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Luca Landi

Lo studio, condotto in col-
laborazione con il Diparti-
mento di Ingegneria indu-
striale dell’Università di
Perugia e la Comev Spa di
Montevarchi (AR), si pre-
figge l’abbattimento del
rumore di un cambio per
tornio provvisto di sette
alberi e di dieci coppie di
ruote che ottimizzano lo
sfruttamento della curva di
coppia del motore in tutta
la gamma delle velocità disponibili: sedici
velocità tra 25 giri/min e 1620 giri/min no-
minali, potenza del motore 11 kW e 745 gi-
ri/min circa in ingresso. 

Per individuare le fonti primarie di rumore
fra le innumerevoli potenzialmente presen-
ti (alberi, ingranaggi, cuscinetti…) è stato
necessario primariamente implementare u-
na serie di semplici codici specifici scritti in
Visual Basic all’interno di fogli excel (uti-
lizzabili industrialmente senza l’ausilio di
altri costosi programmi). Il complesso di
questi codici si configura quindi, nel suo in-
sieme, come un semplice strumento diagno-
stico di aiuto nella individuazione delle sor-
genti del rumore stesso.
Nel foglio principale dello strumento svi-
luppato viene presentata una schermata che,
di fatto, è un vero e proprio “cambio simu-
lato” (figura 1). Imponendo infatti il nu-

mero di giri in ingresso (in alto in figura 1)
e i rapporti da utilizzare (campi gialli nel ret-
tangolo in rosso in figura 1), il sistema sce-
glie i giusti rapporti da inserire e si posso-
no istantaneamente leggere le velocità di ro-
tazione degli alberi Ai (rettangolo in blu a
destra di figura 1).
Nella seconda parte dello strumento dia-
gnostico sviluppato si fornisce al progetti-
sta la precisa indicazione delle frequenze os-
servabili in funzione delle marce innestate
per tutte le potenziali fonti di rumore: ro-
tazione degli alberi, cuscinetti e ingrana-
mento dei denti.
In figura 2 sono riportati i valori forniti in
uscita dal programma per la velocità al man-
drino di 962 giri/min concordemente a
quanto selezionato nella figura 1.
Dalla figura 2 si nota come, ad esempio nei
rettangoli in rosso e blu, dall’analisi di una

Cambio meccanico 

1. Scelta dei rapporti da utilizzare 
nel semplice “cambio simulato”.

Una metodologia 

per la risoluzione 

di un caso industriale

relativo 

alla riprogettazione 

di cambi meccanici

tradizionali nell’ottica 

di abbattere 

il rumore prodotto 

dagli stessi. I codici sono

prontamente utilizzabili 

ed estendibili per cambi

differenti con ruote 

a dentatura interna 

o elicoidale

trasmissioni meccaniche & motion control 333 MAGGIO 2009



COMPONENTI

trasmissioni meccaniche & motion control 333 MAGGIO 200956

singola risposta microfonica in frequenza del
cambio non si è spesso in grado di discerne-
re fra le possibili sorgenti di rumore poiché
fonti di rumore diverse danno luogo a fre-
quenze di interesse molto vicine od uguali.
Soltanto l’analisi combinata di più risposte,
eseguita variando opportunamente i vari rap-
porti, ha portato all’individuazione delle cau-
se principali del rumore stesso.
In figura 3 si riportano sovrapposti i grafici
relativi a misurazioni microfoniche per le fre-
quenze fino a 650 Hz circa per quattro dif-
ferenti velocità di uscita. Dall’analisi con-
temporanea di più risposte in frequenza ap-
positamente scelte si possono individuare in
modo netto, fra gli altri, alcuni difetti speci-
fici relativi a singoli ingranaggi.

