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Sommario

La tesi sviluppa un progetto di trasmissione per abbacchiatore di olive. Dopo
un’analisi di mercato ed un confronto tra le macchine presenti in commer-
cio, si procede alla modellazione della presa dell’operatore e del sistema di
trasmissione. Si esegue I'analisi dinamica del sistema esistente realizzata sia
attraverso il modello di trave continua tramite il software Mathcad®©, sia uti-
lizzando il metodo di calcolo agli elementi finiti tramite il software Ansys©.
Si calcolano le frequenze proprie del sistema nel suo complesso ed utilizzando
il metodo di sovrapposizione modale si ricava ’andamento della deformata
nel tempo.

Si studiano gli effetti di varie possibili modifiche e se ne valutano le conse-
guenze sulla risposta dinamica del sistema. Segue la progettazione di alcuni
componenti della trasmissione utilizzando materiali compositi a fibra conti-
nua. Sulla base dei risultati ottenuti si esegue 1'ottimizzazione dei parametri
progettuali tenendo conto in particolare del costo dei componenti e delle
vibrazioni trasmesse all’operatore.

Si giunge cosi al progetto di una macchina che ha un peso inferiore alla
versione precedente, le cui vibrazioni sono ridotte al minimo e quasi del tutto
assenti senza incidere in modo eccessivo sui costi.

I modelli utilizzati sono applicabili all’analisi dinamica di un qualunque
sistema di travi e alberi, sia in materiale isotropo che realizzato tramite
laminati in materiale composito.



Abstract

This thesis develops a project about an olive-picker power transmission. Af-
ter a marketing analysis and a comparison between the several machines cur-
rently in commerce, the creation of a model simulates the human handgrip
and the power transmission. Then the thesis develops a dynamic analysis of
the current device either with a continuous beam model with software Math-
cad®, and a finite element analysis with Ansys©. That allows to compute the
critical speed of the complete model and to obtain the deflection of beams
as a function of time.

The study continues with an evaluation of several variations and conse-
quent derivation effect on machine dynamic response; some components are
studied and re-designed by using composite materials with long and contin-
uous fibers. With respect to the results obtained, an optimization of design
parameters is done considering components costs and worker exposure to
hand-arm vibration.

The result is a machine design with less global weight of previous versions,
vibrations reduced to a minumum rate and no significant growing in costs.

The models used can be applied to a generic dynamic analysis of any
beam and shaft system, made of either an isotropic material or a laminar
composite material.
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Introduzione

La meccanizzazione della raccolta delle olive rappresenta attualmente un
campo in forte sviluppo ed innovazione tecnologica, grazie alla crescente do-
manda del mercato d’olio d’oliva ed alla elevata differenziazione delle aziende
produttive che porta ad una grande varieta di esigenze e di carattersitche
richieste ai sistemi di raccolta.

Inserendosi nel settore degli agevolatori di raccolta I’abbacchiatore o sfer-
zatore Alice© realizzato su progetto di Scienzia Machinale S.r.l. rappresenta
uno dei prodotti piu all’avanguardia, adatto sia per una produzione di qualita
che per I'utilizzo in oliveti volti ad un’elevata produttivita.

Dopo una sintetica analisi di mercato, finalizzata ad individuare le prin-
cipali macchine presenti in commercio e le caratteristiche tecniche fonda-
mentali, si procede ad un confronto con Alice® in modo da evidenziare
possibili sviluppi e miglioramenti con particolare riferimento al sistema di
trasmissione.

La macchina infatti, durante I'impiego, manifesta delle rilevanti vibrazioni
che, pur non compromettendo il suo corretto funzionamento, si ripercuotono
sull’operatore diminuendone il comfort ed esponendolo a vibrazioni che si
trasmettono al sistema mano-braccio, potenzialmente dannose per la salute.

Si esegue quindi un’approfondita analisi dinamica della macchina parten-
do da modelli notevolmente semplificati fino a giungere a modelli pitt com-
plessi e completi che descrivono con sufficiente approssimazione il compor-
tamento dinamico del sistema nel suo complesso. In particolare si calcolano
le frequenze proprie della struttura e gli spostamenti derivanti dalla forzante
applicata.

Lo studio permette di evidenziare le principali grandezze progettuali su
cui poter intervenire valutando gli effetti e l'influenza dei parametri sulla
dinamica della macchina. Su questa base é possibile eseguire uno sviluppo del
sistema di trasmissione valutando I'efficacia dei possibili interventi e stimando
i benefici che ne derivano.

Oltre ad altri possibili interventi di modifica, si valuta I'applicazione di
materiali compositi per la realizzazione di alcuni componenti della macchi-



Introduzione

na; grazie all’aumento di rigidezza specifica si puo ottenere una diminuzione
del peso e contemporaneamente una riduzione delle vibrazioni. Si modellano
quindi tali particolari studiando il loro comportamento e parametrizzando i
modelli rispetto alle grandezze progettuali e tecnologiche disponibili in mo-
do da poter eseguire un’ottimizzazione nella scelta dei materiali e delle altre
grandezze.

Infine, sulla base dei risultati ottenuti, considerando i preventivi richiesti
a diverse aziende produttive del settore, si esegue un confronto tra alcune
soluzioni possibili in modo da individuare una scelta ottimale che tenga conto
anche dei costi di realizzazione.



Capitolo 1

Stato dell’arte

Nella produzione dell’olio, i costi di raccolta incidono fortemente sul prez-
zo finale del prodotto'. Nonostante questo, la meccanizzazione ed automa-
tizzazione della raccolta delle olive risulta complessa per numerosi fattori di
diversa natura tra cui la localizzazione di molte aziende in aree collinari e
di declivi, la ridotta dimensione aziendale?, forme di allevamento non adatte
all’automatizzazione,. .. Un altro aspetto é 'estrema diffusione e differenzia-
zione della coltura in termini di forme di allevamento, varieta di olive coltivate
(o cultivar), giacitura, dimensioni aziendali,. ..

Nonostante questi problemi, sono stati sviluppati numerosi sistemi per la
raccolta meccanizzata; questo grazie anche alla crescente domanda del mer-
cato d’olio d’oliva ed all’interpretazione delll’ovicoltura non solo come mera
attivita produttiva, ma anche come componente paesaggistica e culturale.

Un quadro generale di questo genere porta all'impossibilita di diffondere
in tutte le aree di coltivazione gli stessi sistemi di raccolta ed il conseguen-
te sviluppo di numerose macchine agricole notevolmente differenziate sotto
molti punti di vista tra cui i meccanismi di raccolta, i campi di impiego, le
caratteristiche meccaniche, la qualita e la produttivita di raccolta,. . .

1.1 Classificazione delle macchine per la rac-
colta di olive

Prima di procedere all’analisi della macchina in esame si ritiene opportuno
eseguire una rapida analisi di mercato valutando lo stato dell’arte e mettendo
a confronto le varie macchine per la raccolta di olive disponibili sul mercato.

!Secondo [1] e [2] la raccolta pud incidere per il 40%-60% sul costo totale
2In Italia, la classe di aziende olivicole pit frequente é quella con superficie agricola
utile inferiore all’ettaro [3]
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Nell’ampio panorama di macchine per la raccolta di olive disponibili sul
mercato, ¢ possibile eseguire una classificazione e suddivisione sulla base
del meccanismo di raccolta; si individuano in questo modo tre categorie
principali:

o Macchine scuotitrici: sono costituite da un gancio montato su un’asta,
spesso telescopica; il gancio viene fissato direttamente sul fusto del-
la pianta oppure sui rami primari (detti branche) e secondari (detti
branchette), viene poi impressa una vibrazione al gancio e, conseguen-
temente, alla pianta in modo da far cadere le olive. L’azionamento puo
avvenire tramite motore a scoppio, sostenuto dall’operatore mediante
imbracatura, oppure in modo pneumatico attraverso un compressore
che viene solitamente trainato attraverso un carrello. Il peso é piut-
tosto elevato e tendenzialmente superiore alle altre catogorie, e puo
oscillare solitamente tra 10kg e 15kg. Queste macchine sono dotate
di sistemi antivibranti sulle impugnature che permettono di ridurre le
vibrazioni trasmesse all’operatore (figura 1.1). In alcuni casi possono

Figura 1.1: Macchina scuotitrice

essere montate direttamente su macchine trattrici ed includere un mec-
canismo di posizionamento delle reti di raccolta; tali macchine vengono
definite scuotiraccoglitrici (figura 1.2) e sono utilizzabili esclusivamente
quando ci sia sufficiente spazio di manovra per il trattore tra le piante
adiacenti e quando il terreno non sia terrazzato e non presenti penden-
ze eccessive. Il principale limite di queste attrezzature é rappresentato
dalle basse rese di raccolta (percentuale di olive staccate dalla pianta)
in epoche di raccolta precoci, soprattutto per cultivar difficili, come nel
caso di frutti piccoli e con alta resistenza al distacco delle olive. Buoni
risultati, invece, sono ottenibili in epoche tardive; in tali condizioni pe-
10, possono verificarsi perdite di un certo rilievo (5% —10%) per caduta
precoce di gemme (defnita anche cascola), tali da danneggiare e dimi-
nuire la resa del raccolto dell’anno successivo. I ganci scuotitori inoltre,
causano escoriazioni su branche e branchette nel punto di attacco; tali

4
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Figura 1.2: Macchina scuotiraccoglitrice

danni possono, anche se raramente, portare significative conseguenze
come la rogna dell’olivo3.

e Brucatori: sono costituiti da un rastrello con denti ondulati a cui viene
impresso un moto rotatorio attorno al loro asse principale. Il distacco
dei frutti é provocato dall’azione combinata del movimento di rotazio-
ne e del pettinamento della chioma esercitato dall’operatore. I rastrelli
sono montati mediante uno snodo orientabile su aste di alluminio, inter-
cambiabili, fisse o telescopiche (figura 1.3). I brucatori permettono un

Figura 1.3: Brucatore

buon distacco dei frutti anche quando si esegue la raccolta precocemen-
te; tuttavia, indipendentemente dall’epoca di raccolta, i risultati sono
generalmente inferiori a quelli ottenibili con gli abbacchiatori o con gli
scuotitori. Anche in questo caso i brucatori possono essere montati su
trattori agricoli comprensivi di sistemi automatici di raccolta; macchi-
ne di questo genere presentano i limiti gia evidenziati per le macchine
scuotiraccoglitrici.

o Abbacchiatori o sferzatori: sono generalmente costituiti da pettini mon-
tati in coppia e oscillanti uno contro I’altro, costituiti da denti (detti

3Malattia dovuta a parassiti che si manifesta con escrescenze e colpisce soprattutto i
rami delle piante.
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anche rebbi) che variano in numero e lunghezza in funzione del modello
considerato (figura 1.4). Queste attrezzature provocano la caduta dei

Figura 1.4: Testa di un abbacchiatore

frutti sia per azione diretta sugli stessi sia indiretta per effetto del-
le vibrazioni indotte ai rami ed alle branchette. E possibile effettuare
un’azione pettinante, particolarmente utile quando si esegue la raccolta
in epoca precoce (con elevata resistenza al distacco) ed in presenza di
frutti piccoli. In molte di queste attrezzature, 'inclinazione degli organi
battenti rispetto all’asta puo essere regolata mediante una leva o una
manopola per facilitarne 'uso in funzione della forma della chioma.
Gli abbacchiatori/sferzatori sono montati su aste di lunghezza variabi-
le e possono essere alimentati con sistemi ad aria compressa, mediante
motori a scoppio o con alimentazione di tipo elettrico.

Un’ulteriore classificazione puo essere eseguita sulla base del sistema di
alimentazione delle macchine. Un approccio di questo tipo risulta molto uti-
le per mettere in luce le diverse caratteritiche tecniche delle macchine e
valutarne i campi di utilizzo.

Si possono individuare tre gruppi principali:

e Alimentazione di tipo pneumatico: la movimentazione degli organi mec-
canici avviene attraverso aria compressa fornita da un compressore che,
a sua volta, puod essere alimentato da un motore termico o elettrico. Ne-
cessitano di un carrello su cui trasportare il compressore ed hanno in
dotazione tubi di lunghezza variabile per alimentare una o piu utenze.

Le macchine alimentate pneumaticamente hanno alcuni vantaggi tra
cui il peso ridotto dell’attrezzatura impugnata direttamente dall’ope-
ratore, la possibilita di alimentare piti utenze con un unico compressore
e 'intercambiabilita con strumenti agricoli di altra natura funzionanti
anch’essi ad aria compressa. Presentano perd alcuni problemi tra cui
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la presenza del carrello che limita le possibilita di movimento dell’o-
peratore; le vibrazioni trasmesse non sono trascurabili e soprattutto la
rumorosita di macchine di questo tipo risulta notevolmente intensa e
fastidiosa, tale da rendere necessario I'utilizzo di cuffie isolanti; inoltre
il numero di battute al minuto risulta notevolmente influenzato dalla
resistenza opposta dalle foglie e dai rami, ne consegue una velocita di
esercizio fortemente variabile e dipendente dalle condizioni di utilizzo,
portando ad un notevole abbassamento della produttivita.

e Alimentazione con motore termico: 1 motori utilizzati sono di cilindrata
e potenza ridotte e sono montati principalmente su scuotitori, anche se
non mancano realizzazioni su abbacchiatori e brucatori.

Ai vantaggi di completa liberta di movimento e nessuna necessita di col-
legamento a batterie o compressori, si contrappongono i disagi causati
dalla forte rumorosita e dalle elevate vibrazioni trasmesse (nonostante
i sistemi di impugnatura antivibranti), con conseguente disagio per 1’o-
peratore accentuato dalla presenza dei fumi di scarico del motore; anche
il peso e gli ingombri sono pitu elevati rispetto alle altre categorie, con
un complessivo maggior affaticamento del personale.

e Alimentazione elettrica: si utilizzano per lo pitt in macchine di dimensio-
ni ridotte, con basse potenze trasmesse, pesi ridotti ed ingombri con-
tenuti. L’alimentazione puo avvenire collegando la macchina diretta-
mente alla rete elettrica oppure a batterie standard di tipo automo-
bilistico, trasportabili tramite dei carrelli. Sono presenti anche versio-
ni con batteria dedicata installata su zaino, indossabile direttamente
dall’operatore.

Il peso di tali macchine risulta, in media, leggermente superiore a quelle
alimentate ad aria compressa; questo ¢ dovuto alla presenza del motore
elettrico e dei sistemi di trasmissione. Nelle versioni con batteria su
zaino, la liberta di movimento é completa, la rumorosita € quasi ridotta
a zero, notevolmente inferiore a tutte le altre categorie, I'inquinamento
é assente e non si hanno emissioni di fumi di scarico. Anche le vibrazioni
trasmesse sono contenute e, complessivamente, il comfort del personale
risulta notevolmente superiore rispetto alle altre categorie. Le batterie
hanno autonomia superiore alle otto ore lavorative giornaliere e sono
ricaricabili durante le ore notturne.

Dall’analisi delle tipologie di macchine presenti sul mercato e dai loro
campi di impiego, emergono due filoni principali di utilizzo delle macchine. 11
primo, particolarmente orientato alla quantita produttivita per un massimo
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abbattimento dei costi a scapito della qualita, ha portato le aziende agricole
a preferire macchine scuotitrici o raccogliscuotitrici, utilizzabili in oliveti con
sesto di impianto regolare, densita di impianto elevata, piante a tronco unico
con produzione elevata e cultivar a frutto medio-grande. Si predilige un tar-
divo periodo di raccolta in modo da avere la massima resa delle macchine. In
questo genere di produzione infatti, gli alberi non vengono potati ottenendo
una sovrabbondanza di gemme senza nessuna selezione del raccolto; la ca-
scola rientra cosi nei costi di gestione. Gli oli ottenuti sono di qualita medio
bassa a prezzi fortemente concorrenziali.

Un secondo filone predilige la qualita, si rivolge ad una clientela pit esi-
gente con oli prodotti in quantita minori ma venduti a prezzi pil elevati. In
queste aziende gli alberi vengono regolarmente potati, i frutti selezionati e
lavorati immediatamente dopo la raccolta. Si presta particolare attenzione
ai possibili danneggiamenti delle piante e delle olive in modo da evitare il
decadimento della qualita dell’olio prodotto. Si prediligono quindi macchine
abbacchiatrici o sferzatrici, di alta qualita, che preservino l'integrita delle
olive e del fogliame anche a costo di una piu contenuta resa oraria.

Emerge come gli abbacchiatori ad alimentazione elettrica, rappresentino
il campo in maggiore sviluppo riuscendo ad unire i vantaggi di elevata pro-
duttivita di scuotitori e scuotiraccoglitori, senza perd provocare danni alle
piante; garantiscono il piu elevato comfort per gli operatori grazie alle ri-
dotte vibrazioni ed alla rumorosita quasi assente, al peso contenuto ed alla
completa liberta di movimento garantita dalle batterie montate su zaini.

1.2 Caratteristiche tecniche principali

Al fine di poter eseguire un confronto diretto delle macchine per la raccol-
ta delle olive presenti sul mercato, si individuano le caratteristiche tecniche
principali, ritenute di importanza fondamentale per valutare la qualita dei
prodotti.

Considerando che ’abbacchiatore in esame ¢ di tipo elettromeccanico, ci
si limitera al confronto delle macchine agevolatrici appartenenti alla stessa
categoria. Saranno cosi escluse le macchine scuotitrici e scuotiraccoglitrici, i
brucatori e tutte le macchine ad alimentazione pneumatica.

1.2.1 Produttivita

La produttivita ¢ una stima della quantita di olive cadute in un’ora e
viene espressa in kg/h. Il dato ¢ fortemente influenzato da molteplici fattori
esterni difficilmente quantificabili e controllabili. Gli stessi valori forniti dalle
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aziende produttrici risentono di tali incertezze e sono da considerare solo
parzialmente affidabili.

In particolare la produttivita dipende fortemente dalla Forza di Riten-
zione del Frutto (FRF') a sua volta funzione del tipo di oliva, del periodo
dell’anno in cui avviene la raccolta e dello stato di maturazione delle olive.
Sono determinanti anche il carico di frutti presente sull’albero, la loro distri-
buzione sulla chioma, ’eventuale potatura della pianta e la sua conformazione
ed altezza da terra. L’abilita ed esperienza dell’operatore influiscono notevol-
mente sulla produttivita, sia per quanto riguarda la velocita nell’eseguire le
operazioni necessarie, sia per gli eventuali danni che si possono arrecare alle
piante durante la raccolta.

Bisogna tenere conto inoltre, del raggio di caduta delle olive che, al lo-
ro distacco, tendono ad essere proiettate ad una certa distanza dal punto
di attacco, potendo anche cadere al di fuori della rete di raccolta. Questo,
oltre ad incidere negativamente sulla produttivita, puo rendere necessario il
posizionamento di reti su una superficie maggiore aumentando cosi i tempi
di preparazione e il numero di addetti necessari.

Le macchine agevolatrici inoltre, tendono a far cadere una quantita varia-
bile di foglie e rami insieme alle olive, diminuendo la produttivita ed influendo
negativamente sulla salute della pianta. Le olive stesse possono venire intac-
cate durante la raccolta subendo delle marcature o segnature che comportano
una rapida maturazione del frutto pregiudicando la qualita del raccolto e del
prodotto.

Nel confronto tra i vari modelli presenti in commercio, oltre a valutare il
singolo dato di produttivita si cerchera di tenere conto anche di tutti questi
fattori non trascurabili ai fini della valutazione della qualita dei prodotti.

1.2.2 Lunghezza dell’asta

La lunghezza dell’asta determina l’altezza massima raggiungibile dalla
macchina. [’asta deve avere una lunghezza tale da permettere di raggiungere
i rami piu alti della pianta senza compromettere la maneggevolezza nella
lavorazione delle fronde pitt basse. Per questo vengono realizzate aste di tipo
telescopico facilmente regolabili in altezza. Si considereranno la lunghezza
massima e minima degli agevolatori per un loro confronto.

1.2.3 Velocita

La velocita viene espressa in numero di battute al minuto per gli sferza-
tori con pettini a moto alternativo, oppure in giri al munito per i modelli con
teste rotanti. Incide principalmente sulla produttivita e sui danni arrecati
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alla pianta ed alle fronde, influisce anche sul raggio di caduta e sulla quan-
tita di foglie e branchette asportate. Velocita contenute sono preferite da
aziende produttrici orientate alla qualita dell’olio con particolare attenzione
al mantenimento delle piante; velocita piu elevate sono scelte in produzioni
di grande quantita. Infine per un raccolto su olive mature e caratterizzate da
minor forza di ritenzione é sufficiente un valore di velocita ridotto. Sono spes-
so previste piu velocita di funzionamento in modo da adattare la macchina
ad esigenze di funzionamento differenti.

Un altro aspetto importante ¢ il controllo della velocita di esercizio: infatti
il valore dichiarato dai fornitori é riferito al funzionamento a vuoto; quando
i pettini sono inseriti nel fogliame questi tendono a rallentare notevolmente
riducendo drasticamente ’efficacia delle macchine e non consentendo un con-
trollo efficace sulla velocita da parte dell’operatore. Questo porta ad avere
elevati raggi di caduta con distacco di foglie e presenza di danneggiamenti sui
rami e sulle gemme nella fase di inserimento nella chioma o su chiome piu ra-
de; di contro la macchina rischia di diventare inefficace su chiome molto fitte.
Il problema viene risolto in alcuni modelli in cui é stato introdotto un control-
lo elettronico di inseguimento della velocita che garantisce un funzionamento
della, macchina a velocita pressoché costante.

1.2.4 Peso, maneggevolezza, rumorosita, vibrazioni

Queste caratteristiche sono particolarmente sentite in quanto incidono
sull’affaticamento dell’operatore. Nei periodi di raccolta le macchine vengo-
no utilizzate per tutta la durata dell’orario di lavoro; un minor affaticamen-
to e maggior comfort aumentano la produttivita e riducono la necessita di
alternare piu operatori alla macchina.

Il peso é chiaramente uno dei dati cruciali per il confronto delle macchine;
oltre al valore in kg della massa complessiva, risulta importante anche la
distribuzione delle masse sullo strumento ed il suo bilanciamento. Questo
influenza la maneggevolezza e la manovrabilita dello strumento, riducendo ed
accelerando le operazioni necessarie per il passaggio da una pianta all’altra
o da una zona all’altra della pianta stessa. L’importanza di quest’ultimo
aspetto ¢ messo in evidenza nella norma UNI EN 1005 ([4, pag.4]):

Dove possibile, il baricentro dell’oggetto dovrebbe trovarsi al-
[tnterno dell’oggetto, distribuito equamente tra entrambe le mans
e situato il piu possibile vicino al corpo.

Una bassa rumorosita assicura un maggior comfort per 'operatore ed un
suo minor affaticamento aumentando cosi la produttivita. Una lunga esposi-
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zione a rumori intensi oltre ad affaticare I'operatore e ridurre la produttivita
puod provocare lesioni e problemi sanitari.

Discorso analogo pud essere fatto per le vibrazioni trasmesse, da man-
tenere al pitl basso valore possibile in modo da ridurre I'affaticamento del
personale e la necessita di alternare operatori diversi alla macchina. Sono
inoltre ben note le conseguenze negative per la salute dovute all’esposizione
prolungata a vibrazioni soprattutto in certi campi di frequenze in particolare
per quanto riguarda le articolazioni ([5] e [6]).

Molti di questi dati non sono reperibili sulla rete e non vengono forniti
dalle aziende produttrici. Si cerchera comunque di tenerne conto consideran-
do i meccanismi di funzionamento, il tipo di alimentazione e gli altri dati e
caratteristiche ricavabili.

1.3 Principali abbacchiatori in commercio

A seguito di una approfondita ricerca degli abbacchiatori presenti sul
mercato, si sono raccolti i modelli principali e si procede ad illustrarne le
caratteristiche.

e Giulivo®

L’abbacchiatore Giulivo®©, prodotto dalla Davide & Luigi Volpi S.p.a.,
ha una testa circolare orientabile con movimento rotatorio di sei rebbi
in fibra di carbonio intrecciata. E dotato di un alimentatore elettro-
nico con limitatore di svoraccarichi, il peso é notevolmente contenuto
e lasta, telescopica, raggiunge i 4m di lunghezza. Funziona con una
batteria da 12 V di tipo automobilistico ed alimentatore; ¢ dotato di
cavo di collegamento e di carrello per il trasporto delle batterie (|7]).

Il motore ¢ montato sulla testa, il bilanciamento della macchina, quindi,
non risulta ottimale in quanto la maggior parte della massa ¢ concen-
trata sulla testa riducendo la maneggevolezza dello strumento.

1. Produttivita dichiarata: 80-100kg/h
2. Massa: 2kg

3. Lunghezza asta: 2.5-3.8 m

4

. Alimentazione: batteria da 12 V montata su carrello

e Oliviero®

Agritec S.a.s. produce Oliviero©, caratterizzato da una testa circola-
re con movimento rotatorio dei rebbi, I’alimentazione avviene tramite

11
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Figura 1.5: Abbacchiatore Giulivo

batteria di tipo automobilistico oppure con batteria autonoma da 24 V

(181)-

Figura 1.6: Abbacchiatore Oliviero

Anche in questo caso il motore elettrico & posizionato sulla testa e
la maneggevolezza puo risentirne negativamente; il carrello limita la
liberta di movimento dell’operatore.

1. Produttivita dichiarata: 80-120 kg/h
2. Massa: 2.2kg

3.
4

. Alimentazione: batteria da 12V o batteria autonoma da 24V

Lunghezza asta: 2.5-4.0m

montate su carrello

e Olivella miz®©

Olivella miz©, di Coima Italy S.r.l., ha la testa orientabile con mo-
vimento circolare dei rebbi in carbonio, il motore é posizionato sul-
la testa e l'asta é telescopica. Dotata di batterie posizionate su zaini
trasportabili direttamente dall’operatore, ha tre regolazioni di velocita
disponibili (]9]).

12
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1. Produttivita dichiarata: 80-120 kg/h
2. Massa: 1.5kg

3. Lunghezza asta: fino a 3m

4

. Alimentazione: Batteria dedicata da 12 V montata su zaino

e Briolivo© e La scossa®©

Prodotti da Imbriani macchine agricole, Briolivo®© e La scossa®© hanno
una testa circolare rotante con delle spazzole da 8 o 12 rebbi elastici. 11
meccanismo di raccolta ¢ diverso rispetto ai modelli presentati finora
e, ad una maggiore semplicita costruttiva, contrappongono una minore
produttivita e, soprattutto, la tendenza a danneggiare maggiormente
branche e branchette, ad aumentare la quantita di foglie e di gemme
distaccate dai rami e comportano un piu ampio raggio di caduta dei
frutti ([10]).

1. Produttivita dichiarata: 100 kg/h

2. Massa: 2.8kg

3. Lunghezza asta: 2.5-5.0m (con prolunga)
4

. Alimentazione: batteria da 12V montata su carrello

e Oliwatt®©

Tra i modelli presentati finora, Oliwatt® di Lisam S.r.l. & I'unico che
presenta un moto alternativo dei pettini che risulta piu efficace dei ci-
nematismi con moti rotatori. L’alimentazione avviene tramite batteria
trasportabile su carrello attraverso cavi di lunghezza variabile; il moto-
re ¢ montato sulla testa e sono disponibili aste telescopiche di svariate
lunghezze. E disponibile anche una versione con generatore elettrico di
5 kg di massa (a vuoto) trasportabile a zaino tramite tracolla. La so-
luzione, interessante per la liberta di movimento lasciata all’operatore,
comporta perd dei notevoli disagi quali il peso, le vibrazioni trasmesse
alla schiena ed alle spalle, il riscaldamento, la rumorosita ed i fumi di
scarico emessi dal motore termico ([11]).

. Produttivita dichiarata: 70 kg/h
. Massa: 1.8kg

1
2
3. Lunghezza asta: a scelta
4

. Alimentazione: batteria da 12V o generatore montabili su carrello
o trasportabili a tracolla.

13
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e Electric mambo®

Anche per questo modello di Zanon S.r.l., i pettini sono di tipo oscil-
lante. E dotato di cinghia di sostegno e batteria di alimentazione su
carrello con cavo di prolunga ([12])

1. Produttivita dichiarata: -
2. Massa: 3.4kg

3. Lunghezza asta: 2-3.2m
4

. Alimentazione: batteria da 12V montabili su carrello.

e Olivium®

Olivium© di Pellenc é uno dei prodotti piti all’avanguardia nel settore.
Oltre ad avere un cinematismo di tipo oscillante della testa, peso ridot-
to, aste telescopiche in fibra di carbonio, offre la possibilita di collegare
la macchina ad una batteria dedicata montata su zaino ([13]).

Figura 1.7: Olivium

1. Produttivita dichiarata: -
2. Massa: 2.7kg
3. Lunghezza asta: 1.9-2.6 m
4. Alimentazione: batteria dedicata da 38.4V trasportabile su zaino
(Tkg)
o Alice®©

Particolare attenzione viene dedicata all’abbacchiatrice Alice© di Cam-
pagnola realizzata su progetto di Scienzia Machinale S.r.l.. La macchi-
na presenta molte caratteristche all’avanguardia nel settore; in partico-
lare é dotata di un cinematismo brevettato che impartisce un movimen-
to ellittico ai rebbi e fornisce la massima produttivita. Inoltre & I'unico

14



1.4 Confronto tra abbacchiatori Stato dell’arte

modello ad avere il controllo in velocita del motore tale da garantire
una velocita pressoché costante in tutte le condizioni di funzionamen-
to ([14]). E alimentabile sia con batteria di tipo automobilistico che

Figura 1.8: Alice

con batteria dedicata trasportabile su zaino. L’asta in alluminio ¢ fissa
di lunghezza pari a circa 2m, ne risulta un peso complessivo legger-
mente superiore al diretto concorrente Olivium®. Il motore é montato
sull'impugnatura ottenendo un buon bilanciamento della macchina.

1. Produttivita dichiarata: 80kg/h
2. Massa: 3.5kg

3. Lunghezza asta: 1.4m

4

. Alimentazione: batteria dedicata da 24V trasportabile su zaino o
batteria automobilistica da 12V trasportabile su carrello.

1.4 Confronto tra abbacchiatori

Tenendo conto delle informazioni disponibili si effettua un confronto diret-
to tra le caratteristiche dei vari modelli presenti sul mercato. Si considerano
esclusivamente i modelli a testa non rotante con pettini oscillanti. Le mac-
chine con testa a spazzola rotante infatti, pur avendo valori di produttivita
elevati, comportano il distacco di un notevole quantitativo di foglie ed il dan-
neggiamento dei rami, oltre ad avere un raggio di caduta molto pitt ampio
rispetto agli altri modelli.

In particolare, i dati considerati maggiormente importanti per la valu-
tazione sono il peso e la possibilitd di trasporto delle batterie su zaino;
il primo incide sulla maneggevolezza dello strumento e sull’affaticamento
dell’operatore e il secondo fornisce completa liberta di movimento.

15
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Altro dato di rilevante importanza é la produttivita. Considerando pero
che i valori sono molto simili tra loro e che sono fortemente influenzati da
molti fattori esterni difficilmente controllabili e quantificabili, i vari modelli
si considerano pressoché equivalenti sotto questo punto di vista. Si mette-
ranno pero in evidenza le caratteristiche peculiari delle macchine in modo da
evidenziarne pregi e difetti.

Si riuniscono in tabella 1.1 tutte le caratteristiche delle macchine in modo
da visualizzarne un confronto diretto.

‘ ‘ Alice ‘ Giulivo ‘ Oliviero ‘ Olivella ‘ Oliwatt ‘ Olivium ‘ Mambo ‘

Prod, (kg/h) 80 100 120 120 70 - -
Peso (kg) 3.5 2 2.2 1.5 1.4 2.7 3.4
Lunghezza asta (m) 2 3.8 3.4 3 - 2.6 3.2
Controllo velocita Si No No No No No No
Batteria su carrello Si Si Si Si Si Si Si
Batteria su zaino Si No No Si No Si No
Moto dei rebbi ellittico | rotatorio | rotatorio | rotarorio | alternato | alternato | alterato

Tabella 1.1: Confronto tra abbacchiatori

Nonostante gli elevati valori di produttivita forniti dai rivenditori, i mec-
canismi con teste circolari rotanti sono tendenzialmente meno efficaci in quan-
to non consentono la pettinatura della chioma e tendono a provocare il di-
stacco di un maggior numero di foglie. La minor complessita del moto, che
richiama il funzionamento dei brucatori, essendo di tipo rotante, trasmette
una quantita di vibrazioni inferiore rispetto ai meccanismi con pettini oscil-
lanti. Il motoriduttore viene in alcuni casi montato sulla testa ottenendo un
peso minore della macchina (grazie all’eliminazione del sistema di trasmis-
sione lungo tutta la lunghezza dell’asta) che perod risulta peggio distribui-
to in quanto concentrato maggiormente su una sola estremita, riducendo la
maneggevolezza dello strumento.

Seguendo i criteri di valutazione fin qui esposti, i due modelli tecnicamen-
te pitt avanzati risultano essere il modello Alice© ed il modello Olivium®.
Quest’ultimo presenta un peso inferiore al prodotto della ditta Campagnola
la quale invece ha implementato un sistema di controllo di velocita tale da ga-
rantire un numero di battute pressoché costante indipendentemente (almeno
entro certi limiti) dalle condizioni di funzionamento. Questa caratteristica,
come gia illustrato in precedenza, migliora notevolmente la produttivita del-
la macchina riducendo i danni sui frutti e sulle piante, riducendo il raggio
di caduta delle olive e soprattutto garantendo un maggiore controllo dello
strumento e della sua velocita da parte dell’operatore.

Risulta quindi di notevole importanza uno sviluppo della macchina Ali-
ce© in modo da ridurre il peso complessivo della macchina; inoltre, da una
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serie di prove dirette sulla macchina, é emerso come sia auspicabile un irrigi-
dimento della struttura che manifesta delle vibrazioni ed oscillazioni; queste,
pur non pregiudicando il corretto funzionamento della macchina, possono es-
sere ridotte attraverso l'utilizzo di materiali ad elevata rigidezza specifica. Si
otterrebbe cosi una riduzione delle vibrazioni trasmesse con un miglioramento
complessivo del comfort per gli utilizzatori.

