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SAZETAK

Ovaj diplomski rad na temu ,,Analiticki i numericki proracun planetarnog prijenosnika sa
stoznicima i optimizacijom gonjenog vratila“ bavi se pitanjem diferencijalnog prijenosa u
automobilu. Rad pocinje povijesnim prikazom automobilske evolucije te osnovnim opisom
funkcioniranja automobila iza ¢ega slijedi uvod u planetarne prijenosnike — problematika i
nacin rada diferencijala. Nakon uvoda u kratko su opisana postojeca rjesenja koja se danas
nalaze na trziStu te su pobrojane prednosti i nedostaci svakog tipa. Sustina rada je analiticki
proracun otvorenog diferencijala namijenjenog automobilu s 2.0 TDI motorom. Proracun
ukljucuje osnovnu fiziku automobila, sve zupcane prijenosnike koji ¢ine sklop te pogonsko i
gonjeno vratilo. Na temelju proracuna izvedeno je konstrukcijsko rjesenje prijenosnika u obliku
3D CAD modela, a jedan od njih posluzio je za numeri¢ku analizu i provjeru analiti¢kih
rjeSenja. Na kraju rada prikazana je optimizacija jednog dijela konstrukcije. Svi CAD modeli
samostalno su izradeni u programskom alatu Solidworks, dok su numericka analiza i

optimizacija izvrSeni u programu Ansys Mechanical.

Kljuéne rijeci: diferencijalni prijenos, hipoidni zupc€anici, planetarni stoZnik, sun€ani stoznik,

CAD modeli, numeri¢ka analiza, optimizacija
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ABSTRACT

This thesis titled “Analytical and numerical calculation of planetary transmission with bevel
gears and optimization process of driven shaft* deals with the issue of differential transmission
in a car. The paper begins with a historical presentation of automotive evolutions and a basic
description of the car functioning, followed by an introduction to planetary gears - issues and
how the differential works. After the introduction, the existing solutions that are on the market
today are briefly described and the advantages and disadvantages of each type are listed. The
essence of the work is the analytical calculation of the open differential intended for a car with
a 2.0 TDI engine. The calculation includes the basic physics of the car, all the gears that make
up the assembly and pinion and driven shaft. Based on the calculation, the design of the gear in
the form of a 3D CAD model was performed and one of them was used for numerical analysis
and verification of analytical solutions. At the end of the paper, the optimization of individual
part structures is presented. All CAD models were created independently in the Solidworks
software tool, while numerical analysis and optimization were performed in the Ansys

Mechanical program.

Keywords: differential transmission, hypoid gears, spider gear, sun gear, CAD models,

numerical analysis, optimization
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1. UVOD

Ljudi su oduvijek tezili unaprijediti kvalitetu zivota. Povijest je pokazala da smo jo$S od
najprimitivnijih vremena imali potrebu tehnicki se razvijati te usavrSavati nova znanja i
vjestine. Prije 5500 godina napravljen je prvi korak u razvoju transportne tehnike — izum kotaca
(slika 1.). lako se isprva koristio za laksi prijenos robe, kasnije je pronaden nac¢in da kotac
omoguci i transport ljudi, ¢ime su nastala prva prometna sredstva. Kombinacijom najcesce Cetiri
ili dva kotaca s vremenom su se razvijala vozila pokretana zivotinjama poput bojnih kola i

kocija ili primjerice bicikla kojeg je pokretao ¢ovjek.

Slika 1.1. Tlustracijski prikaz evolucije kotaca kroz povijest [1]

Veé spomenuta potreba za boljitkom u 18. je stolje¢u dovela do izuma prvog prijevoznog
sredstva pokretanog snagom pare, a ne zivog bica, zbog ¢ega se prvi put s pravom mogao
upotrijebiti izraz automobil. Takav model nije zazivio, ali se zato u 19. stolje¢u izumio motor s
unutarnjim izgaranjem koji je ve¢ pruzao bolje moguénosti pokretanja (motornih) vozila.
Procvat automobilske industrije dogodio se u 20. stolje¢u kada je Henry Ford pokrenuo

masovnu proizvodnju automobila dostupnih srednjem sloju gradanstva (slika 2).

Slika 1.2. Ford model T Touring, 1913. — vanjski i unutarnji izgled [2]



Te su se pocetne verzije jo$ uvijek znatno razlikovale od danasnjih, ali posluzile su kao dobar
temelj za buduénost. Kroz ostatak 20. stoljeca narasla je konkurencija u automobilskoj
industriji. Pojava veceg broja proizvodaca i napredak tehnologije omogucili su razvoj i ponudu
ogromne koli¢ine razli¢itih modela motornih vozila. Industrija automobila danas je na
apsolutnom vrhuncu, a nova, nevjerojatna rjeSenja postizu se svakodnevno. Automobilska
tehnika ve¢ se dugi niz godina smatra savrsenstvom. Mogucnost postizanja takvih dostignucéa
lezi u brojnim faktorima tehnoloSkog napretka. Prije svega, automatizacija i robotika omogucile
su ubrzano, precizno i ponovljivo izradivanje i sklapanje dijelova. InZenjeri imaju gotovo
beskrajne moguénosti od estetike i dizajna do odabira dijelova i ispitivanja velikog broja
svojstava. Danasnji materijali omogucuju dugotrajnost te visoku kvalitetu i sigurnost, uz
istovremeno smanjenje nezeljenih karakteristika poput mase i potros$nje. Konkurencija je

ogromna i na trzi$tu moze prezivjeti samo najbolje.

1.1. Pogon automobila

Cijena motornih vozila s razlogom je visoka. Kod izrade je nuzno pridrZavati se velikog broja
razli¢itih zahtjeva, a svaki od proizvodaca trudi se ponuditi neku novu dodanu vrijednost za
privlacenje kupaca. Automobili za dio ljudi ve¢ odavno nisu samo transportno sredstvo.
Izuzetno se cijene vanjski izgled, unutarnje uredenje, dodatna oprema, udobnost te
karakteristike vozila. Da bi pruzalo izvrsne moguénosti, tihu i glatku voznju, ali i uopée bilo

pokretano, potrebna je ugradnja iznimno preciznih mehanizama.

Nacin na koji se automobili pokrecu zbilja je impresivan 1 vrijedan paznje. Na slici 3. nalazi se
ilustracijski prikaz osnovnih mehanizama zaduzenih za kretanje automobila. Prikaz se odnosi

na vozilo sa straznjim pogonom i motorom kojeg pokrecu naftni derivati.
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Slika 1.3. lHustracijski prikaz sustava za pogon automobila [3]

Kada se gorivo pomijes$a sa zrakom nastaje eksplozivna para koja ulazi u cilindar motora i
pokrene klipove. Translacija klipova uzrokuje rotaciju koljenastog vratila, a ona se prenosi na
vratilo u mehanizmu kvacila koje je pak spojeno na reduktor, uredaj koji smanjuje broj okretaja
ulaznog vratila. U reduktoru se gibanje prenosi na vratilo za pogon straznjih kota¢a. Rotacija
pogonskog vratila ostvarena je zupCanim prijenosom, pri ¢emu veli¢ina zupcanika ovisi o
stupnju brzine koju odabere voza¢. Prema ilustraciji, u prvoj brzini okretao bi se najveci plavi
zupcanik na pogonskom vratilu. Pove¢anjem brzine okretanja pogonskog vratila povecava se i
broj okretaja ulaznog (crveni zupcanici). Stoga je potrebno prebaciti auto u vecu brzinu i
smanyjiti broj okretaja na ulaznom vratilu. U najvecoj (petoj) brzini okreée se najveéi zupcanik
ulaznog vratila i najmanji pogonskog vratila. Kretanje vozila u natrag omoguceno je
postavljanjem dodatnog, tre¢eg zupc€anika (Zuti) ¢ime se pogonsko vratilo okrece u suprotnom
smjeru. Na kraju pogonskog vratila nalazi se par stoznika. Pomocu njih se kruzno gibanje
prenosi na vratila sa straznjim kota¢ima. Na ovakav se nacin, pojednostavljeno receno, krecu

automobili s runim mjenjacem i straznjim pogonom koji pokrece neki od naftnih derivata.

Velik broj vozaca uziva u koristenju automobila bez da su ikad pomislili na kompleksnost
mehanizama koji to omogucuju. Takoder, rijetko tko je prilikom voznje pomislio na fizikalni
problem koji nastaje kod okretanja kotaca prilikom skretanja. Naime, kad automobil skrece, put

koji prijedu kotaci izgleda kao na slici 4.:



Slika 1.4. Prijedeni put kotaca prilikom skretanja

Kad automobil vozi ravno, svi kotaci prelaze jednak put te je logi¢no da i svi naprave jednak
broj okretaja. Medutim, sa slike je vidljivo da su u zavoju kotaci s unutarnje strane (desni) presli
manji put od onih s vanjske strane. Ukoliko bi kotaci s obje strane imali jednak broj okretaja
kod skretanja, kao §to je to slucaj na ravnoj cesti, doslo bi do proklizavanja kotaca te zanosenja
ili ¢ak prevrtanja cijelog automobila. U takvom bi slu¢aju kotaci imali teznju usporiti, 0dnoSno
ubrzati jedan drugoga. RjeSenje ovog problema lezi u kucéistu koje je na slici 3. oznaceno s
nazivom diferencijalni prijenosnik. Taj je slozeni mehanizam zapravo tip planetarnog

prijenosnika koji gibanje prenosi stoznicima, a ¢iji je kraci i ¢es¢e koristen naziv — diferencijal.



2. TEORIJSKI PREGLED PLANETARNIH
PRIJENOSNIKA SA STOZNICIMA ZA PRIMJENU
NA CESTOVNIM VOZILIMA

2.1. Planetarni prijenosnici

Naziv ovog tipa prijenosnika nastao je zbog sli¢nosti gibanja mehanizma sa gibanjem planeta
u sun¢evom sustavu — planeti kruze oko sunca, ali i rotiraju oko svoje osi. Prema [4] planetarni
prijenosnici su vrsta prijenoshika s konstantnim prijenosnim omjerom (tzv. standardnih
prijenosnika), ali se u jednoj stvari od njih ipak razlikuju. Zupc¢anici u standardnim
prijenosnicima vrSe samo rotaciju oko Svoje 0si, dok zupcanici planetarnog prijenosnika
istovremeno izvode rotaciju oko vlastite osi i sredi$nje osi mehanizma. Planetarni prijenosnici
sastoje se od minimalno 4 komponente (slika 5.), ¢iji nazivi takoder upucuju na sli¢nosti sa

sunCevim sustavom:

a) Suncani zupcanik (sredis$nji)
b) Suncani zup¢anik (vanjski prsten)
c) Planetarni zup¢anici (sateliti)

d) Nosac (rucica)

L
- d)
A
a)
= )

Slika 2.1. Grafi¢ki prikaz jednostavnog planetarnog prijenosnika (1 satelit)

Budu¢i da se snaga dovedena sun¢anom zupcaniku dijeli s brojem planetarnih zupcanika, u

mehanizam se najces¢e ugraduju barem tri planetarna zupcanika. Na taj Su nacin osigurani



miran rad i manje opterecenje zupCanika te je omogucen veci prijenos snage. Izvedba takvog

planetarnog prijenosnika nalazi se na slici 6:

Slika 2.2. 3D CAD model planetarnog prijenosnika s 3 satelita [5]

Ovakva se izvedba primjerice koristi u automobilima s automatskim mjenjacem, a osim kod

motornih vozila, najcesée se koriste i u sljede¢im podrucjima:

- Prenosila i dizala

- Servomotori

- Pumpe

- Alatni i drugi strojevi
- Medicinska industrija

- Vojna industrija

Prema [6] opravdanost upotrebe planetarnih prijenosnika ispred standardnih lezi u brojnim

prednostima:

- Moguca podjela snage pogonskog vratila na veéi broj gonjenih

- Manje opterecenje zupcanika zbog prijenosa optereéenja na veéi broj satelita (ukupno
vise zubi u zahvatu)

- Moguce je posti¢i razliCite prijenosne omjere

- Moguce je posti¢i velike prijenosne omjere (i do 10000)

- Dobra iskoristivost



- Mogu¢ prijenos snage u suprotnom smjeru

- Lezajevi suncanih zupcanika (sredi$nji i vanjski) prilikom rotacije nisu radijalno
optereceni

- Mogu¢ prijenos momenta od pogonskog vratila na dva gonjena, uz mogucnost

prenoSenja razli¢itog broja okretaja (diferencijalni prijenos)

Od negativnih strana valja spomenuti kompleksnost same konstrukcije, §to stvara zahtjeve za

boljom kvalitetom izrade, te vecu cijenu od standardnih prijenosnika.
Planetarni prijenosnici prema slozenosti dijele se na [6]:

a) Jednostavne planetarne prijenosnike

b) SlozZene planetarne prijenosnike — najmanje dva sunc¢ana zupcanika

Obje izvedbe mogu ostvariti prijenos gibanja pomocu celnika (s vanjskim 1/ili unutarnjim

ozubljenjem) i stoznika.

2.2. Diferencijalni prijenosnik
Ve ranije spomenuti diferencijalni prijenosnik (diferencijal) u motornim vozilima zapravo je
dvostruki planetarni. Osim stoznog para koji se vidi na slici 3. diferencijal ¢ini i dodatan

mehanizam u kuc¢istu.
Prema [7] zupcani prijenos diferencijala moze biti izveden pomocu:

a) Stoznika (najcesce)
b) Celnika (rijetko)
c) Puznog vijka (torzijski diferencijal)

Kao $to je ve¢ receno, kutna brzina pogonskih kota¢a moze biti razli€ita i to u situacijama kao

Sto su [7]:

- Kretanje vozila u zavoju
- Kretanje vozila po neravnoj podlozi

- Razliditi promjeri kotaca (npr. razli€it pritisak u gumama)

Kako bi kod upravo takvih (ne)prilika bio mogué¢ prijenos okretnog momenta i njegovo
povecanje, motorno vozilo mora imati diferencijal. On sluzi za ravnomjernu razdiobu okretnog

momenta na pogonske kotaca u svakom trenutku voznje i pomoc¢u njega povezana su dva vratila



na kojima su kotac¢i. Pogonski kota¢i nikako ne smiju biti na samo jednom vratilu jer onda
upotreba diferencijala gubi smisao. Ipak, danas postoj i takve izvedbe vozila, ali se kod njih za

izjednaCavanje brzine vrtnje pogonskih kotaca koristi drugi tip mehanizma.

