino a non moltissimi anni addietro la lavoraziategli alberi a gomiti poneva non pochi
problemi ai costruttori automobilistici. Alcune apeioni piu che essere difficoltose

richiedevano tempi decisamente lunghi; e tipicoato dei perni di banco e di biella che



venivano torniti uno alla volta con macchine utknselle quali addirittura per regolazione
della velocita di taglio e per 'avanzamento de#iusile ci si affidava alla abilita e alla
esperienza dell’operatore. Ancor oggi in svariasicsi torniscono i perni uno alla volta, ad
esempio per gli alberi destinati ai motori da cotizgene e per quelli di rilevanti dimensioni.
Nelle produzioni automobilistiche di grande serexdpsi fa praticamente sempre ricorso a
macchine automatiche nelle quali la lavorazione tdiiti i perni viene effettuata
contemporaneamente.

E’ importante che durante le operazioni di torrdtudei perni l'albero motore sia
adeguatamente supportato in modo da evitare ogghia di difetti geometrici derivanti da
una sua flessione (che si puo verificare in segaitearico esercitato dagli utensili). La
tornitura dei perni viene di norma seguita da unag rettifica; negli alberi in acciaio e in
guelli in ghisa destinati a subire un trattamemetonico o termochimico al termine di questa
operazione deve rimanere sui perni stessi un sepicametallo (in genere dell'ordine di 0,4
+ 0,6 mm sul diametro) destinato ad essere asparétcorso della rettifica finale. Analoghe
avvertenze devono come logico essere prese anclgh gpallamenti laterali dei perni, dai
quali nella fase di finitura non di rado si aspoad,2 + 0,4 mm di metallo. Per conferire
proprieta antifrizione € indispensabile impartiieparni dell'albero a gomiti una elevata
durezza. Per ottenere questo requisito vengonaaatii vari tipi di trattamento.

Da molti anni a questa parte viene impiegata adiffaisamente la tempra a induzione dei
perni. Un altro sistema per indurire superficialbeem perni € quello che prevede |l
riscaldamento alla flamma ossiacetilenica duraateiazione dell'albero. In entrambi i casi
per ottenere un rapido raffreddamento si ricorgeti d’acqua. In genere lo spessore dello
strato indurito € dell'ordine del 5 + 8% del diaraeatell'albero.

Nei motori di prestazioni molto elevate assi spessanpiegano degli alberi in acciaio
nitrurato: grazie alla nitrurazione non solo e guksottenere degli alberi con perni dotati di
una eccezionale resistenza all'usura ma e possiigleorare in misura sensibile la resistenza
a fatica (si parla di incrementi dell'ordine de?30

In passato la realizzazione delle canalizzaziompatisaggio per il lubrificante & stata non
dirado difficoltosa e fonte di problemi sia pediametro in genere piuttosto ridotto che per

la notevole lunghezza delle canalizzazioni steBse 4.4). Quando vi era un operatore che



provvedeva manualmente addanzamento della punta a forare, la rottura détuléma era
tutt'altro che rara.

Successivamente sono state messe a punto delldima@utomatiche che consentivano di
evitare il rischio di inconvenienti del genere daquali la foratura di tutte le canalizzazioni
poteva essere effettuata contemporaneamente. Meléici odierne la punta, dotata di
spirale a due principi, lavora praticamente immengh fluido da taglio continuamente

emesso da appositi ugelli.

Fig. 4.4
In genere la foratura viene effettuata in piu fagraendo periodicamente la punta per
liberarla da trucioli e sfridi. Negli alberi ottetnudi fusione in genere i perni di biella (e
talvolta, almeno in una certa misura, anche quillbanco) sono cavi internamente. Le
canalizzazioni di passaggio olio in questo cas@uan spesso praticate, mediante foratura
alla macchina utensile, facendo bene attenziorevadre queste cavita. In certi casi pero si

preferisce ricorrere a tubetti metallici riportati.

Altre volte ancora I'olio passa all'interno delbvita stesse. Le estremita delle canalizzazioni
di passaggio olio che non terminano in corrispozdettella superficie di lavoro dei perni
dell'albero vengono chiuse mediante tappi che anglcdei casi possono essere installati
pressione oppure venire avvitati. In questo secaradm si impiegano di norma dei grani
filettati con cava esagonale, la cui filettaturaeng cosparsa con Loctite prima

dell'inserimento.

Dopo il trattamento gli alberi vengono sottoposie @perazioni di finitura dei perni e alla
eventuale raddrizzatura. Anche in questo casoasiatrdi operazioni che devono essere
effettuate con grande accuratezza. Le mole devootare alla velocita corretta, senza

vibrazioni ed essere frequentemente ravvivate.



Alcuni costruttori di cuscinetti a strisciamenta@camandano di effettuare la prima rettifica
facendo ruotare l'albero in senso opposto a guellcui esso gira quando € installato nel
motore. La rettifica finale va poi eseguita invade il senso di rotazione dell'albero (che
risulta cosi eguale a quello nel quale esso gieavatta nel motore). Questa rettifica viene
seguita quasi sempre da una lucidatura dei peffieitieata utilizzando della tela abrasiva

finissima (oppure della tela impregnata di polvabeasiva a grana eccezionalmente fine).

Al termine delle lavorazioni gli alberi vengono t®mosti ad una accuratissima pulizia
consistente in piu lavaggi con opportuni solvetiiscuno dei quali € seguito da scrupolosa
soffiatura al fine di eliminare ogni traccia di peelle abrasive. Si tappano infine i fori nelle
canalizzazioni di passaggio dell'olio praticati pendere possibile I'accesso ai perni di

manovella e si procede alla effettuazione dei odinfmali.

4.3.2) OSSERVAZIONI GEOMETRICHE.

Per migliorare la resistenza a fatica degli all®eimportante che non vi siano repentine
variazioni di sezione, che causano inaccettabiticeatrazioni di tensione, né spigoli vivi.
Occorre quindi dotare, di un opportuno raggio divatura i raccordi tra i perni e dli

spallamenti laterali; in alternativa questi steéascordi possono venire rullati.

Fig. 4.5



In Fig. 4.5 e mostrato I'effetto del raggio di raodo sul valore della massima tensione
sopportabile da un albero diritto con una sola imetta.

Scelti i valori delle dimensioni principali delliaro, la scelta del raggio di raccordo e quella
che piu influenza la resistenza a fatica. Un rad@oelevato aumenta notevolmente la
resistenza. Quando non risulta possibile aver@accordo adeguato a causa dell’insufficiente
lunghezza dei supporti, € consigliabile effettudedle gole di scarico come mostrato in Fig.
4.6.

Raccordi non circolari sono leggermente migliori rdiccordi circolari, ma non sono

generalmente utilizzati per questioni di costonmea che in rari casi di alberi di rilevanti

dimensioni.

Come si nota dalla Fig. 4.5 l'albero con sempligallamento e piu resistente dell’albero con
maschetta, pur avendo le stesse dimensioni di massidel raccordo. Cio e dovuto alla non
uniforme distribuzione delle tensioni tra suppadicbiella e maschetta, le quali tendono a
concentrarsi sul raccordo interno come mostrateign4.6; Nella stessa figura sono illustrati
varie soluzioni per ottenere una migliore distrionz delle tensioni.

Ai fini del conseguimento di una elevata rigiditaigultata di grande importanza l'adozione
di perni di banco e di biella di diametro sempreggiare e di lunghezza via via minore (i

perni lunghi e di piccolo diametro di una voltareran larga misura dovuti alla necessita di
disporre di una elevata superficie di appoggio aemperd raggiungere velocita di

strisciamento considerevoli per non mettere in caascinetti di allora).

Oggi, per i motori con cilindri in linea, usualmensi adottano perni di biella aventi un
diametro compreso tra 0,58 e 0,68 volte l'alesaggey i perni di banco questo valore

indicativo vale all'incirca 0,60 - 0,72 volte I'skggio.



Il rapporto tra la lunghezza e il diametro dei pesia di banco che di biella, € mediamente
compreso tra 0,40 e 0,62 (i valori piu bassi sonqwefferiti per i perni di banco). Molto
importante € il ricoprimento (overlap) tra i percie assicura una notevole rigidita all'albero
(Fig 4.7).

Fig. 4.7

Un overlap maggiore implica una maggiore resistegaasta tendenza e dovuta al fatto che
si ha una maggiore quota del carico che passatafivente tra i due perni attraverso
I'overlap, riducendo dunque lo sforzo sui raccordi.

In Fig. 4.8 sono mostrati i risultati di prove dittura a fatica effettuate da Lurenbaum, la
lunghezza della linea verticale rappresenta laidasstorsionale ciclica che I'albero puo
sopportare per diversi milioni di cicli senza romge

L’albero di Fig. 4.8.a € quello che sfrutta pegtjimateriale, infatti, sia le sollecitazioni di
flessione che quelle di torsione hanno una distrdne lineare che aumenta spostandosi da
centro della sezione circolare, quindi la partenma dell’albero risulta quasi ininfluente ai
fini dell’assorbimento di tensione. Un netto migédmento si ha forando I'albero con fori
rettilinei (Fig. 4.8.g) o ancora meglio con foringplessi (Fig. 4.8.b-c), naturalmente piu

costosi.



Fig. 4.8

L'utilizzo di maschette smussate ( Fig. 4.8.h) cong riduzioni di peso senza rilevanti
diminuzioni di resistenza, almeno nei casi di matiehrelativamente spesse.

Un aumento delle dimensioni trasversali della magaha un rilevante effetto in caso di fori
rettilinei (Fig. 4.8.i-j), un effetto minore nelsadi fori complessi (Fig. 4.8.c-d). Un aumento
eccessivo di non comporta vantaggi dal punto davdella resistenza (Fig. 4.8.d-f, k-I).
Valutiamo ora la larghezza delle maschette: speskmghezza totale dell’albero € vincolata
dagli ingombri dei cilindri, in questi casi la dim&@one delle maschette influenza le
lunghezze dei perni di banco e manovella, la sordgiatre da ovviamente la lunghezza
totale. Quando le lunghezze dei perni sono riddtiecessario adottare maschette piu larghe
Importante € anche la disposizione delle canaliarazli passaggio olio e in particolare
delle loro estremita: i fori sui perni non devoneere gli spigoli vivi ma leggermente
arrotondati (non di rado questa zona e estremamentiea per quanto riguarda la
concentrazione degli stress e inoltre i marginpigao vivo possono risultare deleteri per la
durata delle bronzine).

In alcuni casi per agevolare la distribuzione didl'sulla superficie di lavoro del perno si
realizza una specie di "sacca" di forma leggermetlittica proprio in corrispondenza del

foro di uscita dell'olio.



Gli errori piu comuni nella progettazione di unex» motore sono:

. la presenza fori per la lubrificazione passantpp@ vicino ai raccordi tra perni e
maschetta

. filetti in corrispondenza di zone ad alta sollazibne

. raccordi troppo ridotti o addirittura spigoli vi\gia cavi che convessi

. eccessivi smussi delle maschette, specialmenteaso c’alberi alleggeriti e con

maschette di ridotto spessore

In ultima analisi si pud affermare che la progettae di un albero a gomiti € ben lontana
dall’essere una scienza esatta, essa dipende dailiotelligente applicazione dei risultati

delle sperimentazioni e dall'analisi di precedasotuzioni funzionanti in maniera ottimale.



CAPITOLO 5 : ANALISI DEI CARICHI AGENTI
SULL'ALBERO.

5.1) ANALISI CINEMATICA DEL MANOVELLISMO.

