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SOMMARIO

In questo lavoro si presenta un algoritmo per realizzare un meccanismo di autoregolazione
per trasmissioni CVT ad una o due vie, dotate di variatore a cinghia trapezoidale di gomma. Il
meccanismo di controllo ¢ realizzato riprogettando la geometria di comuni regolatori a masse
centrifughe ed attuatori con molla di contrasto.

L’algoritmo tiene conto: della caratteristica meccanica di coppia del motore primo, del tipo
di schema a due vie; del variogramma della trasmissione, che ¢ I’andamento voluto del rap-
porto di trasmissione in funzione della velocita angolare dell’albero motore, del rendimento
dei componenti, nonché della meccanica delle cinghie trapezoidali e degli attuatori; progettato
il variatore si mostra anche come valutare il comportamento della trasmissione ai carichi par-
ziali.

ABSTRACT

This paper presents a systematic approach to design a mechanical-type feedback control
for single or split way CVT with rubber V-belt variator. The control system consists in a cen-
trifugal roller actuator and in a torque cam actuator.

The algotithm permits choosing the wanted matching between the engine and the transmis-
sion (for instance close to the minimum bsfc or the maximum power status) and designing the
actuators: roller mass, housing shape, contact plate angle for the centrifugal roller actuator and
elical cam shape for the torque cam actuator. On the other hand, once known the actuator pa-
rameters, it permits calculating the engine and transmission mathcing for part load. The pro-
cedure takes into consideration also the single component efficiency and the mechanical be-
haviour of the V-belt.

1. INTRODUZIONE

Le trasmissioni a variazione continua del rapporto (CVT) vengono utilizzate sempre piu
frequentemente per migliorare le prestazioni dei sistemi (meccanici) in cui sono inserite.

Nei variatori a cinghia trapezoidale e pulegge espansibili, su ciascuna semipuleggia mobile
deve essere esercitata, mediante opportuni attuatori, una forza in grado di equilibrare la spinta



assiale prodotta dalla cinghia in ogni condizione di funzionamento. Se le coppie da trasmette-
re non sono alte e la cinghia ¢ di gomma, le spinte assiali necessarie risultano relativamente
basse, grazie anche all’elevato coefficiente di aderenza. Questa circostanza rende possibile
I’utilizzo di semplici attuatori meccanici automatici. Nei variatori per motocicli, per esempio,
viene utilizzato generalmente un attuatore azionato da masse centrifughe sulla semipuleggia
motrice ed uno azionato da una molla sulla semipuleggia condotta. Questi variatori hanno il
pregio di autoregolarsi, in quanto il rapporto di trasmissione di funzionamento, a regime co-
stante, risulta univocamente determinato dalle condizioni al contorno: velocita angolare della
puleggia primaria e coppia resistente applicata alla puleggia secondaria.

Draltra parte, esiste la possibilita di modificare le caratteristiche di una trasmissione CVT,
quali apertura (rapporto fra il valore massimo e minimo del rapporto di trasmissione), potenza
trasmissibile e rendimento, utilizzando trasmissioni con due vie in parallelo; una a rapporto
variabile con continuita e l'altra a rapporto fisso.

Combinare i vantaggi dei due sistemi sopra descritti e quindi avere la possibilita di realiz-
zare trasmissioni CVT a due vie autoregolate, appare quindi molto interessante.

Una trasmissione CVT a due vie, peraltro, impone al variatore condizioni al contorno di-
verse da quelle presenti nel caso di trasmissione semplice ad una via, al variare del rapporto di
trasmissione complessivo, per data coppia e velocita angolare del motore.

Scopo di questo lavoro ¢ quello di presentare un algoritmo che, per date condizioni al con-
torno del variatore, consenta di riprogettare la geometria dei due attuatori, al fine di rendere
I’andamento di coppia trasmissibile dal variatore il piu prossimo possibile a quello richiesto
dalle condizioni al contorno imposte.

I progetto tiene conto: della caratteristica meccanica di coppia del motore primo, del tipo
di schema a due vie; del variogramma della trasmissione, che ¢ ’andamento voluto del rap-
porto di trasmissione in funzione della velocita angolare dell’albero motore, del rendimento
dei componenti, nonché della meccanica delle cinghie trapezoidali e degli attuatori; progettato
il variatore si mostra anche come valutare il comportamento della trasmissione ai carichi par-
ziali.