2.3. Pregled postojecih rjesenja
2.3.1. Otvoreni diferencijal

Kako je diferencijal zapravo planetarni prijenosnik, on posjeduje i planetarne zupcanike —

satelite. Osnovni tip diferencijala sa stoznicima naziva se otvoreni diferencijal (slika 2.3.).

Sateliti
Nosac

Tanjurasti stoZnik

Suncani zupéanik

Vratilo s
kotatem

/\— Vratilo s kotatem
X & ‘ Pogonski stoZnik
/ J%gonsko vratilo
".I.. ;A‘ L\
~ @

Sunéani zupcanik

Kuciste

Slika 2.3. Otvoreni diferencijal [8]

Pogonski stoznik radi u paru sa sun¢anim stoznikom i tako pokreée vratilo s kotacem. Dodatni
mehanizam pomocu kojeg je povezano i drugo vratilo sastoji se od satelita i dva suncana
zupCanika. Ta su dva stoznika koncentri¢na sa straznjim vratilima, a okomito na njih postavljeni
su sateliti koji su nosacem spojeni na suncani stoznik zbog ¢ega konstantno kruze oko njegove
osi. lako je jedan satelit dovoljan za rad diferencijala, dodaje se jo§ barem jedan zbog Cega

mehanizam moze podnijeti vece opterecenje.



Prilikom ravne voznje nema potrebe za diferenciranjem broja okretaja kotaca 1 vozilo se krece
zbog rotacije osnovnog stoznog para. Sateliti se tada samo okrecu oko osi vratila sa straznjim

kota¢ima, kao $to se vidi na slici 2.4.:

Slika 2.4. Gibanja u otvorenom diferencijalu kod ravne voznje

Za ovaj slucaj vrijedi n; = n,. Prikazana shema vrijedi i za kretanje vozila u suprotnom smjeru

(prema nazad), ali bi tada smjerovi svih gibanja bili okrenuti u suprotnom smjeru.

U drugoj situaciji, kad se vozilo nade u zavoju, sateliti osim postoje¢eg gibanja po¢nu i rotirati

oko vlastitih osi:



Slika 2.5. Gibanje u otvorenom diferencijalu kod voznje u zavoju

Budu¢i da kod skretanja vanjski kota¢ prelazi ve¢i put i njegov broj okretaja je veéi. Kod
skretanja u lijevo vrijedilo bi n; > n,, a kod skretanja u desno je n; < n,. Za oba slucaja

vrijedilo bi da je n; = —n,.

Fizikalno objasnjenje rada diferencijala lezi u slijede¢im ¢injenima. Suncani zupc€anici u
zahvatu su sa satelitima te je kod pravilnog rada obodna brzina satelita jednaka obodnoj brzini
suncanih zupcanika. Kad vozilo skrece i sateliti izvode oba gibanja, obodna brzina na lijevoj i
desnoj strani satelita nije jednaka. Ako se primjerice skrece u lijevo, obodna brzina na spoju
satelita s desnim stoznikom jednaka je vektorskom zbroju brzine vlastite rotacije i rotacije oko
sun¢anog zup¢anika. Medutim, na lijevoj je strani obodna brzina jednaka vektorskoj razlici
spomenutih veli¢ina (slika 2.6.). Rezultat toga je veé¢a obodna brzina desnog stoznika, tj. veci

broj okretaja desnog vratila nego lijevog: n1 > no.
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Slika 2.6. Obodne brzine na satelitu prilikom skretanja (u lijevo)

1z slike 2.6. moze se uociti princip raspodjele kutnih brzina pomoc¢u diferencijala. Buduci da su
vektori brzine rotacije satelita oko suncanog zupcanika jednak s obje njegove strane, a vektori
brzine vlastite rotacije satelita su jednaki po iznosu, ali suprotnog predznaka, moze se zakljuciti
da ¢e vanjski kota¢ u zavoju rotirati toliko brze koliko ¢e unutarnji rotirati sporije. Drugim
rijeCima snaga prenesena na oba kotaca iznosi 100% 1 moze se raspodijeliti u svim moguéim

odnosima.

lako sve vrste diferencijala rade na taj nacin, kod otvorenoga se zbog toga javlja problem u
situacijama kad se jedan pogonski kota¢ vozila nade na skliskom terenu (primjerice u blatu).
Kao 1 kod zavoja diferencijal ovdje raspodjeljuje snagu motora na nacin da viSe snage dobije
onaj kotac¢ koji ima manji otpor kretanju. Kako u ovoj situaciji kotac koji je na skliskom terenu
(s 1zrazito niskim faktorom trenja) nema apsolutno nikakav otpor, sva ¢e se snaga preusmjeriti
upravo na taj kota¢. Zbog toga se kota¢ koji je ostao na suhom terenu uopée nece okretati, tj.
dobiti ¢e 0% snage motora, dok ¢e se drugi bezuspjesno okretati duplo ve¢om brzinom jer ¢e

umjesto polovice dobiti 100% snage motora.
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Prednosti otvorenog diferencijala su:

- Nizacijena
- Manja masa

- Manja potreba za odrzavanjem

2.3.2. Diferencijal s blokadom
Gotovo svi tipovi diferencijala rade po principu kao 1 otvoreni, ali je kod svih ostalih ugraden
neki dodatan mehanizam koji im pruza vece moguénosti. Otvoreni diferencijal ostavio je

prostora za napredak za situaciju kad se jedan pogonski kota¢ nade na skliskom terenu.

Glavna prednost diferencijala s blokadom je mehanizam koji omogucava zakljucavanje
diferencijala zbog Cega oba straznja poluvratila mogu raditi kao jedno. Ova je moguénost od
izrazitog znacaja u trenutku kad jedan kota¢ nema dovoljno prianjanje uz podlogu da bi se auto
pokrenuo. Umjesto da se snaga motora preusmjeri samo na vratilo s tim kotacem, zbog
spomenute blokade oba ¢e vratila rotirati kao jedno. Vozilo ¢e tako imati dovoljnu snagu da se
izvuce iz neprilike kao Sto je sklizak teren. Diferencijal s blokadom uglavnom se koristi kod
robusnijih automobila namijenjenih za voznju po nepristupacnijim terenima (npr. brdovito
podrugje), gdje se jedan kota¢ lako moze naci u zraku. Diferencijal se tada blokira i kota¢ koji
je na tlu ,,gura® auto dalje. Jo§ jedan primjer upotrebe su sportski automobili. Poznato je da se
njihovi vozaci za vrijeme utrke ¢esto namjerno zanose (eng. drift) u zavojima da ne bi morali

kociti. Takve akrobacije u zavojima omogucuje bas diferencijal s blokadom.

Prednosti diferencijala s blokadom su takoder izuzetna izdrZljivost i mala potreba za

servisiranjem, dok se od losih strana isticu brZe troSenje guma i otezano upravljanje.
Diferencijali s blokadom mogu biti [7]:

a) Ukljuéni — korisnik svojevoljno blokira diferencijal: mehanicki (rukom) ili pneumatski.
Strogo je zabranjeno aktivirati blokadu kod voZnje u normalnim uvjetima jer ¢e do¢i do
nezgode ¢im vozilo ude u zavoj.

b) Samokoc¢ni — Poluvratilo se blokira samostalno. Ve¢i okretni moment konstantno se

predaje kotacu s ve¢om vucom.
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2.3.3. Diferencijal s ograni¢enim proklizavanjem

Jo$ jedan tip diferecijanog prijenosnika je onaj s ograni¢enim proklizavanjem. Glavna svrha
njegovog koristenja je takoder da savlada problem koji se javlja kod otvorenog — potpuni
prijenos snage na vratilo kotaca koji je zapeo u skliskom terenu. Mehanizam se sastoji od istih
dijelova kao i kod otvorenog, ali s nekoliko dodatnih elemenata. Na vanjsku povrsinu sun¢anih
stoznika postavlja se nekoliko spojki, dok se izmedu dva sun¢ana stoznika nalazi sustav opruga

(slika 2.7.).

Opruge
izmedu
stoznika

Spojke s vanjske
strane stoznika

Slika 2.7. Dijelovi diferencijala s ograni¢enim proklizavanjem

Kada se vozilo kre¢e po regularnom terenu (ravno ili u zavoju) diferencijal radi na istom
principu kao i otvoreni, a dodatni elementi tada nemaju posebnu funkciju. Mehanizam tada
dopusta razli¢itu raspodjelu snage u vratila do odredene mjere. Kad se vozilo nade u neprilici,
arazlika izmedu odnosa prenesene snage postane prevelika, sustav opruga i spojki se ,,aktivira*

1 omogucuje raspodjelu snage na vratila 50% - 50%.

Prilikom montaZe sklopa omogucen je aksijalni pomak suncanih stoznika duz gonjenog vratila.
Kada se vozilo nade u problemu izmedu stoznika raste aksijalna sila u toj mjeri da opruga
,»odgura® u aksijalnom smjeru suncani stoznik kotaca koji je na suhom terenu. Aksijalnim
pomicanjem sunc¢anog stoznika prema van pritiS¢u se spojke Sto zaklju¢ava oba vratila i snaga

motora ponovno se jednako dijeli na svaki od njih.
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Slika 2.8. Pritisak na spojke zbog aksijalnog pomaka [15]

Postoje razne varijante prema kojima se ovaj sustav aktivira. Primjerice kod elektri¢nih
automobila ra¢unalo prepoznaje u kojem trenutku odredeno vratilo dobiva previse snage i u

tom ih trenutku zakljucava da rade kao jedno.

2.3.4. Torsen diferencijal
Jedan od tipova samokoc¢nog blokirajuc¢eg diferencijala je Torsen diferencijal. Ono $to ga na
prvu razlikuje od ve¢ navedenih jest da su planetarni zup¢anici u njegovom mehanizmu puzni
vijci, a ne stoznici. Na svakom poluvratilo nalazi se po jedno puzno kolo i ¢ak tri puzna vijka.
Na oba kraja svakog puznog vijka spojeni su Celnici kojima se prenosi gibanje s jednog na

drugo poluvratilo (slika 2.9.).:

Slika 2.9. Torsen diferencijal [9]
14



Osnovno nacelo prema kojem je baziran rad torsen diferencijala je moguc¢nost samokocnosti
puznog para. Pravilo je da ako puzni vijak pogoni puzno kolo, puzno kolo ne moze pogoniti

puzni vijak.

Kako je jedno poluvratilo u diferencijalu kuéistem spojeno s drugim, prilikom ravne voznje
cijeli mehanizam rotira zajedno kao jedno tijelo. Oba poluvratila pri tome imaju jednaku kutnu
brzinu pa tako i oba Celnika u diferencijalu rotiraju jednakom brzinom. Zbog pravila o
samokocnosti Celnici nisu u moguénosti prouzrociti rotaciju puznih vijaka oko njihove vlastite
osi, ve¢ se oni gibaju zajedno s Celnicima 1 rotiraju samo oko njihove osi. Princip je isti kao i

gibanje planetarnih stoznika u otvorenom diferencijalu.

Kada vozilo prolazi kroz zavoj javlja se potreba za nejednakom raspodjelom momenta na
poluvratila. U tom trenutku puzni vijci na vratilu koje mora povecati kutnu brzinu pocinju
rotirati oko vlastite osi. Recimo da vozilo skrece desno. Brzina rotacije lijevog vratila se
povecala zbog €ega je puzno kolo izazvalo gibanje puznog vijka s ¢elnicima. Ti €elnici prenose
gibanje na desni vijak pri ¢emu se javlja pravilo samoko¢nosti. Sada oba puZna vijka rotiraju
oko svoje osi jednakom kutnom brzinom, ali u suprotnom smjeru. Ovdje se javlja nacelo
samokoc¢nosti jer desni puz usporava rotaciju poluvratila s desnim kota¢em i to za jednak iznos
za koji je lijevo poluvratilo ubrzano. Stoga ¢e snaga pridodana lijevom, vanjskom kotacu po

iznosu biti jednaka onoj koja je oduzeta desnom, unutarnjem kotacu.
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3. PROJEKTNI ZADATAK

Cilj ovog rada je izvesti analiti¢ki proracun planetarnog prijenosnika sa stoznicima namijenjen
osobnom automobilu Volkswagen Passat 2.0 TDI, 2020. Na temelju proracunatih vrijednosti
potrebno je konstrukcijski oblikovati prijenosnik izradom CAD modela u nekom od
programskih alata za 3D oblikovanje. Dio analiti¢kih rjesenja provjeriti ¢e se numerickom
analizom u ra¢unalnom programu Ansys Mechanical, dok ¢e se za izradu CAD modela koristiti

programski alat Solidworks.

Kao podloga radu koristen je [10], gdje je proveden proracun za isti tip prijenosnika koji je bio
namijenjen znatno slabijem tipu vozila. U ovom ¢e se radu provjeriti moze li se takav tip

prijenosnika upotrijebiti za spomenuto vozilo ili su konstrukcijski zahtjevi za to neizvedivi.

Konstrukcija prijenosnika ovisiti ¢e o karakteristikama motora i samog vozila VW Passat 2.0.
TDI, 2020. godiste, ¢iji su podaci preuzeti iz revije hrvatskog autokluba [16], a posluzit ¢e kao

ulazni parametri za proracun:

Poor = 110 KW/150 KS, pri 4000 min~! Snaga motora

Tmax = 340 Nm, pri 1600 min~! do 3000 min™? Maksimalni moment motora

m, = 1550 kg Masa vozila

My max = 2100 kg Maksimalna masa vozila

Vmax = 220 km/h Maksimalna brzina vozila

to—100 = 8,9s Potrebno vrijeme za postizanje

brzine 100 km/h

Budu¢i da je snaga ovog vozila znatno jaca nego je to slucaj kod [10], za ocekivati je da ce
konstrukcija biti 1 ve¢ih dimenzija. Stoga ¢e se po zavrSetku proracuna i izvedbe
konstrukcijskog rjeSenja provesti optimizacija pojedinih dijelova sklopa kako bi se prijenosniku

smanjila ukupna masa.
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4. ANALITICKI PRORACUN

PRIJENOSNIKA

4.1. Opterecenja prilikom voznje automobila

Potrebno je provjeriti osnovna opterec¢enja koja se javljaju na automobilu prilikom voznje.