Uno sviluppo di Alice© in questa direzione pud portare alla realizzazione
di uno strumento per la raccolta delle olive di qualita superiore a tutti gli
altri modelli presenti sul mercato.

Per raggiungere tale obiettivo sara necessario uno studio approfondito
del sistema di trasmissione attuale, in particolare per quanto riguarda il
comportamento dinamico dell’albero di trasmissione e del carter, in modo
da evidenziare eventuali problematiche di vibrazione e risonanze e proporre
soluzioni progettuali tali da garantire il corretto funzionamento del sistema
e minimizzare le vibrazioni trasmesse all’operatore.
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Capitolo 2

Analisi dell’abbacchiatore Alzce

Prima di affrontare una riprogettazione della macchina é necessario ese-
guirne uno studio approfondito, in particolare per quanto riguarda il sistema
di trasmissione. L’obiettivo é quello di ottenere un modello fisico che ripro-
duca con sufficiente approssimazione il comportamento statico e dinamico
dello strumento, in modo da indirizzare gli interventi di modifica e valutarne
gli effetti.

L’abbacchiatore Alice ha il motoriduttore posizionato alla base dell’asta,
in corrispondenza dell’impugnatura da dove ¢ possibile agire sull’interruttore
di accensione della macchina. Il moto viene trasmesso attraverso un albero
tubolare in alluminio, montato sul carter anch’esso in alluminio e di forma
tubolare. Sulla testa é posizionato il cinematismo che conferisce il moto ai
pettini ed ai rebbi.

Figura 2.1: Abbacchiatore Alice

18
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Il diametro esterno del carter é imposto da condizioni di tipo ergonomico
in modo da rendere agevole e confortevole la presa della macchina in un punto
qualunque del carter. Questa scelta progettuale é in linea con le indicazioni
fornite nella norma UNI EN 1005, dove si consiglia di evitare le posture la-
vorative obbligate in quanto aumentano rapidamente disagio e affaticamento
e diminuiscono efficienza muscolare ([4]).

2.1 Modellazione approssimata della presa del-
I’operatore

Dato che la macchina viene impugnata direttamente dall’operatore, sa-
ra necessario eseguire uno studio che definisca i parametri caratterizzanti
I'impugnatura stessa e che permetta di definire dei campi di variabilita di
tali parametri in modo da valutarne l'influenza sul comportamento della
macchina.

Si sceglie di utilizzare un modello notevolmente semplificato della presa
dell’operatore; infatti uno studio approfondito di tale aspetto esula dal tema
e dagli obiettivi della tesi.

Si schematizza quindi la presa con due sistemi massa-molla che rappre-
sentano rispettivamente le mani e la rigidezza della presa esercitata dall’ope-
ratore attraverso gli arti e le articolazioni superiori.

M m Carter

Figura 2.2: Modello di presa

Secondo questo schema, le grandezze fisiche da considerare sono:

e distanza tra i punti di presa: abl
e massa della mano: M,

e rigidezza di presa: k,

Si passa quindi ad una valutazione numerica di tali parametri.
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2.1.1 Punti di presa

Uno dei due punti di presa ¢ imposto dalla posizione dell’interruttore
di azionamento e dell'impugnatura alla base dell’asta. Il secondo punto di
presa risulta perd libero e variabile in base alle condizioni di utilizzo ed
all’utilizzatore stesso.

Tale ampiezza ¢ fortemente influenzata dalle condizioni di lavoro, dalle
misure antropometriche dell’operatore e da molti altri fattori difficilmente
quantificabili e controllabili. Si considera quindi un possibile range di valori
per 'ampiezza della presa sulla base di misure antropometriche medie della
popolazione e di considerazioni ergonomiche.

Escludendo la sovrapposizione delle mani e considerando la condizione
limite di posizionare le mani una affianco all’altra, si puo ipotizzare un’aper-
tura minima pari alla larghezza delle mani che, utilizzando le misure antro-
pometriche riportate nelle norma UNI 547 (|15]), possiamo considerare pari
a 15cm. Tali condizioni di esercizio sono perd estreme e non applicabili in
pratica per la loro scomodita e la scarsa maovrabilita della macchina che ne
deriva.

Facendo riferimento alle misure antropometriche riportate in [16], si puo
allora considerare la larghezza del bacino come valore indicativo della am-
piezza minima di presa. Considerando i valori per la popolazione maschile
appartenente al 5° percentile, si puo calcolare che il 95% delle persone hanno
larghezza del bacino e quindi ampiezza minima di utilizzo maggiore di 30 cm,
seguendo quanto riportato in [17].

Per quanto riguarda il valore massimo, si considerano le aree operative
limite per gli arti superiori, secondo la norma EN ISO 14738 ([17]). Come
valore estremo potremmo considerare I’area massima di lavoro (quota B2
di figura 2.3). Anche in questo caso pero, tale condizione non é applicabile
al caso pratico in quanto impedita dagli ingombri della macchina e dalla
difficolta di manovra. Come valore realistico si considera quindi l'area di
lavoro normale, pari a 480 cm, corrispondente al valore BI di figura 2.3

Riassumendo quindi, si & definito il campo di variabilita dell’ampiezza
della presa che puo oscillare tra 30 cm e 60 cm:

300mm < ab! < 600 mm (2.1)

Si considera come condizione standard il valore pari a 40 cm, salvo poi va-
lutare l'influenza di tale parametro sul comportamento della macchina e
considerare le peggiori condizioni di esercizio.
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Figura 2.3: Area operativa limite per gli arti superiori (|17])

2.1.2 Massa della mano

Altro parametro importante per caratterizzare la presa é la massa della
mano (My,) che si considera fissata alla macchina nei punti di presa. Si utilizza
la regressione lineare fornita in [18]:

My, = C + Bw+ Sh (2.2)

dove:

M,,: Massa della mano in kg

e w: peso corporeo in kg

h: statura in cm
e (= —-0.11650

e B =0.00360

e S =0.00175

L’equazione 2.2, fornisce il valore della massa della mano in funzione di
altezza e peso dell’operatore. Anche in questo caso si considerano valori medi
della popolazione per valutare il campo di variabilita di M,,. In particola-
re secondo [15] il 99% della popolazione ha altezza inferiore a 199.4 cm. Si
considera un peso massimo di 110kg e si ottiene un valore per M, pari a
0.592 kg.

Per stabilire I’estremo inferiore si considera una statura pari a 155 cm ed
un peso pari a 50 kg ottenendo cosi un valore di M,, pari a 0.36 kg.
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Assumeremo quindi cautelativamente la seguente condizione per la massa
della, mano dell’operatore:

0.3kg < My, < 0.6kg (2.3)

ed un valore medio pari a: M, = 0.4kg

2.1.3 Rigidezza di presa

La rigidezza della presa é un parametro importante per eseguire una cor-
retta analisi dinamica della macchina. Nel contempo pero i valori di rigidezza
sono difficilmente calcolabili e dipendono da numerosi fattori. Ci si limita
quindi ad una valutazione di prima approssimazione ed una individuazione
del campo di valori accettabili per k.

I modelli utilizzabili sono molteplici e di differenti complessita; conside-
rando le effettive condizioni di lavoro si utilizza il modello riportato in [19]
(figura 2.4) in cui si tiene conto della posizione del’avambraccio e si calco-
la la rigidezza della sola articolazione del polso, trascurando la rigidezza e
le forze esercitate da braccio ed avambraccio; tale approssimazione é accet-
tabile se si tiene conto delle ampiezze di oscillazione molto ridotte e delle
masse in gioco molto contenute che portano 'operatore ad avere braccia ed
avambraccia praticamente ferme durante 1'utilizzo della macchina (escluden-
do, naturalmente, i movimenti necessari alla pettinatura della chioma, che
hanno comunque frequenze molto basse e non influenzano il comportamento
dinamico dell’abbacchiatore).

Palmar Texion

Figura 2.4: Modello dinamico del polso secondo [19]

Viene fornita una funzione esponenziale di Oy (espresso in radianti) che
fornisce il momento resistente My in Nm esercitato dal polso:

My = exp(2.8508(—Ow—1.0185))—exp(5.4930(—1.2374+Oy))
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(2.4)

Derivando l’equazione 2.4 e considerando una distanza tra il punto di
presa e 'articolazione del polso pari a b, = 88 mm secondo quanto indicato
in [15] e [16], si ottiene la rigidezza equivalente della molla &, in funzione
dell’angolo di inclinazione del polso Ow.

kp(Ow) = —bm% <ﬁMw(@w)> (2.5)

Considerando gli angoli raggiungibili dall’articolazione in esame si rica-
vano i valori massimo e minimo di k, pari a circa 1 N/m e 50 N/m. Tenendo

107
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Figura 2.5: Andamento di &, in funzione di ©w in base a [19]

conto delle pesanti approssimazioni assunte, si considera cautelativamente,
un range di valori per la rigidezza notevolmente pitt ampio:

1N/m < k, < 1000 N/m (2.6)

Da notare come nell’equazione 2.6 si sia scelto di non abbassare ulterior-
mente il valore minimo di rigidezza k,. Diminuire ulteriormente la rigidezza
della presa infatti, non ha alcun interesse progettuale in quanto il compor-
tamento dinamico del sistema vincolato attraverso la presa per valori molto
bassi di k,, diventa assimilabile a quello del sistema libero.

2.2 Analisi statica

Come prima analisi si esegue uno studio statico dello strumento conside-
rato come corpo rigido. Tale approccio, sebbene non rispecchi le condizioni
di funzionamento con macchina accesa, potra fornire delle importanti indi-
cazioni per quanto riguarda le condizioni di presa dell’operatore ed i carichi
che questi dovra sopportare per sostenere la macchina. Si avrd inoltre una
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stima della maneggevolezza della macchina e l'influenza delle masse della
stessa sulla sua manovrabilita; utilizzando i criteri forniti in [4] & gia cita-
ti nel paragrafo 1.2.4, si potranno eseguire delle stime su bilanciamento e
maneggevolezza delle altre macchine concorrenti.

2.2.1 Modellazione del sistema

Per schematizzare la macchina si utilizza un modello semplificato (figu-
ra 2.6) con una massa M; corrispondente alla massa dei corpi costituenti il
gruppo dell'impugnatura e del motoriduttore che risulta fissata rigidamen-
te ad una estremitd del carter di caratteristiche note; una seconda massa
M; corrispondente alla testa dell’abbacchiatore, anch’essa fissata rigidamente
all’estremita opposta del carter.

M; M

Figura 2.6: Modello rigido della macchina

[’abbacchiatore viene utilizzato in posizione prossima alla verticale, ma
viene inclinato di un angolo non trascurabile durante le azioni di pettina-
tura della chioma delle piante e per 'utilizzo nelle fronde piu basse. Si pa-
rametrizza quindi il modello rispetto all’angolo di inclinazione « rispetto
all’orizzontale (figura 2.7).

Per quanto riguarda i vincoli di presa, entrambe le mani esercitano una
reazione perpendicolare all’asse, ma solo la mano posizionata in corrispon-
denza di A in figura 2.7 esercita una reazione in direzione assiale grazie
all’ergonomia dell'impugnatura; con tale ipotesi, si trascura la reazione in
direzione dell’asse del tubo esercitata dalla mano in B1 e si considera tutta
la componente assiale della reazione gravante su una mano. Lo schema di
carichi e vincoli é rappresentato in figura 2.7.

La macchina risulta cosl vincolata isostaticamente; utilizzando le equa-
zioni cardinali di equilibrio alla rotazione ed alla traslazione in direzione x e
y di figura 2.7, si possono calcolare le reazioni vincolari che deve esercitare
I'operatore per sostenere I’abbacchiatore.

Inoltre, per avere una stima della maneggevolezza della macchina, si pud
calcolare la sua inerzia alla rotazione rispetto al punto posizionato a meta tra
i due punti di presa (che indichiamo con Gp). La condizione ottimale si ha
quando il baricentro della macchina coincide con il punto Gp, come riportato
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Figura 2.7: Schematizzazione dei vincoli di presa

in [4]. Si ha quindi una prima conferma delle considerazioni fatte riguardo
alla maneggevolezza delle macchine nel paragrafo 1.2.4 e nel paragrafo 1.3: a
parita di massa totale, é preferibile avere un maggior peso all'impugnatura
(punto A) rispetto alla testa in quanto il baricentro risulta pia vicino alla
posizione ottimale.

Come confronto, si considera I’abbacchiatore Giulivo© che ha una mas-
sa complessiva inferiore (pari a 2kg) con una lunghezza dell’asta di 2.5 m.
Il motore é montato sulla testa, quindi, ipotizzando un tubolare di pari di-
mensioni rispetto all’abbacchiatore Alice® e considerando una densita pari a
1600 kg/m?3, si puo calcolare la massa della testa, tenendo conto del fatto che
non si ha nessun albero interno per la trasmissione del moto e trascurando il
peso del cavo elettrico di alimentazione posizionato internamente al tubo.

2.2.2 Analisi dei risultati

Per la macchina Alice© le massa del carter e dell’albero interno di tra-
smissione in alluminio (M. e M,), la massa totale Mror, le masse della testa
e delllimpugnatura M e M;, assumono i seguenti valori:

MTOT ~ 3.58 kg

M. =~ 0.50 kg
M, ~ 0.15kg
M; ~ 1.18kg
M; ~ 1.75kg
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In conseguenza dei carichi e dei vincoli imposti, si hanno due reazioni vin-
colari nel punto A in direzione = e y, denominate A,, A, e nel punto B in
direzione y denominata B,,. I valori delle reazioni, una volta fissate la masse
della macchina, variano in funzione di o e di abl. E interessante osservare
I’andamento delle reazioni in funzione dell’apertura di presa abl, in partico-
lare si considerano i moduli della reazione risultante A, in A e della reazione
B, = By riportate in figura 2.8 e figura 2.9.

03m ah 0 6

Figura 2.8: Reazione risultante in A in funzione di abl per alcuni valori di
alpha: oy = 45 deg, ap = 70 deg, a3 = 90 deg

20H
B rI:U“.l ,ab:l 0
B r(m.Q ,ab:l
O
03 035 0.4 0.45 s 0.55
0.3m ah 0Am

Figura 2.9: Reazione risultante in BI in funzione di abl per alcuni valori di
alpha: a; = 45 deg, s = 70 deg

Le reazioni tendono ad aumentare mano a mano che ci si avvicina alla
posizione orizzontale (piccoli valori di «) e diminuiscono all’aumentare di abl.
I valori massimi, nell’intervallo definito nella equazione 2.1 risultano:

A Max = 65N per a=0deg e abl =0.3m
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B, vax &~ 100N per a=0deg e abl =03m

Tali valori, che corrispondono a forze peso inferiori o uguali a 10kg,
rientrano nei limiti ammessi in [4] per il 99.9% di popolazione maschile e
femminile.

Dagli andamenti emerge anche come 'operatore sia spinto ad aumentare
la larghezza di impugnatura in modo da ridurre le forze necessarie a sostenere
la macchina.

Si esegue la stessa analisi per I’abbacchiatore Giulivo®©, per il quale si
considerano i seguenti valori per massa totale Mror, massa del tubolare
M., massa della testa M;, stimate sulla base delle informazioni ricavabili dal
catalogo:

MTOT ~ 2.00 kg

M, ~ 0.35kg
M; ~ 1.65kg

Si riportano in figura 2.10 i grafici ricavati per Giulivo© analoghi quelli
di figura 2.8 e figura 2.9; gli andamenti sono smilari ma i valori risultano
superiori; quindi, sebbene la massa complessiva della macchina sia inferiore,
la forza che deve esercitare I'operatore durante il suo utilizzo é maggiore a
causa della peggiore distribuzione delle masse.

Figura 2.10: Reazioni risultanti in A e B1 in funzione di abl per alcuni valori
di alpha: oy = 45 deg, as = 70 deg, a3 = 90 deg

Si riportano i valori massimi e minimi delle razioni per Giulivo

As Max ~ 130N per a=0deg e abl =0.3m

By pax =~ 150N per a=0deg e abl =0.3m
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Si calcola poi la posizione del baricentro delle macchine che, posizionando
origine del sistema di riferimento in A ha coordinata x (vedi figura 2.7) pari
a:

Per Giulivo il baricentro ha coordinata
o ~ 2.30m

Per calcolare I'inerzia a rotazione del sistema si considera la somma delle
inerzie dei singoli componenti; per quanto riguarda 1’albero interno ed il
carter si calcola l'inerzia a rotazione Jgp rispetto al loro baricentro (G)
situato a meta lunghezza, utilizzando I'equazione fornita in [20]:

3rec? + 3ric + Lf) Y (3re,a2 4 3ria2 + La2>

= M,
Je1 ( 12 12

dove con i termini M e r si indicano le masse ed i raggi dei tubi, con i pedici
¢ ed a si indicano le grandezze riferite rispettivamente al carter esterno ed
all’albero interno, mentre con i pedici e ed 7 si sono indicati i raggi (r) esterni
ed interni dei due tubi.

Si calcola quindi I'inerzia a rotazione di Alice rispetto a Gp, utilizzando il
Teorema di Huyghens, e riferendosi per le grandezze indicate, alla figura 2.11:

Jap = Ja1 + (M, + M,)xgp® + Mizcp® + Mizcp®

Dall’andamento di Jgp in funzione di abl, rappresentato in figura 2.12 si
ha una ulteriore verifica di quanto precedentemente affermato: il momento di
inerzia tende a diminuire all’aumentare dell’ampiezza della presa e il minimo
si ha quando il punto Gp coincide con il baricentro della struttura.

I valori massimo e minimo del momento di inerzia per le ampiezze di presa
definite nella equazione 2.1 sono i seguenti:

Sax ~ 4.9 kgm2
JMin ~ 4.2 kgm2

Eseguendo la stessa analisi su Giulivo anche i valori del momento di iner-
zia risultano notevolmente piu alti; infatti, sebbene rispetto all’asse baricen-
trico il momento di inerzia della macchina sia minore, essendo la distanza tra
baricentro e punti di presa molto piu alta, se ne ricavano dei valori massimi
e minimi per J aumentati di circa il 50% rispetto ad Alice. Il dettaglio dei
calcoli eseguiti e dei risultati sono riportati in appendice A

JMax ~ 7.5 kgm2
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Figura 2.11: Indicazione delle grandezze per il calcolo dell’inerzia a rotazione

JMin ~ 6.5 kgm2

Da questa analisi emerge come non sia conveniente posizionare il moto-
riduttore sulla testa. Sebbene in tali modelli il peso della macchina risul-
ti complessivamente inferiore, la sua maneggevolezza ne risulta peggiorata
(figura 2.12), in modo particolare quando si lavorano fronde piu alte delle
piante e 'ampiezza della presa tende a diminuire. Non solo, una configura-
zione di questo tipo, spinge l'operatore ad aumentare 'ampiezza della presa,
allontanandolo dalle condizioni di ergonomicia e portandolo ad un piu rapi-
do affaticamento. Considerazioni analoghe possono essere fatte per tutti gli
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Figura 2.12: Andamento di Jgp in funzione di abl per Alice e Giulivo
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abbacchiatori aventi motoriduttore montato sulla testa.

2.3  Analisi dinamica

Come gia accennato nel paragrafo 1.1, 'abbacchiatore Alice©, durante
il funzionamento, manifesta delle vibrazioni che si ripercuotono sulla presa
e sulle mani dell’operatore. Sebbene tali vibrazioni siano di entita ridotta e
non pregiudichino il comportamento della macchina, possono accentuare 1’af-
faticamento del personale e diminuire il comfort di utilizzo. Si esegue quindi
I’analisi dinamica della macchina ed in particolare della trasmissione in modo
da descriverne con sufficiente approssimazione il comportamento. Tali modelli
verranno parametrizzati rispetto ai principali parametri progettuali potendo
cosi fare delle previsioni che forniscano delle indicazioni per le modifiche da
apportare alla trasmissione.

Il sistema di trasmissione, gia descritto nel paragrafo 2, é rappresentato in
figura 2.13; partendo da un sistema notevolmente semplificato, si aggiungono
mano a mano elementi allo schema in modo da calcolare le frequenze proprie
con sempre miglior approssimazione. In particolare si considerano dapprima
il carter e I’albero interno separatemente e poi il sistema nel suo complesso,
includendo gli effetti dovuti alla presa dell’operatore. E necessario inoltre
uno studio dei cuscinetti in modo da determinare la loro rigidezza e simulare
con sufficiente approssimazione ’accoppiamento tra il carter e I'albero di
trasmissione (paragrafo 2.3.1).

Carter

-
~/

Cuscinetti

M; — M

M

Figura 2.13: Schematizzazione dell’abbacchiatore Alice®©
[’analisi viene eseguita secondo due approcci: il primo (paragrafo 2.3.3)

di tipo analitico implementato su Mathcad®©, utilizza I'equazione della linea
elastica dinamica e permette di ottenere le frequenze proprie e la risposta
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dinamica utilizzando la sovrapposizione modale; nel secondo (paragrafo 2.3.4)
si esegue uno studio agli elementi finiti utilizzando il software Ansys©.

2.3.1 Rigidezza dei cuscinetti

I cuscinetti che vincolano l'albero di trasmissione al carter sono stati
progettati per avere una bassa rigidezza; questo ¢ imposto da esigenze di ac-
coppiamento con il carter che ha delle tolleranze poco stringenti sul diametro
interno. Per consentire il montaggio ed il corretto funzionamento, i cuscinet-
ti devono potersi adattare alle irregolarita geometriche e dimensionali del
carter.

Considerando la geometria del componente si puo schematizzare il col-
legamento con quattro molle. La rigidezza di ciascuna molla sara data dal-
la rigidezza del tratto di cuscinetto sottoposto a deformazione; il modello
tridimensionale e le schematizzazioni del cuscinetto sono rappresentate in
figura 2.14.

Albero Carter

Cuscinetto
Cuscinetto

Figura 2.14: Modello tridimensionale e schematizzazione del cuscinetto

Si studia quindi la rigidezza di ciascuno dei quattro tratti; si considera
applicato un carico unitario nel punto di contatto con il carter e si valuta
lo spostamento che ne deriva. Si tiene conto degli effetti deformativi della
flessione secondo la teoria delle travi curve seguendo la trattazione seguita in
[21] e si calcolano gli effetti di taglio e sforzo normale per valutarne 'influenza.

Si ricavano dapprima le caratteristiche di solecitazione sia per il tratto
curvo (pedice ¢) che per il tratto rettilineo (pedice r) di trave rappresentati
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in figura 2.15 dove si riportano anche le altre grandezze utilizzate.
M.(z) = PR cos (%) — Pb

T.(z) = Psin <i>

R
N.(z) = Pcos (%)
M. (z) = Pz
T.(z) =P
Ny(z) =0

Una volta ricavate le caratteristche, integrando si ricava il lavoro di defor-

HH

T e o A M 1

mazione:

1 2

Li, = —

fr = 557 H(2)7dz
1

Lt = m/T(2)2 dz
Xt

o= — N(z)*d

" T OEA ) Gz

dove E ¢ il modulo elastico, I il momento di inerzia della sezione, A I'area
della sezione, Gy il modulo di rigidezza tangenziale, x; il fattore di taglio per
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una sezione rettangolare; gli estremi di integrazione si impongono conside-
rando l'inizio e la fine della travi tenendo conto della posizione dell’origine
dei sistemi di riferimento relativi al tratto curvo e rettilineo rappresentati in
figura 2.15.

Per quanto riguarda il tratto curvo di trave si utilizza il procedimento
riportato in [21] in cui si definisce con e lo spostamento dell’asse neutro
rispetto alla fibra baricentrica:

A
e=R— ——— 2.7
JdA/p (27)
Le tensioni hanno andamento:
M(z) y
zz\ <) = 2.8
o=:(29) = =4 Y+ (R—e) 28)

Il lavoro di deformazione a flessione del tratto curvo di trave risulta:

Lic = s/ (/%@) dz (2.9)

Una volta calcolato il lavoro totale di deformazione si ricava lo sposta-
mento § e quindi la rigidezza dei cuscinetti k. che risulta:

kl.~11.5 N (2.10)
mm
Da analisi e test sperimentali precedentemente eseguiti da Scienzia Ma-
chinale S.r.l. era stato ricavato un calore della rigidezza pari a 10N/mm in
accordo con il valore ricavato.
Considerando che ci sono in ogni direzione due molle di rigidezza kI
disposte secondo uno schema di tipo parallelo, la rigidezza complessiva di
ciascun cuscinetto nelle due direzioni risulta pari a:

k. ~ 23 N (2.11)
mm

Nel calcolo si é tenuto conto oltre agli effetti deformativi della flessione
anche degli effetti, trascurabili, di taglio e carico normale. Calcolando la
rigidezza escludendo tali effetti, il cui lavoro di deformazione risulta di due
ordini di grandezza inferiore al corrispondente flessionale, i risultati ottenuti
sono coincidenti. In appendice B si riporta il file di calcolo completo realizzato

tramite il software Mathcad®©.
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2.3.2 Analisi della forzante

Sono presenti diverse forzanti che agiscono sulla macchina come l'irregola-
rita del moto del motore, i carichi indotti dall’operatore attraverso I'azione di
pettinatura delle chiome, eventuali urti e carichi accidentali improvvisi,. ...
Tra tutti i carichi agenti risulta perd prevalente 1’azione del moto dei cine-
matismi ed i carichi prodotti dal moto del baricentro degli organi rotanti. Gli
altri carichi, infatti, sono di entita notevolmente inferiore e, soprattutto han-
no frequenze molto lontane dalle condizioni di risonanza; dipendono inoltre
dalle condizioni di utilizzo della macchina e sono difficilmente quantificabili,
ci si limita dunque ad una analisi della forzante indotta dal moto della testa
della macchina trascurando eventuali carichi accidentali ed aleatori.

La forzante, di tipo periodico, ¢ indotta dal moto degli organi di trasmis-
sione e dei pettini della testa. Il baricentro degli organi rotanti, infatti, si
muove in un piano seguendo una traiettoria di tipo ellittico.

Figura 2.16: Testa di Alice

I dati relativi a tali spostamenti sono stati precedentemente analizzati
da Scienzia Machinale S.r.l. e ne sono state rivcavate, per un periodo, la
coordinata x e y del baricentro in funzione del tempo (vedere figura 2.17).
Come sistema di riferimento, in questo caso si assume il sistema della testa,
rappresentato in figura 2.16 ed avente x disposta in direzione dell’asse della
trasmissione e y e z nelle due direzioni perpendicolari. Il valore della pulsazio-
ne della forzante é pari alla velocita di rotazione dell’albero di trasmissione,
si ricavano quindi i massimi valori di accelerazione per la massima velocita
di funzionamento pari a 1100 rpm.

Una volta acquisiti i dati, per poter eseguire un’analisi della forzante,
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Figura 2.17: Posizione del baricentro degli organi rotanti in direzione x ed y
in funzione del tempo

é necessario trovare una funzione che approssimi con accuratezza sufficien-
te 'andamento reale delle coordinate del baricentro. A tale scopo, essendo
la forzante di tipo periodico, si utilizza lo svuluppo in serie di Fourier. Si
considera cioé la funzione come sovrappposizione di una serie di funzioni
periodiche di frequenze crescenti; infatti una generica funzione periodica di
periodo T = 27 /w, pud essere rappresentata dalla serie:

F(t) = % + Z(an cos nwt + by, sin nwt) (2.12)
n=1

Nella pratica si dovra interrompere la sommatoria ad un termine finito,
tale da approssimare con sufficiente accuratezza la funzione. Si calcolano
quindi dapprima il coefficiente aq e poi a, e b, per n = 1...5. A tale scopo
si tuilizzano le equazioni riportate in [20]:

2 T

a, = (—) / F(t) cosnwt dt
T/ Jo
2 i _

b, = (—) / F(t) sinnwt dt
T/ Jo

dove si ¢ posto: T = 27 /w.

Dai valori ottenuti rappresentati in figura 2.18 ed in figura 2.19 emerge
come sia sufficiente utilizziare esclusivamente il primo termine della somma-
toria per entrambe le funzioni; gia per n = 2 infatti i valori dei coefficienti
di Fourier sono di un ordine di grandezza inferiori a quello chi si hanno per
n = 1 e quindi risultano del tutto trascurabili non comportando significative
variazioni sulla funzione globale ottenuta; analoga considerazione pud essere
fatta per i termini b,: gia il primo termine infatti assume valori talmente
bassi ed inferiori agli altri di diversi ordini di grandezza, da essere del tutto
trascurabile nell’analisi della forzante.
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Figura 2.18: Coefficienti di Fourier per gli spostamenti in direzione x

Figura 2.19: Coefficienti di Fourier per gli spostamenti in direzione y
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Si ottengono quindi le seguenti funzioni che rappresentano gli spostamenti
del baricentro nelle due direzioni, dove ag ed a; sono i coefficienti di Fourier
ricavati per le funzioni in direzione x ed y:

z4(t) = % + a; coswt

yy(t) = % + ay coswt

Si riportano in figura 2.20 le funzioni ottenute rappresentate in linea trat-
teggiata e le funzioni originali in tratto continuo; I’approssimazione ¢ accet-
tabile e, comunque, cautelativa in quanto i massimi e minimi, le pendenze e
le accelerazioni risultano leggermente maggiori rispetto ai dati originali.

3 , -0.021
xp 00305

=D

0.0z

Figura 2.20: Moto del baricentro degli organi rotanti in direzione z e y

A questo punto, considerando una velocita di rotazione w pari a 1100 rpm
ed essendo la massa delle parti rotanti pari a M, = 0.8 kg é possibile calcolare
le accelerazioni e le componenti della forzante che hanno andamento del tipo:

F(t) = —Mw?a; coswt
ed in particolare assumono i seguenti valori massimi:
Fymax = 1.8N

F,

Y

max ~ 3.6N

Dall’analisi emerge come la forza sia disposta su un piano ed abbia com-
ponente nulla fuori dal piano xy; si potra quindi schematizzare il sistema nel
piano, anche tenendo conto delle simmetrie presenti.
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2.3.3 Modello analitico

In un primo approccio, si studia il comportamento dinamico della strut-
tura utilizzando un modello analitico semplificato.
I tubi sono di elevata lunghezza e diametri contenuti, il rapporto D/L
per il carter vale:
De ~ 0.017 (2.13)
L
si puo quindi modellare la struttura utilizzando la toeria della travi essendo il
rapporto D/L < 1 come emerge dall’equazione 2.13. Si considerano le masse
fissate rigidamente sul carter e si trascurano, in una prima analisi gli effetti
del taglio, del carico assiale e dell’inerzia a rotazione; si procedera poi ad una
verifica dell’influenza di tali effetti per giustificare tale approssimazione.
Tenendo conto della forza eccitatrice, di tipo alternato e disposta sul
piano yz di figura 2.21, si considerano le travi sottoposte ad azioni flessionali.
Come verifica si calcolano anche le frequenze proprie torsionali ed assiali delle
travi in modo da escludere l'influenza di tali frequenze sul comportamento
dinamico della struttura nell’intorno delle condizioni di funzionamento.

u z |z

ot
’y u(t, z)
Figura 2.21: Trave sottoposta a vibrazioni flessionali

Seguendo il procedimento riportato in [22], si considera I'elemento infi-
nitesimo di trave di sezione uniforme rappresentato in figura 2.22 e se ne
scrive I'equazione di equilibrio dinamico. Si indica con u(z,t) lo spostamen-
to dell’asse della trave in direzione y, relativo alla coordinata generica z e
funzione del tempo t. Le forze d’inerzia rappresentano per la trave un carico
distribuito ¢:

q = pAi
Escludendo lo smorzamento si ottiene:

pAii = —ETu'V
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Figura 2.22: Elemento di trave sottoposto a vibrazioni flessionali

dove, per semplicita di notazione, si omettono gli argomenti della funzione
u(z,t), I rappresenta il momento di inerzia della sezione della trave rispetto
a z e dove si indicano con i punti le derivate rispetto al tempo e con numeri
romani le derivate rispetto alla coordinata z:

Pu
oz
Pu_ gy
022 U

si definisce quindi

ET
v = \/p:A (2.14)

e si ottiene I'equazione differenziale:
i = —v*uV (2.15)
Ponendo u nella forma:
u(t,z) =T(t)Z(2) (2.16)

si puo risolvere 1'equazione con il metodo della separazione delle variabili
ottenendo due equazioni differenziali, tra loro disaccoppiate:

T+ w*T =0
V2V — w7 =0
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dove w rappresenta la pulsazione del moto armonico della parte temporale T’
della soluzione wu; le equazioni hanno soluzione del tipo:

T = Acoswt + Bsinwt
Z = Ccosxz+ Dsin xyz + E cosh xz + F'sinh yz

dove i sette parametri w, A, B,C, D, E, F' devono essere definiti sulla base
delle condizioni iniziali ed al contorno e si & posto:

(2.17)

w
X =1\ =
v

2.3.3.1 Frequenze proprie flessionali

A questo punto, dividendo la struttura in un numero sufficiente di trat-
ti di trave ed imponendo le condizioni al contorno, ¢ possibile calcolare le
frequenze proprie della struttura. Si ottiene infatti un sistema di equazioni
lineare omogeneo nei quattro coefficienti: C, D, E| F'. .

Escludendo la soluzione nulla, che rappresenta la trave ferma ed in equili-
brio nella condizione non deformata, si impone che il determinante dei coef-
ficienti sia nullo. T valori di x che si ricavano permettono di ottenere, sulla
base dell’equazione 2.17, le pulsazioni proprie della struttura.

Carter
/ Albero
7 7l 7/ 7
M; E\ I T— M;
Cuscinetti

Figura 2.23: Schema della trasmissione di alice

Il sistema nel suo complesso puod essere schematizzato come nella figu-
ra 2.23; partendo da un sistema semplificato si vanno via via aggiungendo
elementi allo schema in modo da calcolare le frequenze proprie con approssi-
mazione sempre migliore; si considerano in una prima analisi carter ed albero
interno separatamente e poi si analizza la struttura nel suo complesso tenendo
conto dei parametri di presa dell’operatore e della rigidezza dei cuscinetti.
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2.3.3.1.1 Albero interno

Si considera dapprima esclusivamente l’albero interno di trasmissione se-
condo tre schemi di vincolo denominati rispettivamente B1, B2, B3. Un ap-
proccio di questo tipo € utile in quanto, oltre ad avere una prima verifica dei
dati numerici, permette di confrontare i risultati ottneuti con diversi schemi
di vincoli e valutarne cosi gli effetti sulle frequenze proprie.