Il gruppo biella-manovella trasforma il moto altaetm dello stantuffo in moto rotatorio
dell’albero motore.

L'occhio superiore della biella, detto piede dilhiecollegato allo stantuffo si muove di moto
rettilineo alternato, mentre la testa della biellata col perno di estremita della manovella.
Agli effetti del calcolo, il movimento rotatorio i@ manovella é considerato, senza errore

apprezzabile, uniforme. Nella rappresentazioneraakiea della Fig 5.1 si ha:

L = lunghezza della biella= 145 mm

r = raggio di manovella= 45,2 mm

C = corsa dello stantuffo= 90,4 mm

X = ogni spostamento dello stantuffo inferiore aiférito al
PMS;

a= spostamento angolare della manovella rispetta all

posizione corrispondente al PMS;

[ = angolo che l'asse della biella forma con quedliocdindro

Fig. 5.1

Lo studio della cinematica dello stantuffo prevémeicerca della relazione che esiste fra gli

spostamenti lineaw dello stantuffo e quelli angolan della manovella.

Dalla Fig 5.1 si ricava:

X=r(l-cogr)+L(l-cosg)



ma in quest’espressione compare l'angelonentre vogliamo esprimepsesolo in funzione

dell'angolar . Essendo:

rsery =L seng Si ha: sen3 = r [SLerﬁ

Ponendoi :f, Si ottiene: serB = A [sery

Da questa espressione si ricava per ogni posizietla manovella I'angolg della biella.
Per a=g, serad € uguale a 1 e percio il valore dell’angdlodiviene massimo, ossia:
senf=A

Ricordando I'espressione trigonometricais3 =./1-serf3 e sostituendo il valore déers
calcolato in precedenza, si ha:

cosﬁ:m
Sostituendo questo valore nell’'espressione di gtigene I'espressione dello spostamento

dello stantuffo in funzione dell’angolo della maets:

x=r [(L-cosa) + L(L-v1- A* Berfa )

Moto stantuffo
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Fig. 5.2

La velocita dello stantuffo non € dunque uniforiissa vale:

V=%=rw[€sem+/] 3 A [serfa J

203/1- A% serfa




N da . . .
In cui si e postcw=a , velocita angolare del motore espressa in radahsecondo.

Velocita stantuffo
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Fig. 5.3
Noto il valore della velocita V dello stantuffo,ignmediato calcolare il valore della sua
acceleraziona:

_dv_ d?x

i da cui: a=a’ [F [{cosa + A [tos2a)

Accelerazione dello stantuffo
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Fig. 5.4
Il valore dia si annulla quando e massima la velocita dello stant

La cinematica della biella € determinata dal sugnbndi rotaziones espresso da:
cosfB =+1- A* (serfa

Derivandola rispetto al tempo si ottiene:



cos,BDO;—’f:)l B:ow@‘?jff:wm [tosa

La velocita angolare della biella risulta pertanto:

_dg _ osa
a)b = - =
dt cospf
Velocita biella
™ WARN /|

rad/s

Fig. 5.5

Mentre la sua accelerazione angolare e espressa da:

gjb:d_a)b:_wzmtﬁsem_/]serﬁmzoszaj

cosp cos’ B

La conoscenza delle caratteristiche cinematichmahovella, biella e stantuffo consente di
eseguire un’analisi accurata della dinamica del analismo. Ogni componente infatti e

soggetto a forze e coppie d’'inerzia, le quali dgmero dalla precedente analisi cinematica.
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5.2) FORZE AGENTI SUL MANOVELLISMO.

5.2.1) FORZE DI PRESIONE

Le forze che agiscono sul manovellismo si suddivadm forze dovute alla pressione dei gas
contenuti nel cilindro e forze di inerzia agentieyarti in movimento .

Le forze dovute alla pressione dei gas si ricadail@a relazione:

2

Fg=(p(a)—po)”‘j

essendo D il diametro dello stantuffpla) la pressione dei gas all'interno del cilindrgpg
la pressione esistente all'interno del basamenipp@sta uguale a quella dellambiente

esterno).

Fig. 5.7



Per cido che riguarda le forze di pressione agerifiakbero a gomiti dall’Alfa 1900 jtd, &
stata fatta una rilevazione delle pressioni in gant@ combustione, ottenendo il seguente

grafico p(a):
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Fig. 5.8
Riferiamoci ora ad un sistema di riferimento fisstuato del piano di moto di biella e
manovella, con origine sull’asse di rotazione a#dero e asse y coincidente con l'asse del
moto del pistone.

Si riporta in Fig 5.9 il diagramma polare dellaZaiF,, scomposta lungo gli assi secondo le

relazioni:

ng:Fg
ng = Fg livk



Forze di pressione sulla manovella
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Fig. 5.9

5.2.2) FORZE D’'INERZIA.

Le forze di inerzia che agiscono sulle parti moéi manovellismo sono divisibili in forze
di inerzia agenti sulle parti dotate di moto alteenforze di inerzia agenti sulle parti dotate di
rotatorio. Conoscendo le leggi che governano il andégli organi che compongono il

manovellismo é possibile ricavare, note le rispetihasse, le forze che su di essi agiscono.

* Le parti dotate di moto alternato sono soggetterzefd’inerzia calcolabili per mezzo

della formula generale =-m,a, in cui m, € la massa @ e l'accelerazione dello

stantuffo, si ottiene quindi:

F, =-m, * [0 [{cosa + A [€0s2a)

a



La forza d’inerziaF,, costantemente diretta lungo I'asse del cilindreylta variabile in

grandezza e verso ed ha segno opposto a quellacdelerazione, € inoltre costituita dalla
somma di due termini: la forza alterna d’inerziamteno ordine (il termine ircosa ) e forza
alterna d’inerzia del secondo ordine ( il termineds2a ).

* Le parti dotate di moto rotatorio (gruppo della mnaglla) sono soggette alla forza

centrifugaF. =ma/’r che rappresenta un vettore rotante, costante d@ulmppassante

per I'asse di rotazione della manovella. NeHal termine m, rappresenta la massa

rotante ridotta a raggio di manoveila
La riduzione delle masse la raggio di manovella elesere effettuata in modo da assicurare
uguaglianza tra le forze centrifughe agenti sulksse effettive e quelle agenti sulle masse
ridotte.

La massam, del perno di biella non richiede alcuna riduzidnegunato il suo baricentro,

essendo sull'asse del perno stesso, si trovadjetanza dall’asse di rotazione della

manovella (Fig 5.10)

* Le massem,dei brecci di manovella con gli eventuali contragpecui baricentri si
trovano generalmente a distangg diverse dar dall'asse di rotazione dell’albero,

debbono essere ridotte imponendo l'uguaglianzand@nenti statici:

My
m,, :rnva



otteniamo:

m,, =m, —2m,,
si ham <0 per effetto dei contrappesi, questo significa kehforza centrifuga
F_o=m_ [0

complessivamente agente sulla manovella risul&tdim senso concorderRg

» Le parti dotate di moto rototraslatorio (gruppoladliella) sono sostituite mediante un
sistema di masse concentrate pit un momento dziangruro, entita che non ha
aderenza fisica ma serve a soddisfare compiutaniesistema di equazioni del moto.
Si ha quindi:

|. una massam,, nel centro del piede di biella assogettata alfeermiatica dello

stantuffo;
[I. una massan, nel centro della testa di biella assoggettata @lieamatica della

manovella;

lll. un momento d’inerzia purd;

Dalle equazioni del moto si ottiene:
m.=m 2 =
ba b L

con x, = distanza tra testa di biella e baricentro dekasa
L= lunghezza totale biella

m,= peso biella

m, = mbﬁ
’ L
con x, = distanza tra piede di biella e baricentro dekssa=100,1 mm
J'=J, -m, ¥ X,
con J,= momento d’inerzia della biella rispetto ad uneapassante per il baricentro e

normale al piano di moto



Forze totali d'inerzia
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5.2.3) FORZE TOTALLI.

In Fig 5.12 é riportato il diagramma polare detiezk totali agenti sull’albero a gomiti, visto
da un sistema di riferimanto fisso, con originel'asse di rotazione dell'albero ed assi
appartenenti al piano di moto di pistone e bigQaesto andamento sara quindi la somma

delle componenti di pressione e d’inerzia.

Forze agenti sul manovellismo
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Fig. 5.12

L’andamento diF, ed F, al variare del raggio di manovella e riportatd-ig 5.13:



Fx;Fy x alfa
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Fig. 5.13

Naturalmente per una corretta analisi dei carigeind sul sistema e necessario considerare
che le fasi di espansione nei quattro cilindri sSono contemporanee: I'ordine di espansione
e: 1-3-4-2. Nelle Figg 5.14 e 5.15 e riportato dlamento delle forze in base all’'ordine di

scoppio.
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CAPITOLO 6 : ANALISI DELLE VIBRAZIONI.

6.1) VIBRAZIONI TORSIONALI.

Lo studio delle vibrazioni torsionali degli albeai gomiti rappresenta un’indagine molto
importante in quanto permette di verificare lo stdi sollecitazione indotto nei vari punti
dell'albero dalle vibrazioni che nascono per laspnza delle masse volaniche ad essc
applicate.

| massimi valori delle sollecitazioni devono essevviamente tali da non superare il limite
di resistenza a fatica del materiale impiegato.

L'indagine riveste tanta maggiore importanza quanioelevato e il numero dei cilindri,
aumentando l'inerzia del sistema in rapporto alargyidezza torsionale.

L'illustrazione del procedimento di calcolo avversaguendone progressivamente le
successive fasi di esecuzione. Precisamente:

a) riduzione dell'albero a gomiti a sistema equntd, costituito da un albero rettilineo,
elastico e senza massa, sSu cui sono calettate uhalése volaniche equivalenti, ai fini
dell'inerzia, alle masse effettivamente applicéitallaero a gomiti.

b) determinazione dei primi due o tre modi proprvitbrazione libera del sistema (ai fini
delle sollecitazioni, il primo modo proprio € geisamente il piu significativo, quindi viene
il secondo, eccezionalmente interessa il terzo npodprio).

c) determinazione delle componenti armoniche dememti eccitatori e diagrammi di fase
delle componenti armoniche di uno stesso ordine.

d) calcolo delle ampiezze d'oscillazione forzatayari regimi di rotazione, per il modo
proprio in esame.

e) costruzione del diagramma degli sforzi di tansimel tratto piu sollecitato dell'albero a

gomiti.



6.1.1) SIMBOLOGIA.

a = angolo di manovella

A = amplificazione dinamica alla risonanza

A = amplificazione dinamica in condizioni di non msmza
A = ampiezza del termine in seno d’ordine k

B, = ampiezza del termine in coseno d'ordine k

k= angolo di fase tra i vettori rotanti d’ordine k

9= ampiezza d’oscillazione del volano i-esimo

& = valore ridotto dell'ampiezza d’oscillazione delano i-esimo
fo = frequenza della vibrazione libera secondo il mprbprio considerato

fi= frequenza della generica componente armonicalidierk
G = modulo di elasticita tangenziale del materiale

Ji = momento polare d’inerzia del volano i-esimo
K, = rigidezza torsionale del tratto i-esimo

k= numero d'ordine delle componenti armoniche
L = lunghezza biella

L= lavoro di eccitazione compiuto in un periodo eabmponenti armoniche di ordine k
L.= lavoro dissipato durante un periodo

A=rapporto raggio di manovella/lunghezza bielldL=

M (a)= momento motore istantaneo dovuto al singolo aitin
M, = componente armonica d’ordine k del momento motore
M = momento smorzante agente sul volano i-esimo

m= numero delle masse volaniche

m, = masse alterne per il singolo cilindro
m,,= massa alterna della biella

m,, = massa rotante della biella



n= numero di giri/l' del motore

n, = regime di risonanza con l'eccitazione d'ordine k
P,= potenza effettiva del motore

p,; = pressione media indicata

p, = pressione tangenziale

r = raggio di manovella

S= area della sezione retta del cilindro

T,= ampiezza risultante della componente armoniceddie k
r = sforzo di torsione
V = cilindrata totale del motore

X =rapporto di frequenza

z = numero dei cilindri

¢, = angolo di fase della componente armonica d’orlline
w= velocita angolare

w.=costante di frequenza della vibrazione libera sdool modo proprio considerato

6.1.2) RIDUZIONE AD ALBERO EQUIVALENTE.