4.1.1. Otpor kotrljanja

Sila otpora kotrljanja prilikom voznje po ravnom terenu:

Fox = fic - Gy = 0,02 - 20601 = 412,02 N
Tezina vozila:

Gy = Mymax - g = 2100 -9,81 = 20601 N
Faktor otpora kotrljanja za asfalt:

fie = 0,02

4.1.2. Otpor uspona

Otpor vozila prilikom voZnje na usponu:

Fou = Gy - sina = 20601 - sin45° = 14567,11 N
Tezina vozila poznata je iz (2):

G, = 20601 N

Teoretski najveci kut uspona ceste:

a = 45°

4.1.3. Inercija

Sila inercije automobila prilikom voznje:

Fin = Mymax - @y - ¥ = 2100 - 3,12 - 1,165 = 7635,77 N

My max = 2100 kg

1 = 1,165 — Faktor ucesca rotiraju¢ih masa za prvi stupanj prijenosa

17
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4.1.4. Ukupan otpor
Fouk = Fox + Fou + Fin = 226149 N (5)

4.2. Prijenosni omjer

Maksimalni moment koji motor automobila moze ostvariti zadan je u karakteristikama

automobila:
Tmax = 340 Nm (prin, = 1600 min™! = 26,67 s™1)
U trenutku kad motor ostvaruje maksimalan moment kruzna brzina na izlazu iz motora iznosi:

o 26,67 -1
30 30

Wy = = 167,55 rad/s (6)

Snaga motora za postizanju kruzne brzine iz (6):
Py = Thax - Wo = 340 - 167,55 = 56967,55 W (7)

Moment sa vratila motora preko mjenjaca 1 kardanskog vratila prelazi na pogonsko vratilo

automobila. Snaga na pogonskom vratilo, tj. prije ulaza u diferencijalni prijenosnik iznosi:

Py = Py Ty * Ty = 56,97 - 0,96 - 0,98 = 53,05 kW (8)
Tmj = 0,96
Nk = 0,98

Postizanjem snage P; kruZzna brzina na pogonskom vratilu iznosi:

_wWo 167,55
1= T 735

= 47,87 rad/s 9

Konac¢no se dobiva da je moment na ulazu u prijenosnik:

P, 53048
Ti=5-=Z7g7 = 110814Nm (10)

Kako bi se mogao izra¢unati maksimalni moment vrtnje koji dode do svakog pogonskog kotaca

potrebno je izraCunati dinamicki radijus kotaca:
rq = 0,97 - Ryt = 0,97 - 40,64 = 39,42 cm = 394,2 mm 11D
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Radijus kotaca zadan je u karakteristikama kotaca (u colima):
Ryor = 16" = 40,64 cm = 406,4 mm

Na slici 4.1. shematski je prikaz reakcija u automobilu:

a/2 a/2 2Fk

a=2791

Slika 4.1. Reakcije u automobilu

Kako je suma svih sila u vertikalnoj osi jednaka nuli, moguce je izracunati reakcijsku silu u

svakom kotacu:

XK, =0
4Fot — Gy =0
G, 20601
Frot = 7 = 2 = 5150,25N

Sila trenja koja se javlja na kotacu prilikom vrtnje (slika 4.2.):

Slika 4.2. Djelovanje sile trenja na kotad

F,=u- Fior = 0,9-5150,25 = 4635,23 N
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Faktor trenja izmedu kotaca i asfalta:

uw=209

Najmanja vucna sila koju prijenosnik treba ostvariti:

F, = 2F, = 2-4635,23 = 9270,45N (15)
Moment vrtnje pri ravnoj se voznji jednako dijeli na lijevi i desni kotac:

927045

T4 )

F
?V. -0,3942 = 1827,21 Nm (16)

Iznos momenta na gonjenom hipoidnom zupcaniku, bez gubitaka:
T, =Ty, + Tp = 3654,41 Nm 17)
Iz dobivenoga proizlazi prijenosni omjer hipoidnih zupcanika:

T, 365441

Yn =T T 110814

= 3,286 (18)

Shematski prikaz konstrukcije mehanizma planetarnog prijenosnika te momenti u pojedinom

dijelu prikazani su naslici 4.3.:

C ]

<% | i bl
Te=Ta2/2

Sonjeno
wrotilo

Tz I I
— i2 Hipoidni zup&anik /‘/:

AN [ |

4

Za sunéonistoznik
|

."’-

Pogonsko watilo

<]

[
Planetarni stofnik [
Plaretarni stoinik

1 -
sunéani stoznik Za
1 1

[t}
5]

Gonjeno
wratilo

Te=Tz/2

<zl =

L |

Slika 4.3. Shematski prikaz konstrukcije prijenosnika i momenata na pojedinom dijelu
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4.2.1. Kontrolni prora¢un s gubicima

U ovom se slucaju kutna brzina gonjenog hipoidnog zupc¢anika dobiva iz omjera kutne brzine

pogonskog hipoidnog zupcanika i njihovog prijenosnog omjera:

. w4787
@2= T 33

= 14,51 rad/s (19)
Snaga na izlazu iz diferencijalnog prijenosnika:

P, = P; - ugir = 53,05-0,97 = 51,457 kW (20)
Kait = 0,97

Kako su sada uracunati i gubici, pravi iznos momenta na gonjenom hipoidnom zupc¢aniku je:

P,’ 51457
w,” 14,51

T', = = 3547,26 Nm (21)

Moment na lijevom i desnom kotacu stoga iznosi:

T, 3547,26
Tk=TL=TD=_=—

=1 22
z > 773,63 Nm (22)

4.3. Provjera maksimalne brzine vozila

Maksimalna brzina vozila teoretski bi trebala iznositi:

Vmax = 220 km/h = 61,11 m/s,

dok je maksimalni broj okretaja motora pri toj brzini:

Nmax = 4500 min~! = 75571

Kutna brzina na izlazu iz motora ostvarena u tim uvjetima:

Wmax = 2T * Nypax = 27T+ 75 = 471,24 rad/s (23)
Kutna brzina na ulazu u diferencijalni prijenosnik:

_ Omax _ 47124 187,89 rad 24
Wzmax =3 =33 076 10789 rad/s (@4
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Prijenosni omjer u 5. brzini vozila:

i5 = 0,76

Stvarna najveca brzina koju vozilo moze postici:

Uhax = Wamax - Ta = 187,89 - 0,39 = 73,28 m/s = 263,8 km/h (25)

Vmax > Vmax Uvjet je zadovoljen!

4.4. Proracun hipoidnih zupcanika

Prora¢un hipoidnih zup¢anika vrsen je prema normi ISO 23509:2006 — metoda 3. lako od 2016.
godine postoji nova verzija ove norme, proracun je vrsen prema onoj iz 2006. jer je u vrijeme

pisanja rada samo ta verzija bila dostupna na internet stranicama.

Zupcani par sastoji se od pogonskog stoznika s hipoidnim zubima koji je dio pogonskog vratila
diferencijala, te gonjenog zupcanog prstena s hipoidnim ozubiljenjem (u nastavku teksta

hipoidni zupcanik). Zupcanici su izradeni od celika za cementiranje:

e Pogonski stoznik:  17CrNi6
e Hipoidni zupCanik: 15CrNi6

4.4.1. Geometrijski parametri kinematskih stoznika
Potrebno je definirati odredene parametre za daljnji proracun:

Kut izmedu aksijalnih osi vratila:

X =90°

Prijenosni omjer hipoidnih zupc¢anika je prema (18):
u, = 3,286

Vanjski promjer pogonskog stoznika okvirno je odreden prema dijagramu na slici 4.4.:
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Slika 4.4. Dijagram: Okvirni vanjski promjer pogonskog hipoidnog zupéanika [11]

Na temelju dijagrama na slici 4.4. odabran je okvirni vanjski promjer pogonskog hipoidnog

zup€anika de; = 100 mm. Slijedi odabir broja zubi pogonskog stoznika:

Z1 A
40 u
] 1
/
"
30 = 2
] 3
" ////4 4
1 1 6
20 ___.__...-—-’_-"" /;f/ // O
/’ | — 1
Z1=14 =
/’
##/
0 >
0 50 100 150 200 250 300 dgy
dez=100 mm

Slika 4.5. Dijagram: Broj zubi pogonskog stoznika [11]

Na temelju dijagrama na slici 4.5. odabran je broj zubi pogonskog stoznika:



Broj zubi gonjenog hipoidnog zupcanika:
Zy, =71 up=14-3,286 = 46,2 = 46 (26)

Kako bi se ispunili konstrukcijski zahtjevi za vanjski promjer gonjenog hipoidnog zupcanika

odabrano je:
de; = 350 mm

Sirina hipoidnog zupéanika:

E A
E
8
u=10 u==6 u=>5
225
//’ // //
200 g -
.f/ / u=4
/ Ay e
150 / / p P
/| yd u=3
100 / / 7 // /// e u=2
p. Pl 1 T L
75 / | ///
// /:: - - — p— 1
/ N,
b2=48 —
2 mm /, ~ ’/ | —
0 -
0 50 100 150 200 250 300 dg4, mm
dez=100 mm

Slika 4.6. Dijagram: Sirina gonjenog hipoidnog zup&anika [11]

Kod hipoidnih zupc¢anika postoji odstupanje izmedu dvije aksijalne osi vratila. Optimalno
odstupanje iznosi 5% do 10% promjera gonjenog hipoidnog zupc¢anika. Stoga je u ovom slucaju
odstupanje izmedu aksijalnih osi vratila:

a = 32,5 mm

Spiralni kut hipoidnog zupc€anika:

Bmz = 35°

Kut izmedu aksijalnih osi vratila:

X =90°
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Radijus rezanja:

Teo = 115 mm

Hipoidni dimenzijski faktor:

F=1

Kut diobenog stosca gonjenog hipoidnog zupcanika:

sinX sin 90°
— | =tan?! = 73,07° (27)

%-FCOSZ W'FCOS(BOO

1

6, = tan™

Kut diobenog stoSca pogonskog hipoidnog zupcanika:

6, =X—6,=90—-73,07 =16,93° (28)
U nastavku proracuna provodi se iteracija sve dok se na zadovolji uvjet:

|Rmint — Rm1| < 0,0001R,, (29)
Proracun je iznimno opSiran zbog ¢ega ¢e se u radu prikazati samo prva i posljednja iteracija.
Prva iteracija:

Srednji diobeni promjer gonjenog hipoidnog zupc¢anika:

dpy = dey — b, - sind, =350 — 48 - sin 67,57° = 304,08 mm (30)

Kutni pomak pogonskog stoZnika u aksijalnoj ravnini:

) 2a
Sm = Stn F - cos 6, (31)
_dmz ' (1 + % cos 61)
in~1 2325 11,28°
Cm = Sin = =11,
1-cos73,57
303,96 (1+ 3,286 - cos 16,93")
Kut diobenog stosca pogonskog stoZnika:
8; = sin~1(cos ¢y, - SinZ - cos §, — cos X - sin §5) (32)

01 = sin‘l(cos 11,28° - sin90° - cos 73,07° — cos 90° - sin 73,07 = 16,59°
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Kutni pomak hipoidnog zupc¢anika u ravnini tangentnoj na kinematske stosce:

sin ¢, - sin Z) R (sin 11,28° - sin90°

=11,78°
cos &, cos 16,59° )

Cmp = Sin~" (

Srednji normalni modul:

_ €OS B _ €05 35° _
Mpyp = Z Ay = VI 304,08 = 5,41 mm

Spiralni kut pogonskog stoznika:
Bm1 = Bz + Smp = 35° + 11,78° = 46,78°
Stvarni hipoidni dimenzijski faktor:

o COS L2
coS Bm1

= 1,196

Srednji diobeni promjer pogonskog stoznika:

dimy e 304,08
u, 3,286

-1,196 = 110,7 mm

Srednji polumjer zup€ane ploce pogonskog stoSca:

A 110,7

R = =
™7 2sind; 2 -sin16,59

= 190,07 mm

Srednji polumjer zup¢ane ploce hipoidnog zupcanika:

_ dmy 304,08
~ 2-sind, 2-sin73,07°

Ry = 158,93 mm

Pomo¢ni kut:

9y = tan~1(sin 8, - tan ¢) = tan~1(sin73,07° - tan 11,28° = 10,8°

Srednje varijable:

A3 =714 - c0S?B, = 115 - cos? 35° = 77,17

Ay = Ry - cos(Bmz + 9m) * €0S Bz = 158,93 - cos (35° + 10,8°) - cos 35° = 90,75

Ag = sin ¢y, - cos Y, = sin11,78° - cos 10,8° = 0,2
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Ag = Ry, - €0S B2 = 158,93 - cos 35° = 130,19 (44)

A7 = c0S Bm1 - €0S(Bmz + Im) = cos 46,78° - cos(35° + 10,8°) = 0,3 (45)
—_— As Ay _ 77,17 - 90,75 4247 (46)
As - Ag+ 4z A, 02-130,19 + 77,17 - 0,3
|Rmint — Rm1| = 142,47 (47)
0,0001 - Ry,; = 0,0001 - 190,007 = 0,019 (48)
|Rmint — Rm1| < 0,0001R 4 Uvjet nije zadovoljen!

Nakon provedbe prve iteracije uvjet nije niti priblizno zadovoljen. Potrebno je ponoviti
proracun, ali ovoga kao ulazne parametre koristiti vrijednosti dobivene prvom iteracijom.
Postupak je na jednak nac¢in ponavljan vise puta, sve dok se nije ispunio uvjet. Radi preglednosti

rada prikazana je jo$ samo posljednja iteracija.