2.3.3.1.1.1 Schema B1

Nel primo schema si considera l'albero non vincolato; si ottengono le
prime frequenze proprie nulle che rappresentano gli spostamenti rigidi della
struttura nei suoi gradi di liberta: traslazione in y e rotazione attorno a =z,
figura 2.24.

Figura 2.24: Schema B1
Si considera un unico tratto di trave a cui si impongono le condizioni al
contorno corrispondenti agli estremi liberi:
u =y =0 (2.18)

che equivale ad imporre taglio e momento nullo alle estremita.
Esclusi i moti rigidi, le prime n frequenze proprie sono riportate in tabel-
la 2.1 in rad/s, in Hza ed in rotazioni per minuto (rpm).

n W, Wn Wn,
(rad/s) (rpm) (Hza)
1 79 755 12.6

2 218 2085 34.7
3 428 4090 68.1

Tabella 2.1: Frequenze proprie schema Bl
Si riporta in figura 2.25 la prima forma modale che coincide con gli an-

damenti riportati in [22|. Tale corrispondenza si verifica anche per le forme
modali superiori.
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Figura 2.25: Prima forma modale per lo schema B1

2.3.3.1.1.2 Schema B2

poAE
-

5 & &l

Figura 2.26: Schema B2

Nel secondo schema si vincola l'albero tramite tre appoggi rigidi come
rappresentato in figura 2.26. In questo caso si divide 'albero in due tratti
di trave uy e uo; In corrsipondenza di ciascun appoggio si impongono pari a
zero lo spostamento ed il momento:

ul =0

EIu' =0

Inoltre per 'appoggio centrale si impone la coincidenza di rotazioni e mo-
mento per i due tratti di trave attraverso le equazioni:

ull — u2]

ulll — u211

Le frequenze proprie ricavate sono riportate in tabella 2.2 e le prime
forme modali in figura 2.27; é evidente la congruenza con i vincoli imposti di
spostamento nullo in corrispondenza dei ciscinetti e la continuita dei tratti
di trave sia per gli spostamenti che per le rotazioni.
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n Wy, Wr, Wy,

(rad/s) (rpm) (Hza)
155 1480 24.7
243 2320 38.6

3 621 5930 98.9

DN =

Tabella 2.2: Frequenze proprie schema B2

Figura 2.27: Prime tre forme modali schema B2

2.3.3.1.1.3 Schema B3

Nel terzo schema si tiene conto anche della rigidezza dei cuscinetti calco-
lata al paragrafo 2.3.1. Lo schema dei vincoli é riportato in figura 2.28.

| 44

Figura 2.28: Schema B3

Z

In questo caso le condizioni al contorno risultano, per il punto A:

ullll =0

Eluy"™ + keuy =0
per il punto D:

u2III =0

ETuy" — koug = 0
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ed infine per il punto C:

U1 = U2
Ull = U2
'LL1H — u2H

Considerando che Alice© ha due velocita di funzionamento, pari a 1100 rpm
e 900 rpm, da questa analisi emerge come le velocita critiche (riportate in ta-
bella 2.3) siano, in prima approssimazione, sufficientemente lontane da quelle
di esercizio. Bisogna tenere pero conto del fatto che si é considerato I'albe-
ro fissato elasticamente su un carter infinitamente rigido ed immobile nello
spazio. Nelle analisi successive, ed in particolare nel paragrafo 2.3.3.1.3 si
esamineranno le frequenze proprie del sistema nel suo complesso.

n Wn Wn Wn
(rad/s) (rpm) (Hza)
1 154 1470 24.5
2 228 2180 36.3
3 601 5740 95.6

Tabella 2.3: Frequenze proprie schema B3

Altro dato interessante ¢ la sostanziale non influenza della rigidezza dei
cuscinetti sulle frequenze proprie; confrontando i grafici ed i risultati otte-
nuti (tabella 2.3 e tabella 2.2), si nota come le frequenze proprie si possano
considerare, dal punto di vista ingegneristico, coincidenti e come le forme
modali (figura 2.29 e figura 2.27) ne risultino soltanto lievemente modificate.
Essendo il file di calcolo, realizzato con Mathcad®©, parametrizzato rispetto
alla rigidezza dei cuscinetti k., il calcolo puod essere eseguito anche per rigi-
dezze diverse; impostando una rigidezza molto elevata si ottengono i risultati
gia descritti nel paragrafo 2.3.3.1.1.2 (albero su tre appoggi), al contrario,
annullando la rigidezza dei cuscinetti i risultati coincidono con quelli descrit-
ti nel paragrafo 2.3.3.1.1.1 (albero non vincolato); tutto questo ad ulteriore
conferma della correttezza dei calcoli eseguiti.

E interessante infine valutare 'andamento della prima frequenza propria
al variare del numero di appoggi; gia nel progetto di Scienzia Machinale
S.r.l. erano stati introdotti tre cuscinetti in modo da innalzare le frequenze
proprie dell’albero interno; dato il ridotto costo in termini di progetto e di
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Figura 2.29: Prime tre forme modali schema B3

realizzazione conseguente all’aggiunta di uno o piu cuscinetti, ¢ utile valutar-
ne le conseguenze sulla prima frequenza propria sia per I’albero interno, sia,
in una seconda fase, per il sistema completo. Per tale analisi si rimanda al
paragrafo 3.1.

2.3.3.1.2 Carter

Si passa ora all’analisi dinamica del carter ed al calcolo delle sue frequenze
proprie; sul carter sono vincolate due masse alle due estremita. Si conside-
rano alcuni schemi di vincolo, via via pitt complessi, che indicheremo con la
lettera A.

2.3.3.1.2.1 Schema Al

Nel primo schema si considera il carter libero, senza nessun tipo di vin-
colo, come rappresentato in figura 2.30; per le ragioni viste nel paragra-
fo 2.3.3.1.1.1, si escludono le prime frequenze proprie nulle, che si riferiscono
ai moti rigidi della struttura.

Figura 2.30: Schema Al

Avendo due masse vincolate alle estremita dell’albero, le condizioni al
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contorno, in questo caso saranno:
Mii+ EIu' = v =0

come riportato in [22], dove ad M si sostituisce per le due estremita, il valore
corrispondente e pari a M; e M. Si riportano in tabella 2.4 le prime frequenze
proprie ricavate ed in figura 2.31 le corrispondenti forme modali.

n Wn Wn Wn

(rad/s) (rpm) (Hza)

1 153 1460 24.3
2 082 2560 92.7
3 1290 12400  206.6

Tabella 2.4: Frequenze proprie schema Al

Gia da questa prima analisi emerge come le frequenze proprie del car-
ter esterno e quelle dell’albero interno abbiano valori confrontabili tra loro,
questo puo portare ad una reciproca influenza delle due strutture che do-
vranno quindi essere considerate e studiate complessivamente, tenendo conto
delle interazioni tra i due sistemi. Questa analisi ¢ affrontata nel paragra-
fo 2.3.3.1.3.

1m
Zix 1)
w3
L
—1lm
Figura 2.31: Prime tre forme modali schema A1l
2.3.3.1.2.2 Schema A2

Nel secondo schema si considera il carter appoggiato rigidamente nei punti
di presa come rappresentato in figura 2.32;

Sebbene questo schema di vincoli non rappresenti le condizioni fisiche reali
di utilizzo della macchina, é comunque utile studiarne il comportamento in
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Figura 2.32: Schema A2

quanto fornisce delle utili indicazioni e puo essere utilizzato come verifica dei
risultati per i modelli piu complessi.

Le condizioni al contorno sono analoghe a quanto descritto nel paragra-
fo 2.3.3.1.1.1 e riportato nell’equazione 2.18.

n Wy, Wr, Wr,

(rad/s) (rpm) (Hza)
1 19.6 190 3.1
2 3144 3000 20

Tabella 2.5: Frequenze proprie schema A2

Si riportano in tabella 2.5 le prime due frequenze proprie ottenute ed in
figura 2.33 le corrispondenti forme modali.

In questa anlisi la prima frequenza propria, che nei sistemi precedenti
era pari a zero, risulta notevolmente bassa, con valori notevolmente inferiori
alle condizioni di esercizio; si sono infatti eliminati i gradi di liberta della
struttura, che risulta, in questa configurazione, vincolata isostaticamente.

Figura 2.33: Prime due forme modali schema A2

2.3.3.1.2.3 Schema A3
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A B1
( i U1 g} Uz y :
T A M) T
{

ab W

Figura 2.34: Schema A3

Si utilizza uno schema (vedi figura 2.34) che rappresenta con approssi-
mazione migliore rispetto al precedente, la presa dell’operatore. Si utilizzano
il modello, i valori di rigidezza, di massa e di apertura di presa ottenuti nel
paragrafo 2.1; le condizioni al contorno sono analoghe a quelle imposte negli
schemi B? e Al.

I risultati ottenuti dipendono dai parametri di presa scelti; si riportano
in tabella 2.6 le frequenze proprie ottenute per parametri di presa pari a:
abl = 0.4m, M,, = 0.4kg, k, = 100N/m

n Wy, Wr, Wy,
(rad/s) (rpm) (Hza)
1 1.3 15 0.2
2 8.0 75 1.3
3 126 1210 20.2
4 416 3970 66.2

Tabella 2.6: Frequenze proprie schema A3

Anche in questo caso si ottengono le prime due frequenze proprie con
valori molto bassi di pusazione; come si pud notare anche dalle forme modali
rappresentate in figura 2.35 questi modi propri coincidono con i moti rigi-
di della struttura; il carter cioé, non subisce deformazioni apprezzabili, ma
cambia solo la sua posizione nello spazio. Considerando i valori di w,, che si
ottengono, queste frequenze proprie, saranno trascurabili ai fini della valuta-
zione della risposta dinamica: la frequenza eccitatrice infatti, risulta molto
distante da quelle in esame, ’argomento verra comunque approfondito nel
paragrafo 2.3.3.7.3.

La terza e quarta forma modale, rappresentate in figura 2.36, presenta-
no delle analogie evidenti con quelle ricavate per lo schema A1l riportate in
figura 2.31; in particolare, abbassando la rigidezza di presa, le prime due
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Figura 2.35: Prime due forme modali schema A3

frequenze proprie tendono ad annullarsi e le altre tendono a coincidere con
i risultati ottenuti per lo schema Al. In direzione opposta, imponendo va-
lori molto elevati di rigidezza di presa, si ottengono gli stessi risultati dello
schema A2. Questa congruenza dei risultati ottenuti rappresenta una prima
verifica della correttezza dei modelli di calcolo e della loro implementazio-
ne su Mathcad® ed evidenzia I'utilita di giungere ad una modellazione con
schemi complessi ed articolati, passando prima attraverso modelli semplici e
facilmente verificabili.

1 T T T
1

Zrarter(z 3]

Frarter(z ) 0

Figura 2.36: terza e quarta forma modale schema A3

Considerando i risultati ottenuti in questa analisi, emerge come la terza
frequenza propria, di maggior interesse pratico, si avvicina alla frequenza
di esercizio. Tale valore inoltre, ¢ influenzato dai parametri di presa ed é
interessante valutare le variazione al variare di tali parametri.

In particolare per quanto riguarda la rigidezza della presa, emerge come
questa sia ininfluente sul valore di w3 e quindi sul comportamento dinamico
della struttura, almeno nel campo di variabilita definito nel paragrafo 2.1;
le condizioni peggiori si hanno, comunque, per valori bassi di rigidezza, in
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particolare, le differenze sono del tutto trascurabili per k, < 100N/m. Si
riportano in tabella 2.7 i valori di w in funzione di k, avendo posto M,, =
0.4kg e abl = 0.4mkg (in tabella si riportano i valori numerici ricavati
utilizzando un numero eccessivo di cifre significative, non congruente con le
approssimazioni assunte; si sceglie di mantenere comunque tale notazione per
mettere in evidenza le ridotte variazioni rilevate).

ky (N/m) 1 5 10 50 100 500 1000
ws (tpm) 1206 1207 1207 1208 1209 1221 1236

Tabella 2.7: Variazione della frequenza propria al variare di k,

Si passa ora a considerare 'influenza dell’ampiezza della presa sulla fre-
quenza propria; si valuta la variazione considerando valori standard degli
altri parametri (M, = 0.4kg e k, = 100 N/m). Dai dati riportati in tabel-
la 2.8 emerge come la frequenza propria tenda a diminuire al crescere di abl;
la situazione critica si avra quindi per la massima ampiezza di presa. E da
sottolineare come per valori superiori a circa 500 mm la prima frequenza
propria scenda al di sotto della forzante e quindi possano verificarsi delle
condizioni di risonanza.

abl (mm) 300 350 400 450 500 550 600
ws (rpm) 1305 1255 1210 1165 1125 1090 1060

Tabella 2.8: Variazione della frequenza propria al variare di abl

Il valore della massa della mano dell’operatore tende ovviamente ad ab-
bassare la frequenza propria all’aumentare della massa; per il campo di valori
di M,, definiti, w assume valori prossimi alla frequenza di esercizio come ri-
portato in tabella 2.9. Le condizioni peggiori, cioé¢ quelle per cui la frequenza
propria € minima, si hanno quindi per i seguenti valori dei parametri di pre-
sa: k, = 1N/m, M, = 0.6kg e abl = 0.6m; per qusti valori si ottiene
w3 ~ 950 rpm.

M, (kg) 030 035 040 0.45 0.50 0.55 0.60
wsg (rpm) 1260 1235 1210 1185 1165 1145 1125

Tabella 2.9: Variazione della frequenza propria al variare di M,,
Da notare come in queste condizioni, il regime di funzionamento per en-
trambe le velocita di rotazione dell’albero di trasmissione (900 rpm e 1100 rpm),

sia molto vicino alle condizioni di risonanza. Questo spiega le vibrazioni che
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manifesta la macchina durante il funzionamento. Una prima indicazione che
emerge dall’analisi é che risulta determinante la dinamica del carter esterno
per determinare il comportamento di Alice e che quindi, presumibilmente,
sara piu efficacie un intervento di irrigidimento sul carter che non uno equi-
valente sull’albero interno. Uno studio pit approfondito di tale aspetto viene
effettuato alla luce dei risultati ottenuti dallo studio del sistema completo nel
paragrafo 2.3.3.1.3

2.3.3.1.3 Sistema completo

Considerando la vicinanza delle frequenze proprie di carter ed albero, non
si puo escludere una reciproca influenza dei due sistemi per quanto riguarda
il comportamento dinamico. Si studia allora il sistema nel suo complesso,
secondo tre schemi di voncolo che definiamo C1, C2, C'8 descritti nei paragrafi
seguenti.

2.3.3.1.3.1 Schema C1

p1. A1, E1
A B/ @ D E
»ﬂ-\\u‘l uz 3 L}
UE s v
ki
s

ue
B Z O

p2, A2 E2
Figura 2.37: Schema C1

In questo primo schema rappresentato in figura 2.37, si considera il siste-
ma non vincolato ed i cuscinetti infinitamente rigidi, modellati quindi come
degli appoggi. Nella figura i due alberi sono rappresentati con assi paralle-
li ma non coincidenti al fine di permetterne la visualizzazione; nel modello
di calcolo pero, gli assi sono, ovviamente, coincidenti nella condizione non
deformata. Si dovranno dividere gli alberi in sei di tratti di trave per poi im-
porre le condizioni al contorno; si hanno cinque punti singolari e si ottiene un
sistema di 24 equazioni in altrettante incognite, annullando il determinante
si possono ricavare le frequenze proprie del sistema. Oltre alle condizioni al
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contorno gia descritte negli schemi gia visti, abbiamo alcuni punti singolari
in cui convergono tre tratti diversi di trave. Come esempio si riportano le
condizioni al contorno nel punto B di figura 2.37:

UL = Uy = Us (2.19)
wy = uy! (2.20)
't = up!! (2.21)
us'' =0 (2.22)
E L™ — EJduy"" — B, Lus™" =0 (2.23)

condizioni analoghe si impongono per il punto D e C tenendo conto delle
configurazioni e dei tratti di trave che vi confluiscono.

n Wy, Wr, Wy,

(rad/s) (rpm) (Hza)
136 1300 21.6
174 1665 27.8
295 2815 47.0
282 5560 92.6

e R

Tabella 2.10: Frequenze proprie schema C1

In tabella 2.10 si riportano le prime quattro frequenze proprie del sistema
completo nelle condizioni di presa standard, si rappresenta in tratto conti-
nuo la deformata del carter e con linea tratteggiata la deformata dell’albero
interno, la traccia a punti rappresenza la configurazione indeformata. Si nota
come la prima frequenza sia inferiore alle prime frequenze proprie di car-
ter ed albero interno considerati separatamente; si ha quindi la conferma di
quanto precedentemente ipotizzato: I'interazione reciproca delle due strutture
porta ad avere un comportamento dinamico diverso da quello dei due siste-
mi considerati separatamente. Non solo, i valori si avvicinano ulteriormente
alle condizioni di risonanza. Assume cosi notevole importanza approfondi-
re lo studio del sistema completo considerando sia la presa dell’operatore
(paragrafo 2.3.3.1.3.2) che la rigidezza dei cuscinetti (paragrafo 2.3.3.1.3.3).

Osservando la prima forma modale (figura 2.38) si pud notare come la
deformata del carter sia analoga a quella del caso non vincolato (schema
A1) rappresentata in figura 2.31, la deformata dell’albero invece richiama la
seconda forma modale rappresentata in figura 2.27; ci si aspetta quindi che un
irrigidimento del carter contribuisca in modo maggiore all’innalzamento della
prima frequenza propria rispetto ad un analogo irrigidimento dell’albero.
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Figura 2.39: Seconda forma modale schema C1

Per quanto riguarda la seconda forma modale rappresentata in figura 2.39
si nota che il carter risulta quasi del tutto indeformato, mentre ’albero pre-
senta un andamento corrispondente al primo modo proprio dello schema B2
(figura 2.27). Se ne deduce che per innalzare il valore della frequenza in esame
si dovra irrigidire ’albero interno, mentre risultera pressoché ininfluente un
intervento sul carter.

In generale si puo osservare 'effetto dei vincoli imposti: nei punti B, C
e D gli spostamenti di carter ed albero sono uguali; questo vincolo ¢ stato
imposto nelle condizioni al contorno come riportato nell’equazione 2.19.

2.3.3.1.3.2 Schema C2

Nel presente schema rappresentato in figura 2.40, si introduce 'elasticita
dei cuscinetti che vengono schematizzati con delle molle di rigidezza k.. La
dinamica del sistema ne risulta solo parzialmente influenzata, le frequenze
proprie (tabella 2.11) si modificano solo in piccola parte e possono conside-
rarsi coincidenti, anche le forme modali risultano quasi del tutto invariate. Si
puo comunque notare in figura 2.41 Peffetto della diversita di vincolo imposto
in particolare nel punto C, a meta lunghezza della trave in cui la posizione
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Figura 2.40: Schema C2
n W, Wn, Wnp
(rad/s) (rpm) (Hza)
1 135 1290 21.5
2 174 1660 27.7
3 281 2685 44.8
4 582 5560 92.7

Tabella 2.11: Frequenze proprie schema C2

dell’asse di carter ed albero non coincidono ma risultano leggermente disassa-
ti in conseguenze dell’elasticita del cuscinetto imposta. Anche in questo caso
si rappresenta in tratto continuo la deformata del carter, con linea tratteg-
giata la deformata dell’albero interno e con linea a punti la configurazione
non deformata.

Figura 2.41: Prima forma modale schema C2

Dai risultati ottenuti emerge come la rigidezza dei cuscinetti non influi-
sca sulle frequenze proprie del sistema; un intervento su tale parametro non
porterebbe significative modifiche al comportamento dinamico del sistema,
almeno nei campi fisicamente realizzabili di rigidezze del cuscinetto.

A scopo di verifica si puod aumentare la rigidezza k. fino a valori molto
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elevati; il comportamento del sistema diventa analogo allo schema C1 anche
per quanto riguarda le forme modali; al contrario, diminuendo la rigidezza,
1 due sistemi tendono a disaccoppiarsi e portano ad instabilita numeriche ed
i risultati perdono di significato fisico: i due sistemi andrebbero, in tal caso,
studiati separatemente. Tali risultati rappresentano una prima conferma della
correttezza dei modelli utilizzati e dei calcoli effettuati.

2.3.3.1.3.3 Schema C3

Questo schema ¢ quello che pitt si avvicina alla configurazione reale della
macchina nelle sue condizioni di funzionamento. Viene modellata la presa
dell’operatore che agisce sul carter e la rigidezza dei cuscinetti sulla base
delle analisi svolte al paragrafo 2.3.1 ed al paragrafo 2.1. T risultati ottenuti
dipendono in modo significativo dai parametri di presa scelti, dopo una prima
analisi nelle condizioni standard si considerano le variazioni dei parametri di
presa e si valutano le conseguenze individuando la configurazione critica.

B B1 C D E
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us uB
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albera
Figura 2.42: Schema C3

Lo schema é rappresentato in figura 2.42 ed ¢é studiato utilizzando set-
te funzioni u(z,t) per cui saranno necessarie 28 condizioni al contorno con
le quali impostare la matrice ed individuare gli zeri del determinante. Le
condizioni imposte sono una combinazione di quelle gia viste nei paragrafi
precedenti per gli schemi semplificati e non si ritiene necessario riportarle.

Analizzando i risultati in tabella 2.12 emerge come siano presenti le fre-
quenze proprie di tutti gli schemi precedentemente analizzati. Le prime due
frequenze proprie rappresentano i moti indeformati di carter ed albero sul-
la rigidezza della presa descritte al paragrafo 2.3.3.1.2, le frequenze superiori
hanno valori molto vicini a quelle gia viste negli schemi C1 e C2; in particolare
la terza frequenza propria € molto vicina alle condizioni di funzionamento, se
poi si tiene conto del fatto che, modificando i parametri di presa, il valore puo
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n Wy, Wr, Wy,
(rad/s) (rpm) (Hza)
1 1 12 0.2
2 8 75 1.3
3 118 1130 18.8
4 174 1660 27.7
d 266 2545 42.4
6 415 3960 66.0

Tabella 2.12: Frequenze proprie schema C3

scendere ulteriormente, si possono avere delle risonanze durante il funziona-
mento della macchina. Tali risultati sono stati ottenuti imponendo i consueti
valori standard dei parametri di presa che qui si ricordano: M,, = 0.4kg,
k, = 100N/m, abl = 0.4 m.

Figura 2.43: Prima forma modale schema C3

E interessante osservare le forme modali normalizzate ad uno, ed in parti-
colare la prima (figura 2.43) e la terza (figura 2.44) che, come emerge nel pa-
ragrafo 2.3.3.7.3, rappresentano i modi propri che influiscono maggiormente
sul comportamento del sistema sulla base della forzante descritta ed analiz-
zata nel paragrafo 2.3.3.7.1. Come nei casi precedenti si rappresenta in tratto
continuo la deformata del carter, con linea tratteggiata I’albero interno e si
riporta la configurazione indeformata con linea a punti. Nella prima forma
modale in figura 2.43, data la coincidenza tra albero e carter, le due linee
sono sovrapposte e non distinguibili.

Si esegue una valutazione della variazione della terza frequenza propria
al variare delle condizioni di presa. Il valore ottenuto infatti, risulta molto
vicino alle condizioni di risonanza e puo influire in modo determinante sul
comportamento della macchina.

La variabilita rispetto a k, non risulta determinante, le variazioni sono
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Figura 2.44: Terza forma modale schema C3

contenute e si possono del tutto trascurare come emerge in tabella 2.13, i
valori sono calcolati avendo posto M, = 0.4kg e abl = 0.4m.

ky (N/m) 1 10 100 1000
wy (tpm) 1125 1125 1130 1150

Tabella 2.13: Variazione della frequenza propria al variare di k,

La sensibilita rispetto all’ampiezza di presa abl ¢ maggiore come risul-
ta dalla tabella 2.14, le condizioni critiche possono essere considerate quel-
le con pulsazione propria piu bassa, tenendo conto del principale obietti-
vo progettuale di innalzare la frequenza propria al di sopra del regime di
funzionamento. Valori minimi di w si ottengono per ab! = 0.6 m.

abl (mm) 300 350 400 450 500 550 600
ws (rpm) 1200 1160 1130 1100 1070 1050 1040

Tabella 2.14: Variazione della frequenza propria al variare di abl

Anche la sensibilita rispetto ad M, non ¢ trascurabile, la pulsazione pro-
pria ¢ minima per alti valori della massa (vedi tabella 2.15). Dai risultati si
puod notare come nelle varie condizioni di presa, la terza pulsazione propria
assuma valori molto vicini alle due velocita di funzionamento pari a 900 rpm
e 1100 rpm.

M, (kg) 030 035 040 0.45 050 0.55 0.60
wsg (rpm) 1160 1145 1125 1110 1095 1080 1065

Tabella 2.15: Variazione della frequenza propria al variare di M,

In particolare il valore pitt basso per ws si ottiene nelle seguenti condizioni:

M, = 0.6kg
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k, = 100 N/m
abl =0.6m

per cui si ottiene:

w3 ~ 920 rpm

2.3.3.2 Effetto del taglio e dell’inerzia a rotazione

Negli schema si sono trascurati gli effetti del taglio e dell’inerzia a rota-
zione della sezione che possono portare ad un abbassamento delle frequenze
proprie; sebbene, date le caratteristiche geometriche degli alberi, tale appros-
simazione sia accettabile, si procede comunque ad una stima approssimata
della sua influenza in modo da giustificare e verificare 'ipotesi.

A tale scopo si segue il procedimento riportato in [22], in cui viene consi-
derata l'influenza su una trave semplicemente appoggiata agli estremi. Viene
introdotto il rapporto:

wn
oy = o (2.24)
dove w;, ed w, rappresentano ripettivamente la pulsazione valutata senza
tener conto di taglio ed inerzia e quella calcolata considerando anche tali
effetti. Siano A la snellezza della trave, F' e G i moduli di rigidezza, y = 10/9
il fattore di taglio della sezione, n il numero di frequenza propria, si defisce
la grandezza:

,  E

La soluzione fornita in [22| per a,, & la seguente:

S L R Ad P , 4y’
' = ——— | = — —
2’ w2n? | w2n? X 2n? X X
(2.25)

Si esegue il calcolo di «v, utilizzando i dati del carter che, tra i due elemen-
ti, € quello che puo risentire in misura maggiore del taglio avendo, a parita
di lunghezza, diametro maggiore e quindi snellezza inferiore.

I valori sono praticamente uguali ad uno per la prima frequenza propria
e 'errore ¢ comunque inferiore al 5% per le prime sei pulsazioni, come si pud
notare in tabella 2.16. Gli effetti del taglio e dell’inerzia a rotazione saranno
quindi del tutto trascurabili anche nel caso in esame e non saranno inclusi
nella trattazione.
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an
0.999
0.995
0.988
0.979
0.968
0.955

@cnypoowpa‘g

Tabella 2.16: Valori ricavati di « per le prime 6 frequenze proprie (n)

2.3.3.3 Effetto della rotazione dell’albero

Nel modello matematico utilizzato si studiano le frequenze flessionali della
trave sottoposta a vibrazone; sebbene numericamente i valori delle frequenze
proprie coincidano, nello studio non si considera un possibile sbilanciamento
dell’albero interno che, data la sua elevata lunghezza ed il processo di realizza-
zione presenta delle imperfezioni e si discosta in certa misura dalle condizioni
ideali rappresentate dal modello matematico. Date perd le ridotte dimensioni
diametrali del componente e la massa ridotta che ne consegue si puo supporre
trascurabile tale effetto; questo é ancora piu valido se si tiene conto dell’e-
lasticita dei cuscinetti: questa infatti porta ad uno spostamento relativo del
baricentro dell’albero rispetto alla condizione ideale, notevolmente superiore
a quello che si ottiene per efetto dello sbilanciamento dell’albero.

Si valuta comunque in prima approssimazione lo sbilanciamento dell’al-
bero secondo quanto indicato in [22, pag.437] in modo da confrontarlo con
i valori di spostamento che si ricaveranno nel paragrafo 2.3.3.7 a seguito
dell’analisi dinamica.

Per I’albero interno si puo considerare un grado di equilibratura tra quelli
riportati in [23]; in particolare si puod scegliere tra alcune classi di rotori a
ciascuna delle quali ¢ associato un valore G del grado di equilibratura in
mm/s. Le classi che piu si avvicinano al rotore in esame sono le seguenti (si
riporta un estratto degli esempi di rotori riportati in [23]):

G = 6.3 mm/s: parti veloci di macchine operatrici. Parti di macchine uten-
sili e di macchine in generale.

G = 16 mm/s: alberi di trasmissione, alberi cardanici con elevate esigen-
ze di equilibratura. Parti di maccihne agricole, di macchine molitorie,
trebbiatrici.

G = 40mm/s: alberi di trasmissione ed assali completi di autoveicoli. Al-
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beri a gomito completi di volani e frizioni di motori per vetture, auto-
carri e locomotive.

Tra le classi riportate quella che pit si avvicina all’albero in esame é quella
avente G = 16 mm/s; si esegue cautelativamente 1’analisi anche per la classe
superiore.

Si ricava quindi un valore di sbhilanciamento massimo per I'albero sulla
base di GG e della massima velocita di rotazione wy,,, secondo I'equazione:

G
€max = (2.26)
Si ottengono i seguenti valori avendo posto wpya, = 1100 rpm:
e16 ~ 0.15mm (2.27)
eq0 ~ 0.35 mm (2.28)

Il procedimento utilizzato segue un percorso inverso rispetto a quello
solitamente usato nelle applicazioni pratiche per cui si ricava G a partire
da enay; analisi svolta fornisce comunque delle valide indicazioni, anche se
approssimate, dell’influenza di tali effetti sul comportamento del sistema.

I valori ottenuti sono, come previsto, notevolmente ridotti, decisamente
inferiori agli spostamenti che si riscontrano nell’uso della macchina apprez-
zabili anche empiricamente ad occhio nudo e calcolati nel paragrafo 2.3.3.7.

Inoltre bisogna tener conto della forzante applicata alla macchina, descrit-
ta ed analizzata in dettaglio nel paragrafo 2.3.3.7.1: questa ¢é di tipo oscillante
e viene applicata all’estremo del carter, & disposta su un piano (non & quindi
di tipo rotante) ed assume valori talmente maggiori della forza indotta dallo
sbhilanciamento ipotizzato, da renderlo del tutto trascurabile.

Infine, non essendo presenti nell’albero rotori o manicotti di nessun genere
si possono escludere effetti giroscopici.

In ultima analisi, quindi, anche questo effetto risulta del tutto trascurabile
al fini pratici ed il sistema potra essere considerato come un sistema vibrante,
senza considerare effetti giroscopici e rotazionali.

2.3.3.4 Effetto del carico assiale

Alla struttura & aplicato un carico assiale di compressione; tale carico, di
tipo alternato ed avente frequenza pari alla velocita di rotazione dell’albero,
viene trasmesso dal cinematismo della testa al carter. In questo paragrafo ci
limiteremo a considerare ’abbassamento della frequenza propria flessionale
dovuta a tale carico. Per quanto riguarda gli effetti dinamici, uno studio piu
dettagliato verra eseguito al paragrafo 2.3.3.6 ed al paragrafo 2.3.3.7.1.
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si considera il massimo valore del carico assiale di compressione agente sul
carter (Npayx) €, seguendo il procedimento indicato in [22], si stima l'influenza
del carico sulle frequenze proprie.

Il carico assiale massimo ¢ dato dalla somma del massimo della componen-
te alternata Fia.xn € della forza peso dovuta alla massa presente sulla testa
(gM;, g é 'accelerazione di gravita) ipotizzando di utilizzare la macchina in
posizione verticale:

Nmax = L'max,N + Mfg

essendo:
Fhaxn =~ 5.5N
gM; ~ 11.5N
si ottiene:
Npax ~ 17N

Si ricava poi il carico Euleriano:

2
o7 EI
Npe=n 2

ed applicando quanto indicato in [22] si ricava il rapporto ¢ tra le pulsa-
zioni con e senza carico assiale applicato:

1
= | — 2.29
ST 220

Applicando l'equazione 2.29 al carter si ottiene ¢ =~ 0.996; il risultato
ottenuto si riferisce ad una trave semplicemente apoggiata agli estremi, ma
puo fornire indicazioni utili anche per il caso in esame soprattutto se si tiene
conto dei valori numerici ottenuti. La diminuzione della frequenza propria
¢ infatti inferiore al cinque per mille e risulta del tutto trascurabile; non si
ritiene necessario uno studio pit approfondito dell’effetto del carico assiale
in relazione ai ridotti valori assunti da Nyax.

2.3.3.5 Frequenze proprie torsionali

Fino a questo punto si sono studiate le frequenze flessionali del sistema
senza considerare eventuali frequenze proprie di tipo torsionale o assiale. Con-
siderando la sezione tubolare delle travi, che rappresenta la forma geometrica
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Figura 2.45: Elemento di trave sottoposto a vibrazioni torsionali

a massima efficienza per la torsione, tali frequenze risulteranno molto eleva-
te, notevolmente superiori alle flessionali. Si esegue comunque una stima dei
valori di tali pulsazioni sia per 'albero interno che per il carter.