Dalla figura 3 si notano ad esempio dei pic-
chi a frequenza costante a 632 Hz (dai cal-
coli 633 Hz in figura 2) che denotano un pro-
blema, per la macchina correntemente in pro-
va, per l’ingranaggio calettato sulla campana
della frizione di ingresso (si veda il riquadro
rosso). 
Per quanto riguarda i cuscinetti, in special
modo quelli dell’albero mandrino di ingen-
ti dimensioni, essi non sembrano fornire dei
contributi rilevanti alla rumorosità.
Dai risultati delle prove acustiche e accele-
rometriche è risultata infine evidente la ne-

cessità di una completa riprogettazione de-
gli ingranaggi unita ad una revisione di tut-
te le catene di tolleranza che contribuiscono
a definire le modalità di accoppiamento dei
vari rapporti.

Correzione 
delle dentature 
e delle catene 
di tolleranza
Dovendo riprogettare intere parti del cambio
in modo da abbattere i contributi alla rumo-
rosità offerti dagli ingranamenti, risulta es-
sere di primaria importanza l’individuazio-
ne delle relazioni esistenti fra le grandezze
fondamentali che vanno a definire le carat-
teristiche dell’ingranamento stesso. Molti dei
principali software per la progettazione de-
gli ingranaggi riescono a simulare in modo
impeccabile tutti gli aspetti principali dovu-
ti all’ingranamento anche dal punto di vista
della resistenza del dente, ma richiedono, per
un corretto utilizzo, l’immissione di molti da-
ti (in special modo quelli basati su elementi
finiti). Nel momento in cui non esistano, co-
me in questo caso, problemi di resistenza o
usura il progettista vorrebbe concentrare gli
sforzi sull’ottimizzazione della geometria de-
gli ingranaggi, tenendo conto anche delle ca-
tene di tolleranza e degli errori ammissibili
per un corretto ingranamento.
Il parametro fondamentale che definisce la
dinamica di ingranamento per le coppie di
ingranaggi è il cosiddetto gioco circonferenziale
comunemente chiamato:
• jt  se misurato come arco di cerchio sulla cir-
conferenza primitiva su di un piano trasver-
sale cioè perpendicolare all’asse della ruota
(jwt se misurato sulla circonferenza di fun-
zionamento);
• jbn se misurato su un piano tangente al cer-
chio di base normalmente al dente (questo pia-
no n risulta essere quindi inclinato dell’an-
golo di inclinazione dell’elica  rispetto al pia-
no trasversale);
• jr gioco radiale, che risulta essere la quantità
di cui può essere avvicinato l’interasse di due
ingranaggi prima che entrambi i fianchi del
dente attualmente in contatto tocchino la
ruota accoppiante.

2. Possibili frequenze 
di ingranamento 

per una data configurazione del cambio.

3. Analisi in frequenza fino a 650 Hz 
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velocità di uscita.
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Le relazioni geometriche fra i tre giochi pre-
cedentemente definiti sono in figura 4.
Sono poi da menzionare i giochi sui collega-
menti albero-ruota, sui cuscinetti non pre-
caricati e gli errori di interasse che vanno a
influire anch’essi sulla reale condizione di ac-
coppiamento delle ruote.
C’è quindi sempre la necessità di passare, ad
esempio, da misure circonferenziali, cordali
o radiali sul diametro primitivo (che sono
quelle normalmente date nel disegno degli
ingranaggi) alle equivalenti misure sui dia-
metri di funzionamento. 
Per quanto riguarda le tolleranze sullo spessore
dei denti, siano dette Esni ed Esns rispettiva-
mente la tolleranze inferiore e superiore sullo
spessore del singolo dente misurate sulla cir-
conferenza primitiva nel piano n precedente-
mente definito, si arriva alla scrittura del mini-
mo valore ammissibile per il gioco normale de-
finito in condizioni di massimo materiale: 

con αn angolo di pressione normale al dente
misurato sul diametro primitivo.
Questa relazione risulta essere un preciso vincolo
di minimo gioco da garantire quando l’accop-
piamento si ritrova al massimo materiale e con
l’interasse minimo ed è la quantità di solito mi-