U pretposljednjoj iteraciji dobiveni su ulazni parametri za posljednju:
Hipoidni dimenzijski faktor:

F =1,327

Kut diobenog stosca pogonskog stoznika:

6, = 22,31°

Kut diobenog stosca gonjenog hipoidnog zupcanika:

85, = 67,69°

Posljednja iteracija:
Srednji diobeni promjer gonjenog hipoidnog zupc¢anika:
dpy = dey — b, - sind, =350 — 48 - sin 67,69° = 305,59 mm (49)

Kutni pomak pogonskog stoznika u aksijalnoj ravnini:

2a
— oin—1
Cm = Sin Fcosd, ) (50)

G - (1 + Uy, * COS O3
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2-32,5

1,327 - c0s 67,69°
305,59 - (1 * 3,286 cos 22,31°)

1

Cm = Sin~ = 10,51°

Kut diobenog stosca pogonskog stoznika:
8; = sin"1(cos ¢y, - sinX - cos §, — cos X - sin §,)
8; = sin™1(cos 10,51° - sin 90° - cos 67,69° — cos 90° - sin 67,69 = 22,31°

Kutni pomak hipoidnog zupc¢anika u ravnini tangentnoj na kinematske stosce:

sin ¢, - sin Z) _ gin-1 (sin 10,51° - sin 90°

c0s 22,31° ) = 11,34

-1
= sin
Smp ( cos &,

Srednji normalni modul:

€OS Bz cos 35°
mmn = ZZ ' m2 = 46

- 305,59 = 5,44 mm

Spiralni kut pogonskog stoznika:
Bn1 = Bmz + Smp = 35° + 11,34° = 46,34°
Stvarni hipoidni dimenzijski faktor:

_CoSPpm,;  cos35°
© cosfy;  cos46,34°

= 1,187

Srednji diobeni promjer pogonskog stoznika:

dmz 305,59
w, 3,286

Ay = .1,187 = 110,36 mm

Srednji polumjer zup€ane ploce pogonskog stoSca:

_dmi 110,36
~ 2sind;  2-sin22,31°

Ry = 145,35 mm

Srednji polumjer zup€ane ploce hipoidnog zupcanika:

dino 305,59

R = =
mZ 7 2.sind, 2 -sin67,69°

= 165,16 mm

Pomoc¢ni kut:

9y = tan~1(sin 8, - tan ¢,) = tan~1(sin67,69° - tan 10,51° = 9,74°
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Srednje varijable:

As =1, c05%By, = 115 - cos? 35° = 77,17

Ay = Ry - cos(Bmz + 9m) - €0S Bz = 165,16 - cos (35° + 9,74°) - cos 35° = 96,1
A = sin ¢y, - cos 9y, = sin 11,34° - cos 9,74° = 0,19

A¢ = Ry - cos B2 = 165,16 - cos 35° = 135,29

A; = coS Py - €0S(Bmz + 9m) = cos 46,34° - cos(35° + 9,74) = 0,32

R~ Az A, _ 77,17 - 96,1 _ 14534
M A - Ag+ A5 - A, 0,19 135,29 + 77,17 - 0,32 ’
|Rmint — Rm1l = 0,0054
0,0001 - R,; = 0,0001 - 145,35 = 0,0145
|Rmint — Rm1! < 0,0001R,; Uvijet je zadovoljen!

4.4.2. Osnovne geometrijske veliCine stoZnika

(60)
(61)
(62)
(63)
(64)

(65)

(66)

(67)

Prije prora¢una geometrije zupCanika potrebno je definirati osnovne ulazne parametre [11]:

agp = 20° Kut zahvata s kontaktne strane zuba
agec = 20° Kut zahvata s nekontaktne strane zuba
fiim =0 Faktor utjecaja na kut zahvata

Xym1 = 0,2 Faktor pomaka profila

khap = 1 Faktor tjemene visine zuba

knep = 1,25 Faktor podnoZne visine zuba

Xsmn = 0,031 Faktor promjene debljine zuba

Jetz =0 Zracnost

0., =0 Tjemeni kut zahvata

0, =0 Podnozni kut zahvata
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Slijedi proracun geometrije zupc¢anika.

Srednji diobeni promjer pogonskog stoznika:

dm1 = 2R - sind; = 2 - 145,35 -sin 22,31° = 110,36 mm
Srednji diobeni promjer hipoidnog zupc¢anika:

dmz = 2Ry, - sind, = 2 - 165,16 - sin 67,69° = 304,7 mm
Kut odstupanja od 90° kod aksijalnih osi vratila:
AY=%X-90°=90-90=0°

Kutni pomak pogonskog stoznika u aksijalnoj ravnini:

1 1

2a 2-32,5

=sin~

= sin~
Sm cos &,

dmz + dml cos 51

304,7 + 110,36 -

Kutni pomak pogonskog stoznika u ravnini tangentnoj na kinematske stosce:

= sin~ ! (M> = sin~! (sin 10,68° - sin 90°
o cos 22,31°

cos 6,
Pomak u ravnini tangentnoj na kinematske stoSce:
ap = Ry - singp, = 165,16 - sin11,55° = 33,08 mm

Srednji normalni modul:

_ 2Ry, -Siné, - cos By, 2 165,16 - sin 67,69°
B Z, B 46

mmn

Graniéni kut zahvata:

-1

[tan &6, - tan 8, /Ry, * Sin Bm1 — Rz * SinPmz
Alim — —tan (

COS §mp Ry - tand; + Ry, - tan 6,

1

cos 67,69°
cos 22,31°

) — 11,55°

=5,43 =5,5mm

)

aim = —tan”
lim cos 11,55°

i = —1,32°
Normalni kut zahvata s kontaktne strane zuba;

aup = Aap + falim * Gim = 20° + 0 - (=1,32°) = 20°
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'tan 22,31° - tan 67,69° ( 145,35 - sin 46,34° — 165,16 - sin 35°
145,35 - tan 22,31 + 165,16 - tan 67,69°

= 10,68°

)

(68)

(69)

(70)

(7D

(72)

(73)

(74)

(75)
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Normalni kut zahvata s nekontaktne strane zuba:

Anc = e + falim * Qim = 20° + 0 - (—1,32°) = 20°
Efektivni kut zahvata s kontaktne strane zuba:

®Xep = App — Aim = 20° — (—1,32°) = 21,32°

Efektivni kut zahvata s nekontaktne strane zuba:

Qec = Apc + Aim = 20° + (—1,32°) = 18,68°

Vanjska duljina izvodnice stoSca hipoidnog zupcanika:

Rey = Ry + Cpez - by = 165,16 + 0,5 - 48 = 189,16 mm
Unutarnja duljina izvodnice stoSca hipoidnog zupcanika:
Ri = Re; — b, = 189,16 — 48 = 141,16 mm

Diobeni promjer hipoidnog zupcanika s vanjske strane:

dey = 2Rq, - sind, = 2 - 189,16 - sin 67,69° = 349 mm
Diobeni promjer hipoidnog zupcanika s unutarnje strane:
di» = 2R, - sind, = 2 - 141,16 - sin 67,69° = 260,43 mm
Vanjski popre¢ni modul:

de, 349
Merp = Z_Z = E = 7,59 mm

Vanjska Sirina hipoidnog zupcanika:
boy = Rey — Rppp = 189,16 — 165,16 = 24 mm
Unutarnja Sirina hipoidnog zupcanika:

bi, = Rey — Ry = 189,16 — 165,16 = 24 mm

(77)

(78)

(79)

(80)

(81)

(82)

(83)

(84)

(85)

(86)

Aksijalna udaljenost pogonskog stoznika od tocke zahvata do aksijalne sile osi gonjenog

hipoidnog zupcanika:

dpi - sind, a-tanAX 110,36 -sin67,69°

32,5 -tan0

tsz -
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Aksijalna udaljenost gonjenog hipoidnog zupcanika od toCke zahvata do aksijalne sile osi

pogonskog stoznika:

d
tym1 = %2 * COS Gy - COSAY — t, 5 - SINAX (88)

304,7 ]
tym1 = > cos 10,67° - cos 0 — 55 - sin0 = 149,71 mm

Aksijalna udaljenost pogonskog stoznika od vrha pogonskog stosca do aksijalne osi gonjenog

stosca:
t,s = Ry €086 — t,;m1 = 145,35 cos22,31° — 149,71 = —15,25 mm (89)

Aksijalna udaljenost gonjenog hipoidnog zupc€anika od vrha gonjenog stoSca do aksijalne osi

pogonskog stosca:

t,» = Ry cosdy — t,;mp = 165,16 - c0s67,69° — 55 = 8,75 mm (90)

4.4.3. Srednje visine zubi

Srednja visina zahvata:

how = 2Mpy - kpap = 25,43 -1 = 10,85 mm 91)
Srednja tjemena visina zubi hipoidnog zupcanika:

ham = Mmn (Khap — Xnm1) = 543 - (1 —0,2) = 4,34 mm (92)
Srednja podnozna visina zubi hipoidnog zupcanika:

htmz = Mmn(knep + Xhm1) = 5,43(1,25 + 0,2) = 7,87 mm (93)
Srednja tjemena visina zubi pogonskog stoZnika:

ham1 = Mun(Knap + Xhm1) = 543(1 +0,2) = 6,51 mm (94)
Srednja podnozna visina zubi pogonskog stoznika:

Rem1 = M (kngp — Xhm1) = 543(1,25 - 0,2) = 5,7 mm (95)
Tjemena zra¢nost:

¢ = M (kngp — knap) = 543(1,25 — 1) = 1,36 mm (96)
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Srednja visina zubi:

A = Mupn (kngp + knap) = 543(1,25 + 1) = 12,21 mm

4.4.4. Tjemeni i podnozni kutovi

Tjemeni kut stosca hipoidnog zupc¢anika:
Oa2 = 0, + 6,, = 66,69 + 0 = 66,69°
PodnozZni kut stoSca hipoidnog zupc¢anika:
Oy = 6, — B, = 66,69 — 0 = 66,69°

Pomo¢ni kut za prora¢un kutnog pomaka pogonskog stosca:

a-tanAX - cosdp, )

= tan™! (
Pr Rz - €0sBs, — t,5 - €OSOfy

~ tan-1 32,5 -tan 0° - cos 66,69° _0
Pr = LN (e e 0° — 875  c0566.69°

a-tanAX - cos §,, )

= tan™! (
o Ry - €050, — t,p - COS8,4;

_ an-t 32,5 - tan 0° - cos 66,69° —0
Po = AN (Tee e 05 0° — 8.75 - c0566.69°

Kutni pomak u podnoZnoj ravnini pogonskog stoznika:

a - cos @R - sin &y, >

=1
= sin
R <Rm2 - cos B¢, — t,, - COS Opy

32,5 - cos0° - sin 66,69°
165,16 - cos 0° — 8,75 - cos 66,69°

¢r = tan™1( ) = 10,68°

Kutni pomak u tjemenoj ravnini pogonskog stoznika:

a - cos g - Sind,, >

-1
= sin
‘o (Rmz - cos Bg, — t,, - COS b5,

o 32,5 - cos 0° - sin 66,69° — 10.68°
o = Sin (165,16 - cos 0° — 8,75 - C0s 66,69° B ’
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Tjemeni kut stoSca pogonskog stoznika:

8,1 = sin~1(sindX - sinbg, + cosAX - cos8, - cos ¢g)

8,1 = sin~1(sin 0° - sin67,69° + cos 0° - cos 67,69° - cos 10,67° = 22,3°
Podnozni kut stoSca pogonskog stoznika:

8¢ = sin~1(sindX - sind,, + cosAX - cos8,; - COSG,)

8¢ = sin~1(sin 0° - sin67,69° + cos 0° - cos 67,69° - cos 10,67° = 22,3°
Tjemeni kut zuba pogonskog stoznika:

0,1 = 6,1 — 6, = 22,3-22,31 =-0,01°

Podnozni kut pogonskog stoznika:

0 = 6, — 65y = 22,31 —-22,3 =0,01°

Aksijalna udaljenost hipoidnog zupcanika izmedu vrhova tjemenih stozaca:

Rmz Sin 932 - hamz Cos 932

lzr2 = tz2 — -
sin 6,,

. g 16516-5in001° —434-cos001° _
zF2 = & Sin67,69° - b mm

Aksijalna udaljenost hipoidnog zupcanika izmedu vrhova podnoznih stoZaca:

Rm2 sin efz - hfmz Cos Hfz

t =t,t+ -
zZR2 z2 sin 6f2

o g, 16516-5in0,01° 434 cos0,01° _
ZR2 = 9 Sin67,69° - Desmm

Aksijalna udaljenost pogonskog stoZnika izmedu vrhova tjemenih stozaca:

a - singg - cos &gy — t,pry SiNdp, — €

t F1 — .
z sin 8,4

32,5 - 5in 10,68° - cos 67,69° — 0,23 - sin 67,69° — 1,36
far1 = sin 22,3° = 2mm
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Aksijalna udaljenost pogonskog stoznika izmedu vrhova podnoznih stozaca:

a - Singg - €os 6,y — typy SiNd,, — C

t = :
zR1 sin 8¢,

32,5 -sin10,68° - cos 67,69° — 0,2 - sin 67,69° — 1,36

t =
ZR1 sin 22,3°

4.4.5. Sirina pogonskog stoznika

= 2,07 mm

Sirina pogonskog stoznika u ravnini tangentnoj na kinematske stosce:

bpl = \/Rezz - ap2 - \/Rizz - apz

bp1 = /189,162 — 33,082 — /141,162 — 33,082 = 49 mm

Sirina pogonskog stoznika od sredista:

bia = \/Rmzz - ap2 - \/Rizz - apz

bia = /165,162 — 33,082 — /141,162 — 33,082 = 24,58 mm

Sirina pogonskog stoZznika u ravnini tangentnoj na kinematske stosce:

(111)

(112)

(113)

b, = int(by; + 3Mpy tan|¢yp| + 1) = int(49 + 3 - 5,43 tan|11,55| + 1) = 53 mm (114)

Dodatna Sirina pogonskog stoznika:

by —b 53 —-49
by = 12p1= > = 2 mm

Unutarnja Sirina pogonskog stoznika:
bi1 = blA + bX = 24‘,58 + 2= 26,58 mm
Vanjska Sirina pogonskog stoznika:

bey = by — bi; = 53 — 26,58 = 26,42 mm
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4.4.6. Unutarnji i vanjski kut spirale

Duljina vanjske izvodnice od vrha gonjenog zupc¢anika do unutarnje grani¢ne tocke pogonskog

stoznika:

Rez1 = \/RmZZ + be12 + 2R3 - beq - COS Cmp (118)

Rezq = \/165,162 + 26,422 + 2 - 165,16 - 26,42 - cos 11,56° = 191,59 mm

Duljina unutarnje izvodnice od gonjenog zupc¢anika do unutarnje grani¢ne to¢ke pogonskog

stoznika:

Rip1 = \/Rmzz + b112 — 2Ryz - biy - €OS Gy (119)

Ripy = /165,162 + 26,582 — 2 - 165,16 - 26,58 - cos 11,56° = 139,23 mm

Vanjski spiralni kut u vanjskoj grani¢noj tocki pogonskog stoznika:

2R “ Teo - SIN Bz — Rmz” + Rezt?
.1 m2  'c0 m?2 m2 ezl
= 120
. _,(2-16516-115-sin35° — 165,162 + 191,592 _ 4510
Pez = sin 2-191,59 - 115 -
Unutarnji spiralni kut u unutarnjoj grani¢noj tocki pogonskog stoznika:
2Ry Teo * SIN By — Rz + Ring?
P m2 c0 m2 m2 121
= 121
. _,(2-16516-115-sin35° — 165,162 + 139,232 _ 25710
Pezr = sin 2-139,23 - 115 -
Vanjski spiralni kut hipoidnog zupc¢anika:
2Rmz  Teo - SIN Bz — Rima” + Rez”
,Bez = sin-1 ( m2 "c0 ﬁmz m2 e2 ) (122)
2Rey - T