In questo caso l'equilibrio infinitesimo di trave rappresentato in figu-
ra 2.45, in assenza di forze di smorzamento ed utilizzando le consuete no-
tazioni fin qui adottate, conduce all’equazione differenziale:

oM
lii= — = GIu"! 2.30
pli = —- u (2.30)
dove con [ si indica il momento di inerzia polare della sezione della trave.
Posto:

V=

¢
p

I'equazione 2.30 si puo scrivere nella forma:

i = 2!t
Le due travi devono essere considerate separatamente non essendo pre-
sente nella struttura nessun vincolo che colleghi la rotazione intorno all’asse
z di carter ed albero. Si considerano le travi aventi estremi collegati a volani
di inerzia I, e si dovranno imporre le condizioni al contorno:

Lii+ GIu' =0

Prendendo in esame il carter, alle estremita della trave si considerano ap-
plicati due volani che hanno momento di inerzia I; ed I; pari rispettivamente
alle inerzie del gruppo del motoriduttore e dell'impugnautra e del gruppo del
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cinematismo della testa. Tali valori ricavabili da analisi numeriche sui modelli
tridimensionali realizzati su Pro-Engineer© risultano:

I, ~ 11-10"3 kgm?
I ~ 441073 kgm?

Si ottengono le frequenze proprie riportate in tabella 2.17; i valori ottenuti
sono molto elevati, si pud quindi escludere 'influenza di tali frequenze sul
comportamento dinamico del sistema soprattutto se si considera il fatto che
non si hanno forzanti di tipo torsionale agenti sul carter.

n W

(1/s)
200
2800
5500

8200

e

Tabella 2.17: Frequenze proprie torsionali del carter

Per quanto riguarda l'albero interno si dovranno considerare il moto-
riduttore montato all’impugnatura e il cinematismo della testa. Si calco-
la un momento di inerzia equivalente utilizzando l'uguaglianza dell’energia
cinetica.

Si considera dapprima il motoriduttore; il motore elettrico ha momento di
inerzia pari a Jy, ~ 7,5-107% kgm? ed il riduttore pari a J; ~ 15 - 1076 kgm?.
considerando il rapporto di riduzione pari a 7, = 3.18 si ottiene un momento
di inerzia equivalente all'impugnatura pari a:

Ji=(Jn + 1) 72~ 2,310 kgm?

Per quanto riguarda il cinematismo della testa, si a ha disposizione I’an-
damento dell’energia cinetica del sistema in un ciclo avendo posto velocita
angolare pari a quella della forzante (1100 rpm). Tali dati sono il risultato di
un’analisi dinamica effettuata utilizzando i modelli tridimensionali realizzati
sul software Pro-Engineer©. Dividendo I’energia cinetica per il quadrato del-
la velocita di rotazione si ottiene il momento di inerzia equivalente J¢(6) del
cinematismo della testa che risulta essere funzione dell’angolo di rotazione 6.

Tale irreglarita dell’energia cinetica e, conseguentemente, dell’inerzia, ¢ la
causa della forzante periodica applicata all’albero. Nel grafico di figura 2.46
si rappresenta I'andamento di J;(6) in kgm? in un intervallo di tempo (in s)
pari al periodo di una rotazione completa dell’albero; si puo notare come la
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Figura 2.46: Variazione del momento di inerzia equivalente sulla testa in un
giro dell’albero di trasmissione

funzione compia due cicli in tale intervallo e quindi la forzante torsionale che
ne deriva avra frequenza pari a circa 230s .

Per il calcolo delle frequenze torsionali si considera, cautelativamente, il
massimo valore assunto da J; che risulta pari a J; ~ 4,3 - 1075 kgm?.

Imponendo i valori di inerzia appena ricavati ed utilizzando lo stesso me-
todo di calcolo utilizzato per il carter si ottiene il valore della prima frequenza
propria per 'albero interno che risulta pari a: w; ~ 260s7L.

Considerando i valori ottenuti, la sufficiente distanza delle condizioni di
funzionamento da quelle di risonanza, ed i valori molto contenuti delle iner-
zie di rotazione, si possono escludere fenomeni dinamici di tipo torsionale

rilevanti e influenti sulla dinamica complessiva del sistema.

2.3.3.6 Frequenze proprie assiali

ON

A
Y

Figura 2.47: Elemento di trave sottoposto a vibrazioni assiali
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Anche per quanto riguarda le frequenze assiali ci si aspetta di ottenere
valori elevati; in questo caso imponendo I’equilibrio dell’elemento infinitesimo
di trave rappresentato in figura 2.47 si ottiene ’equazione:

N
pAil = %—Z = AEu"! (2.31)
ponendo
E
V=4|—
p

i = v’ (2.32)

Si procede al calcolo delle frequenze proprie come descritto al paragra-
fo 2.3.3.1 imponendo per I'albero interno le condizioni al contorno corrispon-
denti ad estremi liberi:

ul =0

mentre per il carter si dovra tenere conto delle masse applicate alle estremita
imponendo:

Mii+ AEu' =0

Per quanto riguarda l'albero interno si ottengono i valori riportati in
tabella 2.18, e risultano elevati e lontani dalle condizioni di funzionamento.

no w,
(1/s)
1 7500
2 15000
3 22000
4 30000

Tabella 2.18: Frequenze proprie assiali dell’albero interno

Per il carter, si riportano in tabella 2.19 le frequenze calcolate consi-
derando le masse calettate alle estremita e delle mani ed avendo imposto
My, =0.6kg e abl =0.6m.

Come previsto, i valori delle frequenze proprie assiali sono molto elevate,
di almeno un ordine di grandezza superiori alla frequenza eccitatrice; se ne de-
duce che non avranno influenza sul comportamento dinamico della macchina
e non verranno piu considerate nel seguito.
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no w,
(1/s)
1 7300
2 15000
3 23000
4 39000

Tabella 2.19: Frequenze proprie assiali del carter

2.3.3.7 Risposta dinamica

Alla luce dello studio fin qui svolto, risulta di notevole interesse pratico
eseguire uno studio della risposta dinamica del sistema sottoposto all’eccita-
zione alternata causata dal moto dei pettini oscillanti sulla testa dell’abbac-
chiatore. Tra i vari schemi utilizzati si analizza lo schema C3 il piu rappre-
sentativo della macchina reale che comprende tutti gli effetti dinamici fin qui
analizzati e descritto nel paragrafo 2.3.3.1.3.3. Prima di analizzare il metodo
utilizzato per ricavare la soluzione dinamica, descritto nel paragrafo 2.3.3.7.2,
si esegue uno studio dettagliato della forzante (paragrafo 2.3.3.7.1).

Lo studio permette di individuare ’andamento del tempo delle deformate
del sistema consentendo cosi di quantificare spostamenti massimi e condizioni
critiche oltre a fornire risultati numerici sulle vibrazioni trasmesse all’opera-
tore. Si possono cosi ricavare utili informazioni ed indicazioni per orientare
positivamente lo sviluppo della trasmissione.

2.3.3.7.1 Applicazione della forzante

Sul sistema agisce la forzante analizzata e definita al paragrafo 2.3.2, al
fine di applicare tale forzante al sistema, si utilizza il procedimento descritto
in [22] che si riferisce ad una trave eccitata da una forza distribuita. Nel
caso in esame, la forza é aplicata alla testa e quindi, idealmente, in un punto
coincidente con la massa concentrata M;. In pratica pero, la forza viene
trasmessa attraverso il collegamento tra organi rotanti e carter e si distribuira
su una superficie necessariamente finita nell’intorno della testa. Si pud quindi
correttamente schematizzare la forzante come una forza distribuita lungo
tutta la trave che assuma valore diverso da zero nell’intorno della testa ma
che scenda rapidamente a zero man mano che ci si allontana da essa. Posto
q(z,t) = p,(2)pe(t) si pud scegliere quindi una funzione di distribuzione lungo
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la trave del tipo:

Pa(2) = — (Z i f)p% (2.33)

dove con z si indica la coordinata assiale della trave come rappresentata in

pa 007

Figura 2.48: Andamento di p,(z) tra zero ed L

figura 2.21 e con L si indica la lunghezza del carter; la funzione ¢é di tipo iper-
bolico ed ha un asintoto in £ in cui tende a oo, mentre scende rapidamente a
zero per z < &, sulla base del valore assegnato a p. Queste due costanti quindi
definiscono rispettivamente la pendenza in prossimita dell’asintoto e la sua
posizione. Per quanto riguarda p si puo scegliere un valore sufficientemente
alto, tale da approssimare correttamente la superficie di applicazione della
forza; in particolare aumentando il valore della costante la funzione scende
piu rapidamente a zero allontandosi dalla testa della trave. Le variazioni non
comportano significativi cambiamenti nel valore della forzante e della rispo-
sta dinamica per valori di p > 50, si sceglie quindi cautelativamente un valore
di p pari a 100. Il parametro & definisce la posizione dell’asintoto verticale
della funzione e quindi interviene direttamente sulla porzione di forza lineare
applicata alla trave. Per ricavare tale valore si assume che I'integrale su tutta
la trave della funzione debba essere uguale ad uno.

/OLpZ(z)dz:l

Ne risulta un andamento, rappresentato in figura 2.48, che ripecchia le
reali condizioni di carico. Moltiplicando la funzione ottenuta per 'andamen-
to temporale della forza p(t) = M,w?a; coswt, complessivamente la q(z,t)
assume modulo esattamente pari alla forza applicata F'(t).

2.3.3.7.2 Sovrapposizione modale
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Essendo state ricavate le frequenze proprie e le relative forme modali per
il sistema in esame, risulta immediato utilizzare il metodo di sovrapposizio-
ne modale per il calcolo della risposta dinamica. Il metodo, secondo quanto
riportato in [22], e considerando la forzante di tipo distribuito, porta al-
la seguente equazione differenziale, utilizzando le consuete notazioni fin qui
assunte:

i + v’V = G (2.34)
pA

La soluzione di tale equazione pud essere espressa come somma della
soluzione generale e della soluzione particolare. Si esprimono i modi propri in
modo che siano ortonormali alla distribuzione di massa; per quanto riguarda
la struttura in esame, oltre alla densita ed alle sezioni delle travi di carter ed
albero, si dovra tenere conto delle masse concentrate presenti, ne consegune

che tale condizione si ottiene imponendo, per ciascun modo proprio:

M;i(Z(0))? + My (Ze(ab1))? + Mi(Ze(L))?
+/0 peAc(Z(2))? dz+/0 pala(Za(2))*dz =1 (2.35)

dove con i pedici ¢ ed a si indicano rispettivamente le grandezze di carter ed
albero.
La soluzione particolare puo quindi essere scritta nella forma:

up(2,8) = Y Zn(2)Top(t) (2.36)

dove con Z,(z) si indica la forma modale n normalizzata rispetto alla massa
utilizzando 'equazione 2.35.
Sostituendo 'equazione 2.36 nell’equazione 2.34 si ottiene:

L
T + Ty = / 0(20) 20 d= = gu(t) (2.37)
0

dove ¢,(t) viene definita forza eccitatrice modale relativa al modo n. La

soluzione dell’equazione 2.3.3.7.2 puo essere espressa utilizzando 'integrale
di Duhamel:

T, — w—ln /0 gn(7) sinlion (£ — 7)) dr (2.38)
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ricavati quindi i vari contributi di caiscun modo proprio e sommati secondo

quanto indicato nell’equazione 2.36 si ottiene la soluzione particolare del-
I'equazione differenziale; tale soluzione rappresenta la risposta a regime del
sistema, si puod considerare quindi solo questa componente della soluzione
completa, trascurando la soluzione generale che rappresenta il transitorio.

2.3.3.7.3 Contributo di ciascun modo proprio

Teoricamente, per ottenere la soluzione esatta dell’equazione differenziale
é necessario considerare gli infiniti modi propri del sistema, nella pratica pero
si puo troncare la sommatoria ad un dato termine finito in quanto i contributi
dei modi propri aventi pulsazione notevolmente superiore a quella dell’ecci-
tatrice sono trascurabili. In |22] si suggerisce di troncare la sommatoria ad
un termine finito n’ in modo che la pulsazione w, s sia almeno superiore alla
massima pulsazione contenuta nello spettro della forza eccitatrice.

Per eseguire una ulteriore semplificazione, si considerano i termini 7},;
infatti avendo normalizato i modi propri rispetto alla distribuzione di massa,
1 termini Z,, della sommatoria sono dello stesso ordine di grandezza, diventa-
no quindi determinanti, ai fini della determinazione del contributo di ciascun
modo proprio, i termini 7;,;,. Si calcolano quindi tali termini, funzione del tem-
po e di n e della forzante, per i primi cinque modi propri del sistema completo
in modo da escludere tutti i termini che non influiscono significativamente
sulla risposta del sistema.

Si riportano in tabella 2.20 i massimi valori assunti dai termini 7,,,, in
funzione di n, per il sistema completo C3 ed applicando la forzante descritta
nel paragrafo 2.3.3.7.1. Dai dati ottenuti emerge come il modo proprio deter-

Tabella 2.20: Ordine di grandezza di T,,;, per le prime cinque frequenze proprie

minante sia il terzo, in quanto ha frequenza vicina a quella della forzante. Gli
altri modi propri sono del tutto trascurabili, I'unico di cui puo essere utile
tenere conto € il primo, che risulta comunque inferiore di un ordine di gran-
dezza ma il cui contributo diventa piu significativo cambiando la frequenza
della forzante o le condizioni di presa. Infatti, osservando la forma modale
rappresentata in figura 2.43 si puo notare come la forzante si avvicini ad una
condizione di carico proporzionale alla forma modale. Questo spiega il fatto
che tale contributo sia sempre presente in tutte le condizioni di presa e per
valori diversi della pulsazione della forzante. Come esempio si riportano in
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figura 2.49 gli andamenti di 7,,,(¢), per n = 1 (linea tratteggiata), n = 2
(linea a punti), n = 3 (linea continua).

nonsf e ' 7

Figura 2.49: Andamenti di 7,,,(t), per n = 1 (linea tratteggiata), n = 2 (linea
a punti), n = 3 (linea continua)

Per le ragioni fin qui esposte, nella sovrapposizione modale si tiene conto
esclusivamente del primo e del terzo termine, essendo gli unici che influiscono
in modo significativo sulla risposta dinamica del sistema che sara quindi data
da:

wp(2,t) = Z1(2)T1p(t) + Z3(2) T (1) (2.39)

Discretizzando il tempo ed eseguendo il calcolo per una serie di valori di
t, si pud ottenere la risposta dinamica del sistema nel dominio del tempo.
Essendo la frequenza della forzante vicina, se pur non coincidente, con una
frequenza propria del sistema, si verifica il fenomeno dei battimenti, descritto
in [22], di cui si puo osservare il tipico andamento in figura 2.50; si riporta
nel grafico la posizione del punto medio del carter in un intervallo di tempo
pari al periodo dei battimenti.

I battimenti hanno pulsazione wy, pari a:

1
wh = = (wr — ws)

2
dove wy € la pulsazione della forzante. Le condizioni di massimo spostamento
si avranno quindi in corrispondenza del massimo dei battimenti; per indi-
viduare le condizioni critiche per il sistema eseguendo un calcolo rapido e
che richieda un tempo ridotto, si puo eseguire il calcolo per una serie di
punti nell’intorno di tale massimo. In questo modo é possibile valutare ra-
pidamente le variazioni delle vibrazioni del sistema in funzione delle diverse
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Figura 2.50: Posizione del punto medio del carter in funzione del tempo

Figura 2.51: Massima deformata del sistema

condizioni di presa e gli effetti di eventuali variazioni delle caratteristiche
della trasmissione.

Nel punto medio del carter si ha una freccia massima pari a Ucmax ~
7.5mm. La massima deformata del sistema, rappresentata in figura 2.51, ¢
molto vicina al terzo modo proprio ed il contributo del primo é notevolmente
ridotto, almeno in queste condizioni di carico e vincolo; come negli altri casi
si rappresenta in tratto continuo I’asse del carter, con linea tratteggiata I'asse
dell’albero interno. In appendice C il file Mathcad®© tramite il quale vengono
eseguiti i calcoli e le analisi descritte in questo capitolo.

2.3.4 Analisi agli elementi finiti

Si esegue I'analisi dinamica della struttura utilizzando un approccio diver-
so rispetto al precedente. Utilizzando il software di calcolo agli elementi finiti
Ansys©, si realizzano gli stessi modelli studiati e se ne calcolano frequenze
proprie e risposta dinamica in modo da avere una verifica dei risultati ottenu-
ti, analizzare I'influenza di effetti secondari trascurati quali la velocita di ro-
tazione, e giustificare delle approssimazioni assunte come la schematizzazione
in due dimensioni.

In analogia con quanto gia svolto, si modella la struttura utilizzando
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elementi trave bidimensionali e gli stessi schemi di vincolo descritti nel pa-
ragrafo 2.3.3; si considerano quindi dapprima albero interno e carter separa-
tamente, per poi studiare il sistema completo tenendo conto della rigidezza
di cuscinetti e delle caratteristiche della presa ed utilizzando schematizza-
zioni via via piu affinate e che meglio approssimano le condizioni reali di
funzionamento.

Non é di interesse pratico affinare ulteriormente il calcolo realizzando
modelli pitt complessi che utilizzino elementi guscio o elementi solidi; infatti,
per gli obiettivi prefissati, hanno notevole rilevanza le frequenze proprie del
sistema di tipo flessionale, vicine al campo di funzionamento. Non sono di
interesse pratico invece le frequenze di tipo membranali ottenibili esclusiva-
mente attraverso modelli pitt complessi in quanto hanno valori di frequenza
notevolmente pit alti e molto lontani dalle condizioni di esercizio. Per queste
ragioni ci si limita allo studio del sistema schematizzato come insieme di travi
in quanto si descrivono tutti i fenomeni utili allo sviluppo della macchina con
il notevole vantaggio di una elevata velocita di calcolo.

Per ogni sistema e modello realizzato si puo eseguire uno studio di conver-
genza per determinare il numero di nodi necessario a descrivere correttamente
la struttura. Da tenere presente perd che per le analisi di tipo dinamico, la
covergenza ¢ rapida ed ¢é sufficiente una suddivisione in elementi (definita
meshatura) non eccessivamente affinata per ottenere valori sufficientemente
approssimati di frequenze proprie e spostamenti. Per queste ragioni e per
esigenze di sintesi si omettono i dettagli sugli studi di convergenza eseguiti e
ci si limitera al confronto dei risultati con i dati ricavati nel paragrafo 2.3.3.

Per la realizzazione dei modelli, si utilizzano elementi trave di tipo bi-
dimensionale (indicata con BEAMS3 in Ansys), aventi tre gradi di liberta
per ciascun nodo, due di traslazione ed uno di rotazione (figura 2.52). Agli
elementi si assegnano alternativamente, le caratteristiche di albero e carter.

HEIGHT

Figura 2.52: Elemento trave 2D in Ansys

Altri elementi che si utilizzano per realizzare i vari schemi di vincolo sono
le masse concentrate (indicate con MASS21 in Ansys) posizionate su nodi

72



2.3 Analisi dinamica Analisi dell’abbacchiatore Alice

in corrsipondenza dei punti di presa (M; e M,,) e della testa (M;) ed a cui si
assegnano i valori di massa noti e definiti nel paragrafo 2.

Per modellare la rigidezza della presa dell’operatore e dei cuscinetti si
utilizzano gli elementi molla (indicate con COMBIN14 in Ansys) a cui si
assegnano le rigidezze k, e k..

Cy Torgue /‘X
J
i
Z
1 k Cy
o
x

Figura 2.53: Elemento molla in Ansys

Per realizzare i vincoli che rappresentano i cuscinetti rigidi, si impone
spostamento nullo ai relativi nodi, mentre, nel sistema completo, si impone
che siano uguali gli spostamenti dei nodi di carter ed albero posizionati in
corrispondenza dei cuscinetti (attraverso il comando CP in Ansys).

2.3.4.1 Frequenze proprie

Si esegue un’analisi di tipo modale (modal), che fornisce i valori in Hza
delle frequenze proprie e le corrispondenti forme modali normalizzate rispetto
alla distribuzione di massa in modo del tutto analogo a quanto descritto nel
paragrafo 2.3.3.7.

Si ottengono dei valori nulli per le prime frequenze proprie che rappre-
sentano i moti rigidi in direzione assiale e negli altri gradi di liberta lasciati
liberi dai vincoli imposti.

I risultati ottenuti sono perfettamente coincidenti con i dati ricavati nell’a-
nalisi precedente; questo ¢ dovuto alla similitudine dei modelli realizzati che
riproducono esattamente gli schemi descritti nel paragrafo 2.3.3, le differenze
riscontrabili sono dovute ad errori di tipo numerico e dovuti alla discretiz-
zazione; tali differenze sono comunque talmente ridotte da essere del tutto
trascurabili soprattutto se si tiene conto delle altre approssimazioni assunte
nella realizazione del modello e della variabilita di molte grandezze fisiche
considerate.

Ci si limita a riportare solo alcune delle soluzioni ricavate in questa ana-
lisi, mettendole a confronto con i risultati del paragrafo 2.3.3. In particolare,
per esigenze di sintesi e per evitare inutili ripetizioni, si espongono esclusiva-
mente i risultati degli schemi A3, B3 e C3 descritti ed identificati nei relativi
paragrafi.
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2.3.4.1.1 Albero interno

Per I’albero interno si considera lo schema B3 rappresentato in figura 2.28.
In tabella 2.21 si mettono a confronto i risultati delle due analisi indican-
do con wy e wy i risultati ottenuti utilizzando rispettivamente Mathcad®©
e Ansys©; si omette la prima frequenza propria nulla che rappresenta lo
spostamento rigido dell’albero in direzione assiale.

n WnA WnM
(Hza) (Hza)
1 24.5 24.5
2 36.3 36.3
3 956 95.6

Tabella 2.21: Frequenze proprie schema B3

In figura 2.54 é rappresentata la prima frequenza propria ottenuta me-
diante i due metodi. Nel grafico della forma modale di Ansys le linee verticali
rappresentano le posizioni degli elementi molla che descrivono il comporta-
mento dei cuscinetti. Tali elementi sono stati impostati con una lunghezza
finita in modo da renderli visibili nel modello, senza per questo influire in
nessun modo sul calcolo delle frequenze. Si € eseguita una normalizzazione
rispetto alla massa in entrambi i casi e si nota come sia le forme modali che i
valori delle frequenze proprie siano perfettamente coincidenti. In appendice D
si riporta il file di comandi completo, realizzato al fine di eseguire 1’analisi
appena descritta.

2.3.4.1.2 Carter

Per quanto riguarda il carter si considera lo schema A3 rappresentato in
figura 2.34 ed avendo imposte come parametri di presa le consuete condizioni
standard. Anche in questo caso i risultati ottenuti sono perfettamente coin-
cidenti come emerge dalla tabella 2.22 dove si omette la frequenza propria
nulla corrispondente al moto rigido del carter.

n WnA WnM
(Hza) (Hza)
1 0.2 0.2
2 1.3 1.3
3 202 20.2
4 66.1 66.2

Tabella 2.22: Frequenze proprie schema A3
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1 AN
DISPLACEMETT PLOT NO. 1
STEP=1
SUB -2
FREQ=24.527
DMX =3.613

.

Figura 2.54: Prima forma modale schema B3

Le forme modali, normalizzate ripetto alla massa sono analoghe a quelle
gia ricavate; come esempio si riporta in figura 2.55 la terza frequenza propria,
di maggior interesse in quanto prossima alle condizioni di funzionamento; in
questo caso 1 tratti verticali rappresentano le molle che simulano la presa
dell’operatore, in modo da renderne visibile il posizionamento. L’analisi €
stata eseguita utilizzando il file di comandi riportato in appendice E.

2.3.4.1.3 Sistema completo

Si analizza infine il sitema completo che tiene conto delle interazioni tra
albero e carter, della rigidezza dei cuscinetti e della presa dell’operatore. I
dati, in linea con le previsioni, sono riportati in tabella 2.23, omettendo,
come al solito, le frequenze nulle corrispondenti ai moti rigidi; da osservare,
in questo caso, che le frequenze prorie di valore nullo sono due, una che si
riferisce al moto rigido del carter e I’altra al moto dell’albero interno. L’analisi
¢ stata eseguita utilizzando il file di comandi riportato in appendice F

In figura 2.56 si riporta la forma modale, normalizzata rispetto alla di-
stribuzione di massa, corrispondente alla terza frequenza propria del sistema,
di maggior interesse pratico in quanto influisce maggiormente sulla risposta
dinamica del sistema.

I risultati fin qui ottenuti sono in perfetto accordo con le analisi svolte
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STEP=1
SUB =7

FREQ=20.154

‘

Figura 2.55: Terza forma modale schema A3

n WnA WnM
(Hza) (Hza)
1 0.2 0.2
2 1.3 1.3
3 188 18.8
4 275 27.7
5 421 42.4
6 65.8 66.0

Tabella 2.23: Frequenze proprie schema C3
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Figura 2.56: Terza forma modale schema C3

nel paragrafo 2.3.3 e forniscono una ulteriore conferma della correttezza del
modello utilizzato e della sua implementazione su Mathcad®.

2.3.4.2 Confronto tra i risultati 3D e 2D

La simmetria del sistema in esame risulta evidente sia per quanto ri-
guarda gli alberi (di forma tubolare), i cuscinetti (che hanno pari rigidezza
nelle due direzioni) ed i vincoli (la presa dell’operatore, in prima appros-
simazione pud considerarsi avente la stessa rigidezza in tutte le direzioni);
anche la forzante ¢ disposta su un piano. Ci si aspetta che non ci sia nessuna
differenza apprezzabile nei risultati ottenibili con modelli tridimensionali ri-
spetto a quelli bidimensionali, essendo questi correttamente rappresentativi
del sistema reale.

Potendo sfruttare le potenzialita di un software di calcolo agli elementi
finiti come Ansys©, si esegue ugualmente una verifica dell’ipotesi di bidi-
mensionalita assunta. Si realizza un modello equivalente utilizzando elementi
trave tridimensionali dotati di sei gradi di liberta su ciascun nodo: tre di
rotazione e tre di traslazione. In questo modo é possibile escludere la pre-
senza di frequenze proprie tridimensionali, non rappresentabili con i modelli
bidimensionali fin qui realizzati. Anche gli altri elementi utilizzati dovranno
rispettare le condizioni di tridimensionalitd, impostando il corretto numero
di gradi di liberta agli elementi.
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3

WnA
(Hza)

0.2
0.2
1.4
1.4
19.1
19.1
27.5
27.5
9 42.1
10 421
11 66.0
12 66.0

O~ O Tt i W N+

Tabella 2.24: Frequenze proprie schema C3 tridimensionale

Si riportano i risultati ottenuti avendo applicato ’analisi tridimensionale
allo schema completo (C3). Da osservare come le frequenze ottenute risulti-
no accoppiate a due a due come riportato in tabella 2.24; infatti in questo
caso il numero di frequenze proprie raddoppia, avendo per ciascun valore di
velocita critica, due forme modali disposte alternativamente su due generici
piani perpendicolari all’asse degli alberi. Dal confronto con i valori riportati
in tabella 2.23 si nota come le differenze tra i due sistemi siano del tutto
trascurabili, si omettono le forme modali in quanto coincidenti con quelle
riportate nei paragrafi precedenti.

2.3.4.3 Effetto della rotazione dell’albero

Nell’analisi agli elementi finiti ¢ possibile assegnare ai componenti una
nota velocita di rotazione in modo da tenere conto dell’abbassamento del-
le frequenze proprie che ne deriva. Si prende in considerazione il sistema
comleto (C3) e si assegna all’albero interno, una velocita di rotazione pari
a 1100 rpm attraverso il comando cmomega di Ansys. Le frequenze ottenute
sono modificate solo in minima parte come emerge dai risultati riportati in
tabella 2.25 in cui si indicano con w, le frequenze calcolate senza tenere conto
della velocita dell’albero e con o', 1 risultati ottenuti tenendo conto di tali
effetti.

Date le ridotte variazioni evidenziate non si considera I'influenza di questi
effetti che risultano del tutto trascurabile.
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n Wh, Wy,
(Hza) (Hza)
1 0.2 0.2
2 1.3 1.2
3 188 18.7
4 275 27.3
5 42.1 41.9
6 65.8 65.7

Tabella 2.25: Frequenze proprie schema C3 considerando la rotazione
dell’albero

2.3.4.4 Risposta dinamica

Per eseguire ’analisi della risposta dinamica, il software mette a dispo-
sizione diversi metodi di calcolo; in analogia con le analisi precedentemente
svolte, ed avendo gia ottenuto i modi propri del sistema, risulta opportuno
utilizzare il metodo di sovrapposizione modale. I risultati forniti si riferiscono
esclusivamente alla risposta a regime, tengono conto soltanto della soluzione
particolare dell’equazione differenziale escludendo il transitorio. Sono am-
messi carichi di tipo sinusoidale con frequenza che puo variare in un range
definito.

Per quanto riguarda la forzante, si applica un carico concentrato sulla
testa di valore pari ai risultati ottenuti nel paragrafo 2.3.3.7.1. Si considera
lo schema competo identificato con la sigla C3 e si impostano le consuete
condizioni di presa standard in modo da poter confrontare i risultati ottenuti
con i dati ricavati nelle analisi precedenti.

Con una frequenza della forzante pari a 1100 rpm, si ottiene il seguente
spostamento massimo del punto medio del carter ¢ max:

U max A 7.3 MM

Il valore ottenuto € in sostanziale accordo con quanto ricavato al paragra-
fo 2.3.3.1.3.3 in cui si era ricavato ¢ max ~ 7.0mm, le differenze riscontrate
sono ampiamente trascurabili e del tutto irrilevanti se si tiene conto delle
approssimazioni assunte nel modello.

Si riporta inoltre in figura 2.57 la deformata del sistema nelle condizioni di
massimo spostamento; dal confronto con la figura 2.51 si nota la coincidenza
dei risultati ottenuti e la prevalente influenza della terza frequenza propria
sul comportamento dinamico della trasmissione.

E interessante inoltre eseguire uno studio della variazione degli sposta-
menti in funzione della frequenza della forzante. Sono di particolare interesse
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z AN
STEP=1
SUB =1 DISPLACEMENT
FREQ=18.333
REAL ONLY
DMX =.007655

Figura 2.57: Deformata massima del sistema C3

gli spostamenti dei punti di presa, si riporta in figura 2.58 'andamento del
massimo spostamento nel punto di presa al variare della frequenza eccitatrice
in un campo di frequenze compreso tra 900 rpm e 1100 rpm. Da tenere pre-
sente pero che, non essendo stato introdotto nessuno smorzamento, il grafico
presenta un asitoto in corrispondenza della pulsazione propria; ne consegue
che i valori di spostamento ottenuti in corrispondenza di tali valori ed in
particolare i valori numerici dei picchi rappresentati non hanno significato
fisico. Si pud ovviare al problema introducendo uno smorzamento interno
come descritto nel paragrafo 2.3.5.

(x10%%-2)

VALU 4

15 17 i3 21 23 25
16 13 z0 22 Z4
FREQ

Figura 2.58: Spostamento del punto di presa in funzione della frequenza
eccitatrice

Emerge ancora una volta la criticita delle condizioni di lavoro della mac-
china, soprattutto se si tiene conto della variabilita delle condizioni di presa:
la frequenza propria del sistema puo coincidere, in determinate condizioni di
presa, con la frequenza eccitatrice sottoponendo il sistema di trasmissione a
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sollecitazioni elevate e provocando vibrazioni accentuate che si ripercuotono
sul comfort nell’utilizzo della macchina. Si nota come sia sufficiente un leggero
allontanamento dalle condizioni di risonanza per avere un immediato abbat-
timento delle vibrazioni trasmesse all’operatore con sensibile miglioramento
del comfort di utilizzo.

2.3.5 Effetto dello smorzamento

Nelle analisi fin qui svolte non si ¢ tenuto conto di un possibile smorza-
mento della struttura; i tipi di dispersione di energia che possono verificarsi
sono lo smorzamento interno del materiale di albero e carter, lo smorzamneto
dovuto ai cuscinetti, ai giunti, alla presa dell’operatore e ad altri effetti dif-
ficilmente quantificabili con accuratezza sufficiente. Inoltre, I'imposizione di
condizioni al contorno dipendenti dal tempo a cui si ricorre per inserire smor-
zamenti concentrati rende impossibile la separazione delle variabili e I'impo-
stazione del problema seguendo la metodologia illustrata nel paragrafo 2.3.3.
Si rende necessaria una analisi nel dominio del tempo da implementare con
software di calcolo numerico dedicato, inoltre le grandezze fisiche di cui tener
conto presentano una elevata dispersione e sono difficilmente determinabili,
in modo particolare per quanto riguarda lo smorzamento della presa e dei
cuscinetti.

Bisogna altresi sottolineare che gli smorzamenti della struttura tendono a
diminuire le ampiezze di oscillazione, le vibrazioni trasmesse e le sollecitazioni
del materiale; ne consegue che I'analisi fin qui svolta risulta cautelativa. Si
puo inoltre prevedere che, dati i bassi valori di smorzamento in gioco, le
differenze con il modello non smorzato siano molto ridotte e trascurabili.

Come verifica si esegue uno studio della risposta dinamica del sistema
includendo gli effetti dello smorzamento interno dell’Alluminio di carter ed
albero interno. Tale analisi € eseguibile analiticamente una volta calcolato il
coefficiente di smorzamento del materiale che si indica con (.

Si procede quindi alla determinazione di un valore stimato di ¢ per I’Allu-
minio. I valori dipendono fortemente dal tipo di materiale e dalle lavorazioni
a cui é stato sottoposto; data l’elevata dispersione dei dati in esame, per
quanto riguarda l'alluminio, in letteratura viene fornito un ampio campo di
variabilita. Risultati sperimentali riportati in [24] hanno dato come risultato
¢ ~ 0,1-107% allinterno della stessa fonte si fa riferimento ad altri dati
reperibili in [25] ed in [26] che forniscono, rispettivamente, i seguenti campi
di variabilita: 0,75-107% < ¢ < 7-1073 e 0,5-10* < ¢ < 0,6-107%; tali valori
sono sostanzialmente in accordo con i dati fornitiin [27]: 2-107° < ( < 2-1073
ed in [28]: ( =~ 5-107*

si sceglie un campo di variabilita per il parametro ¢ tale da comprendere
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la maggior parte dei valori incontrati:
1-10°<(¢<1-107°

Per includere l'effetto dello smorzamento nel calcolo della risposta di-
namica si segue il procedimento indicato in [22] che fornisce la seguente
soluzione:

t
T (t) = wi / g (P)e= ) in [ (¢ — 7)] dr (2.40)
n JO0

Una volta determinato il termine 7,,,(¢) analisi prosegue in modo del
tutto analogo a quanto gia visto nel paragrafo 2.3.3.7.2 considerando i soli
modi propri che influiscono in modo determinante sulla risposta dinamica del
sistema.