2. TRASMISSIONE IN DOPPIA VIA

Come gia detto, I’apertura e la potenza trasmissibile di una trasmissione CVT possono essere
modificate mediante 1’utilizzo di trasmissioni CVT in doppia via. Queste sono costituite da
due rami di trasmissione di potenza in parallelo: uno a rapporto variabile con continuita e 1'al-
tro a rapporto fisso. I due rami confluiscono in un rotismo epicicloidale (R.E.) da un lato,
mentre dall'altro o sono collegati insieme (schemi mono R.E.) o sono collegati ad un secondo
rotismo epicicloidale (schemi bi R.E.) (vedi [1] [2], anche per uno sguardo sulla letteratura).
L’uso di questi schemi consente sostanzialmente di amplificare o la potenza trasmissibile o
l'apertura dell'intera trasmissione, rispetto ai corrispondenti valori caratteristici del solo varia-
tore, riducendo contemporaneamente il parametro complementare, apertura o potenza,. In par-
ticolare, definito guadagno cinematico il rapporto (dz/ T)/ (drv /TV) e guadagno di potenza il
rapporto tra la potenza entrante nella trasmissione e quella transitante nel variatore P, /P, (z, ),
in esercizio ideale il prodotto di questi due guadagni ¢ uguale ad uno [3]. Cio implica che
un’amplificazione dell’apertura ¢ pagata da un maggior transito di potenza nel variatore e
quindi da una maggiore dimensione necessaria (classe) per lo stesso; in esercizio reale, il cari-
co sul variatore diminuisce rispetto al caso ideale, ma diminuisce anche il rendimento della
trasmissione rispetto a quello del solo variatore. Una riduzione dell’apertura invece, implica



minori potenze nel variatore e maggiori rendimenti. Conseguire contemporaneamente un au-
mento di apertura, rendimento e potenza trasmissibile rispetto al solo varaiatore, ¢ possibile
soltanto ricorrendo a schemi a due vie multimodali, che combinando tra loro, mediante freni o
frizioni, piu schemi a due vie di apertura ridotta, consentono di sommare fra loro i diversi
campi di variazione del rapporto di trasmissione [3] [4].

Lo schema di trasmissione a due vie preso in considerazione in questo studio ¢ quello piu
semplice con un solo rotismo epicicloidale ed un solo modo di funzionamento (Figura 1).

Per questo schema, definita 4,=7,, /7,, I’apertura del variatore, A=7, /7, 1’apertura della
trasmissione' e % il rapporto tra le coppie ideali dei rami b e 2, il legame tra il rapporto di tra-
smissione complessivo 7¢ quello geometrico del solo variatore 7, pud esprimersi come [1]:

motore
¥ \ 3 t=7,(1-7,)+7,(n,) (1)
a 2
o B |
variatore 1 — l% }/v :&: TM . AV A_l
\ . ., ¢, 7, A 4 -1
RE. 2
a h dove con 7, si ¢ indicato il
b _+v rendimento del variatore dovu-
_). . . .
|| \R to alle sole perdite di scorri-
| mento e con 7 il rapporto di
trasmissione del riduttore R a

rapporto fisso. Il comporta-
Figura 1 Schema di trasmissione CVT a due vie mento cinematico della tra-
smissione rimane quindi com-
pletamente definito indipendentemente dalle possibili configurazioni interne del RE.
Il rendimento 77 della trasmissione pud ricavarsi imponendo 1’equilibrio delle coppie nel
nodo in Figura 1. Indicando con 7, il rendimento del variatore dovuto alle perdite di coppia,
siha[l]:

n= o T Q@
=7 ), + 7.7,

r

dove con ¥, si ¢ definito il rapporto tra le coppie dei rami b e 2 in esercizio reale.

Il valore di ¥, dipende dal rendimento 77 del RE reso ordinario e, a differenza di ¥, dal
ramo al quale ¢ collegato il portatreno [2]. Dal punto di vista del rendimento conviene colle-
gare il portatreno al ramo maggiormente caricato della trasmissione, in quanto in questo caso
le perdite nel RE risultano minori [5]. Supponendo una trasmissione con 4>4,, risulta 3,>1 e
quindi il ramo piu caricato ¢ il b. In questa ipotesi si ha: y =(1-7y, )J‘r1 e 7,=1+n,(y, -1),
dove w ¢ il rapporto di trasmissione del RE reso ordinario.