surata in fase di collaudo degli ingranaggi (gio-
co di collaudo).
Volendo ad esempio utilizzare la misu ra Wildha-
ber (W) per il controllo dello spessore dei den-
ti si possono introdurre facilmente i limiti di va-
riazione della misura stessa quando siano stati

correttamente definiti i limiti del gioco di col-
laudo.
Per esplicitare i legami intercorrenti fra ci-
nematica di ingranamento, tolleranze in tut-
ti i componenti del cambio e il  è
stato quindi sviluppato un secondo applica-
tivo in Visual Basic integrato in excel basa-
to su due moduli principali.

Modulo 
di ottimizzazione 
degli ingranaggi
Come è noto dalla cinematica dell’ingranamen-
to delle ruote dentate la minimizzazione della
differenza di strisciamento specifico al piede al-
l’inizio (A) ed alla fine del segmento di contat-
to (E), è un indice molto significativo ad esem-
pio per la valutazione di eventuali problemi di
contatto durante il rotolamento. Si è scelto di im-

4. Definizione 
dei giochi nell’ingranamento 
da AGMA ISO 10064- 2.
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coppia Z1 Z2 Modulo Interasse nominale
[n. denti] [n. denti] [mm] [mm]

7 81 62 2,5 179,4

7N 62 62 2,5 155,56

Tabella 1.
Input per le coppie 7 e 7N di figura 1.

coppia x1 x2 Interasse Stris. Spec. A1 Stris. Spec. E2 
[n. denti] [n. denti] [mm] [numero] [numero]

7 0,08 0,18 179,39 -0,551 -0,518

7N 0,18 0,05 155,57 -0,573 -0,670

Tabella 2.
Output per le coppie 7 
e 7N di figura 1.

5. Modulo di imposizione 
delle tolleranze 

e di calcolo dei valori 
degli errori 

sulle dentature.



plementare una serie di semplici formule, pro-
poste anche da Henriot, che permettono, scelto
il numero dei denti dei due ingranaggi, il mo-
dulo e l’interasse voluto, di ottenere i valori di
spostamento x1 ed x2 da imporre a due ruote
dentate per minimizzare lo strisciamento speci-
fico al piede ai limiti del segmento di contatto.
A titolo di esempio si riportano i risultati ot-
tenuti nella correzione contemporanea di
due coppie denominate 7 e 7N che permet-
tono sia l’imposizione del moto al mandrino
(coppia 7) che il contemporaneo trasferi-
mento dello stesso alla scatola Norton.
Nella tabella 1 sono riportati prima i para-

metri di input per due coppie; in tabella 2
gli output calcolati dal programma in termi-
ni di spostamenti, di interasse di funziona-
mento ottenuto e di strisciamenti specifici al
piede (Z1 e Z2 sono il numero dei denti ri-
spettivamente della ruota 1 e 2).
In questi rapporti lo spostamento (in blu in
tabella 2) della ruota oziosa di 62 denti (ce-
dente della coppia 7 e movente della coppia
7N ) deve essere il medesimo.
Fra le uscite del modulo di programma vengo-
no calcolati tutti i parametri fondamentali per la
cinematica del contatto quali rapporto di con-
dott di funzionamento e i diametri limite di con-

tatto al piede della ruota e del pignone di fon-
damentale importanza per il corretto taglio del-
le ruote.