Si puo utilizzare il software Ansys© per introdurre uno smorzamento
distribuito nella struttura (attraverso il comando dmprat), il software fornisce
la risposta dinamica del materiale considerando uno smorzamento interno
pari al valore di ¢ imposto.

I risultati ottenuti sono analoghi a quelli gia presentati per il caso non
smorzato, gli spostamenti e le deformate sono solo in minima parte modifica-
ti e 'effetto dello smorzamento, oltre ad essere cautelativo, risulta di entita
ridotta ed ampiamente trascurabile come previsto. Come esempio in tabel-
la 2.26 si mettono a confronto il massimo valore dello spostamento del punto
medio del carter, ottenuti utilizando i due metodi descritti per diversi valori
di smorzamento ( a parita delle altre condizioni di carico e di vincolo.

C Umax,M Umax,A
1072 7.0mm 7.1mm
107 72mm 7.2mm
107° 7.3mm 7.3mm

0 7.5mm 7.3mm

Tabella 2.26: Massimi spostamenti del punto medio del carter ottenuti con
Mathcad (Umax ) ed Ansys (Umax a) per alcuni valori di smorzamento ¢

Gli effetti dello smorzamento non sono rilevanti nelle condizioni standard
in cui non si ha una perfetta coincidenza della frequenza della forzante con la
pulsazione propria. Nei casi in cui queste risultano sufficientemente vicine, lo
smorzamento diventa non trascurabile ed i dati ottenuti senza tenerne conto
non sono fisicamente accettabili.

Considerando pero I'impossibilita di assegnare, con sufficiente approssi-
mazione, valori numerici di smorzamento, soprattutto per quanto riguarda
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la presa dell’operatore, per la dispersione propria del fenomeno fisico, e te-
nendo conto del fatto che 'obiettivo principale della riprogettazione della
trasmissione é ’allontanamento dalle condizioni di risonanza, non si ritiene
necessario considerare gli effetti dello smorzamento e ci si limitera a studia-
re il comportamento dinamico della macchina in condizioni non prossime a
quelle di risonanza.

2.3.6 Vibrazioni trasmesse all’operatore

Un parametro significativo per valutare la qualita della dinamica della
macchina puo essere ottenuto analizzando le vibrazioni trasmesse all’opera-
tore nei punti di presa. Come riportato in [5], la vibrazione di parti del corpo
e le vibrazioni percepite sono spesso causa di malessere e di riduzione del
rendimento. E stato dimostrato che 1'uso continuo e abituale di macchine vi-
branti € collegato a diversi tipi di disturbi vascolari e neurologici e di lesioni a
carico delle ossa, delle articolazioni, dei muscoli o dei tessuti connettivi della
mano e dell’avambraccio.

Da sottolineare come le normative si riferiscono a dati rilevati sperimental-
mente su macchine esistenti e definiscono le misure di sicurezza da utilizzare
nell’'uso di tali attrezzature; la linea guida ed i parametri forniti, possono
comunque essere impiegati nello sviluppo di nuove macchine utensili por-
tatili, per ridurre il rischio connesso e valutare gli effetti di interventi di
miglioramento sulla dinamica della macchina gia in fase progettuale.

Non si conoscono con precisione i livelli di esposizione alle vibrazioni
necessari a determinare questi disturbi, né per quanto riguarda l’'intensita
e il contenuto spettrale delle vibrazioni, né per quanto riguarda la durata
giornaliera e complessiva dell’esposizione.

L’insieme dei disturbi vascolari, neurologici e muscolo-scheletrici periferici
causati dall’esposizione a vibrazioni mano-braccio viene comunemente indi-
cato con il termine sindrome da vibrazioni mano-braccio. Le lesioni vascolari
e osteoarticolari degli arti superiori causate da vibrazioni sono considerate
malattie professionali indennizzabili in numerosi Paesi.

I lavoratori esposti a vibrazioni mano-braccio possono presentare episodi
di pallore alle dita delle mani. Si tratta di un disturbo vascolare dovuto ad
un temporaneo arresto della circolazione del sangue nelle dita. Tali disturbi
sono stati descritti con diversi sinonimi: dito morto o bianco, fenomeno di
Raynaud di origine occupazionale,. .. pill recentemente, viene indicata come
dito bianco causato dalle vibrazioni (Vibration-induced White Finger, VWF).
I1 VWEF ¢ considerato una malattia professionale e come tale ¢ indennizzato
in molti Paesi.
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Durante la fase di pallore i lavoratori affetti possono sperimentare for-
micolii e torpore alle mani, debolezza muscolare, dolore alle mani ed alle
braccia fino ad una perdita completa della sensibilita tattile e della capacita
di manipolazione; perdurando 1’esposizione, tali sintomi tendono a peggio-
rare e possono interferire con la capacita lavorativa e le attivita della vita
quotidiana fino a condurre ad inabilita lavorativa.

Per valutare ’entita delle vibrazioni trasmesse si considerano i punti di
presa; nel modello utilizzato tali oscillazioni sono disposte su un piano ed
agiscono in una direzione definita. L’ampiezza di tale vibrazione ¢ nota dalla
dinamica del sistema e sono note anche velocita ed accelerazione nei punti
di presa. Si riportano in tabella 2.27 le massime ampiezze di oscillazione nei
punti di presa ottenute attraverso Mathcad® (upmaxn) € Ansys© (upmax.a)-

Up,max,M  Up,max,A
41mm 3.9mm

Tabella 2.27: Massimi spostamenti nei punti di presa ottenuti con Mathcad
(Upmaxm) €d Ansys (Up max.a)

Conoscendo i massimi spostamenti ed ipotizzando, cautelativamente, una
oscillazione sinusoidale avente ampiezza pari al valore massimo e pulsazione
pari a quella della forzante, si puo ricavere la funzione di spostamento dei
punti in esame e ricavare le accelerazioni di tali punti. Si considera il piu alto
dei valori ottenuti nei due punti di presa in modo da valutare il punto di
presa piu affaticante.

L’esposizione alla vibrazione giornaliera definita in [5] ¢ derivata dall’am-
piezza della vibrazione e dalla durata dell’esposizione giornaliera e si esprime
con 'equazione:

[T
Ag = apy = (2.41)
0

dove T é la durata giornaliera totale dell’esposizione alla vibrazione ay, e Tj
é la durata di riferimento di otto ore. Nel caso in esame si considera una pul-
sazione della forzante costante in tutta la durata dell’utilizzo della macchina
e pari a 1100rpm ed una esposizione giornaliera che copre tutte le otto ore
lavorative della giornata; nel periodo di raccolta infatti 1'utilizzo dell’abbac-
chiatore é notevolmente intenso, continuato nel tempo e assorbe la totalita
dell’attivita lavorativa degli operatori. Semplificando quindi I'equazione 2.41
si ottiene: Ag = ayy.

Il termine a;, € 'accelerazione quadratica media ponderata in frequenza
e si ottiene calcolando I'accelerazione istantanea della vibrazione trasmessa
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alla mano (a¢pny(f)),a cui si applica il filtro di ponderazione wy; riportato in
[5]; si calcola quindi il massimo spostamento nei punti di presa, si ricava
I’accelerazione in tali punti e si ricava:

I )
Ag = apy = Wpi\[ = / [Umaxws? sin(wyt)]” dt
T; Jo

Nel caso in esame, per condizioni di presa standard si ottiene:
Ag ~ 4.9m/s? (2.42)

Come valori di riferimento si possono assumere i dati relativi alla sindro-
me del dito bianco riportati in [5] e in [6]; la probabilita di occorrenza dei
sintomi di pallore digitale e la loro gravita dipendono da numerosi fattori
quali le caratteristiche dell’esposizione alle vibrazioni (frequenza, ampiezza,
direzione, impulsivita, durata), il tipo di utensile e di processo lavorativo,
le condizioni ambientali (temperatura e velocita dell’aria, tasso di umidita,
presenza di rumore), fattori biodinamici ed ergonomici (forza di prensione
dell'impugnatura, forza di spinta sull’utensile, postura delle braccia), e al-
cune caratteristiche individuali (suscettibilita, stato di salute e fattori che
possono influenzare il circolo periferico, per esempio il fumo di tabacco e
I'assunzione di alcuni farmaci).

Si evince che vi € una complessa relazione tra 1’esposizione a vibrazioni
mano-braccio e la comparsa dei sintomi di pallore digitale. Gli studi epide-
miologici indicano che la probabilita di comparsa del pallore digitale aumenta
con 'aumentare dell’esposizione alle vibrazioni.

Vi sono stati tentativi di stimare ’esposizione alle vibrazioni necessaria
per produrre differenti tassi di prevalenza di pallore digitale in gruppi di
operatori che eseguono lavori con caratteristiche di esposizione simili per
tipo di utensile/i usato/i o per tipologia di processi industriali.

Dy (anni) 1 2 4 8
Ag (m/s?) 26 14 7 3.7

Tabella 2.28: Valori di esposizione a vibrazione giornaliera Ag che possono
dare luogo all’insorgenza di episodi di scolorimento delle dita nel 10% delle
persone esposte per un determinato numero di anni D,

La tabella 2.28 mostra 1’esposizione giornaliera alle vibrazioni, Ag, che
si stima necessaria per produrre il fenomeno del dito bianco nel 10% delle
persone esposte. I tassi di prevalenza sono stimati sulla base di una esposi-
zione media totale Dy (vita lavorativa) del gruppo di lavoratori compresa da
1 anno a 10 anni.
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E consentita Iinterpolazione dei valori per le condizioni di esposizio-
ne indicate in tabella 2.28. A tale scopo, pud essere utilizzata la seguente

relazione:
~1.06
Dy _ 31.8(—A8 )
anno m/s?

Nel determinare i limiti per il caso in esame si considera un utilizzo del-
la macchina per otto ore giornaliere esclusivamente nel periodo di raccolta.
Tenendo conto del fatto che la macchina puo essere utilizzata anche per la
raccolta di altri frutti, si stima un utilizzo medio annuo pari a tre mesi.
Ipotizzando una vita lavorativa di trenta anni si ottiene un valore di esposi-
zione alla vibrazione in anni pari a Ag =~ 7.5. Si pud quindi cautelativamente
considerare il valore di otto anni per il limite di esposizione richiesto:

A§ amom = 3.7 m /s

Il valore calcolato per Alice é significativamente superiore al limite am-
messo; sebbene nell’analisi siano state eseguite una serie rilevante di appros-
simazioni, il parametro ricavato puo essere considerato un indice importan-
te per valutare la qualita della macchina sotto il punto di vista del com-
fort dell’operatore che influisce sul suo affaticamento e sulla sua salute e
conseguentemente sulla produttivita e sui costi di produzione.

2.3.7 Sensibilita ai parametri progettuali

Le analisi fin qui svolte sono state eseguite impostando delle condizioni
di presa di tipo standard definite nel paragrafo 2.1. Sebbene tali condizioni
siano rappresentative delle condizioni di funzionamento, una loro variazione
influisce in modo determinante sulla dinamica del sistema modificando sensi-
bilmente il valore delle frequenze proprie e della risposta dinamica. Per quanto
riguarda la terza frequenza propria, di maggior interesse pratico in quanto
prossima alle condizioni di funzionamento, I’analisi ¢ gia stata affrontata nel
paragrafo 2.3.3.1.3.3.

Si analizza l'influenza dei parametri di presa sulla risposta dinamica del
sistema, in particolare si considera il massimo spostamento del punto me-
dio del carter ed il termine Ag rappresentativo delle vibrazioni trasmesse
all’operatore e del comfort di utilizzo di Alice.

Analizzando la rigidezza della presa emerge la sua quasi totale ininfluenza
sul comportamento dinamico della macchina e sulle vibrazioni trasmesse, in
modo particolare se si scende al di sotto di 100 N/m le variazioni sono nulle,
come emerge in tabella 2.29.
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k, (N/m) 1 10 100 1000
Upmax (mm) 4.3 4.3 40 22
Ag (m/s?) 51 51 49 26

Tabella 2.29

Il sistema mostra una maggiore sensibilita rispetto alla massa della mano
dell’operatore, si riportano i grafici (figura 2.59) degli andamenti di massi-
mo spostamento nel punto di presa ed esposizione alle vibrazioni Ag che ne
derivano. Un aumento di massa porta ad un sensibile abbassamento della
frequenza propria che, in determinate condizioni, diventa coincidente con la
pulsazione della forzante, questo causa il picco che si nota in figura 2.59 che
si verifica in condizioni di risonanza. Da sottolineare come il valore nume-
rico di picco rappresentato in figura non sia significativo dal punto di vista
fisico. In tali condizioni infatti diventa determinante lo smorzamento inter-
no del materiale, gli altri smorzamenti presenti ed in particolare quello della
presa dell’operatore che non é stato modellato. Si possono comunque trarre
delle informazioni importanti per la comprensione dei fenomeni fisici e delle
grandezze che governano il comportamento del sistema.

40..
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m
2 o Dot
5 . . : :
03 04 05 03 04 0.5
03 M, 0.6 0z M, né

Figura 2.59: Andamento degli spostamenti e delle vibrazioni trasmesse in
funzione di M,

Andamento del tutto analogo hanno gli spostamenti e ’esposizione al
variare dell’ampiezza di presa; infatti anche in questo caso, aumentando la
quota abl si ha un sensibile abbassamento della frequenza propria con il picco
di vibrazioni che si puo notare nella figura 2.60; anche in questo caso il valore
numerico del picco non ¢ significativo non tenendo conto degli smorzamenti
presenti.

Risulta evidente dall’analisi appena svolta, la necessita di eseguire una
rprogettazione del sistema di trasmissione che permetta di innalzare le fre-
quenze proprie, ed in particolare la terza, in modo da allontanare il sistema
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Figura 2.60: Andamento degli spostamenti e delle vibrazioni trasmesse in
funzione di ab1

dalle condizioni di risonanza che possono verificarsi in determinate condizioni
di presa.

2.3.8 Verifica dei componenti

Si esegue una verifica dei componenti della macchina nelle condizioni
standard di funzionamento. In particolare si studiano carter ed albero interno
in modo da avere una stima delle tensioni agenti e ricavarne il coefficiente di
sicurezza.

Si considerano le condizioni di presa standard gia definite e si prende
in esame la configurazione con massimo spostamento del punto medio del
carter; infatti, considerando la deformata assunta dal sistema, ed essendo i
carichi e le caratteristiche di sollecitazione, funzione della deformata stessa,
le condizioni critiche si avranno in corrispondenza della massima deformata.

Conoscendo la 'andamento di u(z,t) che rappresenta la deformata del-
le travi nel tempo, si possono calcolare le caratteristiche di sollecitazione
all’istante 7 utilizzando 1’equazione della linea elastica dinamica:

M(z) = Elu(z, )"

T(z) = ETu(z, )"

Si riportano in figura 2.61 il momento flettente (Mc,(2)) ed il taglio
(Tc.(z)) agenti sul carter. Si nota come il momento abbia andamento con-
tinuo ma la sua derivata, il taglio, presenti delle discontinuita in corrispon-
denza dei punti di presa e dei cuscinetti dove si hanno dei carichi concentrati
applicati.

Il massimo valore del momento flettente per il carter vale:

Mcpax =~ 18 Nm
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Figura 2.61: Momento e taglio agenti sul carter

che comporta delle tensioni massime pari a:
o ~ 25 MPa

Il taglio, come prevedibile, provoca delle tensioni notevolmente inferiori
alla flessione che assumono valore massimo pari a 7 ~ 1 MPa e risulta del
tutto rascurabile. Tali tensioni sono di tipo affaticante ed hanno valor medio
nullo e componente alternata pari a o.

Figura 2.62: Momento e taglio dell’albero di trasmissione

I grafici di momento flettente e taglio per I’albero sono rappresentati in fi-
gura 2.62 e presentano discontinuita in corrispondenza dei carichi concentrati
applicati attraverso i cuscinetti.

Per I’albero, si ottengono le seguenti tensioni massime:

o~ 12 MPa
7 =~ 0.05 MPa

anche in questo caso le tensioni di taglio sono del tutto trascurabili.
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Sull’albero di trasmissione, oltre ai carichi dinamici fin qui considerati,
si ha il momento torcente trasmesso attraverso il motore elettrico ed il ri-
duttore. Si ha un momento motore pari a T, = 0.33 Nm ed un rapporto di
riduzione 7, = 3.18; questi dati nominali si riferiscono al funzionamento in
condizioni normali, con un momento resistente costante applicato ai pettini
sulla testa. Quando 'abbacchiatore viene utilizzato su fronde molto fitte o
rimane incastrato tra i rami della pianta, il momento resistente tende a salire
ed il momento motore manifesta un picco. Grazie alla presenza del limitatore
di alimentazione si ha una coppia massima del motore elettrico pari a tre
volte il valore nominale. Si ottiene quindi il massimo momento torcente che
puo agire sull’albero di trasmissione:

Tinax ~ 3.2Nm

Considerando la sezione tubolare dell’albero si ricavano le seguenti ten-
sioni di taglio:

Tp,» ~ 6.6 MPa

In questo caso le tensioni sono di tipo statico, sia per quanto riguarda
il momento torcente sia per la flessione. L’albero infatti, ha un moto dato
dalla sovrapposizione di un moto rotatorio attorno all’asse deformato e di un
moto precessionale o di whirling dell’asse attorno all’asse ideale indeformato.
Avendo quindi la combinazione di due moti armonici aventi la stessa pulsa-
zione, le tensioni saranno di tipo statico, almeno durante il funzionamento a
regime. Bisogna pero tenere presente che in due accensioni successive della
macchina, o nel passaggio da una velocita di funzionamento all’altra, le fibre
sottoposte a tensioni derivanti dal momento flettente possono cambiare ed il
carico puo divenire affaticante nel passaggio da una configurazione all’altra o
in due o pill accensioni successive. In modo largamente cautelativo, si consi-
derera anche tale carico di tipo affaticante. Si hanno quindi una componente
media o, ed una alternata o, delle tensioni agenti sull’albero che risultano:

Oom = \/379,2 ~ 11 MPa

Oa = Omax =~ 11 MPa

La lega di Alluminio con cui sono realizzati carter ed albero ha le seguenti
tensioni di rottura (Sy) e snervamento (Sy):

Sy ~ 215 MPa
Sy ~ 160 MPa
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Per la verifica dei componenti si segue quanto indicato in [21] ed in [29] e
si considera un numero di cicli pari ad n ~ 5 - 10%; valore convenzionalmente
utilizzato per la verifica a vita infinita di componenti in alluminio che non
presenta un limite di fatica S, definito. Per ricavare il valore di S, sulla base
di S, si definisce il rapporto [ ricavabile dall’equazione suggerita in [30] e
riportata in [29, p.47|:

0.031n*
& _ _ 1+ 140.00655, ~ 0.42
Sy 1+ 0.031n* .

si utilizza poi il coefficiente Cy = 0.74 per tenere conto della finitura superif-
ciale delle travi e si ottiene cosi

Sy ~ 63 MPa

Per quanto riguarda il carter si ricava immediatamente il coefficiente di
sicurezza a fatica che risulta pari a:

Sn

Oc¢,max

Ne = ~ 2.5

Per I'albero interno, avendo sia tensioni di tipo statico che di tipo affati-
cante si utilizza il criterio di Goodman secondo la metodologia riportata in
[21]. A tal fine si definiscono tre rette:

yl(z) = -+ 5,
S,

2(r) = — 22 4 8,
y2(z) 5 +5
Oa

dove sull’asse y si rappresenta la componente alternata delle tensioni, mentre
sull’asse x la componente media. Si riporta in figura 2.63 le rette rappresen-
tando in tratto continuo la retta di carico y3(z) ed a linea tratteggiata le
altre due rette.

Il coefficiente di sicurezza si ottiene considerando l'intersezione della retta
di carico y3 con la retta y2 e fornisce:

M. ~ 4.4

Il sistema risulta quindi verificato nelle condizioni standard di funziona-
mento e di presa. La macchina, nei vari test effettuati da Scienzia Machinale
S.r.l., non ha presentato rotture anomale nonostante le vibrazioni manifesta-
te. Risulta comunque utile intervenire sul sistema di trasmissione in modo
da garantire il funzionamento della macchina anche in condizioni diverse di
presa in cui si possono manifestare fenomeni di risonanza e ridurre il piu
possibile le vibrazioni trasmesse ed aumentare cosi il comfort di utilizzo.
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Figura 2.63: Applicazione del criterio di Goodman

2.4 Analisi dei risultati ed indicazioni proget-
tuali

Lo studio fin qui svolto di Alice fornisce una serie di informazioni ed
indicazioni utili per affrontare con successo un suo sviluppo, in particolare
per quanto riguarda la trasmissione. Emerge l'esigenza di innalzare la ter-
za frequenza propria del sistema inervenendo sulla rigidezza della struttura.
Puo essere utile prendere in considerazione 1'utilizzo di materiali diversi dal-
I’alluminio in modo da ridurre anche il peso complessivo dell’abbacchiatore;
alro elemento su cui € possibile intervenire sono la rigidezza ed il numero
dei cuscinetti. Tutti questi argomenti sono dettagliatamente affrontati nel
paragrafo 3.
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Capitolo 3

Sviluppo della trasmissione

Grazie all’approfondita analisi della macchina fin qui svolta, & possibile
pianificare degli interventi di modifica sulla trasmissione in modo da miglio-
rarne le prestazioni e le caratteristiche. In particolare risultano di importanza
prioritaria le vibrazioni trasmesse che influenzano il comfort di utilizzo ed il
peso complessivo della trasmissione che influisce sul peso della macchina e
sulla sua maneggevolezza.

E emerso come la macchina funzioni in condizioni prossime a quelle di
risonanza mostrando evidenti fenomeni vibratori. Risulta quindi necessario
un innalzamento delle frequenze proprie, in particolare quelle pit prossime
alle velocita di rotazione dell’albero di trasmissione.

Con queste premesse un primo possibile intervento é la modifica della se-
zione dei tubi. Bisogna pero tenere presente che il diametro esterno del carter
¢ imposto da esigenze ergonomiche in modo da rendere agevole 'impugnatura
da parte dell’operatore in un punto qualsiasi della macchina. Si potrebbe in-
tevenire sul diametro interno, ma questo porterebbe ad un sensibile aumento
del peso della macchina senza pero innalzare significativamente le frequenze
proprie del sistema. Risulta infatti determinante la rigidezza specifica delle
travi, aumentando la sezione, si irrigidisce da un lato la struttura, ma se ne
aumenta il peso con conseguente incremento delle forze d’inerzia. Anche la
forma delle sezioni non puo evidentemente essere modificata.

Un intervento del genere risulta cosi inefficacie o non realizzabile.

Un altro possibile campo di intervento & una modifica della geometria dei
cuscinetti o del loro materiale in modo da modificarne la rigidezza. Sulla base
dei risultati fin qui illustrati, si deduce immediatamente che tale effetto é di
entita ridotta: infatti, osservando i valori delle frequenze proprie ottenute per
il sistema con cuscinetti rigidi, si nota come le differenze con il sistema con
cuscinetti elastici siano notevolmente ridotte; un irrigidimento dei cuscinetti
non modifica in modo determinante la dinamica del sistema e presenta pro-
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blemi di montaggio in quanto diminuisce la compensazione delle imperfezioni
geometriche di carter ed albero interno.

Anche una modifica della rigidezza dei cuscinetti é quindi da escludere.

Si puo pero intervenire sul numero: questo renderebbe 1’albero interno fis-
sato in modo piu rigido al carter con una spesa in termini sia economici che
di difficolta di montaggio e complessita della macchina relativamente conte-
nuta. L’analisi dettagliata della risposta del sistema al variare del numero e
della rigidezza dei cuscinetti viene affrontata nel paragrafo 3.1.

Sono possibili modifiche alla rigidezza dei tubi modificando il materiale
utilizzato. Come gia accennato, la grandezza che maggiormente influenza
il valore delle frequenze proprie risulta essere la rigidezza specifica definita
come:

E
==
P
Un aumento di v ¢ ottenibile aumentando il modulo elastico o diminuendo la
densita del materiale; € questo il tipico campo di applicazione dei materiali
compositi i quali hanno una elevata rigidezza con un ridotto peso specifico e
possono aumentare sensibilmente le frequenze proprie del sistema.

Elementi tubolari in fibra di carbonio o di vetro possono essere utilizzati
per la realizzazione sia dell’albero interno che del carter; I’analisi dettagliata
delle possibili soluzioni in questa direzione é affrontata al paragrafo 3.2.

3.1 Modifica dei cuscinetti

Come gia accennato, si puo dimostrare, analizzando i risultati ottenuti per
i modelli realizzati, 'inefficacia di un amento di k. sulle frequenze proprie. Si
considerino a tale scopo gli schemi B2 e B3 descritti ai paragrafi relativi, in cui
si sono calcolate le frequenze proprie considerando rispettivamente cuscinetti
infinitamente rigidi ed elastici. Nel primo caso si é ottenuta una frequenza
pari a w; &~ 1470rpm, mentre nel secondo w; ~ 1480rpm (tabella 2.2 e
tabella 2.3). Tali valori possono essere considerati coincidenti se si tiene conto
della approssimazioni e delle ipotesi assunte nella realizzazione del modello.

Considerazioni del tutto analoghe possono essere fatte osservando i valori
riportati in tabella 2.10 e tabella 2.11, che si riferiscono al sistema completo
con cuscinetti rigidi ed elastici per cui si € ottneuto rispettivamente, w; ~
1300 rpm wy =~ 1290 rpm. Anche tali valori possono considerarsi coincidenti
e forniscono una ulteriore prova del fatto che non sia conveniente irrigidire i
cuscinetti.

94



3.1 Modifica dei cuscinetti Sviluppo della trasmissione

Si valuta quindi 'influenza di una aumento dei cuscinetti sulla dina-
mica della struttura. Si dispongono in modo che siano distribuiti in modo
omogeneo lungo tutta la lunghezza dell’albero, secondo lo schema ripor-
tato in figura 3.1 che rappresenta lo schema completo della trasmissione
in cui si tiene conto degli effetti della presa dell’operatore gia descritto al
paragrafo 2.3.3.1.3.3.

carter
E \Mm} / albero @rz
T F F/E,

N\

n cuscinetti

Figura 3.1: Schema della trasmissione con n cuscinetti

Per l'analisi si utilizza il software Ansys© attraverso un file di comandi
(vedi appendice G) in cui si parametrizza il modello rispetto al numero dei
cuscinetti. Si esegue cosi il calcolo delle frequenze proprie del sistema al
variare del numero n dei cuscinetti. Si riportano tabella 3.1 i valori della terza
e quarta frequenza propria di maggiore interesse pratico in quanto piil vicine
alle condizioni di funzionamento. Tutti i valori sono stati ottenuti imponendo
i valori standard per i parametri di presa definiti nel paragrafo 2.1.

n 3 4 ) 6 7
w3 (rpm) 1130 1150 1150 1140 1140
wy (rpm) 1650 3480 3620 3640 3650

Tabella 3.1: Variazione di w3 e w, al variare di n

Si puo immediatamente notare come le variazioni siano del tutto trascu-
rabili per la terza frequenza propria. Questo era prevedibile considerando la
forma modale corrispondente, riportata in figura 2.44 in cui si puo notare co-
me sia il carter a deformarsi in modo significativo e I’albero interno segua tale
deformazione senza produrre elevati spostamenti relativi tra asse del carter
ed asse dell’albero. L’influenza dei cuscinetti é cosi quasi nulla.

L’influenza ¢ maggiore sulla quarta frequenza propria in particolare nel
passaggio da tre a quattro cuscinetti. Anche questo risultato é in accordo con i
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Figura 3.2: Quarta frequenza propria con tre cuscinetti

risultati ottenuti come si puo notare osservando la forma modale di figura 3.2:
il carter é praticamente indeformato, ’albero ha la forma modale corrispon-
dente a quella di una trave su tre appoggi, aumentando il numero di appoggi,
tale deformata viene impedita e la frequenza propria sale notevolmente.

Si riportano in figura 3.3 le variazioni della terza e quarta frequenza pro-
pria al variare del numero dei cuscinetti, dove si rappresenta con linea a punti
il valore della frequenza eccitatrice.

Figura 3.3: Variazione di ws e wy al variare di n

Anche un intervento sul numero dei cuscinetti risulta cosi inefficacie man-
tenendo invariato il valore della frequenza propria di interesse pratico. L’au-
mento di w, che ne deriva non é necessario in quanto tale frequenza non
influenza in modo significativo il comportamento della trasmissione nelle
condizioni di funzionamento come mostrato al paragrafo 2.3.3.7.3.

3.2 Aumento di rigidezza specifica dei tubi

Un aumento della rigidezza specifica dei tubi comporta un deciso aumento
delle frequenze proprie del sistema. Questo é realizzabile utilizzando mate-
riali diversi dall’alluminio ed in particolare attraverso I'impiego di materiali
compositi.
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Tra le numerose categorie e tipologie di materiali compositi esistenti, si
fa riferimento esclusivamente a quelli costituiti da fibre continue con elevate
caratteristiche di resistenza e rigidezza immerse in una matrice ad elevata
duttilita.

La gamma di materiali disponibili per la realizzazione di materiali compo-
siti ¢ notevolmente ampia ed in continua evoluzione sia per quanto riguarda
le matrici sia per le fibre. Le proprieta dei materiali e le tecnologie produttive
variano notevolmente in base al tipo di applicazione ed alle caratteristiche
meccaniche desiderate. Essendo interessati alla realizzazione di elementi tu-
bolari in materiale composito ad elevata rigidezza specifica, si fa riferimento
esclusivamente alle tipologie applicabili e di maggiore interesse pratico per il
caso in esame.

Per la realizzazione di tubi le fibre utilizzate possono essere in carbonio
con caratteristiche variabili di rigidezza e resistenza, oppure in fibra di vetro
e aramidiche; per le matrici si utilizzano principalmente poliesteri o resine
epossidiche.

Anche le tecnologie produttive sono molteplici e notevolmente diverse tra
loro. Quelle piu adatte per la realizzazione di elementi tubolari su larga scala
sono il Filament winding e la Pultrusione.

Nel Filament winding, fibre di tipo continuo vengono avvolte attorno ad
un mandrino rotante secondo una disposizione ed un angolo di avvolgimento
definito. Si ottengono ottimi risultati per quanto riguarda il controllo della di-
sposizione delle fibre e I'uniformita della struttura grazie all’automatizzazione
del processo. Le fibre possono essere fornite in nastri (fape) pre-impregnati
nella matrice per poi essere avvolti a secco (dry) eventualmente con pre-
riscaldamento in modo da ammorbidire la resina; in alternativa si possono
impregnare le fibre immergendole in un bagno di resina immediatamente pri-
ma dell’avvolgimento secondo una metodologia di tipo wet. Quando il numero
richiesto di strati é stato avvolto, ’elemento viene sottoposto ad una cura
in autoclave in modo da polimerizzare la resina, eliminare I'aria e gli altri
elementi volatili rimasti intrappolati e a rimuovere ’eccesso di resina. Questa
tecnologia produttiva & nata verso la fine degli anni 40 e si é notevolmen-
te sviluppata e diffusa, si presta a produzioni su larga scala ed i costi sono
contenuti.

La pultrusione (o pultrusion) é un processo che richiama in certa misura
il processo di estrusione largamente utilizzato nei materiali metallici. Le fibre
di rinforzo e la resina vengono tirate attraverso una matrice o una serie di
matrici che conferiscono la forma desiderata alla sezione. Anche per questo
processo sono possibili due tipologie di realizzazione, di tipo wet e di tipo
dry. La tecnologia, nata negli anni ’50 si € notevolmente sviluppata, si presta
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ad una elevata automatizzazione e produzione su larga scala e consente di
orientare le fibre in direzione assiale con angolo di avvolgimento nullo.

3.2.1 Applicazione di materiali compositi

Tenendo presente la tecnologia produttiva, si considera il generico tubo
come costituito da una serie di strati o lamine con le fibre orientate in modo
angle ply, cioé con angoli di avvolgimento che risultano alternativamente
+a e si indicano, utilizzando la classica nomenclatura per i laminati, con:
[+a, —ajn, dove « ¢ 'angolo di avvolgimento di ciascuno strato (figura 3.4)
ed n é il numero di volte in cui la sequenza viene ripetuta.

s < o %\\\_"F"“

g CX¥

.\.

Figura 3.4: Angolo di avvolgimento

Si vuole calcolare la rigidezza flessionale di un generico tubo in materiale
composito avvolto secondo la sequenza di impilamento appena definita. A
tale scopo si considera quindi la singola lamina rappresentanta in figura 3.5
con fibre orientate secondo un angolo generico « e si definiscono due sistemi
di riferimento: il primo orientato come le fibre che si indica con i pedici 123,
il secondo orientato secondo ’asse del tubo che si indica con i pedici xyz.

Ciascuna lamina puo essere considerata ortotropa e trasversalmente iso-
tropa, essendo inoltre di spessore notevolmente sottile si puo assumere I'ipo-
tesi di stato di tensione piano (plain stress) come suggerito anche in [31]; si
segue la metodologia ivi riportata per la modellazione della lamina. Avendo
assunto uno stato di tensione piano si ha:

011 O12
S =
021 022
Essendo €15 = €91 € 012 = 091 S1 possono scrivere i termini in forma
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',
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&

Figura 3.5: Rappresentazione di una lamina

vettoriale ottenendo:

1 —V22
€11 EVM El22 0 o1
v o _ —li1 _ v
€ = €929 = FEul Fon 0 09292 =So <31)
€12 0 0 3555 012

dove S ¢é la matrice di compliance, Fy, ed FEss, sono i moduli di rigidezza
rispettivamente in direzione delle fibre (asse 1) e perpendicolarmente alle
fibre(asse 2), e G2 ¢ il modulo di taglio. Dalla equazione 3.1 si puo ricavare
la relazione inversa che fornisce le tensioni date le deformazioni:

o’ = Q¢€" (3.2)

Tutte le grandezze sono definite nel sistema di riferimento orientato come
le fibre, per passare da un sistema di riferimento all’altro sara necessario
applicare la trasformazione definita in [31] e [32]:

cos? v sin? 2sin o cos o
T(a) = sin? a cos® a —2sina cos o
—sinacosa sinacosa  cos?a — sin? a
ottenendo:

v

0-11)23 = T(O./) Uacyz

per le deformazioni la relazione é del tutto analoga.
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Quindi, tramite le relazioni esposte, si possono ricavare tensioni, deforma-
zioni e caratteristiche elastiche di una lamina con fibre orientate di secondo
un angolo «:

Q=T(a)"'QT(a)

Mentre la matrice @ definita nel sistema di riferimento 123 ha dei termini
nulli, la @ risulta in generale piena facendo riferimento alle coordinate xyz
ed é variabile da una lamina all’altra in funzione dell’angolo di orientamento
delle fibre.