Conseguentemente la coppia applicata all’albero secondario del variatore ¢ data da:

Si indica con i pedici ,, ed y il valore che una variabile dipendente dal rapporto di trasmissione 7, assume
quando 7, ¢ rispettivamente minimo ¢ massimo.
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dove C; ¢ la coppia applicata al ramo 1, ossia la coppia erogata dal motore.

3. MOTORE
] Si ¢ assunto che la coppia motrice vari in funzione della
velocita angolare, C;=C/(n;,) come nella Figura 2, tipica di
un motore a combustione interna:
c,.=2n n +(OT—n 2)—n ?
cre 0517 N Ix = 1xcOT "*1x 1xc Ix (4)

0.33 = 1 Nycor = Miye = (1 - OT)(nlxc - nlxmin)
0.17— - . i . R
| | LN dove c;, ed n;, sono rispettivamente la coppia e la velocita
| ™ . . o . o« e . . \
O1s  o:  os o0ss os 1| angolare normalizzate (relative ai rispettivi massimi), 72y €
iz la velocita angolare di coppia massima a piena ammissio-

ne, OT (0+1) ¢ il grado di parzializzazione del motore ed

Figura 2 Caratteristica meccanica infine 71;.min ¢ la velocita angolare di minimo.

di un motore a c.i.

4. VARIOGRAMMA

Il variogramma di una trasmissione CVT descrive I’andamento della velocita angolare di
uscita in funzione di quella di ingresso e quindi implicitamente lega il rapporto di trasmissio-
ne alla velocita angolare del motore. Un tipico variogramma di trasmissione CVT in coordina-

te normalizzate ¢ mostrato in Figura 3.

Per data apertura della trasmissione CVT, sarebbero
punti di possibile funzionamento tutti quelli compresi tra
la retta punteggiata e quella tratteggiata, che rappresenta-
no il rapporto di trasmissione normalizzato rispettiva-
mente minimo € massimo consentito dalla trasmissione.
Cio0 implica la necessita di disporre un sistema di control-
lo del rapporto di trasmissione indipendente dalle condi-
zioni di carico del variatore, cosa che avviene per esem-
pio nei variatori di tipo industriale. Nelle trasmissioni
CVT autoregolate, accoppiate ad un motore a combustio-

0.8
0.6
N2y
0.4

0.2

ne interna in condizioni di piena ammissione, il cambio
Figura 3 Variogramma tipo per una CVT ~ di rapporto avviene invece automaticamente secondo una

curva del tipo rappresentato in Figura 3: il rapporto di
trasmissione si mantiene costante e minimo fino ad un certo valore della velocita angolare del
motore (n,;) € quindi comincia a crescere fino a raggiungere il valore massimo. L’andamento
di Figura 3 ¢ esprimibile, per esempio, con: n, =n,, /(a,(1-n, )+1): a, & una numerica che
determina il valore di n;,;. Da quest’ultima si ricava la relazione n;=n;(7) tra il rapporto di tra-
smissione complessivo e la velocita angolare del motore.
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5. VARIATORE

5.1 Parametri geometrici del variatore

In Figura 4 sono rappresentate e definite le principali grandezze meccaniche e geometriche ri-
guardanti il variatore. Con 1 pedici ,,, si indicano le grandezze riguardanti la puleggia prima-
ria, secondaria. Fissato il rapporto di trasmissione 7, le altre grandezze geometriche sono uni-
vocamente determinate. Posto [6]:

h A=Area
. 7 mh(r, +1)
a=—"—"—
. ! 2(z, -1)
2 R
i W,
: : h(L—2h)
= & " a,=———-
BAN e © @1
T
T L lunghezza della
cinghia, 1 raggi di
avvolgimento della
Figura 4 Grandezze fisico geometriche variatore cinghia sulle due
pulegge sono:
R, =R,T, R, =+la, +a,” —a. Posto [7] B, = arcsin((Ra —Rb)/h)
gli angoli di avvolgimento sono: O, =n+2B, e, =n-28,.

Infine per gli spostamenti assiali delle due semipulegge mobili si ha:
Ax, =2tanc(R, - R, ) Ax, =2tana(R,,, —R,).