6.1.2.1) CALCOLO DELLE MASSE VOLANICHE.

L'albero equivalente € costituito da un alberolir¢b, elastico e supposto privo di massa
propria, portanten masse volaniche di cui le primel corrispondono ai cilindri mentre
l'ultima, piu grande, rappresenta l'elica.



Ciascuno dei primin volani comprende evidentemente un sistema stantuglta-manovella
e nella determinazione del suo momento polare diaeentra in gioco l'influenza delle
masse alterne.

Come noto, le masse alterne comprendono la madka si@ntuffo con fasce elastiche,

guella dello spinotto ed una partg della massa della biella. La determinazione dearvala
assegnare alle masse altemae rotantem, della biella va effettuata come descritto al par.

5.2.2.

Come momento polare di inerzia delle masse altespetto all'asse dell'albero assumiamo:
1

‘]a ZE m, r2

avendo supposto, per semplicita, chesia costante e pari al suo valore medio (in resd&D

e continuamente variabile con I'angolo di manoyella

I momento polare di inerzia dovuto alla massantgalella biella vale poi:

J, =m, r

Occorre infine calcolare il momento polare di in@rdi quella porzione di albero a gomiti

che interessa ogni singolo cilindro,().

Essa e evidentemente costituita da un perno diabida due maschette con eventuali
contrappesi e da meta lunghezza dei due pernindidobadiacenti (ammesso che la manovella
considerata abbia due perni di banco adiacenti).

Il calcolo di tali momenti d’inerzia e effettuabit®n I'ausilio del calcolatore, in particolare
nel nostro caso, come si pud notare in Fig 6.1tata atilizzata una funzione interna di

Solidworks.




Fig. 6.1

In questo modo é possibile determinare i momeiiedzia J, .....J,, da assegnare ai primil volani (uno
per ogni cilindro). I momento d’inerzid, da assegnare all'ultimo volano equivalente, sdnae la somma

del momento d’inerzia dell’elica e di quello dedtto di albero a gomiti compreso tra la mezzeriutteno

supporto di banco e l'elica stessa.

6.1.2.2) CALCOLO DELLA RIGIDEZZA TORSIONALE.

Rimane da valutare la rigidezza torsionale detitdatalbero a gomiti compresi tra le varie
masse volaniche. Inizialmente si calcola il rappdra lunghezza e diametro del tratto di
albero rettilineo equivalenteA tale scopo, dalla letteratura classica vengonop@ste
svariate formule di riduzione.

Si possono scegliere le seguenti:

a) formula di Carter, valida quando il tratto dbedo considerato contiene un supporto
intermedio(Fig. 6.2):

I _|p+0,8h 0,75 15 b, b,
7 i _qa T it e Conb=—E——m
D! DY-d? D{-d hb 2

Fig. 6.2



b) formula di Ker Wilson, valida per quei trattialbero a gomiti che sono privi di supporto

intermedio (Fig. 6.3):

_ 078, 075

le _

D! D;-d; hb’

c) per tratti di albero del tipo di Fig. 6.4 siinéine:

GF e ‘:::3#5X

= +
D/-d* D;-d*

Fig. 6.4

Una volta ricavate le lunghezze equivalenti dettitreh
albero a gomiti compresi tra i vari volani, se iaécolano

le rispettive rigidezze torsionali mediante |la redae.

4
k=" gPDe
321,

G = modulo di elasticita tangenziale del materi&8®B400MN/n# per I'acciaio)



6.1.3) DETERMINAZIONE DEI MODI PROPRI DEL SISTEMA.

Quando un albero elastico portambemasse volaniche e in equilibrio sotto I'azioneuda
serie di momenti esterni applicati in differentingiu per effetto dell’elasticita dell’albero si
generano delle rotazioni relative tra le varie @ezdlello stesso.

Se tutti i momenti applicati vengono istantaneamemtnullati, il sistema entra in uno stato
di vibrazione libera e la curva degli spostamenti@ari delle varie sezioni dell’albero puo
essere considerata come la sovrapposizione diem&d linee elastichaormali, ciascuna
corrispondente ad uno dei modi propri di vibrazidneui il sistema e capace.

Considerando il caso generale di un albero regtilie senza massa su cui siano calettati

volani di momenti d’inerziaj,, J,....J,,. SianoK,K,,..K, _, le rigidezze torsionali dei tratti

d’albero compresi tra i vari volani.
Se consideriamo uno dei modi propri di vibraziabera del sistema non smorzato, vediamo

che tutti i volani vibrano in fase, cioe gli spastnti angolari massing,é,,...4, vengono
raggiunti da tutti i volani nel medesimo istante questo istante, detta la pulsazione della

vibrazione libera, sul generico volano i-esimo egigna coppia d’inerzia che, trattandosi di
oscillazioni di tipo armonico, assume il valarey’d , mentre il momento torcente che agisce
sul tratto i-esimo vale:

M; =K (@ - 6,.)
Come condizione di equilibrio scriviamo che la eifnza tra i momenti torcenti agenti in
due tratti successivi di albero & uguale alla campiinerzia agente sul volano interposto,
cioe:

M =M, =K, (6., -6.,) - K (6 -6.,)= 3,076,
Scrivendo questa equazione di equilibrio per tuttatti dell’albero equivalente si ottiene un
sistema inm equazioni. Sommando membro a membro le equazioguekto sistema si
ottiene la condizione:

w?(3,6,+3,6,+...+3.60.)=0

Poichéw? 20, la precedente si riduce a:



Zm:Jigi =0

i=1
Quest'ultima e soddisfatta solamente per quellerdehate serie di valori delle ampiezze di
oscillazioneg che corrispondono a configurazioni di vibrazioibela del sistema.
Poiché il sistema delle equazioni di equilibrio aeti® la scelte arbitraria della ampiezza di
oscillazione di uno dei volani, € conveniente meeri valori delle ampiezzeg, che si
raggiungono in corrispondenza dei vari volani dbkadella ampiezza di oscillazione di uno
di essi, assunto come volano di riferimento. Que&steneralmente il volano n°1, situato

all’estremita libera dell’albero dalla parte opoat volano. Poniamo:

Le £ prendono il nome di valori ridotti delle ampieztieoscillazione. Poiché in tal modo
risulta £, =1, questo equivale ad assumere come unitaria i&zp@ di oscillazione del

volano di riferimento. In tal modo si ha;

33,6,=> 3,6 =0

i=1 i=1

Si fissa quindi un valore di tentativo delld e dal sistema di equilibrio si ricava:

Tenendo presente chg =1, si verifica se i valori dig; trovati soddisfano o meno la

condizione) J,¢; =0. Se questa e soddisfatta il valarg di tentativo e quello giusto. Se

i=1

invece non é soddisfatta, occorre ripetere il dalcon un altro valore diy’ .



Una volta determinato il valorey il massimo valore del momento torcente causatta dal

vibrazione vale:

M. =(wjzi1:\]£j = (KAE ),y

Max

Localizzata nel tratto in cui si ha=0.

Il massimo valore dello sforzo di torsione risulta:

16 D
, = ——— (KA N-m?2
’ |:”D4_d4( g)}Max

Questo valore di sforzo di torsione costituiscenssima sollecitazione dell’albero mentre il

sistema vibra secondo il modo proprio considerato.

6.1.4) MOMENTI ECCITATORI E DIAGRAMMA DEGLI
SFORZI TORSIONALLI.

6.1.4.1) ANALISI ARMONICA DEI MOMENTI ECCITATORI.

Quando uno o piu momenti eccitatori agiscono inapal sezioni dell'albero con frequenza
uguale a quella di uno dei modi propri di vibrazolbera dello stesso, I'albero vibra
secondo una linea elastica che € molto simileliake elastica che corrisponde a quel modo
proprio e tutte le sezioni oscillano praticamemtdase tra loro. | valori delle ampiezze di
oscillazione delle varie masse dipendono dall&ml&i momenti eccitatori.

| momenti motori generati dai vari cilindri, dovudila pressione variabile dei gas ed alle
forze d’inerzia delle masse alterne, sono la caledke vibrazioni forzate degli alberi a
gomiti.

Nei sistemi elastici vale il principio di sovrapposne degli effetti, vale a dire: il moto
prodotto da un gruppo di cilindri € la somma deitinppodotti da ciascun cilindro; a sua
volta, il moto prodotto da ogni cilindro € la somma moti che sarebbero prodotti dalle

singole componenti armoniche del relativo momentbane pensate agenti separatamente.



Il motivo per cui si considerano le singole companarmoniche risiede nel fatto che, in un
albero a gomiti che vibra ad una determinata fregagil lavoro di vibrazione ad esso
comunicato € in pratica, per ogni cilindro, soloellm compiuto da quella componente
armonica del momento motore che ha la stessa ingque

Facendo riferimento al singolo cilindro, & convemgeconsiderare, in luogo del diagramma
del momento motore, quello della pressione tangémzi

Questa si ottiene dividendo il momento motore istaaoM(a ) per il raggio di manovella

e per l'are& della sezione retta del cilindro, ossia:

_M(a)
h=—"g

Il valore della pressione tangenziale risulta aodipendente dalle dimensioni del cilindro.
Nei motori a quattro tempi, la pressione tangeezgalina funzione periodica, di periodq 4

dell'angolo di manovella e puo essere sviluppateire di Fourier come segue:
P= Rt (A senlr+ Beos k)= p+> Tsin(k+g,)
k k

dove:
k = numero d'ordine delle armoniche
a = angolo di manovella

A = ampiezza del termine in seno d’ordke

B, = ampiezza del termine in coseno d’ordkne

T, = ampiezza risultante della componente armonicedaiek
¢.= angolo di fase dell'armonica d’ordine k

p,,= valore medio della pressione tangenziale

Valgono inoltre le relazioni:
A =T, cosp, B =T, sew,
Il termine costantep,, dello sviluppo in serie di Fourier rappresentpdéenza utile erogata

dal motore e non genera vibrazioni torsionali. &amtro, i termini varianti armonicamente

non contribuiscono all'erogazione di potenza utike sono le principali cause di vibrazione.