Il tubo é costituito da una serie di lamine sovrapposte, si rende quindi ne-
cessario analizzare il laminato nel suo complesso a partire dalle caratteristiche
delle lamine e dal loro orientamento in modo da modellare il comportamento
dinamico della trave. Partendo dalle dimensioni dei diametri e dallo spessore
medio di una lamina, che si indica con h, si ricava il numero n di strati con
sui sono costituiti i due tubi. Si conosce la sequenza di impilamento deri-
vante dalla tecnologia di fabbricazione e 'angolo di avvolgimento che é un
parametro progettuale.

Per ricavare le caratteristiche del laminato si segue il procedimento sug-
gerito in [31] che, assumendo valida 'ipotesi di sezioni piane, permette di ri-
cavare i legami tra azioni agenti sul laminato e deformazioni che ne derivano.
Si ipotizzano spessori costanti delle lamine e si ipotizza una perfetta adesio-
ne tra i vari strati. Non si considerano inoltre eventuali carichi equivalenti
dovuti all’azione di temperatura ed umidita.

sz fgz kzz
Ny | =A eggy + B | ky,
NZ?J 6zy kzy

dove A é una matrice di tipo costitutivo e B é un effetto dovuto ad ac-
coppiamenti tra azioni membranali e curvature e si calcolano attraverso le
relazioni:

Ay =Y Qij(k)h
k=1

Bij = Qi;(k)hz(k)
k=1

dove e z(k) ¢ la distanza del punto medio della lamina & rispetto alla fibra
baricentrica ed n ¢ il numero totale delle lamine.

Si deve analizzare il comportamento a flessione della trave tubolare che
¢ determinato dal modulo di rigidezza del laminato in direzione assiale (z).
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Infatti, le tensioni agenti sulla sezione sono di tipo assiale (o,,) e sara proprio
la matrice A del laminato ad influire sull’elasticita della trave ed in parti-
colare il suo primo termine A, ;. Tutti gli altri termini, tenendo conto della
particolare sequenza di impilamento e della simmetria della sezione sono del
tutto trascurabili.

Quindi, conoscendo le caratteristiche del tape utilizzato nella realizza-
zione del tubo, ed una volta scelto I'angolo a di avvolgimento, si ricava una
rigidezza equivalente della trave E,, che puo essere utilizzata nel calcolo delle
frequenze proprie e della risposta dinamica del sistema.

3.2.2 Irrigidimento dell’albero

Ipotizzando di utilizzare un tubolare in fibra di carbonio per la realizza-
zione dell’albero di trasmissione, si valuta l'influenza di tale modifica impo-
nendo una densita dell’albero pari a 1600 kg/m?® ed una rigidezza variabile
tra 60 GPa e 180 GPa. Si lascia inalterato il carter che risulta cosi di allu-
minio con rigidezza e densita invariate. Si calcolano le frequenze proprie del
sistema cosi modificato imponendo come valori dei parametri di presa le con-

dizioni critiche, che comportano i pit bassi valori delle frequenze proprie:
abl = 600mm, k, = 100 N/m, M, = 0.6kg.

60Hz SR
—
— —
o 3007 st
_— - a
l:l'.'l_4 -~ —
= | -
201 a00f
1
S0Hz 10Hrrer e
60 20 100 120 140 160 120
60 Fa 130

Figura 3.6: Andamento di ws (linea continua) e di wy (linea tratteggiata) al
variare di F,

Dai risultati emerge come la terza frequenza propria non risulti modifi-
cata se non in minima parte, 'influenza di un irrigidimento dell’albero su
ws é quindi trascurabile; I'effetto ¢ invece significativo sulla quarta frequenza
che tende ad aumentare al crescere della rigidezza. Si riporta in figura 3.6
I'andamento di ws (linea continua) e di wy (linea tratteggiata) al variare di
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E; nel grafico sono indicate anche le due velocita di funzionamento pari a
900 rpm e 1100 rpm (linea punteggiata).

Si ha una riduzione di massa della macchina, di entitd molto contenuta
date le piccole dimensioni dell’albero; la riduzione & all’incirca pari al 2% e
non é quindi significativa.

Emerge I'inefficacia di un intervento sulla rigidezza dell’albero che non
giustifica un aumento di spesa per ’eventuale realizzazione del componente
in fibra di carbonio.

3.2.3 Irrigidimento del carter

Un aumento di rigidezza del carter sara sicuramente piu efficacie e influira
maggiormente sulla dinamica del sistema ed in particolare sulle sue frequenze
proprie. Mantenendo quindi I'albero interno invariato si valuta 'andamento
delle frequenze proprie al variare della rigidezza del carter E..

Figura 3.7: Andamento di w3 (linea continua) e di w4 (linea tratteggiata) al
variare di F.

In questo caso rimane costante la quarta frequenza propria ma si innalza
in modo determinante il valore di w3 permettendo cosi al sistema di uscire
dalle condizioni critiche come emerge in figura 3.7.

Inoltre la riduzione di massa ¢ aumentata essendo il carter di dimensioni
maggiori rispetto all’albero, ed ¢ all’incirca pari al 6%.

Una terza ipotesi percorribile ¢ quella di utilizzare tubi in fibra di carbo-
nio sia per il carter che per I'albero interno. Tale soluzione non risulta pero
conveniente dal punto di vista economico; infatti 'aumento di costo per la
modifica dell’albero, non é giustificato da sensibili miglioramenti nella dina-
mica del sistema ed anche il suo peso comlessivo risutlerebbe ridotto del 7%,
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senza cioé rilevanti cambiamenti rispetto alla sola modifica del carter. Come
esempio si riporta in figura 3.8 'adamento della terza frequenza propria aven-
do posto il carter in carbonio, nei due casi di albero in alluminio (ws,) ed in
carbonio (wsp). Come si vede dal grafico le differenze non sono significative.

Figura 3.8: Andamento di ws, (linea tratteggiata) e di wg, (linea continua)
al variare di E

3.3 Rigidezza minima richiesta

Considerando i bassi carichi agenti sul sistema, le condizioni maggior-
mente restrittive per la progettazione sono sicuramente i vincoli imposti da
eseigenze di rigidezza. Si esegue quindi un dimensionamento tenendo conto
di tale grandezza e si esegue in una seconda fase una verifica a resistenza.

Sulla base dello studio fin qui svolto, é possibile definire una rigidezza
minima richiesta sulla base di diversi criteri. Uno possibile criterio ¢ un im-
posto allontanamento della frequenza propria dalle condizioni di risonanza.
Si sceglie cioé un minimo valore del termine § = w3 —ws in modo da garantire
con un ampio margine di sicurezza ’assenza di fenomeni di risonanza.

Un altro possibile criterio é basato sulle tensioni agenti sui componenti:
sulla base della rigidezza ¢é possibile calcolare le tensioni agenti sul carter e
sull’albero e quindi imporre dei limiti a tali valori sulla base dei quali definire
la E, richiesta.

Infine, si possono calcolare le vibrazioni trasmesse all’operatore utilizzan-
do la metodologia definita in [5]| e descritta al paragrafo 2.3.6 e determinare
una soglia massima ammessa.

Tra i tre criteri il pin efficacie e restrittivo risulta essere 'ultimo; le ten-
sioni agenti sui componenti scendono rapidamente a zero non appena ci si
allontana dalle condizioni di risonanza quando ancora le vibrazioni trasmesse
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all’operatore sono significative; il termine o invece risulta del tutto arbitra-
rio e solo indicativo del reale comportamento dinamico della macchina nelle
condizioni di funzionamento.

E.(GPa) 90 100 110 120 130 140 150
As (m/s?) 95 32 16 1.1 08 07 06

Tabella 3.2

Si riportano in tabella 3.2 alcuni valori delle vibrazioni trasmesse all’ope-
ratore Ag al variare della rigidezza del carter. Dal grafico riportato in figu-
ra 3.9 si nota come le vibrazioni scendano rapidamente all’aumentare di F e
come poi tendano a stabilizzarsi ad un valore pressoché costante per valori
di F superiori ai 120 GPa.

iy

100 120 140 160 120

Figura 3.9

Si puo cosi scegliere la rigidezza minima richiesta tenendo conto del fatto
che non é influente un utleriore irrigidimento della struttura ai fini delle
vibrazioni trasmesse:

Enin = 120G Pa

3.4 Ottimizzazione della sequenza di impilamen-
to

Avendo ricavato la rigidezza richiesta al tubo, si puo eseguire una ottimiz-
zazione dei parametri di realizzazione del componente; si possono scegliere il
materiale di fibra e matrice da utilizzare e I’angolo di avvolgimento; si utilizza
il metodo gia illustrato al paragrafo 3.2.
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Uno studio dell’avvolgimento delle fibre del carter che tenga conto esclu-
sivamente della rigidezza conduce immediatamente alla scelta di un valore di
« pari a zero, cioé con fibre parallele all’asse dell’albero.

Una soluzione di questo tipo non é realizzabile con tecnologia filament
winding ma esclusivamente tramite pultrusione e presenta una serie di pro-
blematiche e limiti. Un componente con fibre unidirezionali presenta le mas-
sime caratteristiche nella direzione delle fibre e scarsa robustezza e resistenza
nelle altre direzioni. L’anisotropia dell’elemento diventa massima, condizione
spesso da evitare soprattutto per componenti soggetti a carichi accidentali.
L’abbacchiatore infatti viene utilizzato all’aperto, puo subire degli urti im-
previsti sia contro i rami degli alberi che per un accidentale caduta a terra;
si possono cosi avere dei carichi imprevisti di intensitd non trascurabile in
direzioni qualunque che potrebbero portare alla rottura del componente.

Si sceglie quindi di utilizzare 1’angolo di avvolgimento massimo tale da
garantire la rigidezza minima richiesta, ma allo stesso tempo fornire alla
macchine una sufficiente resistenza a carichi accidentali; il valore dell’angolo
dipende dalle caratteristiche della lamina e del pre-impregnato scelto.

Si considerano le lamine pit comuni (in appendice H si riportano tutte
le lamine considerate e le relative caratteristiche principali) e pit spesso uti-
lizzate per la realizzazione di componenti in fibra di carbonio. Tra le varie
possibilita, tenendo conto della rigidezza richiesta e dei dati a disposizione, si
sono selezionati tre generici pre impregnati da confrontare, il primo con car-
bonio di tipo T300 e matrice epossidica avente le caratteristiche di tabella 3.3
reperite in [33]:

Ell (GP&) E22 (GPa) G12 (GP&) V19
200 11 9 0.32
S11 (MPa) | Saa (MPa) | Sy (MPa) | p (kg/m?)
3500 o6 98 1600

Tabella 3.3: Caratteristiche di una lamina con carbonio T300 e resina
epossidica

Utilizzando fibre di carbonio a piu elevata rigidezza (GY70) si realizza
un preimpregnato aventi le caratteristiche riportate in tabella 3.4 e reperibili
in [34]:

Nel caso in cui si vogliano utilizzare elementi tubolari in fibra di vetro le
principali caratteristiche sono riportate in tabella 3.5 ([35]).

Non si considerano fibre di tipo aramidico in quanto hanno costi elevati
e non ¢ giustificato un loro utilizzo nell’applicazione in esame.
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E11 (GP&) E22 (GP&) G12 (GP&) V12
300 7 5 0.23
Sll (MP&) 822 (MPa) 812 (MPa) 1% (kg/m3)
600 30 50 1600
Tabella 3.4: Caratteristiche di una lamina con carbonio GY70 e resina
epossidica
E11 (GPa) E22 (GPa) G12 (GP&) V19
40 9 4 0.28
S11 (MPa) | Saa (MPa) | Si2 (MPa) | p (kg/m?)
1080 40 90 2100

Tabella 3.5: Caratteristiche di una lamina in fibra di vetro

Utilizzando i dati ottenuti, si pud calcolare, per ciascuno dei tre materia-
li, 'angolo di avvolgimento massimo oy, consentito tale da garantire una
rigidezza almeno pari o superiore ai 120 GPa richiesti.

In particolare per fibre di carbonio di tipo T300 é richiesto un angolo pari
a circa 30 deg mentre per fibre GY70 si ha ay,., &~ 38 deg.

Per quanto riguarda la fibra di vetro, non é possibilie raggiungere le ri-
gidezze richieste, si esclude quindi per il carter un suo utilizzo. Il materiale
puod essere comunque preso in considerazione per la realizzazione dell’albero
per cui non ¢ richiesta una rigidezza elevata ed in modo da ottenere una
riduzione di peso della trasmissione.

Con gli angoli di avvolgimento ricavati é quindi possibile realizzare dei
componenti di forma tubolare in fibra di carbonio aventi rigidezza richiesta
e sufficiente resistenza ad urti accidentali ed imprevisti.

Tra le proposte, la soluzione ottimale risulta essere la prima. L’utilizzo di
carbonio ad elevate caratteristiche e costo elevato non é giustificato nell’ap-
plicazione in esame in quanto le rigidezze richieste sono raggiungibili gia con
fibre di tipo T300 utilizzando angoli di avovlgimento leggermente inferiori.

3.5 Caratteristiche e selezione di tubi commer-
ciali

Per eseguire una corretta analisi dei risultati ottenibili tenendo conto
anche dei costi di acquisto dei componenti, si sono contattati diversi fornitori
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in modo da ottenere dei preventivi di spesa per i tubi aventi le caratteristiche
richieste.

Non é stato possibile avere informazioni dettagliate su fibre e matrici uti-
lizzate ed angoli di avvolgimento per esigenze di riservatezza delle aziende che
hanno la tendenza a non rivelare dati di fabbricazione e parametri tecnologi-
ci utilizzati nella realizzazione dei componenti. Si sono pero ottenuti alcuni
preventivi per componenti tubolari di varie rigidezze ed aventi le caratteri-
stiche geometriche richieste (si riporta in appendice I un elenco dei principali
preventivi ottenuti con i relativi dati di costo e caratteristiche meccaniche).

Dopo una selezione dei preventivi pervenuti, si considerano i tubi aventi
caratteristiche piu vicine a quelle richieste ed i prezzi piti competitivi. Si ese-
gue una stima dei parametri progettuali utilizzati, eseguendo delle deduzioni
a partire dalle informazioni fornite. I dati ricavati, sebbene non rappresentino
dei valori certi, forniscono comunque delle stime utili per verificare a resisten-
za i componenti. L’approssimazione ¢ comunque accettabile se si tiene conto
dei valori notevolmente ridotti delle tensioni applicate agli elementi che si
ottengono dal calcolo della risposta dinamica e riportati nell’equazione 3.3.

Un preventivo ¢ stato fornito da Reglass H.T. S.r.l. per la realizzazione del
carter di rigidezza pari a 154 GPa in fibra di carbonio avente p ~ 1600 kg/m?;
il prezzo per il componente, rettificato esternamente, é di 140, 00 €.

Un ulteriore offerta é stata fatta da Carbon Compositi S.r.l. di un tubo
con 120 GPa di rigidezza e densita p ~ 1600 kg/m? ad un prezzo di 100, 00€.
Per I’albero interno, un tubo in fibra di vetro avente £/ ~ 30 GPa viene fornito
a 30,00 €.

Considerando le informazioni ed i preventivi a disposizione, si hanno di-
verse soluzioni possibili, se ne mettono a confronto alcune sulla base delle
caratteristiche ottenibili in termini di peso, vibrazioni trasmesse e del costo.

Una soluzione per ottenere un peso minimo della trasmissione senza avere
costi eccessivi puo essere ottenuta utilizzando componenti Reglass in fibra di
carbonio per il carter ed in fibra di vetro per 'albero interno.

In questa configurazione la terza e la quarta freqeunza propria si inverto-
no; avendo irrigidito il carter ed utilizzando un albero piu elastico la w3 au-
menta fino a circa 1400 rpm e la w4 scende fino a 1300 rpm. Entrambe risulta-
no comunque sufficientemente distanti dalla frequenza eccitatrice come emer-
ge anche dalle vibrazioni trasmesse dalla cui analisi si ottiene Ag & 0.6 m/s?.
Il peso complessivo stimato della macchina si riduce di circa il 7% con un
costo pari a 170,00 €.

Una soluzione intermedia dal punto di vista del costo, puo essere ot-
tenuta utilizzando lo stesso tubo per il carter e lasciando ’albero interno
in alluminio. Le frequenze proprie diventano in questo caso: ws =~ 1400 e
wy =~ 1650, le vibrazioni trasmesse sono equivalenti rispetto al caso preceden-
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te (Ag ~ 0.6m/s?) ed il peso si riduce, rispetto al modello originale del 6%.
Si puo stimare il costo dei due componenti in 150, 00 € inferiore rispetto al
precedente, con un aumento di peso della macchina trascurabile.

Una terza soluzione pil economica si ottiene utilizzando per il carter il
tubo Carbon Compositi avente E ~ 120 GPa e mantenendo 'albero di tra-
smissione in alluminio. Si ottiene w3 &~ 1300 e w4y ~ 1650 da cui si vede come
si abbassi esclusivamente la terza frequenza propria e rimanga inalterata la
quarta. Le vibrazioni trasmesse sono solo in minima parte aumentate rispet-
to ai casi precedenti e pari a Ag ~ 1.0m/s? ed il peso subisce una riduzione
rispetto al modello originale del 6%:; il costo complessivo dei componenti puo
essere stimato in 110,00 €

soluzione Riduzione Ag w Costo
peso (%) (m/s?) (rpm) €
1 7% 0.6 1300 170,00 €
2 6% 0.6 1400 150,00 €
3 6% 1.0 1300 110,00 €

Tabella 3.6: Confronto tra le tre soluzioni ipotizzate

In tabella 3.6 si mettono a confronto i risultati ottenuti nelle tre soluzioni
ipotizzate ed emerge come non siano convenienti le prime due soluzioni in
quanto, ad un notevole aumento di spesa, portano il solo vantaggio di una
esigua, se non trascurabile, riduzione delle vibrazioni trasmesse e della massa
della macchina.

Si sceglie quindi la piu economica tra le soluzioni e se ne calcolano le
tensioni agenti su carter (pedice ¢) ed albero (pedice a). Nel sistema di
riferimento dell’albero indicato con xyz le tensioni risultano:

Ocz. = 4 MPa (3.3)
Oaz ~ 1 MPa (3.4)
Ta,z0 ~ 7MPa (35)

Non avendo a disposizione gli angoli di avvolgimento dei tubi si calcolano
i valori delle tensioni agenti sul carter in funzione dell’angolo «.

In modo cautelativo si possono considerare i valori massimi assunti da tali
tensioni per la verifica dei componenti; si ottengono, per il carter, i seguenti
valori di tensione nel sistema di riferimento delle fibre:
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Figura 3.10: Andamento delle tensioni in funzione di «

Oc11 =~ 4 MPa
Oc22 ~ 4 MPa
Te,12 ~ 2 MPa

Considerando gli andamenti delle tensioni riportati in figura 3.10 i ridotti
valori di tensione ottenuti (equazione 3.3), il componente risulta verificato con
un margine di sicurezza notevolmente ampio indipendentemente dall’angolo
di avvolgimento. Se si considerano i valori di resistenza forniti per un pre-
impregnato definiti in tabella 3.3 il coefficiente di sicurezza risulta superiore a
10 utilizzando come criterio di rottura quello della tensione massima riportato
in [32] e [31].

Considerando i bassi valori di tensione e 'abbondante margine di sicurez-
za ricavato, non si ritiene neccessario eseguire una verifica utilizzando criteri
che tengano conto di effetti sinergici e delle differenze tra trazione e com-
pressione come i criteri di massima deformazione, di T'sai-Hill e di Tsai- Wu;
tali criteri sono infatti pit vicini al comportamento reale del materiale ma
le approssimazioni assunte nel calcolo delle tensioni e nella modellazione del
sistema risultano comunqge predominanti rispetto agli effetti trascurati con il
criterio utilizzato.

Per quanto riguarda ’albero interno, si esegue una verifica seguendo un
procedimento del tutto analogo a quanto descritto nel paragrafo 2.3.8. Essen-
do le tensioni inferiori rispetto al progetto originale, il coefficiente di sicurezza
ne risulta aumentato e pari a:

Na ~ 14
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I componenti risultano cosi verificati con un margine di sicurezza decisa-
mente maggiore rispetto al progetto originale; questo rende la nuova Alice pin
robusta e resistente rispetto ad eventuali carichi accidentali ed imprevisti; il
suo peso risulta inferiore e le vibrazioni trasmesse vengono significativamente
abbassate con un miglioramento complessivo delle principali caratterisitche
della macchina ed un aumento di coto contenuto.
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Conclusioni e sviluppi futuri

Dopo uno studio approfondito della dinamica del sistema, si é studiata
la variazione della risposta dinamica al variare dei principali parametri pro-
gettuali. Tra le varie possibili modifiche si sono individuate le piu efficaci ed
é stato possibile eseguire una ottimizzazione dei parametri progettuali, sulla
base delle vibrazioni trasmesse, del peso della macchina e della stima del
costo, in modo da ottenere un buon compromesso tra prezzo e prestazioni.

In particolare si é ottenuta una leggera diminuzione della massa della
macchina (pari a circa il 6%), un significativo allontanamento dalle condi-
zioni di risonanza e soprattutto una sensibile diminuzione delle vibrazioni
trasmesse all’operatore. In tabella 3.7 si mettono a confronto le caratteristi-
che del modello attuale con il modello sviluppato nelle condizioni medie di
presa definite al paragrafo 2.1; si riportano la massa M della macchina, la
velocitd critica w, pit vicina alle condizioni di risonanza (si ricorda che la
pulsazione massima della forzante é pari a 1100 rpm), le vibrazioni trasmesse
(attraverso il termine Ag, sulla base delle normative di riferimento [5]), il co-
sto stimato C} dei componenti della trasmissione ed il coefficiente di sicurezza

n.

Progetto Nuova
originale  Alice

M (kg) 3.5 3.3
we (rpm) 1100 1600
Ag (m/s?) 4.9 0.3
C; (€) 50,00 110,00
n 2.5 10

Tabella 3.7: Analisi dei miglioramenti ottenuti

Tali miglioramenti portano ad un maggiore comfort per l'operatore con
suo minor affaticamento e conseguente aumento di produttivita oltre a ridurre
fino a quasi annullare la possibilita di sindrome da vibrazioni mano-braccio;
gli elevati coefficienti di sicurezza infine forniscono delle solide garanzie di
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robustezza della macchina. Tale miglioramento é ottenibile con un aumento
di costo contenuto, soprattutto se si tiene conto della possibile riduzione nel
caso di produzione su larga scala.

Il prodotto si configura cosi tra i pitt competitivi sul mercato grazie al suo
peso contenuto, all’elevata produttivita, alle minime vibrazioni trasmesse ed
all’assenza di rumorosita ed altri disagi per il personale.

Il presente studio, apre inoltre la strada a possibili ulteriori sviluppi della
macchina; se ne segnalano alcuni, tra i vari possibili, che potrebbero dimo-
strarsi i piu efficaci per un successivo ed ulteriore miglioramento e sviluppo
del progetto.

Trasmissione telescopica: 'applicazione dei materiali compositi ed in par-
ticolare della fibra di carbonio, grazie alla sua elevata rigidezza specifi-
ca, puod permettere un ulteriore allungamento del carter. Per non com-
promettere il comfort nell’utilizzo sulle fronde piu basse é necessario
prevedere un modello con sistema di trasmissione telescopico regolabile
in lunghezza in modo da permettere di raggiungere i rami piu alti del-
le piante ma mantenere la maneggevolezza e praticita dello strumento
anche nelle aree piu basse.

Realizzazione ed analisi di un prototipo: la realizzazione di un proto-
tipo utilizzando elementi tubolari in fibra di carbonio, permetterebbe
di misurare gli effettivi miglioramenti ottenuti in particolare per quanto
riguarda le vibrazioni trasmesse all’operatore; consentirebbe inoltre di
individuare eventuali nuovi campi di intervento.

Studio approfondito della presa dell’operatore: si é infatti utilizzato
un modello di presa che, pur essendo adeguato al raggiungimento de-
gli obiettivi preposti, potrebbe essere migliorato ed approfondito te-
nendo conto degli effetti di smorzamento ed utilizzando modelli piu
complessi ed articolati. Il modello sviluppato potrebbe essere utilizzato
non solo per la macchina in esame ma anche per tutte le attrezzature
impugnabili direttamente dall’operatore.

Sistemi di isolamento da vibrazioni: al fine di ridurre ulteriormente le
vibrazioni trasmesse all’operatore, potrebbero essere sviluppati dei si-
stemi di impugnatura isolanti che rispettino la condizione di non li-
mitare la liberta di presa in tutta la lunghezza del carter; si potrebbe
inoltre sviluppare un sistema di supporto che, indossato dal personale,
permetta di scaricare parte del peso e delle vibrazioni dello strumento
sul busto e non esclusivamente sul sistema mano-braccio.
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Sviluppo ed ottimizzazone di altri componenti della macchina: altri
possibili sviluppi potrebbero riguardare 'applicazione di materiali com-
positi o comunque a basso peso specifico ad altri componenti della
macchina, con particolare riferimento agli assiemi della testa e dell’im-
pugnatura
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Analisi Statica

E| Reference:D:\local_data_wildfire2\Dinamica\appendici\funzioni utili.xmcd(R)

Caratteristiche geometriche

Carter Albero interno

De:= 34mm Di := 32.3mm La:= 2.025m De; := 9.9mm Di; := 8mm Lg := 2.025m

o {3

As
Parametri
Mi := 1.752kgmassa all'impugnatura Mf := 1.176kg Mmassa sulla testa
abl:= 400mm Ampiezza di MM := 04kg Massa mano operatore
presa
N Riqi ; kg
kp:=100— Rigidezza di pj = 2800—
presa m
kg
:= 2800 —=
Pe g
m
M= pdAsila M= 0.502kg M= p;[Asla M, = 0.151kg
Maga = Mc + 1M, M agtn = 0653 kg
Migt:= Maga + Mi + Mf Mot = 3.581 kg

Momenti di inerzia

Jg1:= M3

c

2 2
2 N2 De Di:
iad I o P ap— | +3— | +La’
2 2 2 2 2

+M Jeq = 0.223 kglin
12 o 12 Gl g

Baricentro globale:

Mi é“ (Mxiﬁti)

0 .
Mx := i=1.4 Xg:= = Xg = 849.657mm
Masta 4
MXx.
Mf i
i=1

GGL:= ? -xg distanza tra il baricentro dell'asta ed il baricentro globale

AG:=xg

distanza tra il punto A ed il baricentro globale
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EG:= |La-xg  Distanza tra punto E e baricentro G

BG:= [xg-ab1 Distanza tra il punto di presa B ed il baricentro G

Momento di inerzia dell'asta rispetto al baricentro
della struttura

o 2
Je.asa= o1t MastaEGGl
=0.241k mn2
JG.asta = O g

Jg:= (Mi + MM)AG? + MMBG + MFEG? + Jg aga

momento di inerzia della struttura rispetto

B 2
Jg = 35kgim al suo baricentro

Si calcola l'inerzia a rotazione in funzione dei punti di presa.

L'inerzia a rotazione da calcolare & quella rispetto al punto medio tra A e B1 e quindi dipende
dall'ampiezza di presa

Distanze rispetto al punto GP

L
GPGI(ah) = | 22 - & GPE(ab) := |La- ib‘
2 2 2
2 ab 2 2
Jop(ah) = Jgq + Mg [GPGL(ah) ™ + Mi[é?) + Mf [GPE(ab) Iplice(@) = Jgp(ab)
valore
Jop(a) Jgp(0.3m) = 4.883 kgmn2
] ] ] ]
T T T T
05 1 15 2
ab
Pror = M@
. - - xgldos(a) o
Ay(a) := PrgrESin(a) By(ab,a) = PTOTBT Ay(ab,a) = —By(ab,a) + Protldos(a)
_ 2 2
Aab,a) = [ Ay (o) + Ay(ab,a)
ag:=0 aq:=45 a,:=70 ag:=90
ag:= trad(ao) aq:= trad(a 1) ap:= trad(az) ag:= trad(a3)
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A{04m,ay) = 37.365N A{03m,ag) = 64.349N

By(04m,a ) = 52752 N By(0.3m, ) = 9947 N

Stima per il bilanciamento di
"Giulivo™:
Mror:=20kg  Lggi=25m Doy ottenuti dal catalogo
Volpi
poi= 1600'% Dato medio per fibre di
m carbonio

M= pAsl M= 0.354kg

ag
Migi=M1or ~ Mg Mg = 1646 kg

Posizione del 2
L z (Mxk&k)
— Mc k=1
x=| 2 Mx := k:i=1.2 Xg= XG=2279m
L Mtg 2
ag Z MXk
k=1

Calcolo del momento di

3| Ez+3Ri2+L 2 2
2 2 & Jg1 = 0.223 kgl

Jo1= M >
1
L
GPo1(a) = |9 - @
2 2
‘ Jep(E)
GPE(ab) = |Lygy~ = —
(@)= |Log~

2 2
Jgplab) = Jgq + Mg, [GPGI(ab) ~ + Mf BPE(ab) : :

JGiulivo(@) = o)
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- valore massimo
JGiuIivo(ab)

i . 2
—_—— Jp(0.3m) = 7.47 kglfn
Jalice(@) GP(

l l
03 04 05

Calcolo delle reazioni per
Giulivo
Pror:=M1or0

Xgléos(a)
Ay(a) = PyorlEin(a) By(ab,a) = PTOTBT Ay(ab,ot) = By(ab,cx) = Prorltos(a)
| 2 2
Alab,a) = [A(a)” + Ay(ab,a)
aO:=O aq:=45 ay:=70 ag:= 90
ag:= trad(oto) aq:= trad(a l) ap:= trad(az) ag:= trad(ag)
Ar(ab,uo)
Ar(ab,al)loo_
Ar(ab,az)
Ar(ab,as)
ab
A03m,ag) = 129.362N Le forze esercitate dall'operatore

sono maggiori rispetto ad Aice.
By(0.3m, ) = 148976 N 99 P

118



Appendice B

File Mathcad Rigidezza cuscinetti

119



File Mathcad rigidezza dei cuscinetti

Studio della rigidezza dei cuscinetti

E| Reference:D:\local_data_wildfire2\Dinamica\Libreria Materiali.xmcd

Materiale:

9

—6 k
Ep:= 3x 10° Pa vp:= 04 op:= 14x 10" ° 793 Gt:= 1.071x 10° Pa

mm

Caratteristiche geometriche

Si dividono le "alette" del cuscinetto in due tratti, uno rettilineo ed uno curvilineo

Raggio di curvatura
Re:= 14.5mm Raggio esterno del tratto curvo

Ri = 11.5mm Raggio interno del tratto curvo

_Re+Ri Raggio dell'asse (medio) del tratto curvo
T2

Ro:

Ro=0013m corrisponde ad R in figura
bb:=16mm distanza tra punto di applicazione del carico ed asse di rotazione del

cuscinetto (quota b in figura)
Rs:= 7mm

Raggio della circonferenza da cui inizia il tratto rettilineo di trave (Rs in
figura)

Altezza tratto curvo  h:= Re- Ri h=3mm

Altezza sezione tratto rettilineo br;=3mm
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Lunghezza trave Ic:= RoEg - bb Ic = 18.82mm
curva
Lunghezza trave rettilinea r:=Rro-Rs Ir = 6mm
Base della b:= 5mm
sezione:
3
- bh -
tratto Asp = bih Asp = 15x 10 5 m2 Ixp:= BT Ixp = 1.125% 10 u m4
curvo
3
- bl -
tratto Asp,:=blir  Asp, = 15x 10 ®m? IXpy = Tzr Ixpp = 1.125% 10 Mt
rettilineo
Distanza tra asse centrale ed asse neutro (teoria delle travi
cul h
ecp:= Ro - h = 0.058
Ro+ N ecp = 0.058mm
2
In
h
Ro- —
2
[
ec2p = L ec2p = 0.058mm
Ro[Asp

Caratteristiche di sollecitazione

Tratto curvo

Al:= 1IN Carico esploratore
1nitarin

M(z,P) := P[Romos(—z) -PBb  Nc(z,P):= P@o{i) To(z,P) = P@n(—zj
Ro Ro Ro

0.0
M(z,A1)0.0 Nc(z, Al) Te(z,AL)0.5
0 0.01 0 0.01 0 0.01

Z z Z

Calcolo del lavoro di deformazione

Ic .
1 2 —5 . Lavoro a flessione del tratto curvo
= M(z,A1)" dz Lav = 1831x 10 "J genzq considerare la teoria delle travi
2Eplixp
0 curve
Ic
( To(z,A1)? -7
Xti= = Lav,:= | —22~ 4z Lav, =2.235x 10 'J Lavoro ataglio del tratto
U (Gtm\sp t
2 curvo
)
0
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Ic
( Nc(z Al)2 -7
Lav,,:= | X=zAY dz Lav, = 1134x 10 " J Lavoro a forza normale del tratto curvo
J 2EpAsp
0

Il lavoro flessionale & decisamente prevalente, come prevedibile. Ci sono due ordini di grandezza
di differenza, in ogni caso si considerano tutti i contributi.