5.2 Meccanica delle cinghie a V

La teoria classica dei flessibili (Eulero —Grashof), applicata all’equilibrio della cinghia a V,
conduce ad una espressione della spinta assiale generata dalla cinghia del tipo: F, = (T; —
qV*)eZ(6,, 7,), dove ¢ e V sono rispettivamente la densita e la velocita lineari della cinghia,
mentre Z(6;, 7,) € una funzione del rapporto di trasmissione 7, e dell’angolo di scorrimento 6,
[7]. Come ¢ noto, pero, nel caso di cinghie di gomma a V, gli effetti della penetrazione in gola
della cinghia dovuta alla compressione laterale da parte delle pulegge, non sono trascurabili
[6][8]. Prendendo quindi in considerazione anche lo scorrimento radiale della cinghia,
I’espressione della spinta assiale, pur mantenendo la stessa forma, presenta un differente le-
game funzionale Z(6,, 7,), dove 6, ¢ differente per le due pulegge (in genere 6, <<6,) in
quanto differente risulta essere la legge di distribuzione delle tensioni sulle due pulegge. In



generale, per 1’equilibrio interno del variatore puo scriversi:

Puleggia motrice Puleggia condotta
C,=(T,-T,)R, Equilibrio alla rotazione C,=(T,-T,)R,
2 T . . 2
T, —qV2 ~G.(6.,7.) ‘ Equlllbrlo del cmghlg ‘ T - f]Vz =G,(0,.7,)
T —qV ‘ (distribuzione delle tensioni) T,—qV ‘

_ (T1 —qV? )) Z ( esaﬂ_v) Equilibrio in direzione assiale Fo= (T2 - qu) .z, ( 0, Tv)

“ 2tan(a+¢ (spinte assiali) " 2tan(a + )

dove con ¢ si ¢ indicato 1’angolo di attrito tra cinghia e puleggia.

Il funzionamento del variatore ¢ governato dalle sue condizioni di equilibrio, esprimibili
con il precedente set di sei equazioni in dieci variabili (n,, C,, G, Froo, T1, T, T, Cp, O, Fip)
(Ve< ng,). Cio implica che possono teoricamente scegliersi quattro qualunque di queste variabili
per controllare il variatore.

Se gli attuatori sono assegnati, le spinte sulle semipulegge (F.,,F.5) non sono piu variabili
indipendenti, per cui il rapporto di trasmissione di funzionamento a regime costante 7,, rimane
univocamente determinato, per esempio, dalla velocita angolare della puleggia primaria n, e
dalla coppia resistente applicata alla puleggia secondaria Cj.

In fase di progetto, invece, possono imporsi il variogramma della trasmissione (equazione
(5) n;=n;(7) e quindi per la (1) in n,=n,(7,), essendo n,=n;), la caratteristica di coppia massi-
ma del motore (equazione (4) C;=C;(n;) e quindi per la (3) in C,=Cp(T,)), € la condizione li-
mite di aderenza per la cinghia (il che equivale a minimizzare la tensione massima della cin-
ghia, 6,=cost. * 6y(T,)), per determinare, in funzione del solo rapporto di trasmissione 7,
I’andamento delle spinte assiali generate dalla cinghia sulle due pulegge, da utilizzare come
dato di progetto degli attuatori:

F — CbZa(esa’Tv) . Gb(esbﬁrv)

= 6
= Rb2tan(a+(p) Gb(HSb,TV)—l ©)

F — Cb . Zb(esb’fv)
» R 2tan(a+¢) G,(6,.7,)-1

(7)

Le funzioni G e Z, derivano dalla integrazione di un set di equazioni differenziali nel quale
sono racchiuse sia le equazioni di equilibrio e di penetrazione della cinghia sia le condizioni
geometriche del variatore [6][8]. Tale integrazione ¢ pero in genere possibile soltanto median-
te una complessa procedura numerica, per cui diversi sforzi sono stati fatti da vari autori per
formulare delle espressioni approssimate, piu semplici da utilizzare, almeno per il calcolo del-
le spinte assiali [9][10]. Recentemente Sorge [11] ha proposto un modello che, sebbene meno
semplice dei precedenti, consente di risolvere in forma chiusa ’intero set di equazioni diffe-



renziali nel caso di cinghia con rigidezza trasversale molto minore di quella longitudinale. Ta-
le modello ¢ quello utilizzato in questo lavoro.
In particolare si ha:
dove k;, k;, p e £2 sono parametri che di-
pendono dal rapporto di trasmissione 7,.