Tra il valore dip,, e quello della pressione media indicata esiste, per motori a quattro
tempi, la seguente relazione:

E conveniente definire ilumero d'ordine kielle singole componenti armoniche in termini di
periodi completi per ogni giro dell'albero motolre questo modo, poiché il ciclo completo di
un motore a quattro tempi occupa due giri delli@benotore, si hanno componenti
armoniche di ordine Y2, |, | %%, 2, 2 Y, ecc... Qum un vettore di ordink gira a una
velocita angolare pari k volte quella dell’albero a gomiti. Non si consideo gli ordini
superiori ak = 12 in quanto le relative ampiezze risultano waabili. La frequenza, in

cicli/min, della generica elemento armonica di nedk € allora espressa da: f, =k[h;
essendm = giri/min del motore.
Le varie componenti armoniche che compongono lagmee tangenziale, possono

considerarsi come le proiezioni sopra un asse ner@idlasse del cilindro di vettori di

ampiezzaT, e formanti un angolgka +¢,) con l'asse del cilindro (Fig. 6.5), vale a dire di
vettori rotanti con velocita angolaka essendow:% la velocita angolare del motore. |

suddetti vettori rotanti compiono pertanto k gigrpogni giro dell'albero motore. Nota la
forma dell'albero a gomiti e I'ordine di accensiressendo la velocita angolare dei vettori
rotanti pari akw, si puo risalire allo sfasamento tra i vettori rdtaelativi a due cilindri
consecutivi, che varravolte lo sfasamento tra i, cicli dei due cilindPioiché lo sfasamento

angolare tra i cicli di due cilindri consecutiviuguale ay, i vettori rotanti ad essi relativi

risulteranno sfasati dell'angol@; =ky = k4—”; conz = n.ro dei cilindri.
V4

Noti i ¢, risulta immediato risalire al diagramma delle f@isordinek.



g
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Te sin (kot+ ¥k)
Fig. 6.5

6.1.4.2) CONDIZIONE DI RISONANZA.

Si ha risonanza quando la frequenizadi una delle componenti armoniche della pressione
tangenzialep, coincide con una delle frequenze proprie del siaté_. Il valore del regime

di rotazione in corrispondenza del quale si hanasaza con I'eccitazione di ordikes:

30w
ck 7T k
In cui:
27T
a)c:_ c
60

Per un determinato modo proprio, si hanno dunqwersii regimi di risonanza (regimi
critici), uno per ogni valore .

Naturalmente hanno interesse pratico solo queirivalio n, che cadono nel campo di

funzionamento del motore o risultano ad esso adtace

6.1.4.3) DIAGRAMMA DEGLI SFORZI DI TORSIONE.

Nel tronco piu sollecitato dell'albero a gomiti, mlassimo valore dello sforzo di torsione
dovuto alla vibrazione generata dalla eccitazionerdine k e fornito, per il modo proprio
considerato, dalla relazione:

Toy =T. B

dove:



r. =massimo valore della tensione torsionale, preseatdratto piu sollecitato quando Il
sistema ruota secondo il modo proprio.

6, =ampiezza di oscillazione del volano equivalentgstEma.

Riportando in ascisse il numero di giri al minutel dnotore ed in ordinate i valori della
sollecitazione, si possono tracciare, per un detetm modo proprio di vibrazione del

sistema, tante curve quanti sono gli oréiconsiderati. (Fig 6.6)
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90 Ordine 2

— Ordine 2,5
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—— Ordine 3,5
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Ordine 5
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g 40 - Ordine 6,5
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< 30 1 Ordine 7,5
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10 Ordine 9,5

0 = i =SS — — Ordine 10

Ordine 10,5

] 1000 2000 3000 4000 5000 Ordine 11

giri/min —— Ordine 11,5

Ordine 12

Fig. 6.6

Una volta tracciate le curve individuali di riso@an una per ogni valore #j si traccia la
curva risultante che rappresenta I'effetto cumutatlelle singole curve.

Cio tuttavia non e immediato, in quanto occorressbbnsiderare le relazioni di fase esistenti
tra le varie componenti. Per aggirare I'ostacoiogsegue la somma aritmetica delle tre
componenti dominanti, accettando la curva cosinatee come diagramma dello sforzo di

torsione vibratorio risultante. (Fig 6.7)
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6.1.5) SISTEMI DI SMORZAMENTO DELLE VIBRAZIONI
TORSIONALLI.

Un albero a gomiti in condizioni di risonanza e gettp ad uno sforzo di torsione vibratorio

r, che puo provocarne in breve tempo la rottura. dledvsuccede che in un primo momento

'energia fornita dal momento eccitante venga dstordal lavoro di deformazione del
materiale, ma rimane comunque inevitabile la sttaina a fatica dopo un numero elevato di
cicli. Per evitare tale inconveniente sono statiupyati dei sistemi in grado di assorbire e
dissipare I'energia dehomento eccitante, evitando chelesta si scarichi sull’albero. Esistono

quattro tipologie principali di smorzatori di vilzani torsionali:

|. smorzatori con gomma
[I. smorzatori con fluido viscoso
I1l. smorzatori a frizione

IV. smorzatori a contrappeso pendolare



I Gli smorzatori con gommafruttano le proprieta di attrito interno dellangoa,
riuscendo cosi a dissipare per isteresi granditgaasi energia. Lo smorzatore € composto
da un anello esterno in acciaio (1), funzionargerdhssa inerziale, collegato mediante un
anello di gomma (2) ad una flangia interna (3) cleme fissata all’estremita dell’albero a
gomiti. In Fig. 6.8 € mostrato un esempio di smma L’ installazione dello smorzatore
equivale all’aggiunta di una massa volanica seglatain tratto a bassa rigidezza torsionale.

Cio comporta una rilevante diminuzione delle costdnfrequenzaw, dei modi propri di

vibrazione libera del sistema. La scelta dei vabbel momento di inerziad e della
rigidezza torsionaleK dello smorzatore va effettuata per via sperimentedecando di
minimizzare I'ampiezza delle oscillazioni. Comeigakioni generali € bene scegliere valori
di K e Jtali che:

07<* <08; conw= % , dettaw, la costante di frequenza del primo modo proprio
2

del sistema originale privo di smorzatore.

La scelta va completata considerando anche laiadazdegli effetti del secondo modo

proprio di vibrazione del sistema. L’attrito interrdella gomma produce una riduzione
del’'ampiezza su un’ampia gamma di frequenze,\tisttguesto smorzatore € particolarmente
efficace nel ridurre le oscillazioni con frequengeina alla frequenza propria dello

smorzatore stesso.

S aaamman

Fig. 6.8




Il Gli smorzatori con fluido viscossfruttano la dissipazione di energia, ad operé&del
forze di attrito viscoso, presenti nel fluido adwta viscosita, interposto tra la massa anulare
interna e l'involucro esterno.

In Fig. 6.9 é rappresentato un esempio di smorgadoiquesto tipo. Generalmente come
fluido viene impiegato olio al silicone, che presemminime variazioni di viscosita
allaumentare della temperatura. L'installaziodello smorzatore equivale all’aggiunta di
una massa volanica all'estremita dell'albero, conseguente riduzione delle costanti di
frequenza dei modi propri di vibrazione libera dedampiezze di vibrazione, con effetti su

un ampio range di oscillazioni.

Fig. 6.9
1] Gli smorzatori a frizionsono costituiti da un volano accoppiato all’albeemmite una

frizione. Il volano, dato il suo elevato momentoiderzia, tende ad avere un regime di
rotazione costante, assorbe quindi le oscillazisli’albero che gli vengono trasmesse
attraverso la frizione

Le energie del momento eccitante vengono dunqugaite assorbite dal volano, in parte
dissipate per attrito dei dischi della frizione.&3to tipo di smorzatore € in grado di smorzare

un’elevata gamma di oscillazioni

IV Gli smorzatori a contrappeso pendolarsono particolarmente impiegati in
applicazioni aeronautiche. Uno smorzatore pendof&areomposto da un contrappeso
accoppiato all'albero . Il pendolo e calcolato irodo che abbia lo stesso periodo di
oscillazione delle oscillazioni da smorzare. Quan@tbero oscilla alla frequenza del
pendolo, questo tende ad assumere un moto pendmarescillazioni in opposizione a
quelle del momento eccitante, che viene dunque zatmrin Fig. 6.10 sono mostrate varie

tipologie di applicazione dei pendoli.
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Fig. 6.10
Nel caso (a) il pendolo presenta una frequenzarigrapche vale:
g:\f{ ; essendo Q= velocita angolare del rotore;

r =distanza tra asse di rotazione del rotore e
cerniera del pendolo

L = lunghezza del pendolo
Come si nota dalla formula, il rappoidQ dipende dal rapportdL ed € indipendente dalla
velocita angolar€). Cio € vantaggioso perché lo smorzatore puo ess@i@izzato su ogni
frequenza di risonanza a prescindere dal valofe, digendo unicamente sui valorirde L.
Ad esempio, volendo sopprimere la componente arractel 4 Y2 ordine, bisogna avere un
rapporton/Q =4,5 — r/L =(4,5)° =20,25 . Dunque la lunghezza del pendolo cessere
1/20,25 dir , valore che risulta assai ridotto, tranne in pochsi di alberi di enormi
dimensioni (quindi com elevati). In Fig. 6.10 (b) e rappresentata unaipiessoluzione al
problema del ridotto valore di, qui i contrappesi svolgono anche la funzione emndwli
smorzatori. La lunghezza del pendolo € rappresemialia differenza tra il raggio del foro

nel contrappeso e il raggio del perno, puo quisdees scelta a proprio piacimento.



Nel caso di alberi senza contrappesi si ricorr@ sdluzione illustrata in Fig. 6.10 (c), in cui i
pendoli sono applicati direttamente sull’albero.

Le due masse disegnate in Fig. 6.10 (b) o le quditFig. 6.10 (c) possono essere scelte in
modo da agire su altrettante differenti frequenze.

L’ampiezza dell'oscillazione del pendolo e inverssme proporzionale alla sua massa,
dunque risulta necessario avere masse sufficienti alimitare le oscillazioni.

Questo problema é automaticamente risolto quandesano i contrappesi come pendoli,
avendo essi una massa adeguata alle esigenze.

In Fig. 6.11 e rappresentato l'effetto di uno smatore pendolare “sintonizzato” sulla

componente dell'ordine 4 %2, in un motore aeromauiti

0. Noabsorber
400C0 -
i b. Absarber tuned ta the 4.5 order

30000

20000

Torgue, inch pounds

Fig. 6.11

Osserviamo, infine, che gli ordini piu pericolosns il 1°, 2°, 3°, 4° perché risentono, oltre

che della pressione dei gas nel cilindro, anchietfetto delle masse alterne.

6.2) VIBRAZIONI FLESSIONALLI.

Uno studio preciso delle velocita critiche flessibndegli alberi a gomito con metodi
matematici risulterebbe eccessivamente complichifatti lo studio delle deformazioni
elastiche dei rotanti si complica rapidamente qoasidpassa dagli schemi teorici a quelli

reali, specialmente in presenza di forme irregajadli quelle degli alberi a gomiti.



Analizziamo in breve i principali fattori che congano la trattazione rigorosa del
procedimento, facendo preferire metodi di calcolpprassimati ma di piu facile

applicazione:

Irregolarita della forma

A causa della forma estremamente irregolare, lderya flessionale di un albero a gomiti
non € uguale in tutti i piani passanti per l'asseothzione, ma varia con continuita tra un
minimo ed un massimo, normalmente entro un angd®0d

Poiché la velocita critica dei rotanti e legata &diro rigidezza trasversale, sSi

avranno diversi valori della velocita critica sedonle varie direzioni, cioé un campo di
velocita critiche compreso entro i valori che cgpdndono alla minima ed alla massima

rigidezza. Possono cosi manifestarsi delle velaxitiche di valore intermedio.

Il vincolo dei supporti

| perni di banco non sono semplicemente appogsgiaticuscinetti ma subiscono un certo
"effetto di incastro”, non solamente per effetta descinetti, ma anche per il fatto che
I'albero continua oltre il supporto. Pertanto,atérso i perni di banco, si trasmettono alle

varie campate interazioni che hanno I'effetto aheaatare la velocita critica.