LavC:= Lavs + Lavt + Lav,

Calcolo dellarigidezza

2Mav, Al N Solo tratto curvo di trave,
B¢:= Al 3¢ =0037Tmm  k¢:= R ke=2682—— senza utlizzare la teoria delle
travi curve

Caratteristiche di sollecitazione

Tratto rettilineo
Si posiziona il sistema di rif. con origine di z posizionato in linea con il carico in modo da rendere
semplice la scrittura del momento. Dovro tenerne conto nell'integrale considerando gli estremi
- M{(z,P) := Pz T(z,P):=P
Calcolo del lavoro di deformazione

L'integrazione deve partire dal punto di inzio della trave che corrisponde a z=Ro-bb. L'altro estremo
sara la fine della trave e quindi Ro-bb.

Ro-bb
A= Mz AD%dz  Lav = 6539x 10 03
2Eplxp,
Rs-bb
Ir
To(z, A1)? g
Lavy = — T dz Lavy; = 1.059x 10 ~J
| (Gtm\sprj
2
] Xt
0
Lav,:= Lavs + Lavy Lavoro del tratto rettilineo
Lav:= LatvC + Lav, Lavoro totale
Calcolo dellarigidezza
o= 2Mlay Brc = 0.05mm kq:= Al kq = 19,848l Due tratti di trave, senza
Al Brc MM teoria travi curve

Fin qui non si & utilizzata la teoria delle travi curve, si € studiata la trave come se fosse rettilinea. SI
potrebbero avere delle differenze nel tratto curvo di trave.
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Calcolo del lavoro di deformazione (teoria delle travi curve)

Le tensioni in direzione z risultano
M(z,P 1
( ) £ Yy

Po:= Ro - ecp 0.,(z,P,yl) :=
0 z ecpAsp Y1+ pg

0,,(0,A1,y1) o
la tensione & funzione diz e di y.
Si integra sull'area e poi sulla lunghezza per trovare
il momento totale, moltiplicando anche per le
deformazioni, anch'esse integrate sul dominio, si

yLyl ricava il lavoro.
] 0' 02.
Essendo: L =0l £=— L=—
E E
Si ha:

(L
2 P 2
0,,(z,Al,y])

(
|
o

dyl|dz

Si trascura I'effetto della curvatura nel

taglio
Lavoro flessionale del tratto curvo utilizzando la

_ -5
Lavie =3674x 10 “J  taqria delle travi curve

Lav; = 2.235x 10_7 J Lavoro dovuto al taglio del tratto curvo (comunque € trascurabile)

Lav, = 1.134x 10_7 J  Lavoro "normale" del tratto curvo (comunque é trascurabile)

Lav, = 6.549 10 63 Lavoro del tratto rettilineo di trave

. _ -5
Lavyg:= Lavge + Lav, + Lav, + Lav, Lavyy = 4.363x 10 ~J Lavoro totale

Calcolo dellarigidezza

Mav
= tot 53=0087mm  kk:= %
Al 53

03:
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N - . .
kk = 11.46—— Due tratti di trave, con la teoria delle travi
] curve

Rigidezza complessiva del cuscinetto

Quindi ogni "aletta" ha rigidezza pari a k2. abbiamo 4 alette, due in direzione x e due in direzione
y, tutte montate in parallelo (le rigidezze quindi si sommano). Quindi in ciascuna direzione avremo
delle molle di rigidezza kx e ky uguali tra loro

k2 := 2[kk
k2 = 22.921l
ky:= k2 mm

Considerando solo la flessione si otterrebbe:

Laviqi = Lavgc + Lav, —
ot " Me TRy = 4328x 1003

2L av,
03:= B 63 = 0.087mm kkg := Al kk¢ = 11.552l Due tratti di trave, con la
Al 33 MM taoria delle travi curve, solo
flessione
k2 := 2[Rk ) ) .
% f | due valori possono considerarsi

N
k2 = 23.105a coincidenti.

124



Appendice C
File Mathcad Schema C3

125



File Mathcad Schema C3

Analisi della trasmissione

ORIGIN =1
Funzioni varie
rpm:= 211@ definizione unita: rotazioni per trad(3) := 5[432%
™ minuto. Funzioni di
Tp(w) := Zmrad Funzione per ottenere il periodo da w grad(d) := 55?’2@ conversione
w Tt

Scelta dei parametri di progetto

Materiale: (2 "Alluminio" )
(3 "Acciaio generico" )
(4 "PVC")

(5 "AS4/APC2 Carbon/PEEK")
(6 "Generic IM6/Epoxy Carbon/Epoxy" )

(7 "Generic E-Glass/Epoxy" )

(8 ""CFS/ILTM25")

Legenda = (9 ""GY70Carbon/934Epoxy")

(10 ""IM6Carbon/SC1081Epoxy" )
(11 "ModICarbon/WRD9371Polymide" )
(12 "MR50Carbon/LTM25Epoxy” )
(13 "NAS-S12K Carbon/NCT321Epoxy")
(14 ""T300Carbon/5208Epoxy” )

(15 ""T300Carbor/934Epoxy" )
| (16 ""149AramidKevlar/Generic Epoxy") |

Albero esterno (carter) mat_e:= 2 Albero interno (trasmissione) mat_i := 2

Da qui si pud scegliere il materiale (identificato dal numero in legenda) le caratteristice tecniche
complete sono riportate nel file "Libreria materiali"* dove si possono aggiungere nuovi materiali

Angolo di orientamento delle fibre (in gradi):

si riferisce all'angolo con cui viene avvolto il tape nella realizzazione del tubolare. si considera una
sequenza di impilamento angle ply ([+a,-a]n). Se il materiale scelto € omogeneo, il dato &
ininfluente.

Carter Albero interno (trasmissione)
00e:= 22.5 00i := 20

Calcolo dellarigidezza equivalente

[*] Caratterisitche delle lamine

[#] Reference:D:\local_data_wildfire2\Dinamica\Libreria Materiali V2. xfichiama il file da cui
legge i dati del materiale

“'to

Eey; := GPaMateriali Eiyy = GPaMateriali ., Eiqq = 72GPa

mat_e, 2 Eeyq = 72GPa
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Eey, = GPaMaterlal|mat_e’3 Eeyy = 72GPa

Gey, := GPaMateriali
12 mat_e, 4 Geyp = 27.273GPa

= Materidli
Ver2 '¥mat_e,5 vey, = 0.32
kg .
e:= — Materia
pe:= MOt 66 pe=28x 103 X¢
m 3
m
Eex
Vo1 Va2, Ve = 0.32
€11 €1 =0
Feqi = MPaMaterlallmat_e’ 10 Feq; =0Pa
Feyy = MPaMaterlallmat_e’ 11 Fey =0Pa
Feg:= MPaMatenallmat_e, 12 Feg=0Pa
[«] Caratterisitche delle lamine
[*] Caratteristiche geometriche
Carter
La:= 2.025m De:= 0.034m Di := 0.0323m
2 N2
Sezione As= | Pe) - E) }
2 2
Momento 1= ™ (pe? - bi4)
64
Spessore e diametro medio
_ De-Di _ De+Di
o= 2 Dme:=
massa appoggi massa
A B C D E

[«] Caratteristiche geometriche

Eigy:= GPaMaterlal|mat_i,3

Gijp:= GPaMaeriali

Eiyy = 72GPa

Giyp = 27.273GPa

at i, 4
Vigp:= Materialimat_i 5 Vigp =032
L kg . o 3 kg
pi = 3 Matalallmat_i 6 pi =2.8x% 10 3
m m
. . Eixp .
Vigg 1= Viqo H—Ei Vigy = 0.32
Filt = MPaMatenaI|mat_i 10 F'lt =0Pa
F|2t = MPaMatena“mat_i n F|2t =0Pa
F|6:: MPaMatenallmat_i 12 F'6 =0Pa
Albero interno (trasmissione)
Lg := 2.025m De; := 0.0099m  Di; := 0.008m
As = — | ==
S 2 2
IXi = £(De|4— DII4>
64
SIOI:: 2 Dmi = 2
ab:= 55mm ae:= La de:=ab
ad:= ae - de bd:= ae - ab- de
ac:=ab+ % ad:= ab + bd
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[*] Analisi di una lamina

Consideriamo due sistemi di riferimento: il primo orientato come l'asse del tubo (x-y-z) con l'asse z
coincidente con l'asse di rotazione; il secondo orientato secondo le fibre (1-2-3) con l'asse 1
allineato con le fibre.

Per passare da in sistema di riferimento all'altro utilizziamo la matrice di trasformazione T, con
I'angolo b da esprimere

cos(B)? sn(B)?  2os(B)Ein(B)
TiB) =] sn(p)? cos(B)?  2leos(p)(Sn(B)
—cos(B)(Sin(B) cos(B)(Sin(B) cos(B)® - sin(B)?

Matrice di compliance scritta nel sistema di riferimento orientato come le fibre
(1-2-3)

1 vep o 1 Vi o
Ee;y Eey Bijp B
-V Vi
Cejoq = ‘12 71 0 Ci = 12 1 0
123 E = 123 = =
€1 B8 11 H22
1 1
0 0 0 :

Spostamento nel sistema xyz, orientato secondo I'asse di rotazione

Ceyy7(8) 1= Tr(-6) Te; p3(Tr(6) Ciyyz(8) := TH(~8) (Tip3Tr(8)

-1 ] . -1
Qexyz(e) = Cexyz(e) quyz(e) = CIXyZ(G)
Modulo equivalente, in funzione dell'angolo di fibra
Eeeq(e) = Qexyz(e)l,l Eieq(e) = Qixyz(e)l,l

110
Il valore & costante se il materiale & isotropo,
Eeeq(e) varia nel caso di materiali compositi.

— 5 _1010__ Per fibre orientate secondo I'asse otteniamo

Ei (8) esattamente il valore E11, per angoli di 90°si
e ha un minimo ed otteniamo E22 pari al modulo
della matrice.

Modulo di taglio equivalente, in funzione dell'angolo di fibra

Gege(®) 1= Qexy,(6) Gieg(6) = Qy(0),
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1 -1011“
Ge.(6) La rigideza a taglio & massima per fibre
&q 5 _101 . orientate a 45, (direzione di massima
Gi(0) sollecitazione), mentre assume valori minimi per
___69 angoli pari a 0°e 90°
| Ovviamente risulta costante per un materiale
0 1 isotropo
]
E2eeq(9) = Qexyz(e)2 ) E2ieq(9) = Qixyz(e)2 )
1108+ La E2 assume un andamento
"complementare" alla Eeq, con
E2e.(8) massimo a 90°e minimo a 0°
™ 10
5-10 o
E2i eq(e) E' costante per un materiale isotropo
4+
0 1
[+] Analisi di una lamina
[*] Analisi del laminato
Carter Albero interno (trasmissione)
s = Materlallmat_e,gmm d):= Ma[e”a“mat_i ’gmm
isotropog 1= Mate”a“mat_e,B isotropo; 1= Mate”a“mat_i,B
=0.85mm St = 0.95mm
s = |sgq if isotropog =1 ot sij= |siyg if isotropg =1 tot
sq otherwise s otherwise
s =85%10 ' m s =95x10 *m
Syt . Siot
ne:= round] —— ni ;= round] ——
i S
ne=1 ni=1
Setot := n - Sitot := nil&i —
o5 Setot = 85x 10 m _ o Sitot = 95x 10”4 m
ke:=1..ne ki:=1.ni

Definizione dei bordi delle lamine in un sistema di riferimento centrato a meta spessore

nefsg ni@il
zeke:= sqBe - P a,. = d)&i - 2
S|
zme, 1= 28, - Py mi =2, - >

Trattandosi di un tubo in materiale composito, prodotto con tecnica Filament winding, si
considerano sequenze di impilamento angle ply del tipo [a,-a]Jm con m=n/2

ale:= trad(a0e) oli:= trad(a0i)
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a2¢eke) := [oale if mod(ke,2) =0 a2i(ki):= |ali if mod(ki,2) =0
-ale otherwise —ali otherwise
08 = a2e(ke) aiy = a2i(ki)
La matrice Q, nel caso di un materiale anisotropo, € diversa per ogni
lamin
dam,_:= C (a e)_l Qilam, . := Ci.(a2i(ki)) "t
Qelam, 1= Ceyyz| 0§ ki = Cixyz

Calcolo delle matrici

globa™ ne ni
Age:= Z (Qelamke&q) Agi = Z (QilamkiBi|)
ke=1 ki=1
Bge:= g (Qelamkemq [imeke) Bgi:= % (QilamkiEﬁ|[2miki)
ke=1 ki=1
Dge:= Z [QelamkeE}}3 [E[_(Zeke_ sq)f’ + (Zeke)aﬂ Dgi := Z [QilamkiBéLE[—(ziki - si|)J3 + (ziki)?’]
ke=1 ki=1

[+] Analisi del laminato

[*] Rigidezza equivalente

Consideriamo il laminato come un elemento trave, di tipo angle ply.

Per la particolare sequenza di impilamento, il modulo elastico in direzione assiale (Exx) sara lo
stesso per ogni lamina. Dato che il tubo sottoposto a flessione, lavora in modo prevalentemente
membranale, sara sufficiente moltiplicare tale valore di E per il momento di inerzia della sezione.

Eelamke:= Eeeq(O(Ze(ke)) Ellamki = Eleq(cx2|(k|))

Elegy:= Eelamltﬂx Eleq; := Eilamlmxi

Eegg:= |Eepq if isotropog =1 Eeq, := |Eiqq if isotropo =1
Eelam1 otherwise Eilaml otherwise

Volendo modificare i valori di rigidezza e densita dei componenti indipendentemente dal materiale
scelto (utile in fase progettuale per stimare gli effetti delle variazioni delle grandezze progettuali),
abilitare la valutazione delle seguenti equazioni ed impostare i valori richiesti
1

[ |
K k
Eedy:= 170GPd pe:= 1.6|:Lo3’—g3 Eeq; := 70GPA oi = 1.6|:Lo3’—g3

m m
Elg:= Eegdlx El; := Eeq[lx;

[+] Rigidezza equivalente
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Carter
Eedg = 72GPa

Parametri di presa

N Rigidezza dei

k2e:=23317 " cuscinetti, calcolata

nel file: cuscinetti

kp:= 100N Rigidezza presa operatore
m

[*] Stima massa totale

Mg:= Asllape Mg = 0.502 kg

Albero interno (trasmissione)

abl:= 400mm Ampiezza di presa
MM := 0.4kg Massa mano
Mi := 1.752kgMassa punto A

(impugnatura)
Mf := 1.176kg Massa punto E (testa)

Stima della massa totale della macchina: Mgy =3581kg

[+] Stima massa totale

Analisi modale del sistema completo

[*] Parametri adimensionali

Bl Ele Mi + MM
Vi = - Vi = r= Ap:
pilAs; pelAs Mf

2

Mi = Aq [Malpi Mi =0.151 kg
MtoT:= Mi + Mf + Mg + M;
El El; El
5L A= ML= BL=E,
kpla k2clla k2clla
. 2
(MM + Mi) ¢
La Bp a a

2
er Mfmfe MM E)fe )
¢:= 7 a = L ap:= 2 apl =
Vii a La &p

1
ad BB := al

D:=— :
La La

[«] Parametri adimensionali

[*] Funzioni di spostamento

Z(W,el) ;= (cos(WEL) sin(W[El) cosh(W[El) sinh(WIEL))

Z)(W,e1) = (-sin(WEL) cos(WEL) snh(WEL) cosh(WED))

Z)(¥,e1) = (<coy(W[EL) —sin(W[E]) cosh(WED) snh(WEL))
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Z)(W,€1) == (sin(W8l) —cos(W8l) sinh(W[el) cosh(W[E1))

[~] Funzioni di spostamento

[*] Condizioni al contorno

Funzione nulla  zero(x,y):= 0

Matrice di zeri 0:= matrix(1, 4, zero)
_( . 4) 3
1 - opil8l /Z(0,e1) + Apl€17(Z;(0,el) o 0 0 0 0 ©
MA(gl) :=
Z,,(0,€1) Oo0oo00O0O
Z(B,el) -7(B,el) 000 0 0]
Z/(B,e1) -Z,(B,¢€1) 00O o] o]
Z,(B,e1) ~Z;(B,€1) 00O o] o]
MB(el) := o] o] 00O Z,(Bl@,e1) o]
ME1°Z,,(B,e1) A1E13Z;,(B e1) - Z(Be1) 0 0 o 2(B®,¢1) o
o] Z(B,el) 000 )\ZEQlep)?’[Zl”(BEp,sl) -Z(B,el) o
o] Z(BB,€l) -Z(BB, €l) 0000
o] Z,(BB,¢1) -Z,(BB, 1) 0000
MBB(el) :=| 4 Z,(BB, 1) -Z,,(BB, €1) 0000
3 ( 4 ) 3
0 AplEl’(Z,(BB,el) + \aplel - 1/[Z(BB,el) -Aplel [z, (BB,el) o o o o
[0 o Z(C,€l) -Z(C,€l) o] o]
0o Z/(C,e1) -Z,(C,e1) o] o]
oo Z;(C,e1) =Z;(C,€1) o] o]
oo o] o] o] Z(Clo,€l)
MC(el) :=|0 O o] o] o] Z|(Clp,e1)
0o o} o o Z,|(Cl®,e1)
0o Al@lgfzm(c,sl) -Z(C,€1) —A1m13z|||(c,s1) o] Z(Clp,el)
oo Z(C,€l) o] o] )\ZMslle)smm(ClZp,al) - Z(Clp,el) -AzZ
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[0]

(0]
[0]

-Z(C®, 1)
-Z)(C®, 1)

-Z),(C®, 1)

o

zmal@)3z,,|(cap,a1)_
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00O Z(D,€l) -Z(D,€l) o] o]
00O Z|(D,e1) -Z|(D, 1) o] o]
00O Z)(D,e1) =Z,(D,€1) o] o]
MD(el):=|0 0 o o o o Z, (Do, e1)
3 3
0 0 0 AlE1(Z)(D,el) - Z(D,el) -AllEL(Z)(D,€l) o Z(Dlg, 1)
00O Z(D,€l) o] o] )\ZEﬂalﬁb)3[Z”|(DEb,sl) - Z(Dl, 1)
-algl
00O0O0 (Z(1,e1) - Z;)(1,€1) o o
ME(g1) := 1
00O0O0 Z)(1,e1) 0o

[«] Condizioni al contorno

[*] Assemblaggio matrici
MAL(el) := (augment(MA(al)l L MAGED 5 MA(ED) | 5 MA(ED), 5 MA(eD),  MA(ED), o MA(el), 7))

MA2(el) := (augment(MA(al)2 L MAGED , 5 MA(ED), 5 MA(ED), 5 MA(eD), o MA(ED), o MA(eD), 7))
MA(el) := stack(MA1(gl) ,MA2(el))

MB1(gl) := (augment| MB(sl)l l,MB(z:l)1 2,MB(sl)l 3,MB(a:l)1 4,MB(sl)l 5,MB(a:l)1 6,MB(sl)l 7

MB2(¢l) := |augment| MB(sl)2 l,MB(z:l)2 2,MB(sl)2 3,MB(a:l)2 4,MB(sl)2 5,MB(a:l)2 6,MB(sl)2 7

MB3(el) := (augment(MB(sl)gyl,MB(sl)S,2,MB(sl)B’B,MB(51)3,4,MB(sl)3’5,MB(51)3,6,MB(51)3 .
(augment(MB(sl)4 1 MB(eD),, , MB(eD), 5, MB(eD), , MB(eD), 5 MB(eD), 4 MB(eD),

= (augment(MB(eD) | MB(eD)g , MB(ED)g 5 MB(eD)g , MB(eD) g 5,MB(£1)5,6,MB(51)5’7))
MB6(e1) := (augment(MB(sl)6 L MB(EDg 5 MB(ED) g 5 MB(eD , MB(eD)g (51)6,6,M5(51)6’7))

MB(gl) := stack(MB1(e1) , MB2(g1) , MB3(e1) , MB4(g1) , MB5(e1) , MB6(£1))

MBB1(g) := augment(MBB(sl)l 1/ MBB(el), , MBB(el), ;. MBB(el), ,.MBB(el), o MBB(el), o MBBY

MBB2(gl) := (augment(MBB(sl)Z 1-MBB(el), ,.MBB(el), ,,MBB(el), ,,MBB(el), ., MBB(el), ., MBBY(
MBB3(g1) :( t(MBB(sl)g 1" MBB(el); . MBB(el); ;. MBBI(el); ,. MBB(el); o MBB(el) ¢, MBBY(
MBB4(gl) := (augment(MBB(sl)4 1/ MBB(el), . MBB(el), ;. MBB(el), ,.MBB(el), - MBB(e1),, ¢, MBBY(

MBB(el) := stack(MBB1(el), MBB2(¢1) , MBB3(e1) , MBB4(e1))

MC1(gl) := (augment(MC(sl)l’l, MO(sl)l,z,MC(sl)l’B,MO(sl)l’4,MC(sl)l’5,MC(al)l,G,MC(sl)lj))
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MC2(1) := (augment(MC(al)z N MC(sl)ZYZ,MC(£1)2’3,MC(51)214,MC(£1)2’5,MC(sl)ZYG,Mc(sl)ZJ))
( (Mc(al)s 1’Mq51)3,2'Mc(sl)s,s’MC(51)3,4'MC(£1)3,5’MC(51)3,6'MC(£1)3,7))
( (Mq£1)4 1’Mq51)4,2'Mc(sl)4,3’MC(51)4,4'MC(£1)4,5’MC(51)4,6'MC(£1)4,7))
MCH(eL) := (a“gme"t(Mqal)s 1’MC(SI)S,Z'Mc(sl)s,s’MC(51)5,4'MC(£1)5,5’MC(Sl)s,G'MC(El)s,?))
( (Mqal)e 1’MC(SI)G,Z'Mc(sl)e,s’MC(51)6,4'MC(£1)6,5’MC(Sl)G,G'MC(El)e,?))
( (Mq£1)7 1’Mq51)7,2'Mc(sl)7,3’MC(51)7,4'MC(£1)7,5’MC(51)7,6'MC(£1)7,7))
MC8(e1) := (a“gmmt(Mqal)s 1 Mc(sl)s,Z'Mqal)s,s’MC(51)8,4'MC(£1)8,5’MC(Sl)s,G'MC(El)S,?))

MC(el) := stack(MC1(e1), MC2(e1), MC3(e1) , MCA(e1) , MC5(g1) , MC6(e1) , MC7(€1) , MC8(g1))

MCT(gl) :

MD1(gl) := (augment MD(sl)l 1 MD(al)1 2 MD(sl)1 3 MD(sl)l 4 MD(al)1 5 MD(el)1 6 MD(al)1

7
)

MD2(el) = (augmentEMD(sl)zyl,MD(£1)2’2,MD(51)213,MD(51)2’4,MD(81)2’5,MD(sl)ZYG,MD(al)ZJ ;
MD3(el) := (augment(MD(sl)&1,MD(£1)3’2,MD(51)313,MD(51)3’4,MD(£1)3’5,MD(51)316,MD(£1)3’7))
MD4(el) := (augment(MD(sl)LL 1 MD(eD); 5 MD(eD), 3, MD(e1), , MD(eD), ¢ MD(eD), ¢, MD(£1)4’7))
MD5(el) := (augment(MD(sl)5 1 MD(eDg 5 MD(eD)g 5 MD(e1)g , MD(ED)g ¢ MD(eD)g ¢, MD(e1)g. 7))
MD6(el) := (augment(MD(sl)6 1 MD(ED g 5 MD(eD)g 5, MD(e1)g , MD(ED) g o MD(eD)g ¢, MD(e1) g ))

MD(el) := stack(MD1(1) , MD2(e1) , MD3(e1) , MD4(g1) , MD5(e1) , MD6(g1))

MEL(gl) := (augment(ME(al)lll, ME(sl)lyz,ME(81)1’3,ME(51)114,ME(81)1’5,ME(sl)lyG,ME(al)lj))

ME2(el) = (augment(ME(al)Z’]_, ME(sl)zyz,ME(81)2’3,ME(51)214,ME(81)2’5,ME(sl)ZYG,ME(al)ZJ))
ME(e1) := stack(ME1(e1) , ME2(g1))
Mall(€1) := stack(MA(e1) , MB(el) ,MBB(e1) , MC(e1) , MD(g1) , ME(g1))
[~] Assemblaggio matrici

[*] Radici del determinante

Andamento del determinante: il grafico € utile per valutare dove la funzione interseca l'asse nullo
ed impostare dei valori adeguati (ss) per la ricerca della soluzione.
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IMall (1)
— O ___________ NN R NI N —— ]
0
| | |
0 2 4 6
el
Calcolo delle radici
ss:=02 Valore di partenza
efy = root(|Mall(s9)] ,s9) ey = 0.2 ‘Mall(sfo)‘ =0
s:=10 ef, = root(|Mall(s9)| ,s5)  efy = 0.742 |Mall(ef, )| = -0.088x 1013
s:=30 ef, = (root(|Mall(ss) ,s9))  ef, = 2.853 ‘Mall(sfz)‘ =0
s:=35 ¢f5 = root(|Mall(s9)| ,s9) ef5 = 3.463 ‘Mall(sf3)‘ = 1215% 10" °
=45 ef,, := root(|Mall(s9)| , s9) ef, = 4.288 ‘Mall(sf4)‘ =0
s:=55 éfg; = root(|Mall(s9)| ,s9) f = 5.349 ‘Mall(sf4)‘ =0
[~] Radici del determinante
ef = ef, Scelta della frequenza propria da rappresentare
2
[ f 2 u)fi = (@) W
u)fe.- G mfe La
f
Xe= Xi= sz
€ La
1 3 1 3
wfg = 118.007 < rad wfg =1.127x 10 rpm wf; = 118.007 S rad wf; =1.127x 10" rpm

wfg = 18.78146Hza
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Forme Modali
[*] Carter
i:=1.8 Matl:= Mall(|ef|)
w = eigenvalg(Mat1) Y := eigenvec(Mat1, 0)

Z1(x) = Ylmos(xe&) +Y &n(xe&) +Y mosh(xe&) +Y &nh(xe&)
Z2(x) = Ysmos(xe&) +Y &n(xe&) +Y mosh(xe&) +Y &nh(xe&)
Z3(x) = ngos(xe&) +Y @n(xe&) +Y mosh(xeﬁk) +Y &nh(xe&)
2400 = Y ygfeos{x i) + Y, Sn{xe) + Yygftosh{xe) + Y yglsinn{xe)
25(x) 1= Y 100X ) + Yy sin(xgk) + Y gloosh(Xdx) + Y., sink{x %)
Zearter(2) = if (z < ab, Z1(2) , 22(2))
Zearter(2) = if (z < abl, Zearter(2) , Z3(2))

Zcarter(z) = if(z < ac, Zcarter(2) , Z4(2))
Zcarter(2) := if(z < ad, Zcarter(2) , Z5(2))

[«] Carter

[*] Normalizzazione ad uno

Zearterp(X) = | Zcarter(x)|

d:=1m
xm = Maximize(anrterabs, d)
Zcarteny 5 1= Zcarterg(xm)
_ 1
Zcartenya¢ CC = 14.07

ZcarterN(x) := CCIZcarter(x)
[«] Normalizzazione ad uno
[*] Albero
75(x) = Y21mos(xi5k) + Yzzﬁin(xiﬁt) + Y23Ecosh(xi5k) + Y24Binh(xi5t)
76(x) = stmos(xiﬁk) + Y26Bin(xi5t) + Y27Ecosh(xi5k) + ngﬁnh(xiﬁt)
Zalbero(2) := if (z < ac, Z5(2) , 26(2))
[«] Albero
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[*] Normalizzazione Albero

E' del tutto analoga alla corrispondente del carter, si esclude dalla stampa rachiudendola in un area

CC3:= min(CC,CC2) CC3=13.445

ZcarterN(x) := CC3[Zcarter(x) ZalberoN(x) := CC3[Zalbero(x)

ZalberoN(x)

ZcarterN(x)

a, ac

X, X, X, ad\

Analisi risposta armonica con forzante nota

[*] Analisi della forzante

Xg:= importazione dati di spostamento
del baricentro da file esterno

Yg:i= .

time:= __

Xg:= Xginm Yg:= Yginm time:= timel3

ITT := rows(Xg)

i=1.0TT

139



File Mathcad Schema C3

0.03041
R
0.03021
0.03 i :
o 05 1
time
200t
Tp:=1s Wy = —
Tp

T

2 2 T
a7 BT 2
i=1 i=1

Xg. BT—p
L rTT

2 T T 2 T
= Yo F— =
==X () ==

i=1 i=1

yo(t) = [azl + (aa-zﬁoS(thﬂ))}

-0.02t '
0
yg ~0.021

~0.02

time

[(Xgi m(‘*’tm”‘ei))%}

[(Ygi @os(mtmmei))%}

xg(t) == [azl + azmos(u)t[ﬂ)]

I~ - ]
0.031] 0.0205f - e X
xg 00805F vg 002t
xg(t) —
A=, 0215
] ]
002057 iy X ooz
time, t ]
time,t
mr:=08g  Massa dei componenti rotanti
wfor = 1100pm Velocita di rotazione

200

Wtor

Tw:=

Accelerazione del baricentro nelle due
direzioni

ax(t) := —azﬁbforzmos(u)for[ﬂ)

ay(t) := —aazmoforzlfbos(u)for[ﬂ)
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\ Quindi la forza normale x da sempre un
ax(t) momento in opposizione a quello
—_— I

generato dalla forza in direzione y, quindi

ay(t) 0 02 trascurare il momento dovuto ad FN &
- / cautelativo
-5L
t
forza di taglio  Tg(t) := mr@x(t)
Forza FN(t) := mray(t)
nnnnn [P2N
Momento braccio:= 1100nm  bracciox := —-30mm
M(t) := Tg(t) [Wbraccio + yg(t)) + FN(t)[{xg(t)) M2(t) := Tg(t) [braccio + 1yg(t))
0.5T 5T

N

e /\I

M2ty |0 0.02 O-N T90 To o 0

-0.5-

FN(t) f ;

[+] Analisi della forzante

2
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&=

YYk:= eigmvec(MalI(‘srk‘),O)

& e o’
T la M= a © = Dfe

(i8] (1 o) + (v, srrfe )
) + (v

YYk 7[Eosh(xq(5k) +(YY Eﬁnh()(ek&)

bl

( )+ (v
Z72(x,K) = (YYk Smos(xq(m) + (YY )

EYYk gmos(xq(ﬁk) + (YYk)loE'Hn(xq(Dk) + (YYk 11[Itosh(xek&) + (YYk)leint‘(xek&)
(
(

)
)
773(x,K) = )
YYk)lg[Itos(xekB) + (YYk 14E'ﬁn(xek&) + (YYk lsﬁhosh(xq(ﬁk) + (YYk)leE'ﬁnh(xq(Et)
Z75(x,K) = YYk;ﬂ[ﬁos(xekB) + ( ( (
)

ZZ4A(X,k) :=

Ehosh(xik&) + (YYk324@inh(xikB)

o 27Ehosh()(ik[5t) + (YYk)ZBEinh(xikB)

YY )Zoﬁnh(xq(&)
226(x,K) = (YY, 2lmos(xi &) +

YY @in(xi X

ZZ7(x,K) = (YY
25 k

s
22¢(x, k) = if (x < ab, ZZ1(x, k) , ZZ2(x, k))
22c(x, k) = if (x < abl, ZZ¢(x, k) , ZZ3(x, K))
7Z0(x, k) = if (x < ac, ZZ(x k) , ZZ4(x, k)
7Z0(x, k) = if (x < ad, ZZc(x k) , ZZ5(x, k)

ZZa(x,k) := if(x < ac,ZZ6(x, k), ZZ7(x,k))

[l

[*] normalizzazione ad 1

Analoga alla precedente, si omette dalla stampa.

2
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z
1
2c(z,2)
ZA(Z,2) Qfmmmmmmmm oo -]
0
- | | | |
! 0 0.5 1 15 2
z
1
2c(z,3)

Zaz,3) 0

0
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1 | 1
S S
2424 d N
Za(z,4) o\\ //
0 N /
AN e
1 ~ | |
0 0.5 1 15

[*] Derivata prima
Derivata prima (rotazioni)

Il calcolo € impostato manualmente in modo da alleggerire il piu possibile il foglio di calcolo e
ridurre i tempi di computazione

Z1l(x,k) == xekEE—(YYk)lBin(xeth) + (YYk)zmos(xeth) + (YYk)3 4

Z2I(x,k) == xekEE—(YYk)SBin(xeth) + (YYk)Bmos(xeth) + (YYk)7Binh(xekB) + (YYk Smosh()(ek&)

Z3l(x,k) = xekEE—(YYk)gﬁin(xeth) + (YYk)lomos(xekB) + (YYk llE'ﬁnh(xeth) + (YYk)lzmosh(xeka)
(v

Z4l(x,k) == xekEE— YYk ls@n(xek&) + (YYk)l4mos(xeth) + (YYk)lSBinh(xeth) + (YYk)lemosw(xekﬁt)]

Binh(xekﬁ) + YYk) mosh(xek&)
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250114 {1 i) (1 o) () i)« oo 3]
Z61(x, k) := xikEE—(YYk)Zl@in(xikﬁt) + (Yvk)zzmos(xikm) + (YYk)ng'ﬁnh(xith) + (Yvk)mmosh(xik&ﬂ

Z71(x, K) = xikEE—(YYk)ZSEin()dkBt) + (YYk)26Ehos(xith) + (YYk)27E'ﬁnh(xith) + (Yvk)zsmosh(xik&ﬂ

Zcl(x, k) := if (x < ab, Z1I(x, k) , Z2I(x, k))
Zcl(x, k) := if(x < abl, Zcl(x, k), Z3I(x, k))
Zcl(x, k) := if (x < ac, Zcl(x, k) , Z4I(x, k))
Zcl(x, k) := if(x < ad, Zcl(x, k) , Z5I(x, k))
Zal(x, k) := if(x < ac, Z61(x, k), Z7I(x, k))

[~] Derivata prima

Sono analoghe alla derivata prima, si omettono

[+] Derivata seconda

[¥] Derivata terza

[¥] Derivata quarta

[*] Normalizzazione rispetto alla massa

betat, = (Mi + MM)ZZc(0ln, k) ZZo(0, k) + MM (ZZc(ab1, k) ZZo(abl, k) + Mf (ZZc(La, k) ZZc(La, k)

La ad
r pelAs pilAS
betaZk::J THZc(x,k)RZc(x,k) dx +J TZZa(x,k)ZZa(x,k) dx
0 ab
betak:: beialk + betazk
beta:= beta
kg
CCMZk = E
betd
CCMk:: CCMZk

ZZc(x,K) := CCM [ZZc(x,K)  Zcl(x,k) := CCM [Zcl(x,K)
Zcll(x, k) := CCMchII(x,k) Zclll(x,k) = CCMklZcIII(x,k)

Zal(x,k) := CCM [Zal(x, k) Zallll(x,k) := CCM [Zallll(x, k)
Zclll(x, k)

Zalll(x,k) := CCM, Zalll(x,k)  Zcllli(x,k) := CCM

k k

145
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Numero di frequenza propria da visualizzare nel

grafico

n:==6

[«] Normalizzazione rispetto alla massa

Caratteristiche di sollecitazione

.