__,(?-16516 - 115 -sin35° — 165,162 + 189,162
Bez = sin 2-189.16 - 115

) = 44,13°
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Unutarnji spiralni kut hipoidnog zupc¢anika:

2Ry * Teo * SIN Py — Rmz2 + Rizz)
2Ry - 1o

ﬁiz = Sin_l (

- —_ 1 _1
bz = sin ( 2-141,16 - 115

4.4.7. Unutarnje i vanjske visine zubi

Vanjska tjemena visina zubi pogonskog stoznika:

hie1 = hami + ber -tanf,; = 6,5+ 26,42 - tan 0° = 6,5 mm
Vanjska tjemena visina zubi hipoidnog zupc€anika:

Raez = hamz + bey - tan,, = 4,34 + 24 - tan 0° = 4,34 mm
Vanjska podnozna visina zuba pogonskog stoznika:

hfe1 = hgmq + beq - tan by = 5,7 + 26,42 - tan 0° = 5,7 mm
Vanjska podnozna visina zuba hipoidnog zupcanika:

htez = hgma + bey - tan s, = 7,87 + 24 - tan 0° = 7,87 mm
Unutarnja tjemena visina zuba pogonskog stoznika:

hai1 = ham1 — beq - tanf,; = 6,5 — 26,42 - tan 0° = 6,5 mm
Unutarnja tjemena visina zuba hipoidnog zupcanika:

haiz = hamy — bep - tan B, = 4,34 — 24 - tan 0° = 4,34 mm
Unutarnja podnoZna visina zuba pogonskog stoznika:

h¢p = hgpm1 — bjp - tan B¢ = 5,7 — 26,57 - tan 0° = 5,7 mm
Unutarnja podnoZna visina zuba hipoidnog zup¢anika:

h¢o = hgmy — bip - tan g, = 7,87 — 26,57 - tan 0° = 7,87 mm
Vanjska ukupna visina zubi pogonskog stoznika:

hel = hael + hfel = 6,5 + 5,7 = 12,2 mm
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Vanjska ukupna visina zubi hipoidnog zupcanika:

hey = haep + heer = 4,33 + 7,87 = 12,2 mm (133)
Unutarnja ukupna visina zubi pogonskog stoznika:

hi1 = hyi1 + hg1 = 6,5+ 5,7 = 12,2 mm (134)
Unutarnja ukupna visina zubi hipoidnog zupc¢anika:

hi, = hyip + hgp = 4,33 + 7,87 = 12,2 mm (135)

4.4.8. Debljina zubi
Srednji normalni kut zahvata:
Qnp + @ 20° + 20°
a, = =2 nC = 20° (136)
2 2
Faktor korekcije debljine zuba za pogonski stoznik:
Ryyo - €OS Bz 165,16 - cos 35°

Xsm1 = Xsmn — Jetz - —————=0,031-0- = 0,031 137

sm1 = Asmn ez " T TR 4543 189,16 mm - (137)
Srednja normalna debljina zuba pogonskog stoznika:
Smn1 = 0,5mpnm + 2mpyn (Xsm1 + Xpma - tanay) (138)
Smn1 =0,5-543 -7+ 2-5,43(0,031+ 0,2 - tan 20°) = 9,65 mm
Faktor korekcije debljine zuba hipoidnog zupcanika:

Rz - €OS o 165,16 - cos 35°
Xsmz2 = —Xsmn — Jetz - ——— = —0,031-0"- = —0,031
sm2 smn "~ Jet2 " T, TR 4.543-189,16 mm
Srednja normalna debljina zuba hipoidnog zupcanika:
Smnz = 0,5MunT + 2Myp (Xsmz — Xhma - tan ay,) (139)
Smnz =0,5-543 -7+ 2-5,43(—-0,031-0,2 - tan 20°) = 7,4 mm
Srednji normalni promjer pogonskog stoznika:
d

— - (140)

(1 — sin?By1 - cos?ay) - cos By * €OS 5y
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110,36

d = = 321,32
mnl = (1" 5in246,34° - c0s220°) - cos 46,34° - cos 22,31° i
Srednji normalni promjer hipoidnog zupcanika:
d o= dm2
M2 7 (1 — sin?By, - cos2ay,) - oS Bz - COS 5,
304,7
= 1357,7 mm

do. . =
M2 7 (1 — sin235° - c0s5220°) - cos 35° - cos 67,69°

Srednja normalna debljina zuba pogonskog stoznika na kinematskom promjeru:

)

321,32

S
Sinet = Ay Sin ( dm‘“) = 321,32 sin(

mnl

) = 9,65 mm

Srednja normalna debljina zuba hipoidnog zup¢€anika na kinematskom promjeru:

)

1357,7

S
Siones = Ao sin( mnz) =1357,7 sin(

dng

) = 7,4 mm

Srednja tjemena visina na kinematskom promjeru pogonskog stoznika:

Smnl
hamc1 = ham1 + 0,5dmn; - 0S8, [1 - COS(d )]

mnl

9,65
321,32

Ramer = 6,51 + 0,5 - 321,32 - cos 22,31°[1 — cos( )] = 6,58 mm

Srednja tjemena visina na kinematskom promjeru hipoidnog zupcanika:

Sng

hamcz = hamz + OrSdmnz ' C0562[1 - COS( )]

dmnz

)

hamez = 4,34+ 0,5-1357,7 - cos 67,69°[1 — cos(1357,7

)] = 4,34 mm

4.4.9. Ostale geometrijske veli¢ine

Vanjska izvodnica stoSca pogonskog stoznika:
Re1 = Ry + bog = 145,35+ 26,42 = 171,77 mm
Unutarnja izvodnica stoSca pogonskog stoznika:

Riy = Ry — biy = 145,35 — 26,57 = 118,77 mm
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Vanjski diobeni promjer pogonskog stoznika:

de1 = 2Re1 -Sindy = 2-177,77 - sin 22,31° = 130,43 mm

Unutarnji diobeni promjer pogonskog stoznika:

di; = 2Rj; - sind; = 2-118,77 - sin 22,31° = 90,18 mm

Vanjski tjemeni promjer pogonskog stoznika:

dae1 = de1 + 2hgeq - cOs6; = 130,34+ 2 - 6,5 - cos 22,31° = 142,47 mm
Vanjski tjemeni promjer hipoidnog zupc€anika:

daer = doy + 2hye, - OS5 6, = 349 + 2 - 4,34 - cos 67,69° = 353,33 mm
Vanjski podnozni promjer pogonskog stoznika:

dfe1 = deq — 2hge1 - cOs 87 = 130,34 — 2 - 5,7 - cos 22,31° = 142,47 mm
Vanjski podnozni promjer hipoidnog zupcanika:

dfey = dey — 2hgey - COS S, = 349 — 2 - 7,87 - c0s 67,69° = 342,9 mm
Unutarnji tiemeni promjer pogonskog stoznika:

d,ip = di; + 2hy,41 - cos6; = 90,18+ 26,5 cos 22,31° = 102,25 mm
Unutarnji tjemeni promjer hipoidnog zupcanika:

daiz = diz + 2hyj, - cos &, = 260,43 + 2 - 4,34 - cos 67,69° = 263,78 mm
Unutarnji podnoZni promjer pogonskog stoZnika:

dgy = dijp — 2hg1 - cosd; =90,18 — 2 -5,7 - cos 22,31° = 79,65 mm
Unutarnji podnoZni promjer hipoidnog zupc€anika:

dfip = djp — 2hg, - cos 6, = 260,43 — 2 - 7,87 - cos 67,69° = 254,35 mm
Vanjska ugradbena mjera pogonskog stoznika:

tyo1 = tzm1 + De1 - COS 81 — hyeq - SING;

txo1 = 149,71 + 26,42 - cos 22,31° — 6,5 - sin 22,31° = 171,7 mm
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Vanjska ugradbena mjera hipoidnog zupcanika:

txoz = tzmz + Dey - COS Oy — hyey - SING, (159)
tyoz = 55+ 24 - c0s67,69° — 5,7 - sin 67,69° = 60,29 mm

Unutarnja ugradbena mjera pogonskog stoznika

tyiir = tym1 + bip - cos &; — hyjq - Sind; (160)
tyi1 = 149,71 + 26,57 - cos 22,31° — 6,5 - sin 22,31° = 122,65 mm

Unutarnja ugradbena hipoidnog zupc¢anika:

ty12 = tymz + bip - €OS 8y — hyjp - SiNd, (161)
tyiz = 55+ 24 - c0s 67,69° — 5,7 - sin 67,69° = 41,75 mm

Visina zubi pogonskog stoznika okomita na podnozni stozac:

t +t
hy = N sin(fay + 6¢1) — (tzr1 — tzr1) (162)
coS 041

2+171,7

w = 057230 sin(—0,01 + 0,01) — (30,17 — 2) = 12,21 mm

4.4.10. Opteretivost korijena i boka zuba pogonskog stoznika
Potrebno je provjeriti iznos naprezanja na korijenu i boku zuba pogonskog stoznika te dobiveni

iznos usporediti s dozvoljenom granicom naprezanja.

Pogonski stoznik izraden je od materijala:

v

- Celik za cementiranje 17CrNi6

1z [4] su ocitane vrijednosti faktora potrebnih za izra¢un dozvoljenog i stvarnog naprezanja na

korijenu zuba:

Orlim = 500 MPa Dinamicka izdrzljivost u korijenu zuba

Sklim = 1,4 Minimalni faktor sigurnosti protiv loma u korijenu zuba
Ys=1 Faktor zareznog djelovanja

Kpy =1 Faktor utjecaja veli¢ine

Yr = 3,25 Faktor oblika zuba
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Kpg =1 Faktor raspodjele opterecenja
Keg =1 Faktor raspodjele opterecenja po duzini boka

Yov =1 Faktor uces¢a opterecenja dopunskih zupcanika

Faktor utjecaja zakoSenosti zuba na raspodjelu naprezanja u

korijenu

Dopusteno naprezanje na korijenu zuba:

OFgli 500
OFp1 = SFﬂys «Kpy = E 1-1=357,14 MPa

Fmin 1:

(163)

Naprezanje na korijenu zuba ovisi 0 iznosu obodne sile koja djeluje na diobenom promjeru u

sredini Sirine zuba:

2T; _ 2-1108140
dy, 110,36

Fo1 = = 20082,3 N

Broj zubi dopunskog zupcanika:,

Vitu? | V1+32862

7 =27 . =
vi— o1 u 3,286

= 14,63 = 15

Naprezanje na savijanje korijena zuba:

F
OF1 Yy Yoy - Yg - Kpo - Kpp
bl *Mmn
20082,3
=27 0 325.1-1-1-1= 226,79 MP
9F1 T 537543 a

or1 < OFlim1 Uvjet zadovoljen!

Za izracun dopustenog i stvarnog naprezanja na boku zuba ocitani su faktori iz [4]:

Oxlim = 1630 MPa Dinamicka izdrZljivost u boku zuba

SHmin = 1,4 Minimalni faktor sigurnosti protiv loma u boku zuba
Kyx =1 Faktor utjecaja dimenzija na opteretivost bokova

K;, = 1,03 Faktor utjecaja ulja za podmazivanje

Zy = 0,95 Faktor utjecaja brzine
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Zy = 1,15 Faktor vijeka trajanja

Ko =1 Faktor raspodjele opterecenja

Kyg =1 Faktor raspodjele opterecenja po duzini boka
Zey =1 Faktor prekrivanja

Zyv = 1,85 Faktor oblika zuba

Zy = 189,84 +/MPa Faktor materijala

Dopusteno Hertzovo naprezanje bokova zuba:

OHlj
OHp1 — lm'KL'KHX'ZR'ZV'ZN
Hlim
1630
Oyp1 = W 1,03-1-1-0,95-1,15 = 1310,14 MPa

Stvarno (Hertzovo) naprezanje u kinematskom polu:

Fopu  Vu?+1
O-H1=ZHV.ZM.Z£V bl'd 1' Uu 'KFO(.KFB
m

20082,3 4/3,2862 +1

: 1-1=1286 MP
53-11036  3.286 4

o1 = 1,85 - 189,84 - 1\/

o1 < Opp1 Uvjet zadovoljen!

(167)

(168)

4.411. Opterecenost korijena 1 boka zuba gonjenog hipoidnog zup€anika

Potrebno je provjeriti iznos naprezanja na korijenu i boku zuba hipoidnog zupcanika te dobiveni

iznos usporediti s dozvoljenom granicom naprezanja.
Hipoidni zupc€anik izraden je od mateijala:

- Celik za cementiranje 15CrNi6

1z [4] su ocitane vrijednosti faktora potrebnih za izra¢un dozvoljenog i stvarnog naprezanja na

korijenu zuba:
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Orlim = 500 MPa Dinamicka izdrzljivost u korijenu zuba

Sklim = 1,4 Minimalni faktor sigurnosti protiv loma u korijenu zuba
Ys=1 Faktor zareznog djelovanja

Kpy =1 Faktor utjecaja veliCine

Yr = 2,16 Faktor oblika zuba

Kpy =1 Faktor raspodjele opterecenja

Keg =1 Faktor raspodjele opterecenja po duzini boka

Yov =1 Faktor ucesc¢a opterecenja dopunskih zupcanika

Faktor utjecaja zakoSenosti zuba na raspodjelu naprezanja u

Yg = 0,75 -
korijenu

Dopusteno naprezanje na korijenu zuba hipoidnog zupc€anika:

OFlim

500
Vs Kex == 1+1=357,14 MPa

Opp2 = 1
Fmin )

Obodna sila na hipoidnom zupcaniku:

2T, _ 2-3654410

F. = =
27 d 304,7

= 23987 N

Naprezanje na korijenu zuba hipoidnog zupcanika:

F
Opy = ————Yg - Yoy - Y - Kpa - Krg
bz'mmn
23987
=7 .216-1-0,75-1-1 = 149 MP
°F2 = 185,43 4

Op2 < Oppy Uvjet zadovoljen!