Presenza del film d'olio

Essendo gli alberi a gomiti montati su cuscinett ¢ubrificazione ad olio, la presenza del
film d'olio puo avere un effetto importante sulllacita critica. L'effetto del film d'olio puo
infatti essere schematizzato mediante un elemedastie posto in parallelo ad un elemento
smorzante. Ne risulta una diminuzione della vedociitica ed un attenuamento degli effetti

dovuto allo smorzamento.

Presenza di masse volaniche
L'effetto giroscopico delle masse volaniche coltegdl'albero a gomiti (volano, contrappesi,

ecc.) ha un'influenza non trascurabile sul val@l&ad/elocita critica.



Una massa volanica in rapida rotazione ha la petipdi opporsi all'azione di una coppia che
tenda a variare l'inclinazione del suo asse diziotee, modificando il proprio orientamento
in modo da far ruotare il suo piano mediano att@dain asse perpendicolare sia all'asse d
rotazione che a quello della coppia.

Se l'albero vibra in modo da modificare la suaiiradione nella zona di calettamento della
massa volanica, la reazione che nasce per effetiscgpico si oppone alla deformazione e
I'albero si comporta come se la sua rigidezza faggsgentata.

La velocita critica del sistema puo quindi variareausa dell'azione giroscopica delle masse
applicate, specie se queste presentano rilevareento di inerzia.

In pratica, anche se sarebbe teoricamente posstalalire un procedimento di calcolo
rigoroso che tenesse conto dei fattori sopra etgneaincertezze dovute alla mancanza di
informazioni sui coefficienti di risposta ai fenomallustrati fanno si che la precisione del
calcolo accurato sia confrontabile con quella dbign con metodi semplificati che non
tengano conto di tutti questi fattori. Il metodocdicolo rigoroso viene dunque accantonato a
favore di metodi di calcolo approssimati ma pratiel nostro caso specifico si utilizzera la
metodologia degli elementi finiti, con simulazioali calcolatore eseguite con il software
Solidworks.

Le vibrazioni di flessione hanno importanza sole m®tori con pochi cilindri, poiché
I'albero a gomiti forma, insieme all’elica, un sisia oscillante frequenza propria minore del
caso pluricilindrico. A partire dal motore a 3 wdri le vibrazioni di flessione diventano
acritiche. Questo vale, pertanto, anche per lellaz@ni longitudinali dell'albero a gomiti
causate dalle vibrazioni di flessione. Man mano dhaumero dei cilindri aumenta,
diventano pericolose le vibrazioni torsionali dedtesma oscillante, cioe albero a gomiti,
biella, pistoni.

Nel caso di motori pluricilindrici, lo studio puG®ere condotto considerando ogni campate
dell’albero come un singolo elemento, prescinderwioe dalla continuita materiale
dell’albero attraverso i supporti.

Questa approssimazione della premessa puo giassifiocsservando che, poiché nello studio

degli alberi a gomiti interessa la determinazioe#adsola prima velocita critica, la relativa



deformata per il caso di un albero su piu supgwdsenta frecce di inflessione aventi senso

opposto nelle successive campate (Fig. 6.12).

Fig. 6.12

Pertanto in prossimita dei supporti esiste un dleks/e € nullo il momento flettente.

In questo caso l'effetto della continuita materididl'albero attraverso i supporti non e
dunque cosi rilevante come si sarebbe portati paue.

Considerando la singola campata, € importanteivard che la prima velocita critica abbia
un valore molto elevato rispetto al massimo regimatilizzazione del motore.

Questo per due motivi:

Il primo motivo é che, per la loro stessa formaatileri a gomiti portano

masse fortemente eccentriche che hanno [l'effettecditare vibrazioni forzate tanto piu
pericolose quanto piu la velocita di rotazionewsiieéina a quella critica.

Il secondo motivo e rappresentato dalle eccitazawlie componenti armoniche del ciclo
motore che potrebbero anch'esse causare periatdosanze. Affinché le sollecitazioni e le
deformazioni dovute alle eccitazioni delle compdnemmoniche del ciclo motore siano
mantenute entro valori ammissibili € necessario lehfrequenza propria del sistema non
scenda a valori tali per cui I'albero risulti isohanza con armoniche di ordine basso e quind
di ampiezza non trascurabile.

Noto il valore della prima velocita critieg, , si puo calcolare il valore del relativo regime di

rotazione dell’albero tramite la relazione:

n, =3_n°wm [giri/min]

Per verificare che non ci siano pericoli di fenomginrisonanza si puo impiegare, a titolo

indicativo, la seguente formula empirica:

n, > 1107 n’, + >

e 2n_ +7800C
18 6



Dove e stato indicato com,, il massimo regime di funzionamento del motore.

Nei casi in cui la disuguaglianza non sia veriicadé necessario ricorrerete a modifiche
dell’albero tali da diminuirne il peso e aumentart®e rigidezza. Queste modifiche
perseguono l'obiettivo di aumentare il valore deltana velocita critica dell’albero.

E possibile infine definire un fattore di sicurezKariguardo la possibile condizione di
risonanza, esso e espresso dal seguente rapporto:
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CAPITOLO 7 : VERIFICA DEI COMPONENTI .

7.1) VERIFICA DEI COMPONENTI AGLI ELEMENTI FINITI.

Per la verifica strutturale dei componenti é staato il software Solidworks. La verifica si
estende ai componenti del motore, in particolamaiponenti del manovellismo.
Considerando che questo motore € un monocilindaeemo pertanto da verificare i
seguenti componenti :

* spinotto del pistone

* biella

* albero motore

Il materiale usato per i componenti &€ un acciaiddaifica, 39NiCrMo3 avente tensione di

snervamento pari a 785 MPa.

7.2) SCHEMA DI CALCOLO PER LA VERIFICA DELLO
SPINOTTO.

Lo spinotto realizza lo snodo cilindrico tra il {mee e la biella. Il calcolo dello spinotto
viene effettuato a tensione e a deformazione palizzazione della sezione trasversale. Le
tensioni che si calcolano sono tensioni globalegdionali), ovalizzanti e taglianti. A
differenza del calcolo effettuato sui perni di stramento, nel calcolo dello spinotto la
lunghezza non puo eccedere '80% dell'alesaggioepitare che le estremita dello spinotto

striscino contro la camicia, e per lasciare spagioanelli di fermo assiale dello spinotto.



Inoltre, nel dimensionamento dello spinotto noes@gue un calcolo a smaltimento termico,
dato che la biella oscilla rispetto al pistone ned rrompie rotazioni complete, per cui la
velocita di rotazione, e quindi lo generazionealooe, sono molto limitati.

Si esegue un calcolo a pressione specifica comgiderche il carico massimo agente sullo
spinotto, dovuto ai gas di combustione, sia ditbara quasi impulsivo, agente quindi per un

periodo limitatissimo, consentendo pertanto di Haoe elevate pressioni di contatto.

7.2.1) CONDIZIONI DI CARICO.

Relativamente all’analisi dei carichi sullo spimo#i individua un ciclo di carichi derivanti
dalle fase di avviamento e di regime del motore.
Il carico massimo verso il basso e quello relatla fase di combustione all’avviamento,
mentre il carico massimo verso l'alto € quello ma&le a regime al punto morto superiore
nella fase di incrocio, dovuto alle masse del pisiaelle fasce elastiche, e di una parte, nor
facilmente definibile, dello spinotto.
A seqguito di tali indeterminazioni, si calcola censtivamente questo carico inerziale
tenendo conto della massa del pistone, delle fadastiche, e dell'intero spinotto.
L’accelerazione € quella del piede di biella altpumorto superiore a regime.
Con riferimento allo spinotto in questione, la frmpulsiva all’avviamento vale:

Fyas (@) = Ryas(@ ) * Acielo

- — *
I:)scoppio— gasmax— Pmax A max

L’'accelerazione del piede di biella a regime vale:

Qpiedebiella_pMs—0"2 * I * (1+1)
dovew € la velocita dell'albero motore, mentre .la foveaso I'alto al punto morto superiore
di tipo inerziale, ks ; vale:

— *
I:pms_i— apiedebiella_PMS Irnpistone



In riferimento ad un ciclo ideale che unifica glipatti piu negativi dell’avviamento e del
regime, si assume il carico sullo spinotto osciiamna R.qppic€d Fems_j (ciclo di fatica alterno

asimmetrico).

7.2.2) VERIFICHE EFFETTUATE SULLO SPINOTTO.

Determinazione del coefficiente di fatica.

Al fine di ottenere un carico medio positivo (cepondente ad una tensione media positiva)
risulta indispensabile ribaltare il ciclo a fatican un ciclo di carico compreso tradghi.e —

Fems i IN questo modo si ottiene un coefficiente didatk:

K=(P+Py)/2*P,

con FI) = I:PMS_i e con Fs): I::‘scoppio.

Punti critici per la verifica dello spinotto.

La verifica si effettua in mezzeria (A) con massimomento flettente e nella zona (C),
intermedia fra I'appoggio sulla biella e quello gedtone, caratterizzata da sollecitazione di

taglio massima.

Calcolo della tensione ideale in mezzeria.

In mezzeria (punto A) si ha sia tensione globake @balizzante, mentre il taglio € nullo.
La sollecitazione di flessione vale :
Miiet = (Foas™ lspin) / 8
Il modulo di flessione vale in mezzeria :
Wiet spin =T * (%est_spin Tint_spin) /(32* Cest_spid
La tensione globale pertanto risulta :
Oflet_spin — Miet / Wflet_spin

I momento flettente dovuto allo schiacciamentdadspinotto vale :



Moval_spin= Fgasmax” ((dest_spin+ dnt_spin)/2)2 /8
I modulo di flessione relativo alla sezione regalare longitudinale interessata dalla
sollecitazione di ovalizzazione vale :
Woval spin= Ispin* ((dest_spir'ldint_spin)/z)2 /6
Pertanto la tensione di ovalizzazione vale :
Ooval_spin— Moval_spin/ Woval_spin
Per quanto concerne la verifica statica, la temsideale in mezzeria, il base al criterio di

Von Mises :

— 2 2 * 1/2
Gequiv_spin(A) - (5 flet_spin T O oval_spin— Oflet_spin Goval_spin)

Calcolo della tensione ideale nel punto critico C.

In tale sezione la tensione globale di flessionsulla, mentre si ha una sollecitazione di
taglio, dovuta ad unaforza T .
T = Fyasmax/ 2
Ttaglio_spin= (4 * T/ 3*n * (dzest_spiﬁdzint_spir) [4y%(L +x/ (1 + X))

dove x = dn_spin/ dest_spin

Si ha inoltre una tensione dovuta allo sforzo ndema
on_spin= N / (Ispin* Sspirb

Calcolo della tensione equivalente per lo spinotto.

La tensione ideale secondo Von Mises e :

- 2 *.2 1/2
Gequiv_spin— (GN_spin+ c50va|_spin) + 3%t taglio_spin)



7.3) SCHEMA DI CALCOLO PER LA VERIFICA DELLA BIELLA.

7.3.1) CONDIZIONI DI FUNZIONAMENTO.

| carichi applicati sulla biella dovuti alle pressi dei gas nel cilindro e le forze d’inerzia
sono variabili nel tempo.

Le forze di attrito possono ritenersi trascurabgli effetti del calcolo di resistenza, invece a
seconda del regime di rotazione predominano lespmeisdei gas sulle forze inerziali o
viceversa .