[+]
5T
ZAtam T
-5
ElZclll(x,n)

1 -104‘

‘1-104‘

ElZcll(x,n)

Zclll(x,n)
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1
0 T zaen % [\
Io i 2

-5 -5

10

1 A
zain T N f\_l/z
— 10

X

Le caratteristiche di sollecitazione sono proporzionali alle derivate delle deformate. La derivata
prima, che rappresenta le rotazioni, & continua non presenta singolarita. La derivata seconda
(momento) & continua ma presenta delle cuspidi in corrispondenza dei carichi di taglio concentrati,
La derivata terza (taglio) non € continua a causa della presenza dei carichi di taglio concentrati. Il
carico distribuito invece € continuo.

Il tutto & conaurente con le condizioni fisiche di carico.

[*] Applicazione della forzante

Punto di applicazione della forza ~ Pf:= &+ 110mm

Consideriamo la risposta della trave soggetta ad una forza distribuita del tipo p(x,t).
Si scrive una funzione px che descriva in modo accettabile la forza p(t) applicata all'estremo libero.

Utilizzo una funzione iperbolica ed impongo che per x=La la funzione abbia valore pari a 1.
La funzione € adatta in quanto € piccola da zero fino all'asintoto verticale e pud approssimare una
forza concentrata.

aumentando il valore di pot, la funzione diventa sempre pitl concentrata all'estremo
p:= 100 e piu vicina a zero altrove

b 1
px(b,&) := (rz) EE

¢ :=4m valore di partenza per il calcolo numerico della soluzione

Given
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La=2025m

pf
J px(x,&) dx =1

0
£ := Find(&)
§=416m

[ =x P 3
p0i= (2 )
p(x,t) := px(x)OTg(t)
0 ‘

X

[«] Applicazione della forzante

pf
pn(t,k) := J p(x,t)ZZc(x, k) dx
0

t
— 1 H _
Tp(t, k) := (w—k)fg [JL) pn(t, k)@m[wktﬂt T):| dt

Scelta del numero di frequenze proprie da utilizzare

Per valutare il numero di frequenze proprie necessarie per avere una approssimazione sufficiente, si
considera il termine Tp(t, k). Infatti, la k-esima forma modale viene moltiplicata per tale termine,
essendo le forme modali dello stesso ordine di grandezza, diventa determinante I'ordine di
grandezza di Tp(t,k) per determinare l'influenza dell'armonica sulla risposta dinamica.

_ “*’for - ‘*’3‘ pulsazione dei battimenti
CpT T,
Th:= 2n
Wp

Si definisce il tempo di inizio calcolo (Ti) e un delta di tempo (Tf) su cui eseguire il calcolo.
Dovendo discretizzare, si divide tale delta in intervalli (tt)

Ti:= 0.250b - 1.50w Tf = 20w
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nt:=1.tt+1

tlnt:: (nt - 1)[6-%) +Ti

TPL = Tp(tlnt, 1) P2 = Tp(tlnt,Z) TP3 = Tp(tlnt,3) P4 = Tp(tlnt,4) RS = Tp(tlnt,5)

410 81

410 4+ L1551
-4
Tle 2410 sznt
- - 1 1

-2.10 -+ -2.10 °+

0.0t 510

- 1 /\ /\ P4 \: /\ /
“. SN T Y

00t -510 0+
tInt tInt
510 6 max(TP1) = 4.333x 10 %m min(TP1) = —4.609x 10 °m
6 7

max(TP2) = 3.813x 10 °m min(TP2) = -8.015x 10 'm

TP5

"t 3 3

max(TP3) = 5.449x 10 °m min(TP3) = -5.449x 10 “m

max(TP4) = 2.85x 10 °m min(TP4) = -3.186x 10 °m

-5.10 °+—
max(TP5) = 2.398x 10 %m min(TP5) = —2.387 x 10 %m

tInt
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0.01 T

TPlnt

TP2nt

TP?’nt

TP4nt

TPSnt

} ! ! ! ! ! !
001 1.04 1.06 1.08 11 112 1.14

tInt

Risultano di interesse pratico solo la prima e la terza frequenza propria in quanto il contributo delle
altre € trascurabile perché praticamente nullo.
Cambiando la velocita di rotazione e quindi la pusazione della forzante, cambierebbero anche i

contributi di ciascuna frequenza propria e quindi potrebbe cambiare anche il numero di frequenze
proprie da considerare

fi= 2
; ]
uc(x, t) := Z (ZZc(x, k) Tp(t, k)
k=1
; ]
ua(x, t) := z (ZZa(x, k) Tp(t, k)
k=1

[]

calcolo della massima
deformata
si scrive esplicitamente la deformata utilizzando le frequenze proprie non trascurabili

ZZc1(x) := ZZc(x, 1) ZZc¢3(X) = ZZc(x,3)  ZZcA(X) := ZZc(x,4)
Tpl(t) := Tp(t,1) Tp3(t) := Tp(t,3) Tp4(t) := Tp(t,4)
ucl2(x,t) := ZZcl(x)Tpl(t) + ZZc3(x)Tp3(t) + ZZcA(x)Tp4(t)

considerando che il punto di massima deformazione si ha intorno al punto medio della trave, si

cerca il massimo dello spostamento in tale punto in modo da individuare la massima deformazione
del carter

u = ucl. La l
Cmedlom' 2'nt
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0.01=

UC o -
medio, O

I I I I I I
1.04 1.06 1.08 11 112 114

~-0.01

nt
[ ]

..\Ucmzedio.xls

WCrnecio10°
mucl:= max(ucmedio) muc2:= min(ucmedio)

muc:= [muc2 if \mucz > mucl

mucl otherwise

muc = —7.517mm

ToL =10~ 20
nw:= ‘match(muc,ucmedio)‘

tw:=tl
nw

tw=1118s

2

Calcolo dei contributi di ciascun modo proprio all'istante tw:

Tplyy = Tpl(tw) Tp3y,, == Tp3(tw) Tpdyy = Tp4(tw)

Tply,, = 0.429mm Tp3y,y = 5.449mm  Tpdy,,, = -0.032mm
All'istante tw la deformata della trave risulta:

Utw(x) := Tply, [ZZcL(x) + Tp3y, [ZZc3(x) + Tpdy, [ZZcA(X)
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0.005
Utw(x)
0
---- ~0.005
—0.01

Per calcolare le caratteristiche di sollecitazione al tempo tw si dovra derivare la funzione Utw

rispetto a x.

Utw)(X) := Tply, [Zcl(x, 1) + Tp3y, Zcl(x, 3) + Tpdy,, [Zcl(x, 4)

Utw)(X) = Tplyy [Zell(x, 1) + Tp3y, Zcll(x, 3) + Tpdy, [Zcll(x, 4)
Utw)) (X) := Tply, (Zelll(x, 1) + Tp3y, [Zclll(x, 3) + Tpdy,, Zclll(x, 4)

Utw) 1 (X) == Tplyy Zellli(x, 1) + Tp3y, [Zellll(x, 3) + Tpdy,, [Zcllll(x, 4)

Mgy, (X) = ElJUtw, (X)

Tey(X) = EldUtwy; (x)

0.021
Uth(X) /2
-0.02-
50T
Teyy(X)
L ]
— T
-50-
X
_ La
Xtemp = ?

Mo ()
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Given

Xtemp < lLa

Xtemp 20

Xmax = Maximize(MctW,xtemp)

Xrmax = 0.966m

Given
Xtemp < lLa

Xtemp 20

Xmmin = Minimize(MctW,xtemp)
Xmin = 2025 m

MCrax = Mctw(xmin) if ‘Mctw(xmin)‘ 2Mctw(xmax)

Mctw(xmax) otherwise

MCyax = 18.216N[h

Tensioni che ne derivano:

Mc
max Ee
of =
max IX 2

Of max = 25-45MPa

Taglio

Xmax = Maximize(TctW,xtemp)
Xmax = 0:082m
TCmax = Tctw(xmax)
TCmax = 37.035N
Tensioni

pi=2
. = TCmax
Oy = KB

Come prevedibile, le tensioni di taglio sono trascurabili

s Tny = 0.837MPa

Considerando un materiale composito si calcolano le tensioni agenti nel sistema di riferimento

della lamina in modo da stimare il coefficiente di sicurezza per il composito:
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Of max

Svxy := 0 | valori si useranno solo nel caso di carter in materiale composito.
0
Feqr
S12:= Tr(-ale) Bvxy n =
lccomp™™ g1 3 Feg

21.723 FeZt ngccomp-_ 5123
S12=| 3.727 |MPa M 2ccomp = s12,

8.998 )

Necomp = mln(n 1ccomp’ " 2ccomp: 1 3ccomp)
S12aa(B) := Tr(—)[Bvxy
3 -107"

S12aa(p) ,, , 7]

S122a(B).,

S1288(8) 410"

Ncomp = 0

[+
Si esegue la stessa verifica per l'albero
Uatw(x) := Tply, [ZZa(x, 1) + Tp3y, [ZZa(x, 3) + Tp4y,, [ZZa(x, 4)
Uatw(x) := Tply, [Zal(x, 1) + Tp3y, [Zal(x,3) + Tpdy, Zal(x,4)
Uatw () := Tply, [Zall(x, 1) + Tp3y, [Zall(x, 3) + Tp4y,, [Zall(x, 4)
Uatwy|(x) := Tply, Zalll(x, 1) + Tp3y, Zalll(x,3) + Tpdy, Zalll(x,4)
Uatwy (%) := Tply, Zallll(x, 1) + Tp3y, Zallll(x, 3) + Tpdy,Zallll(x,4)

Magy(x) = EjWatw (x)  Tayy(x) := El;Watwy (x)
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0.002

-0.002
Utw(x)

Uatw(x)
— -  ~-0.004

—0.006

~0.008

Ma00 VORI

/ i v

Xtemp = 1m
Given
Xtemp <la

Xtemp > 0

Xmax = Maximize{Mayy  Xtemp)

Given
Xiemp < La

Xtemp = 0

Xpmin = Minimize{ Mayy . Xtemp)

Maa = Matw(xmm) if ‘Matw(xmin)‘ > Matw(xmax)

Matw(xmax) otherwise

M3y, = 0.586NII
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Tensioni che ne conseguono:

M%ax Dei
Ofamax = X E)? Ofamax = 10.727MPa
i
Taglio
Xtemp = La
Given
Xtemp < la
Xtemp >0

Xmax -= Maximize(TatW, Xtemp)

Xrmax = 0.082 m

Tamax = Teiw(xmax)

Tanax = 1.747N
Tensioni
= T
pi=2 __%max
T(':S(y.— 'JB?

T8, = 0.039MPa

Come prevedibile, le tensioni di taglio sono trascurabili

Nell'albero di trasmissione € applicato anche un momento torcente, tale momento ha un valore

nominale a regime pari a:

Mp,:=03Nm  Momento motore 1:=318  Rapporto di riduzione
Il motore puo fornire una coppia di picco pari a tre volte la coppia Coeak = 3
nominale

I momento che pud essere applicato all'albero interno risulta quindi  Ca™= MmTBpec

Ne derivano delle tensioni di taglio:

Dei + DII Del - DII
= ot:= ———

M= ——————
m 2 2
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Ca

Tg,-=
bz Tg, = 6.584MPa

2
200, Bt

Dal punto di vista statico I'albero risulta verificato infatti abbiamo una tensione equivalente
pari a:
Il procedimetno & valido per materiale
Oy = ofamaxz + 3@622 isotropo. Non per composito. | valori
08y = 15.657MPa  verranno usati solo nel caso di isotropo

Per la verifica a fatica abbiamo una componente media ed una alternata delle tensioni che
risultano, questi valori si useranno nel caso di albero in materiale isotropo:

| 2 _ W _
0=,/ 30, Oy = 11.404MPa 0 5= Ofanax 0,=10.727MPa
La retta di carico risulta: y3(x) := @ X
(o}
m

Considerando un materiale composito si ha:

Ofamax
questi valori si usano invece nel caso di albero in
Svxy := 0 S12a:= Tr(—a1e) Bxy materiale composito:
—7MPa
7__
14.106 410
S12 = Tr(—B) Bvx
Sl2a=| -3.379 |MPa =(R) ) Y 51235([3)1
-1.157 —
7
Figy Fiy g 2AP)p 10"
N1acom ™ aon  M2acom ™ oo M3acom ™ aon
SlZal 512612 SlZa3 51235(3)3
Nacom = min(n 1acom* N 2acom: N 3acom)

Nacom = 0

2

Caratteristiche Alluminio
Si considera una lega di alluminio 6060 T66 avente le seguenti caratteristiche:

Su=215MPa oncione dirottura = 160MPa Tensione di snervamento
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Calcolo della resistenza a fatica:

Numero di cicli  |n:= 5108

Rapporto tra tensione di rottura e resistenza a fatica |g := 0.417

Coefficiente che tiene conto della finitura superficiale cq:= 0.743

Effetto delle condizioni di carico

$,:=CeCBLE, y1(x) ;= —Xx + %,

21084+
v N
_2(_) 3 A
X ~
YA1.90°+ N
y3(x) e N
! A —~
T
0 110°
Coefficiente di sicurezza statico
Nga'= i Ngy = 10219
08y
Coefficiente di sicurezza a fatica
Xq = L X1 = 51.243MPa
%a, %
om S
Ntgom = 4493

Nfcom™=
max

Cgi= 095

S
y2(X) : Sth S

grafico valido per I'albero interno nel caso in
cui questo sia in materiale isotropo

X1

Nfaom = o
m
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Nfc = | Nicom if isotropog =1

N ccomp otherwise

Carter
Nfe = 2487

Nfa=

Nfgom If isotropo; =1

Nacom Otherwise

Albero

Niq = 4493

| coefficienti ottenuti sono validi sia ne caso di materiale isotropo ed omogeneo per cui la verifica &

a fatica. Nel caso di materiale composito con sequenza angle ply, i coefficienti si riferiscono alla
verifica statica avendo utilizzato il criterio di massima tensione ammissibile.

2

Analisi delle vibrazioni trasmesse all'operatore

Per eseguire I'analisi si sonsiderano i due punti di presa x=0 e x=abl del carter

ucO , := uch(O,tI )
nt nt

0.00

JANVA!

ucOnt

PV

tlnt

~0.00

mubl := max(ucb) mub2 := min(uch)

mub :

\mubz\ if \mubz\ > mubl

|mubl| otherwise

mu

max(mub, mu0)

Calcolo dell'accelerazione efficacie:

— 2.
at) := -mubldog Bm(mfor[ﬂ)

mu = 4.17mm

TT:=10w
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ucbnt = uc12(ab1, tlm)

0.005

ucb

—0.005

mu01 := max(uc0)

mu0 :=

tInt

mu02 := min(ucO)

mu02 if \muOZ\ > muOl

mu0l otherwise



File Mathcad Schema C3

T
2

= %HO (—mubm)forzﬁﬁn(u)for[ﬂ)) dt

w;;:=0.127 fattore di ponderazione secondo norma uni 5349

Ag= Whildy

m
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Appendice D

File comandi Ansys schema B3

FINISH

/CLEAR

/TITLE, B3 albero interno su tre cuscinetti elastici
/FILNAME,albero_ae,0 ! Nome del file

/PREP7

| parametri

pi=3.141593 ! p GRECO

TT=0.1 ! lunghezza cuscinetti

kp=10E10 ! N/m Rigidezza della presa dell’operatore
KC=23320 ! N/m Rigidezza dei cuscinetti

! GEOMETRIA

! lunghezza dei tratti di albero

La=2.025 ! m lunghezza totale albero

c=(La/2) ! mm - posizione cuscinetto C (centrale)

! DIAMETRI, SEZIONI E MOMENTI DI INERZIA

De=0.0099 ! m diametro estermno

Di=0.008 ! m diametro intermno
Ac=pix((De/2)*x2-(Di/2)**2) ! Sezione
Izz=(pi/64) * ((De) **4-(Di)**4) ! mom inerzia in z ed y
! MATERIALE

rho=2800 ! kg/m~3 densita

E=7.2e10 ! modulo elastico

p=0.32 ! modulo di piosson

! Definizione elementi

ET,2,BEAM3 ! Trave

MP,EX,1,E

MP,PRXY,1,p

MP,DENS,1,rho
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R,3,Ac,Izz,Izz
ET,3,COMBIN14,0,2 !'MOLLA
MP,DAMP, 3,0

R,4,Kc

I

! KEYPOINTS

!
k,1
K,2,C,0,0 ! CUSCINETTO C
K,3,La,0,0 !

k,11,0,-TT

K,21,C,-TT

K,31,La,-TT

NKPT,1,1

NKPT,2,2

nkpt,3,3

NKPT,11,11

NKPT,21,21

nkpt,31,31

|

D,11,UY,0

D,21,UY,0

D,31,0Y,0

I linee

L,1,2

L,2,3

I elementi

TYPE, 3

REAL,4

E,1,11

E,2,21

E,3,31

!

type,?2

REAL,3

ESIZE,0.05 ! DIVISIONE TRAVE
LMESH,ALL ! MESHATURA TRAVE
NUMMRG , NODE

NUMMRG , KP

dtran

FINISH
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|

/SOLU

ANTYPE,MODAL ! ANALISI MODALE
MODOPT, SUBSP, 20

MXPAND, 20

|

SOLVE

FINISH

/P0OST1
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Appendice E

File comandi Ansys schema A3

FINISH

/CLEAR

/TITLE, A3 carter con masse, rigidezza e masse presa
/FILNAME,carter_m_pe_mr,0 ! Nome del file

/PREP7

| parametri

pi=3.141593

b=0.4 ! m distanza di presa dell’operatore

kp=100 ! N/m Rigidezza della presa dell’operatore
TT=0.3

! GEOMETRIA

! lunghezza dei tratti di albero

La=2.025 ! m lunghezza totale albero

De=0.034 ! m diametro esterno

Di=0.0323 ! m diametro intermno
Ac=pi*((De/2)**2-(Di/2)**2) ! Sezione
Izz=(pi/64)*((De)**4-(Di)**4) ! mom inerzia in z ed y
! MATERIALE

rho=2800 ! kg/m~3 densita

E=7.2e10 ! modulo elastico

p=0.32 ! modulo di piosson

I MASSE

Mi=1.752 ' kg impugnatura

Mf=1.176 ! kg testa

MM=0.400 ! kg massa della mano dell’operatore

! Definizione elementi

ET,1,MASS21,0,,2 ! Massa

R,1, (Mi+MM)
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R,2,Mf

R,5,MM

ET,2,BEAM3 ! Trave
MP,EX,1,E

MP,PRXY,1,p

MP,DENS,1,rho
R,3,Ac,I1zz,1zz
ET,3,COMBIN14,0,2 I!'MOLLA IN Y
MP,DAMP, 3,0

R,4,KP,0,0

I KEYPOINTS

K,1,0,0 !inizio trave
K,2,La,0,0 ! fine trave
K,3,b,0,0 ! punto di presa
K,4,0,-TT,0 ! molla y
1K,5,0,0,TT ! molla z
K,6,b,-TT,0 ! molla in b, y
'K,7,b,0,TT ! molla in b, z
NKPT,1,1

NKPT,2,2

nkpt,3,3

NKPT,4,4

INKPT,5,5

NKPT,6,6

I VINCOLI

D,4,0Y,0

D,6,UY,0

I linee

L,1,3

L,3,2

I elementi

TYPE,3

REAL,4

E,1,4

E,3,6

TYPE, 1

REAL,1

E,1 ! MASSA 1 (BASE)
REAL,2

E,2 ! MASSA 2 (TESTA)
REAL,5 ! MASSA PRESA OPERATORE
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E,3

type,?2

REAL,3

ESIZE,0.05 ! DIVISIONE TRAVE
LMESH,ALL ! MESHATURA TRAVE
NUMMRG , NODE

FINISH

|

/SOLU

ANTYPE ,MODAL ! ANALISI MODALE
MODOPT, SUBSP, 20

MXPAND, 20

|

SOLVE

FINISH

1

/POST1
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Appendice F

File comandi Ansys schema C3

FINISH

/CLEAR

/TITLE, C3 sistema completo

/FILNAME, completo_c3,0 ! Nome del file

/PREP7

| parametri

pi=3.141593

b=0.400 ! m distanza di presa dell’operatore

kp=100 ! N/m Rigidezza della presa dell’operatore
Kc=23317 ! N/m rigidezza dei cuscinetti

NM=10 ! Parametro per definire la finitura della mesh
TT=0.3

! GEOMETRIA

! lunghezza dei tratti di albero

La=2.025 ! m lunghezza totale

BB=0.055 ' m distanza cuscnietto B

C=1.012 ! m cuscinetto C

D=1.97 ' m cuscinetto D

I

De1=0.034 ! m diametro esterno

Di1=0.0323 ! m diametro interno
Acl=pi*((Del/2)*%2-(Dil/2)*%x2) ! Sezione
Izz1=(pi/64)*((Del)**4-(Dil)**4) ! mom inerzia in z ed y
I

De2=0.0099 ! m diametro esterno

Di2=0.008 ! m diametro interno
Ac2=pix*((De2/2)*%2-(Di2/2) *x2) ! Sezione
I1zz2=(pi/64)*((De2)**4-(Di2)**4) ! mom inerzia in z ed y
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| MATERIALE

rho=2800 ! kg/m~3 densita
E=72e9 ! modulo elastico
p=0.32 ! modulo di piosson
zeta=0.5E-4

I MASSE

MM=0.400 ! kg mano operatore 0.4 kg
Mi=1.752 ' kg impugnatura
Mf=1.176 ! kg testa

I FORZANTE

I FORZA

mr=0.8 ! kg massa corpi rotanti
A1=2%(3.36E-4) ! m Ampiezza
Wfa=18.333

wf=Wfa*2*PI 1115.2 ! rad/s pulsazione forzante
AF=mr*Al*wf*wf

I MOMENTO

bm=0.11

MEF2=mr*A1xbm*wf*wf

I Definizione elementi
ET,1,MASS21,0,,4 ! Massa

R,1, (Mi+MM)

R,2,Mf

R,7,MM

ET,2,BEAM3 ! Trave

MP,EX,1,E

MP,PRXY,1,p

MP,DENS,1,rho

IMP,DMPR,1,zeta
R,3,Acl,Izzl,Izz1
R,5,Ac2,1zz2,1zz2
ET,3,COMBIN14,0,2 ! MOLLA IN Y
MP,DAMP, 3,0

R,4,KP

R,6,Kc

I NODI

I CARTER

N,NM,0,0 ! inizio carter
N,NMx2,BB,0,0 ! punto BB (cuscinetto)
FILL,NM,2*NM

N,NM*3,B,0,0 ! punto B (presa)
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FILL,2*NM, 3*NM
N,NMx4,C,0,0 ! punto C
FILL,3*NM, 4*NM
N,NMx5,D,0,0
FILL,4*NM, 5*NM
N,NM*x6,La,0,0
FILL,5*NM, 6xNM
! ALBERO
N,7+NM,BB,0,0
N,8%NM,C,0,0
FILL,7*NM, 8*NM
N,9%NM,D,0,0
FILL,8%NM, 9*NM
! PUNTI DI PRESA
N,1,0,-TT

N,2,B,-TT

! GENERAZIONE ELEMENTI
! CARTER

type,?2

REAL,3

E,NM,NM+1
EGEN,5*NM,1,1,5%NM, 1

! ALBERO

TYPE, 2

REAL,5

E, 7xNM, 7*NM+1
EGEN,2*NM, 1,5*NM+1, 6%NM

! punto D

! fine carter

| MASSE

TYPE, 1

REAL,1

E,NM ! MASSA 1 (BASE)
REAL,2

E,6%NM ! MASSA 2 (TESTA)
REAL,7

E,3%NM ! MASSA PRESA

| CUSCINETTI

TYPE, 3

REAL,6

E,2%NM, 7*NM

E, 4%NM, 8%NM

E,5%NM, 9%NM

169



File comandi Ansys schema C3

I PRESA
REAL,4

E,NM,1
E,3%NM, 2

I VINCOLI
D,1,ALL,O
D,2,ALL,0O
F,6%xNM,FY, AF
F,6%xNM,MZ,MF2
1

FINISH

/solu
antype,modal
modopt, subsp, 20
mxpand, 20
OUTPR,NSOL,all
SAVE

solve

finish

1

/SOLU

ANTYPE ,HARMIC
HROPT,MSUP, 30
HROUT, OFF, ,ON
I0UTPR, NSOL
KBC,1

!

HARFRQ, 15,25 ! RANGE FREQUENZE (Hza)
NSUBST, 40
save

SOLVE

FINISH

/P0OST26
NSOL,2,4*NM,U,Y,y_C ! spostamento punto C

nsol,3,nm,U,Y,y_A ! spostamento punto A
nsol,4,3*nm,u,y,y_b ! spostamento punto di presa

/EOQF
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FILE, ’completo_libero_cr’,’rst’,’.’

/UI,COLL,1

INUMVAR, 200
SOLU,191,NCMIT
STORE, MERGE

| PLCPLX,0

! PRCPLX,1
FILLDATA,191,,,,1,1
REALVAR,191,191

I %
NSOL,2,4*NM,U,Y,y_medio
STORE ,MERGE
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Appendice G

File comandi Ansys schema C3
con numero variabile di cuscinetti

FINISH

/CLEAR

/TITLE, C3 sistema completo con numero cuscinetti variabile
/FILNAME, completo_c3_cv,0 ! Nome del file

/PREP7

! parametri

pi=3.141593

b=0.400 ! m distanza di presa dell’operatore
kp=100 ! N/m Rigidezza della presa dell’operatore
Kc=23317 ! N/m rigidezza dei cuscinetti

NM=10

NC=4 ! Numero di cuscinetti

TT=0.3

! GEOMETRIA

]

La=2.025 ! m lunghezza totale carter

BB=0.055 ! m distanza cuscnietto B

C=1.012 ! m cuscinetto C

D=1.97 ! m cuscinetto D

]

Del=0.034 ! m diametro esterno

Di1=0.0323 ! m diametro interno
Acl=pi*((Del/2)*%2-(Dil/2)*%2) ! Sezione
Izz1=(pi/64)*((Del)**4-(Dil)**4) ! mom inerzia in z ed y
]

De2=0.0099 ! m diametro esterno
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Di2=0.008 ! m diametro intermno
Ac2=pi*((De2/2)**2-(Di2/2)**2) ! Sezione
I1zz2=(pi/64) *((De2)**4-(Di2)**4) ! mom inerzia in z ed y
! MATERIALE

rho=2800 ! kg/m~3 densita

Ea=72e9 ! modulo elastico albero
Ec=72e9 ! modulo elastico carter
p=0.32 ! modulo di piosson
zeta=0.b5E-4

I MASSE

MM=0.400 ! kg mano operatore 0.4 kg
Mi=1.752 ' kg impugnatura
Mf=1.176 ! kg testa

! FORZANTE

! FORZA

mr=0.8 ! kg massa corpi rotanti
A1=1%(3.36E-4) ! m Ampiezza
Wfa=18.333

wf=Wfa*x2*PI 1115.2 ! rad/s pulsazione forzante
AF=mr*Al*xwf*wf

! MOMENTO

bm=0.11

MF2=mr*xAlxbm*wf*wf

! Definizione elementi
ET,1,MASS21,0,,4 ! Massa

R,1, (Mi+MM)

R,2,Mf

R,7,MM

ET,2,BEAM3 ! Trave Carter
MP,EX,1,Ec

MP,PRXY,1,p

MP,DENS,1,rho

I

ET,4,BEAM3 ! Trave albero
MP,EX,4,Ea

MP,PRXY,1,p

MP,DENS,1,rho

I

IMP,DMPR, 1,zeta

R,3,Acl1,Izz1,Izz1
R,5,Ac2,1zz2,1zz2
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ET,3,COMBIN14,0,2 ! MOLLA IN Y
MP,DAMP,3,0

R,4,KP

R,6,Kc

I NODI

I CARTER

N,NM,0,0 ! inizio carter
N,NM#2,BB,0,0 ! punto BB (cuscinetto)
FILL,NM, 2xNM

N,NM*(NC+1),D,0,0 ! punto D
FILL,2%NM,NM*(NC+1)

N,NM*(NC+2) ,La,0,0 ! fine carter
FILL,NM*(NC+1) ,NM* (NC+2)

|

| GENERAZIONE ELEMENTI

I CARTER

TYPE, 2

REAL,3

E,NM, NM+1

EGEN, (2+NC-1)*NM, 1,1, (2+NC-1) *NM, 1
|

! NODI ALBERO

NA=NC+3

N,NM*NA,BB,0,0 ! inizio albero
N,NM* (NA+NC-1) ,D,0,0 ! fine albero
FILL,NM*NA, NM* (NA+NC-1)

|

! ELEMENTI ALBERO

TYPE, 4

REAL,5

E,NM*NA, NM*xNA+1

EGEN,NM* (NC-1),1, (2+NC-1) *NM+1,2*NM* (NC-1) ,1
|

! MASSE

TYPE, 1

REAL,1

E,NM ! MASSA 1 (BASE)

|

REAL,2

E,NM*(NC+2) ! MASSA 2 (TESTA)
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TOL=0.5*(D-BB) / ((NC-1) *NM)

SELTOL, TOL

NSEL,S,LOC,X,b

*GET ,NODOPRESA ,NODE, O ,NUM,MIN

*GET ,NODOPRESAX ,NODE ,NODOPRESA,LOC,X
REAL,7

E,NODOPRESA ! MASSA PRESA

|

I CUSCINETTI

TYPE, 3

REAL,6

E,NMx2 NM*NA ! Cuscinetto in BB (primo)
E,NM* (NC+1) ,NMx (NA+NC-1) ! Cuscinetto in D (ultimo)
|

I CICLO PER DEFINIRE GLI ALTRI CUSCINETTI
*D0,ITERAZIONE,1,NC-2

E,NMx2+ (NM*ITERAZIONE) , (NA*NM) + (NM*xITERAZIONE)
*ENDDO

!

I PRESA

! PUNTI DI PRESA

N,1,0,-TT

N,2,NODOPRESAX, -TT

|

REAL,4

E,NM,1

E,NODOPRESA, 2

|

! VINCOLI

D,1,ALL,O

D,2,ALL,0

|

F,6xNM,FY,AF
F,6xNM,MZ,MF2

I

FINISH

/solu
antype,modal
modopt, subsp, 20
mxpand, 20
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OUTPR,NSOL,all
solve
finish
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Appendice H

Elenco completo pre-impregnati

Si riporta I’elenco dei pre-impregnati con le carateristiche relative reperi-
bili in [36].

Fibra Matrice Eqi1 Eqo Gia V1o S11 Soo Si2 P
(GPa) (GPa) (GPa) (MPa) (MPa) (MPa) (kg/m?)

AS Carbon 3501 Epoxy 138 9 7 0.30 1447 52 93 1600
IM6 Carbon Generic Epoxy 203 11 8 0.32 3500 56 98 1600
CFS LTM25 54 55 3 0.42 618 652 84 1450
GY70 Carbon 934 Epoxy 294 6 5 0.23 589 30 50 1600
IM6 Carbon SC1081 Epoxy 177 11 8 0.27 2860 49 83 1600
Mod I Carbon WRD9371 Polymide 216 5 5 0.25 807 15 22 1540
MR50 Carbon LTM25 Epoxy 155 7 4 0.35 2020 21 89 1520
NAS S12K Carbon NCT321 Epoxy 129 8 4 0.32 39 1 3 1490
T300 Carbon 5208 Epoxy 181 10 7 0.28 1500 40 68 1600
T300 Carbon 934 Epoxy 148 10 5 0.3 1320 43 48 1500
Generic E-Glass Generic Epoxy 39 9 4 0.28 1080 40 90 2100
Generic S-Glass Generic Epoxy 43 9 5 0.27 1280 49 69 2000
Glass 524SC Epoxy 30 30 5 0.17 367 367 97 2200
149 Aramid Kevlar Generic Epoxy 87 6 2 0.34 1280 30 49 1380

Tabella H.1: Elenco caratterstiche prepreg
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Appendice 1

Elenco preventivi

Si riporta l'elenco dei preventivi con le principali informazioni, forniti
dalle aziende contattate.

Azienda Componente  E,,  Costoun. Tecn. prod. Materiale Note
(GPa)  (€)
Vegatech Srl Carter 120 - Fil. winding Carbonio
Lamiflex Srl Carter 120 30,00 Pullwinding Carbonio Ly, =2m
Lamiflex Srl Albero 120 15,00 Pullwinding Carbonio Ly.x =1m
Carbon Comp. Srl Carter 120 100,00 - Carbonio
Carbon Comp. Srl Carter 55 55,00 - Vetro
Carbon Comp. Srl Albero 140 45,00 - Carbonio
Carbon Comp. Srl Albero 100 25,00 - Vetro
Bardo Srl Carter 125 - Pullwinding Carbonio
Reglass Srl Carter 76 125,00  Fil. winding Carbonio
Reglass Srl Carter 154 140,00  Fil. winding Carbonio
Ttalcanna Srl Carter 82 100,00 - Carbonio
Italcanna Srl Carter 125 235,00 - Carbonio
Italcanna Srl Carter 40 40,00 - Vetro

Tabella I.1: Elenco preventivi
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