Modulo di calcolo 
delle catene di tolleranza
Definiti valori degli spostamenti da impor-
re agli ingranaggi devono essere progettate
le catene di tolleranza per il corretto funzio-
namento degli stessi.
Utilissimi consigli sono riportati in differenti
norme, specialmente Din, e in testi speciali-
stici ma, deve essere comunque perseguito il
risultato di progettare l’ingranaggio con-
temporaneamente agli alberi, ai cuscinetti ed
ai supporti considerando unitariamente i
contributi alla precisione dell’ingranamento
forniti dai vari elementi. 
Nel modulo di ottimizzazione delle tolle-
ranze sviluppato vengono presentate al pro-
gettista due differenti schermate, una per o-
gni ruota dell’ingranaggio, in cui sono ri-
portate tutte le quantità geometriche risul-
tanti dalla fase di ottimizzazione dello stri-
sciamento precedente.
Il progettista, sulla base dell’esperienza e di
tabelle apposite predisposte, riesce a riempi-
re velocemente i campi relativi alla tolleran-
za sull’interasse, sui cuscinetti, sui collega-
menti albero foro (anche con scanalati) e sul-
le tolleranze prescelte per lo spessore dei den-
ti.
Il programma sviluppato è in grado di cal-
colare in modo autonomo:
• gli errori ammissibili per il grado di preci-
sione prescelto per tutti gli errori di profilo,
di elica, di passo e compositi radiali secondo
le norme Iso;
• la tolleranza di oscillazione radiale da im-
porre sul diametro primitivo delle ruote in
modo che sia congruente con il grado di pre-
cisione scelto;
• l’eccentricità massima accettabile per la ruo-
ta dovuta ad un errato taglio della ruota stes-
sa;
• il codice calcola infine la misura Wildha-
ber di officina per lo specifico ingranaggio.
In figura 5 viene presentata la schermata re-
lativa all’inserzione dei parametri di tolle-
ranza per la ruota singola e al calcolo dei va-
lori degli errori ammessi sulla singola ruota.
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6.Uscita del modulo di verifica 
delle condizioni di gioco minimo e massimo.

7.Analisi in frequenza del rumore
microfonico prima e dopo la modifica
strutturale per velocità 
di uscita 1620 giri/min.



Lo strumento sviluppato presenta infine u-
na schermata finale utile alla verifica del gio-
co di collaudo in base ai dati immessi. È ne-
cessario infatti che il  precedente-
mente introdotto sia in grado di recuperare
almeno tutte le riduzioni di gioco dovute al-
le condizioni di massimo materiale.
Questa formula approssimata permette al
progettista di individuare tolleranze minime
(superiori) per lo spessore dei denti che com-
prendano la reale posizione e montaggio de-
gli ingranaggi nel cambio in oggetto.
In figura 6 è riportata l’uscita principale del
modulo di verifica della condizione minima
esposta e di una condizione di gioco massi-
mo che, per brevità, non viene qui introdot-
ta.
Utilizzando le numerose uscite del pro-
gramma, una volta verificato che i valori im-
postati delle tolleranze non diano luogo ad
interferenze di collaudo, il progettista può
portare a termine velocemente la messa in ta-
vola degli ingranaggi progettati e di tutti i
pezzi correlati.

Risultati preliminari
La verifica di tutti gli ingranaggi con gli stru-
menti sviluppati  ha portato a una radicale
revisione delle catene di tolleranza della cas-
sa e di tutte le parti precedentemente de-
scritte. L’analisi dei risultati delle misura-
zioni microfoniche, processate con lo stru-
mento diagnostico, ha evidenziato un pro-
blema di eccessiva flessibilità di un albero in-
termedio.
In figura 7 si riportano i risultati prelimina-
ri ottenuti con la sola correzione delle cate-
ne di tolleranza sulla cassa e con la correzio-
ne del problema di flessibilità menzionato
tramite un cuscinetto intermedio. 
Si nota che  per tutte le velocità di uscita, tut-
te le frequenze sopra i 1000 Hz nella nuova
configurazione (blu), sono notevolmente at-
tenuate. 
La metodologia sviluppata per la risoluzione
di un preciso caso industriale congiunta-
mente all’azienda Comev Spa è di utilizzo ge-
nerale, i codici sono prontamente utilizzabi-
li ed estendibili per cambi differenti con ruo-

te a dentatura interna od elicoidale.
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