La biella a regime € in compressione al punto msuggeriore (PMS) in fase di combustione,
mentre e sottoposta a trazione al PMS in faseatlogio, ed in compressione al punto morto
inferiore(PMI).

Al fine di analizzare le sollecitazioni sulla beell si studiano due condizioni di
funzionamento:

-condizione di avviamento in cui si ha il valore massimo delle forze di gg@ne (quello
che si ha al regime di coppia massima) mentrasctirano le forze d’'inerzia;

-condizione di funzionamento a regime massiman cui sono massime le forze d’inerzia (
al regime di rotazione massimo) mentre per le falizpressione si considera il loro valore

effettivo.

7.3.2) VERIFICHE EFFETTUATE SULLA BIELLA.

Le verifiche da effettuarsi per la biella sono tiela al calcolo del fusto a sforzo normale, a
carico di punta, a flessione (colpo di frusta).e8ettua inoltre il calcolo del piede, della
testa, del cappello e delle viti.l calcoli a sformrmale e ad instabilita per carico di punta si
effettuano nelle posizioni della biella al PMS, laetondizione di avviamento e di regime

massimo, e al PMI, nella condizione di funzionaremtegime massimo.



Il calcolo a flessione (colpo di frusta) si effettaella condizione di funzionamento a regime,
relativamente alla posizione in quadratura del&ldi con I'angolo tra la biella e manovella
di 90°.

La verifica delle sollecitazioni di trazione dekta, I'ovalizzazione delle teste di biella e le
concentrazioni di tensione nei raccordi dell’'appogdella testa delle viti, si effettua nella
condizione di funzionamento a regime massimo.

Per quanto riguarda le viti di fissaggio del cafipedsse risultano sottoposte ad un precaricc

dovuto al serraggio, oltre al carico derivante’daibne delle forze d’inerzia.

7.3.2.1) ACCELERAZIONI AL PMS E AL PMI DELLA BIELLA

L’'accelerazione al piede di biella al punto mortiperiore ,inferiore e I'accelerazione della
testa valgono rispettivamente :

Bob PMS™= O *r*(1+2)

&b _PMI = @ *r* (1-2)

ap=0 *r*(L+))
La forza Pus comp @gente sulla biella a regime, al punto morto doperin fase di
combustione, vale :
I:PMS_comb: 'Pscoppio+ apb_PMS* (mab + rTbist) + ap My

La forza s incrocio@dente sulla biella a regime, al punto morto dopeiin fase di incrocio
vale :

I:PMS_incrocio= apb_PMS* (mab + rTbist) + dp My

Invece, la forza fy, agente sulla biella a regime, al punto inferioede :

Femi = &b_pmi * (Map + Myis) + @ My



7.3.2.2) VERFICA A SFORZO NORMALE.

A questo punto si verifica la resistenza a sforaomnale :

ON_Biella — Ps/ Asezgielia

dove % = I:PMS_comb

7.3.2.3) VERFICA AD INSTABILITA’ PER CARICO DI PUNA.

La formula di Eulero viene impiegata per il calcaloarico di punta della biella :
Pcr = n’* E *(Imin / I02 )

dove
E = modulo di Young
Jun = momento d’inerzia minimo della sezione trasversal fusto

lo = lunghezza libera di inflessione della biella

Poiché pero la formula di Eulero e applicata a moéodi sezione trasversale costante e nor
variabile come nel caso della biella, ci si rifeaslla sezione minima del fusto, in prossimita
del collegamento al piede di biella.

L’ asse rispetto a cui il momento di inerzia riauthinimo giace sul piano trasversale di
sezione del fusto, e solitamente ha una direzi@npgmdicolare agli assi dello spinotto e del
perno di manovella.

La lunghezza libera di inflessione viene spessairdascoincidente con l'interasse tra le
cerniere cilindriche con lo spinotto e con il pediananovella dato che, in seguito al gioco
inevitabilmente presente tre perni e cuscinettipsetizza che tali snodi funzionino come
cerniere sferiche piu che cilindriche, e cioé lavoin modo eguale sul piano della biella e

sul piano ad essa perpendicolare.



Quindi la lunghezza libera di inflessione coincabm I'interasse, ed il momento d’'inerzia da
adottare e il suo minimo valore calcolato rispetiitasse e dipende dalla forma geometrica
della sezione, generalmente una trave a doppio “T".

Il raggio di inerzia e invece definito come :
p=(dun/ A)UZ

La formula di Eulero e valida se la biella lavoradampo elastico,se cioe la tensione di
compressione del fusto rimane nel campo elastico.

c = PCR/ASGEP

dove ogp rappresenta la tensione di elasticita proporzered A € l'area della sezione
trasversale della biella.
Conpuin = (dun/ A)l’2 si definisce il raggio d’inerzia minimo della seze trasversale del
fusto della biella e coh = Iy / pyin 1l rapporto di snellezza della biella.
Si ottiene che
L>n* (E/oegp) =Acrr ad indicare che la formula di Eulero e applicapie
A= AeriT -
Perk > Acrr = 90 si usa la formula di Eulero, mentre se<60< 90 si usa la formula di
Tetmayer :

ocrit = Rs + (6ep— Rs) * (A —60) / 30

Per valori del rapport di snellezza inferiori a @Opericolo di carico di punta scompare
pertanto il fusto si calcola soltanto a sforzo nalere a colpo di frusta.

7.3.2.4) VERIFICA A COLPO DI FRUSTA.

Quando la biella forma con la manovella un angal®@f, (posizione in quadratura), il

pistone si trova a meta corsa, con velocita lingamressoché costante e conseguente



accelerazione del pistone stesso e del piede dlaMi@scurabile. La testa di biella é
sottoposta ad un’accelerazione centripeta pafi‘ar .

La distribuzione della suddetta accelerazione ealia lungo il fusto di biella, con valore
nullo al piede e da origine a forze che provocamminflessione della biella dovuta ad azioni
inerziali trasversali che inducono tensioni flessionali ilvalore si va a studiare. || massimo

effetto flessionale si verifica in quadratura.

Oé'

Fig. 7.1
Per effettuare il calcolo a flessione della bisliapotizza un modello tipo trave appoggiata

agli estremi con la sezione costante e corrispdeddia minima effettiva della biella.
L’andamento delle forze d’'inerzia per unita di legza qi si ottiene moltiplicando le masse
per unita di lunghezza per le rispettive accelerazi
Si avra quindi:

g=0g*x/L
CON G =p * Apielia * @ * I

conp =m/ Ayeiia

Sotto il carico triangolare e normale alla bieliegenera un momento flettente pari dato da :
M(X) = Qo*L*x/6-0o*x3/(6*L)
dove il momento massimo vale, M in corrispondenza dell’ascissa x = L3
Per cui il momento flettente massimo vale :
Mumax=tp * L%/ (9 * 3*%)

La sollecitazione massima di flessione vale :



61 = Mmax/ Whex

dove Wi, € il modulo di resistenza a flessione del fusto.

7.3.2.5) VERIFICA DEL PIEDE DI BIELLA.

La tensione sul piede di biella é presente solda in trazione, ovvero quando si trova al
PMS in fase di incrocio, mentre nelle restanti fagiede di biella risulta essenzialmente
scarico. In tale fase agiscono carichi inerzidlicdrico agisce sulla massa del pistone
(comprensiva di spinotto, fasce elastiche ) sostgall’accelerazione del piede di biella al
punto morto superiore .
I:bp,PMS,i= rnpsf* apb,PMS
La sezione maggiormente sollecitata € quella trasle all’asse della biella passante per il
diametro dell’'occhio della biella.
In questa sezione si ha uno sforzo normale dowdtanacarico inerziale trattivo, pari alla
meta del carico agente sul piede di biella.
Sempre in questa sezione si ha un momento fletmreorde con verso concorde con il
raddrizzarsi dellocchio di biella ( fibre esterneompresse, fibre interne tese).
La deformazione dell'occhio avviene per ovalizzagioperché, nella sezione verticale,
longitudinale all’asse della biella, le fibre esteisono tese e quelle interne sono compresse.
Tornando nella sezione piu sollecitata si ha ums&iduzione di pressione, ricavabile dalla
bibliografia, pari a :
p=p* cos(0)
e una il valore del momento flettente ovalizzardelta essere :
M:=0.08*P *,
dove
P = carico agente sull’'occhio di biella

'm = raggio medio dell’occhio di biella



)] ANALISI DELLE TENSIONI.

Per quanto riguarda le tensioni in questa seziessg varra :
6 =ontor = Fyppms /2 * A+ (0.08 * Fyppms, * I'm) [ W
dove per W si e considerato il modulo di resistedizana sezione rettangolare, per cui W

vale :
Wfl = Sbiede* ((dest_spin' dnt_spin) / 2)1/3/ ((dest_spin_ dnt_spin) / 4)

La tensione a flessione risulta preponderante ttsj@equella dovuta a sforzo normale.

7.3.2.6) VERIFICA DELLA TESTA DI BIELLA.

La testa di biella risulta sottoposta a tension&sto al PMS in fase di incrocio.

)] ANALISI DEI CARICHI AGENTI SULLA TESTA DI BIELLA.

Si analizzano i carichi inerziali che gravano spiate della testa collegata al fusto.

Tra testa e cappello agiscono sollecitazioni doauséorzo normale e momento flettente. La
sezione piu sollecitata € quella che presenta alnazione di 30° rispetto allasse della
biella.

Il momento flettente viene ridotto dalla preseneladcoppia dovuta allo sforzo normale per
il il braccio e quindi il fatto di calcolare comerisione agente quella del momento flettente

comporta un vantaggio in termini di sicurezza.

i)  ANALISI DELLE CARATTERISTICHE DI SOLLECITAZIONE.

Il carico inerziale P e pari a :



P = &b,pms™ (Mpsit Mt pield + @b * My

la sollecitazione di sforzo normalee N=P /2,
mentre il momento flettente € M N * b
dove b e la distanza del baricentro dalla rettaidiae del carico N.

Lo sforzo normale su tale sezione vale N * ags fhentre il taglio vale N * sinof.

i) ANALISIDELLE TENSIONI AGENTI SULLA TESTA DI BIELLA.

Le sollecitazioni sul piede di biella caricano &zi®ne considerata soltanto quando il fusto
della biella e in trazione. In questa sezione si umd stato tensionale dato dalla
sovrapposizione degli effetti :
1. del momento flettente M =P /2 * ( D/ 2 —r * sw)), dove r e la distanza che va dal
baricentro della sezione della testa al centro I tiesta

2. dello sforzo normale N =P / 2 * si)(

GEOMETRIA E CALCOLO DEI MOMENTI D’'INERZIA DELLA SE40NE.

La sezione in esame si pud scomporre in una sezeti@ngolare sormontata da una
trapezoidale. Pertanto il calcolo del momento azreerispetto alla base della figura stessa si
ricava come somma dei momenti di inerzia delleetithpe sezioni rispetto all’asse passante
per la base della figura.
La coordinata del baricentro del trapezio rispetta base della sezione € pari a
YG_trapezio-
Y6 trapezio= N3 * (2*a + b) / (@ + b) +Bangolo
Il momento d’inerzia del trapezio rispetto alla daella sezione € pari @& dapezio

I tapezio= hvap * (&% + 4*a*b+ IF ) / (36 * (a+b))
Per il rettangolo la coordinata del baricentroledamento d’inerzia rispetto alla base sono
pari a :

yG_rettangoIo: hrettangolo/ 2



JXG_rettangoloz h'ett2 * Iperno_biella/ 12
La coordinata del baricentro vale quindi :
Yo = (Yo_trap™ Atrap + Yo ret* Ared) | (Arap + Ared)
I momento d’inerzia della sezione risulta :
Ixc sez= Kk trapt KG-ret
Il modulo di resistenza a flessione é uguale a :
Whet = J(G_sez/ / (htrap + he) — YG_traQ
Si hanno 2 tensioni, flessione e sforzo normale,v@igono rispettivamente :

Giiet = Miiet / Whet
on =N/ (A{rap + Aret)

7.4) SCHEMA DI CALCOLO PER LA VERIFICA DELL" ALBERO
MOTORE .