G.(0,.7.)=1+L k, -k, [cosh(Q6,,)~1] Posto k=2tanaS, /S, incui S, e Sy
’ 2k \ p—k, | rappresentano rispettivamente la rigidezza
trasversale e longitudinale della cinghia
Z =

a(esabz-v) 0(4 [8] (SJ_ :ELSsz/H’ S// :E//A , E mo_
ki —k, |1 sinh(Q 9sb) dulo di elasticita, vedi Figura 4), k risulta

Zb(evb’rv)zeb—}_ Py -0, : 2 T s
‘ p—k, )2 Q ‘ proporzionale a R,” e quindi ¢ anch’esso

funzione del rapporto di trasmissione. De-
finito ky il valore di k per 7,=1, si ha: k=
ko(Rb/RbI,.I)z, k= k tan (a+ @)/tane, k= ktan (a— @)/tane, p=0.6 py+0.4 p.,

dove p, = \/(I.S—ftana)2 +2k(1+ f/tana) - (1.5— ftanex) e p., & la radice reale piti grande
dell’equazione w’ +(2—k—f2 tanocz)w2 —(3+2f2)kw+k2(l—(f/tana)2):0.

Infine Q = (\/(k1 -p)p—k, )/p) (\/cos((x+ @)cos(o— (0)/cos¢).

Per valori del parametro k) <0.15 i risultati ottenuti con questo modello sono praticamente
coincidenti con quelli ottenibili con I’integrazione numerica. Il valore di &y ¢ derivabile anche
sperimentalmente come descritto in [11].

5.3 Regolatore a masse centrifughe
Un regolatore a masse centrifughe (Figura 5) ¢ costituito da una rampa rettilinea assialmente
fissa e da una rampa curva, solidale invece alla semipuleggia mobile. Tra le due rampe ¢ in-
terposta una serie di rulli che, posti in rotazione dalla puleggia, grazie alla forza centrifuga
tendono ad allontanare tra loro le due rampe, facendo variare di conseguenza il raggio di av-
volgimento della cinghia e quindi il rapporto di trasmissione.

Oliver et al. [12], e succes-

sivamente altri [13][14] sulla
scorta dei suoi risultati, hanno
3 formulato equazioni che per-
mettono di valutare le spinte
\-/ ver | assiali per assegnata geometria
ye dell’attuatore. Il modello, pero,
Yem mal si presta ad essere utilizza-
asse dl to in senso inverso, ossia per

‘ ottenere il profilo, assegnate le
Xa spinte assiali, anche perché si
basa sull’ipotesi che il profilo
curvo sia sempre un arco di

Semipuleggia mobile

Rampa curva mobile

Rulli

Rampa fissa

Semipuleggia fissa =

Cinghia

circonferenza.

Il modello qui proposto, in-
vece, consente sia di definire completamente la geometria dell’attuatore centrifugo, assegnata
la legge di variazione della spinta assiale, sia, viceversa, di calcolare le spinte assiali per asse-
gnato profilo di forma qualunque.

Figura 5 Regolatore a masse centrifughe



5.3.1 Equilibrio del rullo e spinta assiale

In Figura 6 ¢ mostrato lo schema di corpo libero del rullo nell’ipotesi di imminente upshift
(aumento del rapporto di trasmissione); imponendo le condizioni di equilibrio radiale, assiale
e alla rotazione si ottiene:

Fo = Fycos(y =@, )+ F, cos(B-9,,)
Fdx Sin(}/_ qodx ) = va Sin(ﬁ - (sz )
Fdx Sin(godx ) = va Sin((om )

Dalle prime due equazioni, essendo
. 2 ..
anct = Fdx SIH(ﬁ - @sx) € F'cen =M nu ’ yG s1ricava la

forza assiale generata dall’attuatore centrifugo:

M.naz.yG

CO‘[(}/— Py )+ COt(ﬂ -0, ) = ea (Tvana ) (8)

zacta

Figura 6 Schema di corpo libero del rullo dove M ¢ la massa complessiva dei rulli, y¢ la distanza
del baricentro G del rullo dall’asse di rotazione della pu-
leggia e S 1’angolo formato dalla tangente al profilo nel punto di contatto con il rullo, coinci-
dente con la tangente alla traiettoria di G (Figura 5).
Combinando la seconda e la terza equazione si ricavano informazioni sul moto del rullo.
Essendo:
si evince che quando B>y ¢ . =@, >¢@, e il rullo rotola a
sin(y — ?,) _ sin(8 — (psx) destra e striscia a sinistra, mentre quando <y @, <@, =@,
Sin((l)dx) - Sin((om) e il rullo rotola a sinistra e striscia a destra, essendo ¢,
‘ I’angolo di attrito tra rullo e rampa.
In condizioni di imminente downshift, le forze di attrito invertono il loro verso e quindi
nelle espressioni precedenti gli angoli ¢ cambiano segno, ma le considerazioni sul moto del
rullo rimangono inalterate.

5.3.2 Determinazione dei profili
Prendendo un sistema di riferimento come in Figura 5, solidale alla traiettoria di G, per una
generica posizione del rullo puo scriversi:

X, =Xg +rsin7+c0t7-(yG +rcos7/)

dy N dy; 1 1 dy,

—% =tan dx, - cot(y)+cot() - 2tan dR,
dx,

dovendo essere in condizioni di equilibrio F.,.,=F~,, trascurando I’attrito nell’equazione (8),
si ha:

2tan
yG'dyG=F'F dr, (9)

za a

a

che rappresenta 1’equazione differenziale della traiettoria di G al variare di 7.



: : "t F, dR .
Integrando ambo i membri e ponendo I(z,)= —Z;d—“dfv si ottiene:
n T

77777

a v

4tan o
e
M (10)

Fissati ygur € yom, per esempio in funzione delle dimensioni della puleggia e del diametro
dell’albero primario, si ricava la massa complessiva necessaria dei rulli:

M:4tan§t-l(‘rvﬁg) (11

Yo —Vom

Posto che deve essere tan3>0, dall’equazione (8) si ottiene:

tany > Vs _ FZZ (12)
dx, M-n, -y,

la quale puo utilizzarsi per calcolare il valore dell’angolo 7 per esempio imponendo
I’uguaglianza nella condizione piu critica, ossia per 7,=7,.
Noto I’angolo ¥y, si ricava ’ascissa del baricentro G del rullo, dalla:

%mkmf%i% (13)

Una volta nota completamente la traiettoria di G, da semplici considerazioni geometriche
puo ricavarsi il profilo della rampa:

Xp =X, —rsinf Yp=Yct+rcosf (14)

dove I’angolo S ¢ ora ricavabile dall’equazione (8), mentre x, e y, rappresentano le coordinate
del profilo nel riferimento Figura 5.

5.4 Attuatore secondario

La spinta assiale necessaria a garantire I’aderenza tra cinghia e puleggia ¢ in genere assicurata
da una molla elicoidale compressa tra la semipuleggia mobile dell’albero secondario ed una
parete fissa. Nei variatori per motocicli, ¢ inoltre presente una spinta aggiuntiva, proporziona-
le alla coppia resistente applicata all’albero, ottenuta inclinando le guide di scorrimento della
semipuleggia mobile rispetto all’asse della puleggia di un certo angolo J (in Figura 5 d=cost.).
Dall’equilibrio in direzione assiale della semipuleggia mobile si ottiene:

F, _(FO+Kmb)+%tan(5¢¢b):anctb(rvﬁcb) (15)

zacth —

dove Fy e K sono il precarico e la rigidezza della molla, d ¢ il diametro medio della guida eli-
coidale, mentre ¥ ¢, ¢ 1’angolo di attrito della guida, rispettivamente in caso di imminente



upshift o downshift. Do-
vendo essere in condizioni
di equilibrio F.cp=F.p, tra-
scurando D’attrito nelle gui-
de, si ha:

cinghia

tand = [F,, — (F, + kAx, )]Ci =

b

d
=tand(z,)= d_yb (16)
X
Figura 7 Attuatore secondario b

che rappresenta I’equazione differenziale della linea d’asse della guida.