Za izracun dopustenog i stvarnog naprezanja na boku zuba ocitani su faktori iz [4]:

Ooylim = 1630 MPa Dinamicka izdrzljivost u boku zuba

SHmin = 1,4 Minimalni faktor sigurnosti protiv loma u boku zuba
Kux =1 Faktor utjecaja dimenzija na opterecenost bokova
K;, = 1,03 Faktor utjecaja ulja za podmazivanje
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Zy = 0,96 Faktor utjecaja brzine

Zy = 1,15 Faktor vijeka trajanja

Ko =1 Faktor raspodjele opterecenja

Kyg =1 Faktor raspodjele opterecenja po duzini boka
Zyy=1 Faktor prekrivanja

Zyv = 1,85 Faktor oblika zuba

Zym = 189,84 v/MPa Faktor materijala

Dopusteno naprezanje na boku zuba hipoidnog zupcanika:

OHli
Onpz = 3 =Ky Kuy - Zp - Zy * Zn
Hlim
1630
O = 5~ 1,03+1-1-096- 1,15 = 1324 MPa

Maksimalno naprezanje koje ¢e se pojaviti na boku zuba hipoidnog zupcanika:

Fo,  Vu?+1
Onz = Zyv " Zm * Zey b d  u " Ko - Kpg
2 m2

23987 4/3,286% +1

48-304,7 3,286

ou2 = 1,85-189,84 - 1\/ +1-1=2852,23 MPa

Otz < OHp2 Uvjet zadovoljen!

(172)

(173)

Proracunom je utvrdeno da hipoidni zup€ani par moZze izdrZati maksimalna naprezanja koja se

mogu pojaviti na korijenu ili boku njihovih zubi.

4.5. ProraCun stoznika

Mehanizam diferencijala koji omogucuje razlicit broj okretaja pojedinog poluvratila sastoji se

od dva suncana stoznika i najmanje dva planetarna stoznika (satelita). U ovoj ¢e konstrukciji

biti ugradena Cetiri satelita, kao $to je to slucaj i kod [10], a takoder su kao zadani parametri

odabrani brojevi zuba na stoznicima:
Zz =12 Broj zubi planetarnih stoznika

Z, =16 Broj zubi suncanih stoznika
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Prijenosni omjer suncanog i planetarnog stoznika:

_Za_10_ 333 174
W=z "1 " 174)
§; = tan™? (23) = tan? (12) = 36,8699° (175

3 = tan 7))~ an 1g) = 3¢ )
8, = 90° — 55 = 90° — 36,8699° = 53,1301° (176)

Za materijal planetarnog i sun¢anog stoznika odabran je:

- Celik za cementiranje 15CrNi6

4.5.1. Odabir modula

45.1.1.  Orijentacijski proratun modula na temelju opterecenja korijena zuba

3 |Tax - €COS O3 * Yp 3/1773630 - cos 36,87°
mz=2- = +2,2 =6,637 mm (177)

Zs - A Opps |7 12-22-333,33
Za maksimalni moment uzima se moment u kotac¢u automobila prema (16):
Tmax = Tx = 1773,63 Nm
Dopusteno naprezanje korijena zuba

OFlim3 _ 500
SFlim 115

Opps = = 333,33 MPa (178)

Svi ostali faktori ocitani su iz [4]:

A=22 Faktor Sirine zuba

Ye =22 Faktor oblika zuba

Ofrlim3 = 500MPa Dinamicka izdrzljivost u korijenu zuba

Sklim = 1,5 Minimalni faktor sigurnosti protiv loma u korijenu zuba

45.1.2.  Orijentacijski prorac¢un modula na temelju opterecenosti boka zuba

m =

3(uy + 1 Toyay - COS26
2-] e 228 - 23y - 2% (179)

Uy Z%2- - 0fips
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189,842 -2,52 -1 = 8,49

311,778+ 1 1,773 -10° - cos236,87
m= 1778 122 -22 - 13042

Prijenosni omjer dopunskih stoznika:
u, = uq? = 1,332 = 1,778 (180)
Dopusteno Hertzovo naprezanje boka zuba:

OHlim3 _ 1630
= = = 1304 MP 181
OHp3 Stimin 125 a ( )

Ostali nepoznati faktori o€itani su iz [4]:

Zy = 189,84 v/MPa Faktor utjecaja materijala za odnos Celik-Celik
Zyv = 2,5 Faktor oblika zuba za nulte parove

Zey =1 Faktor stupnja prekrivanja

Oxlim = 1630MPa Dinamicka izdrzljivost u boku zuba

Stiim = 1,25 Minimalni faktor sigurnosti protiv rupicenja

Na temelju proracunatih vrijednosti odabran je modul veli¢ine:

m = 8,5 mm

4.5.2. Proracun planetarnog stoznika
45.2.1. Dimenzije
Diobeni promjer:
d3 =Z3;-m=12-85=102mm (182)

Polumjer zupcaste ploce (duzina izvodnice diobenog stosca):

=% 102 .. 183
a7 sind;  2-sin3687° oo (183)
Sirina zuba:
R,
b <= =2833mm (184)
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Usvojena $irina zuba:

bz = b, = 26 mm

Srednji diobeni promjer:

dpz =ds — b -sind; = 102 — 26 - sin 36,87° = 85 mm

Broj zubi ekvivalentnog zupcanika:

P Zy 12 15
V37 cosd; c0s36,87°
Srednji modul:
dns 85
mm—Z—3—E— 7,08—7mm

Tjemena zracnost:
c=025-m=0,25-85=2,125mm
Ukupna visina zuba:

h; =h,=2m+c=2-85+2,125 = 19,125
Tjemena visina zuba za nulti par stoznika:

h,s = hyy = m = 85mm

Podnozna visina zuba za nulti par stoZnika:

heiz = hgg =m+c=85+2,125 = 10,625
Promyjer tjemene kruznice:

d,3 =d3 + 2h,3 - cosd; =102+ 28,5 cos 36,87°
Tjemeni kut zubi:

B 85
—_—= e — 1°
Ra tan 35 5,7

Xa3z = Xas = tan™"

Tjemeni kut stoSca:

a3 = 03 + x3 = 36,87° + 5,71° = 42,58°
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Unutarnji tiemeni promjer zuba:

dn = d ) b-sin633_1156 ) 26 - sin 36,87°
1a3 = Ma3 COS Xa3 ' cos 5,71°

= 84,24 mm

Diobeni promjer srednjeg ekvivalentnog zupcanika:

o dms __ 85
VI3 T cos8;  cos36,87°

= 106,25 mm

Diobeni promjer ekvivalentnog zupc¢anika:

L dy 102
V3 cosd;  cos36,87°

=127,5 mm

Tjemeni promjer ekvivalentnog zupc€anika:
dyaz = dyz + 2hy3 = 127,54+ 28,5 = 144,5 mm
Temeljni promjer ekvivalentnog zupc¢anika:

dypz = dy3 - cosa = 127,5-cos20° = 119,81 mm

4.5.2.2. Opterecenost korijena zuba

Potrebno je provjeriti prelazi li stvarno naprezanje u korijenu zuba dozvoljenu granicu.

(195)

(196)

(197)

(198)

(199)

1z [4] su ocitani iznosi veli¢ina potrebnih za izracun dopustenog naprezanja u korijenu zuba, a

koji vrijede za materijal planetarnog stoZnika 15CrNi6:

Ys=15 Faktor zareznog djelovanja

wW=1 Faktor vijeka trajanja

Yr = 1,025 Faktor hrapavosti

Key =1 Faktor utjecaja veli€ine

Oplim = 500 MPa Dinamicka izdrzljivost u korijenu zuba

Selim = 1,5 Minimalni faktor sigurnosti protiv loma u korijenu zuba

Dopusteno naprezanje u korijenu zuba:

OFlim

Ofp3 —
Flim 1'5
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1z [4] su ponovno oc¢itani faktori potrebni za izracun stvarnog naprezanja u korijenu zuba:

Yr = 3,25 Faktor oblika zuba
Kpq = Kpg =1 Faktori raspodjele optereéenja
Zey=1 Faktor ucesca optereenja dopunskih zupcéanika

Takoder je potrebno izracunati obodnu silu koja djeluje na zub:

2-Tx 1 2-1773-10°
Fo3 :F04_ :d—'zzmz 15396 N (201)
m4 )

U konstrukceiji su ugradena Cetiri planetarna stoZnika zbog ¢ega je obodno opterecenje upola

manje nego bi bilo da su ugradena dva. Slijedi izraun opterecenja na korijenu zuba:

F.s 15396
O-F3 =b'mm.YF.Y£V.KFa.KFB=26‘8,5

+3,25-1-1-1= 226,27 MPa (202)

Op3 < Opp3 Uvjet zadovoljen!

4.5.2.3. Opterecenost boka zuba

Potrebno je provjeriti prelazi li stvarno naprezanje u boku zuba dozvoljenu granicu.

Faktori potrebni za izratun dopusStenog naprezanja u boku zuba [4]:

Ooxlim = 1630MPa Dinamicka izdrzljivost u boku zuba

Suiim = 1,4 Minimalni faktor sigurnosti protiv rupicenja

K;, = 1,03 Faktor ulja za podmazivanje

Ky =1 Faktor utjecaja dimenzija na optereéenje bokova
Zy = 0,95 Faktor utjecaja brzine

Zr =1 Faktor utjecaja hrapavosti

Zy = 1,15 Faktor utjecaja vijeka trajanja

Zo =11 Faktor utjecaja ocvrsnucéa bokova

Dopusteno naprezanje na boku zuba iznosi:

__ OHlim3
OHpP3 =

Ky, - Kyx 2y Zr - Zn " Zw (203)
Hlim

1630
OHp3 = EV 1,03-1-095-1-1,15-1,1 = 1441 MPa

)
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Na bok zuba djeluje stvarno naprezanje naziva Hertzovo naprezanje. Faktori za njegov izracun

oCitani su iz [4]:

Zy = 189,84 v/MPa Faktor utjecaja materijala za odnos Celik-Celik

Zyy = 2,5 Faktor oblika zuba za nulte parove

Zeyy =1 Faktor stupnja prekrivanja

Kyoq = Kyg =1 Faktori raspodjele opterecenja za opterecenost bokova

Hertzovo naprezanje na boku zuba:

u, +1 Fo3
Uy b - dvm3

Ouz = ZMm " Zuv " Zey \/ " Kna - Kug (204)

1,778 + 1 15396

1778 ETe 106.25 -1-1=1400,04 MPa

Ous = 189,84 -2,5 - 1 j

Ons < Oyp3 Zadovoljava!

4.5.3. Prorac¢un sun¢anog stoznika

45.3.1. Dimenzije

Diobeni promjer:

dy=Z,-m=16-85=136mm (205)
Srednji diobeni promjer:

dyns =d,—b-sind, = 136 — 26 - sin53,13° = 115,2 mm (206)
Broj zubi ekvivalentnog stoSca:

Ty = Zs _ 16 = 26,67 = 27 (207)
V* 7 cosd, cos53,13° T T

Promjer tjemene kruZznice:

dy =dy+ 2hy, - cosdy, =136+ 2-8,5-c0s53,13° = 146,2 mm (208)
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Tjemeni kut stoSca:
Oas = 04 + Xas = 53,13 + 5,71 = 58,84° (209)
Diobeni promjer srednjeg ekvivalentnog zupc¢anika:

o dmy 1152
vm4 ™ cos8, cos53,13°

=192 mm (210)

Diobeni promjer ekvivalentnog zupcanika:

L ds 136
V47 cosd, cos53,13°

= 226,67 mm (211)

Tjemeni promjer ekvivalentnog zupc€anika:
Ayas = dys + 2hyy = 226,67 + 2 - 8,5 = 243,67 mm (212)
Temeljni promjer ekvivalentnog zupc€anika:

dyps = dyy - COSa, = 226,67 - cos 20 = 213 mm (213)

4.5.3.2. Opterecenost korijena zuba

Potrebno je provjeriti iznos optere¢enja na korijenu zuba suncanog stoznika te dobivenu

vrijednost usporediti s dozvoljenom, ¢iji je iznos jednak dozvoljenom naprezanju na

planetarnom stozniku:
Orpsg — OfFp3 — 512,5 MPa (214)

Obodna sila koja djeluje na suncani stoznik iznosom je takoder jednaka obodnoj sili na

planetarnom stozniku:
Fo4 = Fy3 = 15396 N (215)

Preostali faktori potrebni za izraCun naprezanja u korijenu zuba ocitani su iz [4]

Yr = 2,65 Faktor oblika zuba
Krq = Kpp =1 Faktori raspodjele opterecenja
Zoy =1 Faktor ucesc¢a opterecenja dopunskih zupcanika
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Naprezanje u korijenu zuba suncanog stoznika:

Foq 15396
UF4:b'mm'YF'YsV'KFa'KFB: 26 -7

+2,65-1-1-1=224,03 MPa

Ops < Oppa Zadovoljava!

4.5.3.3. Opterecenost boka zuba

(216)

Potrebno je usporediti veli¢ine stvarnog i dopusStenog naprezanja na boku zuba suncanog

stoznika. Dopusteno naprezanje na suncanom jednako je kao i na planetarnom stozniku:

Oyp4 = OHpP3 = 1441,1 MPa

Faktori za izracun stvarnog naprezanja na boku zuba o¢itani su iz [4]:

Zy = 189,84 v/MPa Faktor utjecaja materijala za odnos Celik-Celik

Zyv = 2,5 Faktor oblika zuba za nulte parove

Zey =1 Faktor stupnja prekrivanja

Kio = Kug =1 Faktori raspodjele opterecenja za optere¢enost bokova

Naprezanje na boku zuba sunc¢anog stoznika:

u, +1 Fo3
Uy b - dvm3

UH4:ZM'ZHV'ZsV'\/ * Ky - Kup

1,778+ 1 15396
1,778  26-192

oy4=]89B4-15-1-j .1-1= 954,44 MPa

on3z < OHp3 Zadovoljava!