7.4.1) SOLLECITAZIONI SUI GOMITI.

Per determinare i carichi sul cuscinetto di bieka necessario conoscere il ciclo
termodinamico in funzione dell’angolo di manovedlée masse alterne del manovellismo.

In questo modo si ricavano le reazioni sui supmbrtianco, sotto I'ipotesi di indeformabilita
dei cuscinetti. In particolare esistono due metedirambi approssimativi e validi in prima
analisi per definire lo stato di sollecitazionel'@dbero a gomiti.

Il primo metodo, relativo ad un approccio tradia@ nella progettazione dell’albero a
gomiti, consiste nell'analisi della sollecitaziome ogni campata in cui viene suddiviso
I'albero medesimo.

Per il principio di sovrapposizione degli effet, risultante su ogni perno sara la somma
vettoriale delle reazioni su un perno appartenardae campate diverse calcolate come se i

perno appartenesse separatamente all’'una o alaltr



Il secondo metodo consiste nellimpiegare un madebuivalente di albero ottenuto
raddrizzando i gomiti e in cui si utilizzano forrauémpiriche per ricavare le reazioni sui
perni di banco. Si possono effettuare due tipolagi@nalisi sull’albero a gomiti: analisi
delle tensioni derivanti da una successione prediefdi tempi (verifica quasi statica) ed
analisi delle sollecitazioni torsionali.

Dall’analisi dinamica del manovellismo affrontataprecedenza, si € ricavata | espressione
della forza alterna agente sulla testa di bielldfz=+ F, con

Foas= (P@) — ) / (n * D°/ 4)

Fa= -my* o”* r * (cos(a) + A * cos(d))

La forza alterna si scompone in 2 componenti :dirgtta lungo I'asse della biella é data da
F, = F / cosf), mentre I'altra componente € diretta nhormalmextteilindro e corrisponde a
F.=F * tan@).

La componente in direzione dell’asse della bieleng a sua volta scomposta sul perno di
manovella nella componente radiale, diretta lungesk istantaneo definito dalla manovella,

e in quella tangenziale, normale alla precedente.

R’ = Fb*cos@+f3)
T = Fb*sen@+p)

Si deve aggiungere in direzione dell’asse dellaawalta ,quindi in direzione radiale, la
forza centrifuga :

R'=Fr=m*ao’*r
Le forze sopra descritte producono su ogni gomito :
una forza radiale

R=R+R" =R, * cos@+p) + m* o’ *r,
una forza tangenziale
T=F* seng-+p)
ed un momento torcente
M=T*r



La forza F dipende dalla condizione presa in esdae.cui la verifica dell'albero deve
pertanto essere effettuata in condizioni di funamento normale, a regime, in
avviamento(dove agiscono solamente le forze dgigasfunzionamento a gas ridotti( dove
agiscono solo le forze inerziali).
Nella schematizzazione dell’albero si introducgmatési semplificative:
> le campate dell’albero sono provviste di un traonpreso tra i 2 supporti di banco
assimilabile ad una trave appoggiata agli estremi
> le sollecitazioni prodotte dalle componenti tangaleze radiale si ritengono agenti
solo nella campata considerata
» si effettua la somma algebrica dei momenti torcprgsenti dall’estremo libero fino
alla sezione di trasmissione della coppia complassi motore
> L’applicazione della teoria di De Saint Venant daliper le travi snelle,e lecita

tenendo conto della reale geometria dell’albenmitte opportuni fattori di forma.



CAPITOLO 8 : ELABORAZIONE DEI DATI.

8.1) VIBRAZIONI TORSIONALI.

L’'analisi delle vibrazioni torsionali viene condattd eseguita attraverso un foglio di calcolo
di Excel gia impostato.
Il foglio di calcolo si basa sul metodo descriti@ ©apitoli precedenti, nel quale andranno

inseriti opportunamente i dati noti e ricavabill detore.

8.1.1) DATI TECNICI.

Di seguito vengono riportati i dati utili e necesgeer la verifica richiesta :

v' massa della biella, m = 0.175 kg

v’ distanza del piede di biella dal baricentro G, =>@3 mm

v' distanza della testa di biella dal baricentro G, X2 =37 mm

v lunghezza biella, L =100 mm

v’ raggio di manovella, r=25mm

v massa rotante della biella, b 0.11 kg

v massa alterna della biella, b 0.065 kg

v' massa del pistone, »M 0.262 kg

v' masse rotanti concentrate nel piede di biella, a=M33 kg

v" momento d’inerzia delle masse alterne, 2=102.11 kg*mrh
v" momento d’inerzia delle masse alterne, br =H8.9 kg*mrﬁ
v" modulo elastico, E = 210000 MPa
v' coefficiente di Poisson, v=0.3



v" modulo di elasticita tangenziale, G =80769 MPa
v' massa ruota dentata albero motore, rd_aMmo= 0.085 kg
v massa ruota dentata alternatore, o 4 0.118 kg

v' mom. inerzia r. dent. alb. mot, ) = 69.6 kg*mn]
v' mom. inerzia r. dent. alt, ok = 3259,5 kg*mrh
v' mom.inerzia alternatore, arF 11.489 kg*mrﬁ
v massa elica, dn. = 0.283 kg

v momento inerzia elica, 3d 3226,6 kg*mrﬁ
v Pressione media indicata, Pmi = 4.8 MPa

v" velocita rotazione albero motore, Q= 8500 rpm

v velocita rotazione albero alternatore, Qg = 8500 rpm

v' massa maschetta, s M0.522 kg

v" momento d’inerzia maschetta, m3J367,5 kg*mrﬁ

v" momento d’inerzia perno di manovella, p.mdn= 101.7 kg*mrﬁ

Noti questi dati ed elaborati in base alla confegimne geometrica, possiamo ottenere |l
momento d’inerzia del motore che identificheremomeo prima massa del sistema
equivalente.
Avremo che :

Jot = I+ L+ b,
dove Jp=2* Jn + I, man
Pertanto avremo, & 1053,43 kg*mm

I momento d’inerzia che identifica la seconda raasguivalente del sistema € dato da :
b =&+ Jd ab_mort Jd_ai t Jt

Pertanto avremo & 17854.5 kg*mrh

Seguendo il metodo illustrato, applicando la forandil Carter per trovare la rigidezza

dell’albero intermedio, avremo, noti i seguentiidat

v’ ¢, lunghezza perno di banco 25 mm



v' b, spessore maschetta 7 mm

v a, lunghezza perno intermedio 25 mm
v’ larghezza maschetta 100 mm
v' D’, diametro perno di manovella 30 mm
v D, diametro del perno di banco 25 mm

che la rigidezza equivalente Hell'albero vale ,
Ky =46414 N*m

8.2) VIBRAZIONI FLESSIONALLI.

Lo studio delle velocita critiche flessionali dalbero motore stato affrontato tramite il
software di calcolo Solidworks. Utilizzando il mdiderealizzato per I'analisi strutturale,

realizzato per il calcolo delle, sul pezzo, si € potuto impostare il calcolo dekéocita

critiche flessionali con lo strumento “Analisi defjuenza”.
Si e ottenuto una frequenza per il primo modo lkrasie di
f=3596.7 Hz
La frequenz&2, misurata in rad/s, si ottiene usando la relazione
Q=2*1*f,
che in questo caso fornisce il dato :
Q. = 22582 rad/s
Ottenuto quindi il valore della prima velocita @&, si ricava il corrispondente valore del
regime di rotazione dell’albero, in rpm, mediargenbta relazione :
Ney =01 *30 /7
che fornisce il valore : 0= 216592 rpm
Seguendo la teoria per evitare I'insorgere di pdo®e risonanze, il regime di rotaziong, n
corrispondente alla prima velocita critica dellalb a gomiti, deve risultare maggiore

rispetto al massimo regime di utilizzazione del onet



Sapendo che la massima velocita di rotazione débm@a@ r,., = 8500 rpm, e sfruttando la
formula empirica :

N1 > (1/18) * 10% * Npayt + (5/6) * Nnax + 78000, si ottiene :

216592> 89096 e quindi la verifica € ampiamente soddigfatt

8.3) ANALISI STRUTTURALE DEI COMPONENTI.

In questo paragrafo verranno calcolati i caricla ganno a sollecitare i componenti del
motore, in modo tale da ottenere poi la verifideagerso il software di calcolo.

La pressione della camera di combustione, cioeédssmone dei gas vale 190 bar.

8.3.1) SPINOTTO.

Di seguito viene riportato il procedimento che difera le sollecitazioni agenti sullo
spinotto.

Dai dati di partenza sappiamo che :

v diametro del cielo del pistone, D =45 mm

v area cielo pistone, B = 1590 mm
v Pressione massima di scoppio, gas max= 18 MPa
v lunghezza spinotto, L =40 mm

v diametro sezione spinotto, spifl= 14 mm

v" velocita di rotazione, o = 890 rad/s

v' rapporto di snellezza del manovellismo, A = 25/100

v/ massa pistone, oM 0.262 kg

Sappiamo inoltre che :
Fyas_mak®) = Pyas mako) * Acielo, PET CUI SOStituendo avremo :
I:scoppio= I:gas_max= 30210 N



L'accelerazione del piede di biella vale :
Bviede_biela PMsS= ©° * I * (1+}) = 24753 m/$
La forza verso l'alto al punto morto superiore vadgtanto :

Fpms_i = @biede_biella_pms* Mp = 6485 N

Il primo punto critico dello spinotto € il punto uliezzeria.

Il momento flettente massimo, vale : aeME 151050 N*mm
Il modulo di flessione vale invece : W= 269 mn
Quindi otteniamo una tensione: ofet = 560 MPa

Per il fenomeno dello schiacciamento (ovalizzazipaeremo :

I momento flettente massimo vale : oM= 26433 N*mm
Il modulo di flessione vale invece : M= 327 mni
Quindi otteniamo una tensione: Ooval = 80.91 MPa

La tensione equivalente varra pertanto :

Il secondo punto critico e il punto dove finisce abntatto tra spinotto e pistone.
In questo punto avremo una tensione di taglio, 1 =131 Mpa
una tensione dovuta allo sforzo normale, on = 27 MPa
e pertanto troveremo una tensione equivalentediata
Gequiv_spin= 251.1 MPa

Lo spinotto va verificato in entrambi i punti catindividuati imponendo le tensioni

equivalenti trovate.

8.3.2) BIELLA.