6. VERIFICA AI CARICHI PARZIALI

Determinata la geometria degli attuatori, le condizioni di equilibrio (vedi par 5.2) del variatore
consentono anche di determinare il comportamento della trasmissione in condizione di motore
parzializzato. Essendo in questo caso imposte le spinte assiali e la caratteristica di coppia mo-
trice (diversa da quella di progetto), rimane univocamente determinato il legame tra 7ed n; al
variare di 7,, ossia il variogramma della trasmissione.

Infatti fissato OT, data C;=C;( n;), I’equazione (3) implica C,=Cy(T, n,), la quale sostitui-
ta nelle equazioni (6), (7) e (15) riduce le condizioni di equilibrio ad un sistema di due
equazioni, che, al variare di 7,, consente di determinare n,=n; ¢ 6.

MnlzyG(Tv) — Cb(TV,nu) ) Gb(ﬁsb,rv) . (T )
cotB(r,)+coty 2tan(a+¢)R,(z,) G,(6,.7,)-1 " -
Fo+KAxb(Tv)+Cb(Tv,na)tana(TV)_ Cb(Tvﬁna) . Zb(esb’fv)

d - 2tan(a+¢)Rb (Tv) Gb (esb9Tv)_l

7. ESEMPIO APPLICATIVO

A titolo di esempio, si supponga di realizzare una trasmissione CVT in doppia via secondo
lo schema di Figura 1 con apertura tripla rispetto a quella del solo variatore, cio¢ 4=34,, ma
con il medesimo rapporto di trasmissione massimo, il che implica 7,=1.

Supponendo, per semplicita, costante il rendimento dei com- | 4, 3.34 ky | 0.15
ponenti della trasmissione, cosa in realtd vera per il variatore | ¢, 1 yeu | 33 mm
soltanto ai carichi medio alti, si assume: 7,=0.99, 7,~0.95, L 755mm | v, | 25 mm
7.=0.92, 1,=0.96. Dalle equazioni (1), (2) e (3) ¢ quindi possi- h 255 mm | # | 10 mm
bile calcolare il rapporto di trasmissione 7 e il rendimento 7 al o 14° F, | 274N
variare di 7, (Figura 8). fetang| 03 K | 2 N/mm

Infine nota la geometria degli attuatori le (17), mediante un [~ 14 124 ko/m | ¢ |38.5 mm

processo iterativo che converge rapidamente, consentono di ri-
cavare i variogrammi della trasmissione per diversi gradi di Tabella 1 Dati variatore e cinghia
parzializzazione del motore (Figura 11).
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Figura 10 Linea d’asse della guida

Figura 11 Variogrammi per diversi

elicoidale valori di carico

Si puo notare che per assegnata velocita in uscita, il motore tende ad avere regimi di rotazione
tanto piu bassi, quanto maggiore ¢ la parzializzazione, cosa che rende questo tipo di trasmis-

sione particolarmente adatta alla trazione stradale.

8. RINGRAZIAMENTI

Gli autori ringraziano il Ministero dell’Universita (MIUR) per il finanziamento di questa ri-

cerca (fondi Progetto Giovani Ricercatori anno 2000).

9. LISTA DEI SIMBOLI

C Coppia v Coordinata del centro del rullo
d  Diametro medio guida o Semiangolo del V della cinghia
elicoidale
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F, Precarico della molla S Angolo di inclinazione della tangente alla traiettoria ~ Pedici
del centro del rullo

F. Forza assiale della cin- y Angolo di inclinazione della rampa piana 1 Motore

ghia
F... Forza assiale degli J Angolo di inclinazione dell’elica 2 Utilizzatore

attuatori

K Rigidezza della molla Ax  Spostamento assiale delle semipulegge a Puleggia primaria

M Massa complessiva dei 7 Rendimento della trasmissione b Puleggia secondaria
rulli

n  Velocita angolare n,, Rendimento cinematico del variatore m Valore della variabile

per 7,

g Densita lineare della 1, Rendimento dinamico variatore M Valore della variabile
cinghia per T

R Raggio di avvolgimento @ Angolo di avvolgimento della cinghia X Variabile normalizzata

T, Tensione massima della g, Angolo di scorrimento della cinghia

cinghia
T, Tensione minima della 7 Rapporto di trasmissione della doppia via
cinghia
V' Velocita lineare della 7, Rapporto di trasmissione geometrico
cinghia del variatore
xg Coordinata del centro @ Angolo di attrito cinghia/puleggia
del rullo
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