Dai dati di partenza sappiamo che :



v’ Pressione di scoppio vale, sedppio= 30210 N
v accelerazione piede di biella al PMS, ob_is= 24753 m/5
v’ accelerazione piede di biella al PMI, pb_Awi = 14851 m/s
v' accelerazione testa di biella, » @19851 m/5

v massa alterna della biella, ¥ 0.065 kg

v masse rotanti della biella, o 0.11 kg

v/ massa pistone, o 0.262 kg

v’ area (sezione trasversale della biella), bietd= 107.5 mm

Possiamo ricavare la forza agente sulla biellgare, al PMS, in fase di combustione che
vale :
FPMS_COMB= -19937 N
Possiamo ricavare anche la forza agente sullalaalegime, al PMS, in fase di incrocio che
vale :
FPMS_INCROCIO= 10272 N
Possiamo ricavare anche la forza agente sullakaakgime, al PMI, che vale :
Fowmi = 7034 N

8.3.2.1) VERIFICA A SFORZO NORMALE

Lo sforzo, di compressione, che agisce sul fustnelia vale :
oN = Fpus_coms/ Aviela = 184 MPa

8.3.2.2) VERFICA PER INSTABILITA” A CARICO DI PUNTA

Applicando la teoria espressa nel capitolo prededsinottiene che la biella non necessita
della verifica a carico di punta.
Noti infatti :

v" il momento di inerzia minimo del fusto, viN = 3256 mn

v’ I'area della sezione del fusto, b = 107.5 mm



ricordando cheyn € il raggio di inerzia dato dalla relazione :

pmin = (i 7 Apielia )1/2
si calcola la snellezza del fusto della biella cake :

A =L/pun =40,A <60, pertanto la verifica a carico di punta nareéessaria.

8.3.2.3) VERIFICA A COLPO DI FRUSTA.

Noti in questo caso :

v’ velocita di rotazione, o = 890 rad/s
v’ raggio di manovella, r=25mm
v il valore del parametrp, p =My / Apielia

si trova il momento massimo, generato dal caricangolare distribuito lungo la biella,
agente nel baricentro all'ascissa x = [f 3:
Muax = 2.2 N*m
Il modulo di resistenza della sezione valeg\¥ 470 mni.
La tensione agente sulla biella al colpo di fruste
c=4.7 MPa

8.3.2.4) ANALISI DELLE TENSIONI AL PIEDE DI BIELLA.

Nella sezione maggiormente sollecitata si sommatem&oni :
v la tensione dovuta allo sforzo normale generatdadalrza agente sulla sezione

rettangolare del piede di biella.

Note quindi :
la forza Eb_PMS_iz m, *apb_p|\/|5: 6485 N
I'area A=2*(17 * 3) = 102 mm

si ottiene : oy = 63.5 MPa



v' la tensione dovuta al momento flettente ovalizzante

Noti quindi :

il momento flettente ovalizzante AMyva = 5966 N*mm
il modulo di resistenza W\, = 138.8 mm

si ottiene : or = 42.9 MPa

La tensione totale si ottiene sommando le 2 tension
o=opn +or =106.5 MPa
Nel calcolo del momento flettente si e considetata, di 11.5 mm, cioe il raggio che va dal

centro del piede di biella al baricentro della seeisoggetta ai carichi.

8.3.2.5) ANALISI DELLE TENSIONI ALLA TESTA DI BIELLA.

Sulla testa di biella agisce una forza F cosi castgpo

F = 8jede_piella_pms” (Mp + Mya) + @ * My, = 10272 N
Sulle 2 parti della sezione del cappello insisteca® forze uguali :
P=F/2=5136 N
La sezione dell’area resistente misura 125°npar questo la tensione dello sforzo normale
vale,on = 41 MPa
Nella sezione agisce un momento flettente di vaMfe= 9245,3 N*mm, il modulo di
resistenza ha un valore di 937 fper cui otteniamo una tensione di 9.8 MPa.
La tensione totale che agisce sulla testa di biglla pertanto :

c =50 MPa

8.3.3) ALBERO A GOMITI.

La verifica del motore viene condotta usando umsgone in camera di combustione di 190

bar.



Per ricavare le sollecitazioni che si scaricantabhero motore si sfrutta il diagramma delle
pressioni inserito in un foglio di calcolo di Exadle fornisce le azioni agenti per ogni grado
dellangolo di manovella. Lo studio procede vala@ane condizioni piu gravose per il

motore.

Nel foglio Excel vengono inseriti i dati nella sege tabella :

Raggio Manovella
r 25,000 mm

Alesaggio
d 45,000 mm
Area Pistone

A 1590,431 mm”2
Massa Pistone
Mp 0,262
Massa Biella
Mb 0,175
Mom.di Inerzia Biella
Jb 1005,500
Lunghezza Biella
100,000
Distanza Piede-Baricentro
Dg 63,000 mm
Velocita di rotazione
n 8500,000 giri/min
Velocita di rotazione
w 890,118 rad/s
Lambda
la 0,250
Masse Alterne.Conc.

Mba 0,06475
Masse Rotative Conc.

0,11025

Momento di Inerzia Puro
Jp 597,575 kg*mm~”2




Attraverso quindi questo foglio di calcolo di Exaelpossibile individuare quali sono le
componenti della forza che si scaricano sull’aleegomiti.
La forza massima individuata vale nelle 2 direziassumendo come riferimento y I'asse del
cilindro e come asse x I'asse perpendicolare,

Fx = 20159 N

Fy =4016 N
Sfruttando il foglio di calcolo di Excel, rapidantensi arrivano a trovare le forze che
gravano sull’albero motore, R radiale lungo I'adefa manovella, T tangenziale .

Inoltre sara presente un momento torcente M coradgtto della forza tangenziale T e del
raggio di manovella.

| valori di queste 3 entita saranno :
 R=4016N
e T=20159N
e M =504 N*m



CAPITOLO 9 : ANALISI DEI RISULTATI.

9.1) VIBRAZIONI.

9.1.1) VIBRAZIONI TORSIONALI.

Dai calcoli svolti sulle vibrazioni torsionali, ediverso il foglio di calcolo in Excel, si deduce
che l'albero risulta verificato. Il programma noorriisce un valore della pulsazione dei 2
modi di vibrare poiché i valori inseriti generannaupulsazione molto elevata alla quale
corrisponde una oscillazione molto piccola e andédesollecitazioni che si generano
diventano trascurabili. Il programma infatti restsice come risultato “ valore fuori scala”,

relativo al fatto che I'albero e verificato e ldxazioni torsionali risultano trascurabili.

9.1.2) VIBRAZIONI FLESSIONALLI.

Per quanto riguarda le vibrazioni flessionali, ietado usato fornisce il risultato che il
motore non raggiunge mai una velocita di funzionamecritica, per cui I'albero motore

risulta verificato anche per quanto concerne |leazioni flessionali.



9.2) ANALISI STRUTTURALE DEI COMPONENTI.

9.2.1) SPINOTTO.

Analizzando i risultati ottenuti dall’analisi stedi elaborata con il software Solidworks, si
evince che lo spinotto non risulta verificato sotbarichi imposti.
Inoltre lo spinotto non ha una geometria standerdyenere € di geometria cilindrica, ma

forato all'interno.

Wome del modello: perno biella_fen_piena
tudio: efault-]

von Mises (M/mm*2 (MPa))
6.663e+003
611264003
| 5.567e+008
. 501004003

9e+003

’ i . 448
. 3508e+003
. Hﬁ 3.3568+003
g B | 2005e4009
\ | 2.254e+008
Win: 4.9:30e +001
i b | 1.703e+003

Fig. 9.1

9.2.2) BIELLA.

Per quanto riguarda la biella non risulta verifggaton i carichi imposti, a compressione.
Inoltre non risultano verificati né il piede di bé& né la testa di biella.

Per questi motivi la biella deve essere ridimereian

Si pud notare innanzitutto che si possono ricavaedla testa di biella, 2 millimetri di

spessore sostituendo i cuscinetti a rullini. Il vme@uscinetto nella sede del piedei di biella e



preso dal catalogo SKF, ed e il K 14x18x17, nedlstd di biella € montato sempre un
cuscinetto a rullini della serie K 30x40x30. Tuttavila modifica che ottimizza il
dimensionamento non é sufficiente a garantireriletto funzionamento.

La biella deve essere pertanto ridimensionata.

o Mises (Nimm~ 2 (MPal)

17508+004
16042004

L 1458e004
13138004

. LIG7EH008
10274004
H £751e+00
| 7292e+003

S B3de+003

375e+003

Fig. 9.2
Nella figura 9.2 la biella sotto il carico di conegsione.

von Mises (N/mm* 2 (MPa))
497e+003
3.2068+003
L 29Me+008

- 26234003

Fig. 9.3



von Mises (Mimme2 (VP33

_ 5.6nde+008
| aBTze003

4.0620+003

Fig. 9.4
Nelle figure 9.3 e 9.4 sono rappresentate le dednromi della biella dovute ai carichi

applicati per la verifica del piede di biella e jeewrerifica della testa di biella.

9.2.3) ALBERO MOTORE.

L’analisi statica relativa all’albero motore da ammisultato che l'albero non risulta
verificato.
Si deve pertanto rivedere la fase di progettazp@reguanto riguarda il dimensionamento dei

componenti.

Fig. 9.5



In particolare bisogna valutare di allargare lo sspee delle maschette e rivalutare |l

dimensionamento dei perni di banco.



CAPITOLO 10 : EQUILIBRATURA.

In questa tesi 'argomento equilibratura vieneaftato in maniera non approfondita, potra
essere sviluppato poi in tesi successive.

L'equilibratura dell’albero motore mira ad ottenef@annullamento o la massima
attenuazione delle vibrazioni generate dalle fagzaricate su di esso nelle condizioni di
funzionamento del motore. In fase di progetto kitivo € quello di raggiungere
I'equilibratura statica e dinamica delle forze c#ngjhe generate dalle masse rotanti e delle
forze alterne dovute agli organi aventi moto akldon Mediante un’opportuna
configurazione delle manovelle € possibile equalibrle forze centrifughe, se cid non
bastasse [lintroduzione di dispositivi chiamati tappesi o0 maschette permette di
raggiungere la globale equilibratura di tali forze.

Le forze alterne si distinguono in forze alterneldedine e forze alterne del Il ordine.

Sia forze del | che del Il ordine possono esseoenposte in 2 componenti, una equirotante
ed un’altra controrotante all'albero motore. La pamente equirotante delle forze del |
ordine puo essere equilibrata mediante aggiuntaadisa alla manovella, mentre per quella
controrotante e necessario l'utilizzo di un albengsiliario controrotante alla medesima
velocita dell’albero motore ma, come dice la pasikssa, rotante in verso opposto. Per le
forze alterne del Il ordine il concetto e lo stessamo che la velocita di rotazione € doppia
rispetto a quella dell'albero motore, quindi penaltarle si rende necessario l'uso di alberi
ausiliari rotanti e controrotanti.

Il motore in questione,nella sua configurazion@spnta 2 alberi paralleli : uno di questi e
I'albero motore fornisce il moto all’elica, I'altralbero, parallelo all’albero motore, fornisce
moto all’alternatore. La trasmissione del moto it alberi avviene tramite una puleggia
avvolta su 2 ruote dentate accoppiate sui rispetiideri tramite chiavette.

Con questa soluzione i 2 alberi hanno stessa direali rotazione.

Cambiando il modo di trasmissione del moto traailieri, rotanti alla medesima velocita di

rotazione, si possono ottenere benefici a vantaggitequilibratura.



Per fare ci0 € necessario sostituire alla cingh&lles ruote ingrananti con la cinghia una
coppia di ruote dentate a denti dritti, identicher mlimensioni e dentatura, dove la
trasmissione del moto avviene per contatto trantide

In questo modo si otterra pertanto che i 2 alharigranno sempre alla stessa velocita

ma risulteranno contro rotanti, in modo tale deepannullare le possibili vibrazioni.

Fig. 9.7

Fig. 9.8



Nella figura 9.7 e 9.8 sono rappresentate le rdetgate relative all’albero dell’alternatore e

all’albero motore rispettivamente.
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