(217)

(218)

Proracunom je utvrdeno da planetarni i suncani stoZnici mogu izdrzati maksimalna naprezanja

koja se mogu pojaviti prilikom rada diferencijalnog prijenosnika.
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4.6. Proracun pogonskog vratila

4.6.1. Dimenzioniranje

promjera

Potrebno je provjeriti ukupna optereCenja na pogonskom vratilu te prema dobivenim

rezultatima dimenzionirati vratilo. Duljinske dimenzije i opterecenja vratila prikazani su naslici

4.7.:
I UVIJANJE o
I SAVIJANJE - ‘
o viil
- 332 -
F iz 103.5
Far V"‘ BEd
w [=}] %
<
e f 1 &
\ 17,5 Fa F: -
266 =38 |, 13956 24:) ) 30 1. 54 |

I II III

1Y V

Mt

MSZ

Slika 4.7. Optere¢enja pogonskog vratila
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Cijelo je pogonsko vratilo optere¢eno na uvijanje, a ve¢im dijelom i na savijanje. Na uvijanje

je optere¢eno momentom T; €iji je iznos prema (10):

T; = 1108,14 Nm

Savijanje vratila uzrokuju radijalna i obodna sila stoznika te reakcije u dva oslonca. Obodna

sila koja djeluje na pogonski stoznik ve¢ je poznata (164):
F,; = 20082 N

Radijalna i aksijalna sila izracunate su prema [4]:

cos &, .
Frq = Fy; - (tanay, - + tan S, - sin6;)
oS fm1
F; = 20082(tan 20° cos 22,317 + tan 46,34° - sin 22,31° = 17784 N
1= (tan 05 46,34° an 46, sin 22, =
sin §;
Fyy = Fy; - (tanay - c0s Bt + tan f,1 - cos §;)
F,; = 20082 (tan 20° sin 22,317 + tan 46,34° 22,31° = 23488 N
a1 = (tan 05 46,34° an 46, cos 22, =

Vratilo je izradeno iz materijala:
- Celik za cementiranje 17CrNi6

1z [4] su izvuceni faktori za proracun:

ompn = 640 MPa Dinamicka izdrzljivost kod savijanja
Trp; = 510 MPa Dinamicka izdrzljivost kod uvijanja
R,, = 1450 MPa Vlacna ¢vrstoca

O4op = 180 MPa Dopusteno normalno naprezanje
Tdgop = 100 MPa Dopusteno tangencijalno naprezanje

(219)

(220)

(221)

Prvi korak proracuna je dobiti iznose reakcija u osloncima. Shematski prikaz optere¢enja

prikazan je naslici 4.8.:
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82 160

Fr‘l
Fa'l

o X

Ld FAy FBy

V)

Fo1
X
FAz FBz
Slika 4.8. Reakcije u osloncima pogonskog vratila
Suma momenata u toc¢ki A jednaka je nuli:
ZMA =0
82F.; — 55,18F,; + 160Fg, = 0 (222)
0,5d,; - Fay —82F, 55,18-23488 —82-17784

By ~ 160 B 160 = ~1014N
Fpy = Fpq — Fgy = 17784 — (—1014) = 18798 N (223)
Kako je ponovno suma momenata u tocki A jednaka nuli, vrijedi da je:
82F,; + 160Fz, =0 (224)
ro 82F,; 8220082 10292 N

B27 160 160
Fp, = Fy; — Fg, = 20082 — (—10292) = 30374 N (225)
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Ukupne sile koje opterecuju oslonce A 1 B iznose:

Fo = |Fay* + Fa,? = /187982 + 303742 = 35720 N (226)

Fg = |Fgy® + Fg,” =/(—1014)2 + (—10292)2 = 10342 N (227)

Pogonsko vratilo ima ukopno 6 kriti¢nih presjeka. Slijedi provjera optere¢enja svakog od njih

te odredivanje potrebnog promjera na svakom presjeku.
|.  Kriticni presjek

Prvi kriti¢ni presjek opterecen je na uvijanje i savijanje. Moment uvijanja djeluje na sve kriti¢ne

presjeke i jednak je po iznosu na svakom te se to nadalje ne¢e posebno spominjati.

T, = 1108140 Nmm

Moment savijanja:

Mg, =|—0,5d 1 - Fa1] =| — 55,18 - 23488| = 1296068 Nmm (228)

Ekvivalentni (ukupni) moment koji djeluje na prvi kriti¢ni presjek iznosi:

Mekvl = \/(:Bks : 1\/151)2 + 0'75(ﬁku “Qo Tl)z (229)

Efektivni faktori na savijanje u uvijanje [13]:

:Bks = 116

Bru =08 Prs =08-16 =128 (230)
o 640

a SDN = 0,725 (231)

= 1,73typ; 1,73 510

Dobiveni faktori vrijede za svaki kriti¢ni presjek te se ne¢e ponovno racunati za svaki od njih.

Ekvivalentni moment je sada moguce izracunati:

M1 = /(1,6 - 1296068)% + 0,75 - (1,28 - 0,725 - 1108140)? = 2257040 Nmm

Preostalo je dimenzionirati vratilo na prvom kriti¢cnom presjeku. U ovom slucaju se radi o ve¢

izraCunatom diobenom promjeru pogonskog stoznika te dobiveni promjer mora ispuniti uvjet:

dy <dm
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o [10Mags _5[10-2257040 232)
1 Oaop 180 _>ooomm

Uvjet je zadovoljen te je usvojeno da je promjer na prvom kriticnom presjeku:
dl = dml = 110,36 mm
Il.  Kriticni presjek

Na drugom kritiénom presjeku moment savijanja djeluje oko dvije osi vratila. Prvi moment

djeluje oko osi y:

Mszy = |—0,5dm; * Fa + 26,5F| (233)
Mgy, = |—55,18 - 23488 + 26,5 - 17784| = 824792 Nmm

Drugi moment savija vratilo oko osi z:

Mgy, = 26,5 - Fy; = 26,5 - 20082 = 532173 Nmm (234)

Ukupan moment savijanja vektorski je zbroj pojedinacnih komponenti:

M, = JMSZYZ + Mg,,% = /8247922 + 5321732 = 981575 Nmm (235)

Ekvivalntni moment:

Meka = \/(:Bks : 1\/152)2 + 0'75(ﬁku “Qo Tl)z (236)

Moz = /(1,6 - 981575)% + 0,75 - (1,28 - 0,725 - 1108140)2 = 1805454 Nmm

Promjer potreban da izdrZzi sva opterecenja drugog kriti¢nog presjeka:

5[10Mayy  3[10 - 180545
d, > = = 46,46 mm (237)
Tdop 180

Zbog konstrukcijskih zahtjeva, koji ¢e biti jasniji u nastavku, usvaja se promjer:

d, = 76 mm
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I1l. Kriticni presjek
Moment savijanja i u ovom slucaju djeluje oko dvije osi:
Mgz, = |64,5F1 — 0,5d 1 * Faql
Mgz, = |64,5 - 17784 — 55,18 - 23488| = 149 000 Nmm

Mg, = 64,5 Fy; = 64,5-20082 = 1295289 Nmm

Ukupni moment savijanja:

Mg; = JMS3y2 + Mgz,? = /1490002 + 12952892 = 1303831 Nmm

Ekvivalentni moment:

ekv3 \/(,Bks 53)2 + 0:75(ﬁku A Tl)z

Meokyvz = \/(1,6 -1303831)2 + 0,75 - (1,28 - 0,725 - 1108140)? = 2268275 Nmm

Potreban promijer:

3|10Mgyys  3[10- 2268275
d; > = = 46,46 mm
Odop 180

Usvojeni promjer:

d; =70 mm

IV. Kriticni presjek
Moment savijanja:
Mg, = 127,5- Fg = 127,5- 10342 = 1318605 Nmm

Ekvivalentni moment:

ekv4 \/(.Bks 54)2 + 0»75(ﬁku “Uo - Tl)z

Meis = /(1,6 - 1318605)% + 0,75 - (1,28 - 0,725 - 1108140)? = 2290034 Nmm
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Potreban promijer:

3|10Mgpya  3[10-2290034
d, > = = 50,31 mm
Odop 180

Usvojen promjer:

d, = 60 mm
V.  Kriticni presjek
Moment savijanja:

Mgs = 24 - Fg = 24 - 10342 = 248208 Nmm

Ekvivalentni moment:

Meyys = \/(,Bks : Mss)z + 0:75(ﬁku A Tl)z

Meiys = /(1,6 - 248208)2 + 0,75 - (1,28 - 0,725 - 1108140)2

Potreban promjer:

3|10Mgyys  3[10-975115
ds > = = 37,84 mm
Odop 180

Zbog konstrukcijskih zahtjeva usvojen promjer je znatno veci:

ds = 70 mm
VI. Kriticni presjek
Na ovom presjeku vratilo je optere¢eno samo na uvijanje, tj.:
Mgs =0

Ekvivalentni moment:

Mexve = v0,75(Bru - @0 - T1)?

Meiws = /0,75 - (1,28 - 0,725 - 1108140)? = 890581 Nmm
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Potreban promijer:

3 ,5 Mopys ? /5 - 890581
= = 3544 2
dg > Taon 100 35,44 mm (250)

Odabrani promjer:

d¢ = 44 mm
Rezime odabranih promjera na svim kriti¢nim presjecima:

dl = dml = 110,46 mm

d, =76 mm
d; =70 mm
d, = 60 mm
ds = 70 mm
d¢ = 44 mm

4.6.2. Odabir lezajeva

Potrebno je proracunati opterec¢enja te na temelju dobivenoga odabrati standardne lezajeve iz
kataloga. Vratilo je oslonjeno na ukupno dva lezaja. LeZaj A prenosit ¢e samo radijalna, a leZaj

B radijalna i aksijalna opterecenja.

Najprije slijedi proracun lezaja A:

Lezaj A opterecen je radijalnom silom, a rije€ je o sili F4 izracunatoj u (226)
Py, = F4, =35720N

Minimalan vijek trajanja lezaja:

L, = 4200 h

4200 radnih sati lezaja ekvivalent je za priblizno 300000 prijedenih kilometara, medutim leZaj
bi morao izdrzati znatno duze jer ¢e raditi na viSestruko manjem broju okretaja nego Sto

maksimalno moze.
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Faktor temperature:
fr =1 (Za Temp.< 150°C)
Broj okretaja pogonskog vratila:

n, 1600 o
n, = ;A =076 = 2105 min~? (251)

Dinamicko opterecenje lezaja A:

o = Py |Ly-my-60 357203 4200 - 210560 234588 N (252)
AT 106 1 10° .

Na temelju izracunatoga za lezaj A iz SKF kataloga [12] izabran je valjkasto cilindri¢ni lezaj:

- NU314 ECP
Dinamicka nosivost lezaja iznosi:
C = 247000 N
Ca<C Lezaj zadovoljava!

Dimenzije lezaja dane su u slici 4.9.:

d 70 mm
Er _4F* D 150 mm
1
s H'_H __H B 35 mm
K Dq =7125.6 mm
T B L T I - 89 mm
1,2 min. 2.1 mm
_j:—l @ T34 min. 2.1 mm
s max. 1.8 mm

Slika 4.9. Dimenzije lezaja NU 314 ECP [12]
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Slijedi proracun lezaja B:

Lezaj B prenosi radijalno 1 aksijalno opterecenje. ProraCunom ¢e se provjeriti zadovoljava li

potrebama leZajnog mjesta samopodesivi ba¢vasto valjkasti lezaj iz SKF kataloga.

Sve velicine potrebne za izracun dinami¢kog opterecenja lezaja B jednake su kao i za lezaj A,

osim opterecenja.
Dinamicko ekvivalentno opterecenje lezaja B racuna se ovisno o omjeru aksijalne i radijalne

sile:

K
Ps=Fg+Y,-F,za —=<e
E;

F
Pg =067 Fg+Y,-F za§>e

r

Radijalna sila koja djeluje na lezaj B je zapravo ve¢ izraCunata sila Fg (227):
Fg = 10342 N

Aksijalna sila je ve¢ takoder izraCunata sila F,; (221):

F,; = 23488 N

Prema [12] uzduzni faktori i veli¢ina e za Zeljeni leZaj iznose:

e =0,33
Yl = 2
Y2 = 2,7

Omjer aksijalne i radijalne sile:

F, 23488
Fg 10342

=227 >e (253)

Dinamicko ekvivalentno opterecenje lezaja B stoga iznosi:

Py =067 -Fg+Y,-F,=0,67-10342 + 2,7 - 23488 = 70347 N (254)
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Potrebna dinamicka nosivost lezaja iznosi:

Crn = PA13—0 Ly -ny - 60 _ 70347 s 4200 - 2105 - 60 = 395129 N (255)
BT f 106 1 10¢ )

Iz SKF kataloga odabran je samopodesivi bacvasto valjkasti lezaj 22314 E ¢ija je dinamicka

nosivost veca od potrebne:
C = 413000 N

Dimenzije lezaja vidljive su na slici 4.10.:

b
K
rp d 70 mm
I
D 150 mm
d B 51 mm
r
d> = 90.3 mm
D Dy d d,

Dq =128 mm
b 8.3 mm
A @ K 4.5 mm
12 min. 2.1 mm

B

Slika 4.10. Dimenzije lezaja 22314 E [12]

64



4.7. Proracun gonjenog vratila

Konstrukcija ima dva gonjena vratila, svaki za jedan kota¢. Moment se u Vvratila prenosi
zljebljenim spojem sa sun¢anim stoznikom. Moment hipoidnog zupc¢anika podjednako se dijeli

na svako vratilo zbog ¢ega su vratila optere¢ena na uvijanje momentom T} iz (22):
Ty = 1773630 Nmm
Gonjeno vratilo izradeno je iz materijala:

- Celik St 70-2

Cije su pripadajuée vrijednosti nabrojane u nastavku [4]:

ospN = 350 MPa Dinamicka izdrzljivost kod savijanja
Typ) = 260 MPa Dinamicka izdrzljivost kod uvijanja
R, = 700 MPa Vlaéna ¢vrstoca

Odop = 100 MPa Dopusteno normalno naprezanje
Tgop = 60 MPa Dopusteno tangencijalno naprezanje

Efektivni faktori na savijanje u uvijanje:

:Bks = 1'6

Bru =08 Pfrs =08-1,6 = 1,28 (256)
0. 350

@ DN =0,78 (257)

= 1,73typ; 1,73 - 260

4.7.1. Dimenzioniranje promjera
Potrebno je provjeriti ukupna opterecenja na gonjenom vratilu te prema dobivenim rezultatima

dimenzionirati vratilo. Duljinske dimenzije i1 opterecenja vratila prikazani su na slici 4.11.:
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Slika 4.11. Shematski prikaz opterecenja na pogonskom vratilu

Cijelo vratilo optere¢eno je na uvijanje momentom T} te na savijanje uzrokovano radijalnom,

aksijalnom i obodnom silom stoZnika te reakcijama u osloncima:

66



109 105,5

Fa4 Fr4 Y
* X
Fey Dy
Foﬁ

57,6

—

m ‘
o
N

FCz

Slika 4.12. reakcije u osloncima gonjenog vratila

Postupak proracuna je isti kao 1 za pogonsko vratilo. Prvi je korak izraCunati reakcije u

osloncima C i D. Obodna sila sunc¢anog stoznika vec¢ je poznata iz (201):

Fys = 15396 N

Iz obodne sile dobiju se radijalna i aksijalna:

Fry = Fy, -tana - cos 6, = 15396 - tan 20° - cos 53,13° = 3368,1 N (258)
F,y =F,,-tana - sind, = 15396 - tan 20° - sin 53,13° = 4490,8 N (259)

Reakcije u osloncima racunaju se preko ¢injenice da je suma momenata u to¢ki A jednaka je

nuli:
ZMA = 0
109F,4 — 57,6F,4 + 105,5Fz, = 0 (260)
0,5d4 - Fau — 106F,, 57,6 - 4490,8 — 106 - 3368,1
— = =—1028N
By 105,5 105,5
Fpy = Frq — Fgy = 3368,1 — (—=1028) = 4396,1 N (261)
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Kako je u XZ ravnini ponovno suma momenata u tocki A jednaka nuli, vrijedi da je:

109F,, + 105,5Fp, = 0 (262)
o 109F,,  109-15396 _ 15934 N

Dz ™ " 1055 ~ 105,5
Fep = F,y — Fp, = 15396 — (—15934) = 31320 N (263)

Ukupne sile koje optere¢uju oslonce A i B iznose:

Fe = [Fe” + Fe,” = 1/4396,12 + 313202 = 31664 N (264)

Fp = |Fpy” + Fp,” =/(—1028)2 + (—15934)2 = 15968 N (265)

Na gonjenom su vratilu ukupno tri kriti¢na presjeka. Kao i kod pogonskog, za svaki od njih

provjerit ¢e se ukupno optereéenje te ¢e se temeljem dobivenoga odrediti potreban promjer.

|.  Kriticni presjek

Prvi kriti¢ni presjek optereCen je na uvijanje i savijanje. Moment Tj, uzrokuje uvijanje, dok
savijanje vratila prouzrokuje djelovanje aksijalne sile suncanog stoZnika.
Moment savijanja:

Mgy = —0,5dmy - Fay = —57,6 - 4490,8 = —258679 Nmm (266)

Ekvivalentni moment na prvom kriti¢cnom presjeku:

Meiw1r =+ (Bis - Ms1)? + 0,75 (B - o - Tie)? (267)

Meor = /(1,6 - 258679)% + 0,75 - (1,28 - 0,78 - 1773630)2 = 1687693 Nmm

Potreban promjer na prvom kriticnom presjeku:

10M 210 - 1687693
dy > |——kvt = 55,26 mm (268)
Gdop 100

Usvojeni promjer:

d; = 58 mm
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Za dodatnu sigurnost provjerit ¢e se i iznos naprezanja na kriticnom presjeku. Ekvivalentno
naprezanje na presjeku jednako je omjeru ekvivalentnog momenta i momenta otpora tog

presjeka:

Moy _ 1687693

7 = = 30505 7 = 8191 MPa (269)

W—d13'n—583'”—206042 3 270

15732 T 32 4 (270
Il.  Kriticni presjek

Na drugom kritiénom presjeku moment savijanja djeluje oko dvije osi vratila. Prvi moment

djeluje oko osi y:

Mszy = —0,5dm1 « Fag + 44 - Fry (271)
Mg,y = —57,6 - 4490,8 + 44 - 3368,1 = —110474 Nmm

Drugi moment savija vratilo oko osi z:

M,, = 44 - F,, = 44 - 15396 = 678606 Nmm (272)

Ukupan moment savijanja vektorski je zbroj momenta oko y i oko z osi:

Mg, = \/Mszyz + Mg,,” = /(—110474)2 + 678606% = 687540 Nmm (273)

Ekvivalntni moment:

Meky2 = \/(.Bks “Ms3)? + 0,75 By - @ - Ti)? (274)

Moz = /(1,6 - 687540)% + 0,75 - (1,28 - 0,78 - 1773630)2 = 1996474 Nmm

Promjer potreban da izdrzi sva opterecenja drugog kriticnog presjeka:

3 [10Myyy, (10 - 1996474
d, > = = 58,45 mm (275)
Tdop 100

Usvojeni promjer

d, = 65 mm
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Kriti¢ni presjek s najveéim naprezanjem bit ¢e onaj neposredno prije povecanja promjera

vratila. Stoga ¢e se iznos tog naprezanja i provjeriti. Promjer na tom dijelu vratila iznosi 61

mm.
_ Moz 1996447 _ oo oo \ip 276
%2 =W, T 220838 O a (276)
3 3
w, =% T e g mm? 277
2T 733 T 32 o mm (277)
I1l.  Kriticni presjek

Moment savijanja i u ovom slucaju djeluje oko dvije osi:
Mg =17,5F, = 17,5-15968 = 279440 Nmm (278)

Ekvivalentni moment:

Meyyz = \/(.Bks : 1\453)2 + 0:75(ﬁku “Qo Tk)z (279)

Mews = /(1,6 - 279440)% + 0,75 - (1,28 - 0,78 - 1773630)2 = 1697236 Nmm

Potreban promijer:

3 [10Mys 210 - 1697236
d; > = = 55,37 mm (280)
Tdop 100

Usvojeni promjer:

d; = 60 mm

Na presjeku gdje se promjer vratila smanji na 60 mm velika je koncentracija naprezanja pa ce

se iznos naprezanja provjeriti upravo na tom presjeku.

Meiys _ 1697236

= = 4 MP 281
w, ~ 21206 o004 MPa (281)

03 =

0°m
Ws = = = 21206 mm?3 (282)
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Rezime odabranih promjera na svim Kriti¢nim presjecima:

d; = 60 mm
d, = 65 mm
d; = 60 mm

6.7.2. Odabir lezaja

Potrebno je proracunati optereéenje lezaja te na temelju dobivenih rezultata iz kataloga odabrati
optimalan tip lezaja za leZajna mjesta C i D. Kako je ukupno optere¢enje u osloncu A znatno
vece nego u B odluceno je da ¢e leZaj na mjestu C prenositi radijalnu silu, a lezaj na mjestu D

radijalnu i aksijalnu.

Prvo slijedi proracun lezaja C:

Lezaj A optereéen je radijalnom silom, a rije¢ je o sili F izra¢unatoj u (264)
Pc = Fc = 31664 N

Minimalan vijek trajanja leZaja:

Ly, = 8000 h

Faktor temperature:

fr=1 (ZaTemp.< 150°C)

Broj okretaja pogonskog vratila:

_M_ 2105 640,6 min~! (283)
"2, T 3286 Comn

Dinamicko opterecenje lezaja C:

o 0
o P 3 |Ly-ny,-60 357207 8000 - 640,6 - 60 176443 N (284)
Tk 106 1 10° )

Pregledom kataloga proizvodaca lezaja SKF optimalnim rjeSenjem se ¢ini odabir lezaja:

- NUZ2313E
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Dinamicka nosivost leZaja iznosi [12]:
C = 285000 N

Cc<C Lezaj zadovoljava!

Dimenzije lezaja dane su u slici 4.13.:

r_B‘“ — 65 mm
Iz
T —an
:~| D 140 mm
rs
7 B 48 mm
D, =117.4 mm
DDy g——1 d F F 82.5 mm
12 min. 2.1 mm
E :| j r34 min. 2.1 rmm
S max. 4.7 mm

Slika 4.13. Dimenzije lezaja NU 2313 E [12]

Slijedi proracun lezaja D:

Lezaj D ¢e prenositi radijalnu 1 aksijalnu silu te je nuzno iz kataloga odabrati odgovarajuci tip.
Izracunata opterecenja u osloncima gonjenog vratila manja su nego ona kod pogonskog vratila.
Stoga ¢e se za leZzajno mjesto D umjesto bafvastog pokuSati s ugradnjom jednorednog
kugli¢nog lezaja. Kako je promjer rukavca 60 mm proracunom e se provjeriti zadovoljava li

lezaj iz SKF kataloga:
- Jednoredni kugli¢ni lezaj 6412

Posto ovaj tip lezaja prilikom upotrebe prenosi i radijalne 1 aksijalne sile, treba izracunati

dinamicko ekvivalentno opterecenje formulom:
P=X-E.+Y-F, (285)
Radijalno opterecenje lezaja je u ovom slucaju sila F koja djeluje u osloncu D (265):

Fp = 15968 N
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Aksijalno opterecenje uzrokuje aksijalna sila sun¢anog stoznika iz (259):

F,, = 4490,8 N

X 1Y suuzduzni i poprecni faktor ¢ija vrijednost ovisi o omjeru aksijalnog opterecenja i staticke

nosivosti lezaja te o omjeru aksijalnog i radijalnog optere¢enja. Vrijednosti faktora mogu se

ocitati iz tablice 4.1.:

Tablica 4.1. Uzduzni i popreéni faktor jednorednih kugli¢nih lezaja [14]

F, Fo/Fr<e Fo/Fr>e
C, © X Y X Y
0,025 0,22 1 0 0,56 2,0
0,04 0,24 1 0 0,56 1.8
0,070 0,27 1 0 0,56 1,6
0,13 0,31 1 0 0,56 1,4
0,25 0,37 1 0 0,56 1,2
0,5 0,44 1 0 0,56 1,0
Staticka nosivost lezaja 6412 iznosi:
C, = 69400 N
Omjer aksijalne sile i stati¢ke nosivosti:
Far _ 21998 _ 065 286
C, 69400 ’ (286)
Linearnim interpoliranjem dobivena je vrijednost:
e = 0,265
Omijer aksijalne i radijalne sile:
Far _ 21998 _ 08 < 287
Fy 15968 0S¢ (287)
Linearnom interpolacijom sada je dobivaju uzduzni i popre¢ni faktor:
X =0,56
Y =1,633
Izraz za izraun dinamickog ekvivalentnog opterec¢enja sada glasi:
Pp =0,56 Fp + 1,633 F,, = 0,56 - 15968 + 1,633 - 4490,8 = 16277 N (288)
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Ostale vrijednosti za izracun potrebne dinamicke nosivosti lezaja D jednaki su kao 1 za lezaj C.

Stoga minimalna dinamicka nosivost lezaja D iznosi:

o Pp3|Ly-ny - 60 16277 38000 - 640,6 - 60 109756 N 280
DT 106~ 1 106 - (289)

Dinamicka nosivost lezaja D prema [14] iznosi:

C = 110000 N
Cp <C Lezaj zadovoljava!
Na rukavac D e se postaviti jednoredni kuglicni lezaj 6412.

Dimenzije lezaja mogu se vidjeti na slici 4.14.:

——B
2
— I

d 60 mm

r ]
rp D 150 mm
B 35 mm

D Dy — d d4
dq = 88,16 mm
D4 =121.55 mm
1.2 min. 2.1 mm

Slika 4.14. Dimenzije lezaja 6412 [12]
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5. KONSTRUKCIJSKO RJESENJE — CAD MODELI

Nakon $to su proracunate sve potrebne veli¢ine moguce je zapoceti s konstrukcijom planetarnog
prijenosnika. Proces konstruiranja ovakvog tipa proizvoda mora teéi ,,iznutra prema van®, tj.
najprije se konstruiraju dijelovi iz unutrasnjosti konstrukcije ¢ije su dimenzije dobivene
proratunom. Dimenzije vanjskog dijela konstrukcije (kuciSta) ovisit ¢e o dimenzijama sklopa
unutarnjih. Na isti nacin vrSi se 1 montaza diferencijala. Prilikom izrade modela posebna je
paznja posvecena jednostavnosti sklapanja svih dijelova, a postupak i redoslijed detaljno su

opisani u nastavku kroz 10 koraka:

KORAK 1.

Montaza je zapoceta ugradnjom pogonskog dijela konstrukcije. Na pogonsko vratilo ugraduje

se cilindri¢no valjkasti lezaj NU 314 ECP (lezajno mjesto A):

Slika 5.1. Ugradnja lezaja na pogonsko vratilo

KORAK 2.

Pogonsko vratilo se postavlja u kuciste diferencijala:

Slika 5.2. Postavljanje pogonskog vratila u kuéiste
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KORAK 3.

Sa suprotne strane u kuciste se postavlja prvo samopodesivi bacvasti lezaj 22314 E (lezajno
mjesto B) te zatim brtva i prirubnica koja se na pogonsko vratilo spaja zljebljenim spojem
preko kojeg ¢e moment do¢i do pogonskog vratila. Na posljetku dolaze limena plocica i

matica M24 kojom se prirubnica fiksira za vratilo.

Slika 5.3. Ugradnja lezaja i prirubnice na pogonsko vratilo

Kako izgleda cijeli pogonski dio u presjeku moze se vidjeti u nastavku:
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Slika 5.4. Presjek pogonskog dijela

KORAK 4.

Nakon pogonskog montira se gonjeni dio prijenosnika. Prvi je korak ugraditi suncani
stoznik na gonjeno vratilo zljebljenim spojem. Pomak u jednom smjeru aksijalne osi

ogranicit ¢e se uskocnikom na vratilu — segerom.

Slika 5.5. Spoj gonjenog vratila i sunéanog stoznika
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KORAK 5.

Kako prijenosnik sadrZi dva gonjena vratila KORAK 4. se izvodi jo§ jednom za drugo
vratilo. Konstrukciji se zatim dodaje element koji ¢ini spoj od Cetiri vratila na koja ¢e sjesti
planetarni stoznici. Na vanjsku stranu stoznika stavljaju se limene plo€ice potisne plocice

koje ¢e im olaksati rotaciju i sprijeciti njihovo troSenje:

Slika 5.6. MontazZa planetarnih stoZnika

KORAK 6.

Slijedi ugradnja manjeg kuciSta za stoznike koji ¢e onemoguditi aksijalni pomak svih

stoznika u drugom smjeru i povezati vratila u cjelinu.
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Slika 5.7. Ugradnja unutarnjeg kucista

KORAK 7.

Slijedi ugradnja leZaja na oba gonjena vratila. Blize sredi$tu postavlja se cilindri¢no
valjkasti lezaj NU 2314 ECP (lezajno mjesto C), a na vanjskoj strani jednoredni kugli¢ni
lezaj 6412 (lezajno mjesto D).
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Slika 5.8. Ugradnja lezaja na gonjena vratila

KORAK 8.
Kudiste je tako konstruirano da na njega nalijeZze gonjeni hipoidni zupcanik. Rotacijom
zupcanika oko svoje osi rotirati ¢e i kuciste, a s njim i cijela konstrukcija. Istom se rotacijom

pogone i kotaci ¢ime se omogucuje voznja vozila.

Slika 5.9. Ugradnja hipoidnog zup&anika
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KORAK 9.

Sklop gonjenog dijela potrebno je postaviti u vanjsko kuciste. Pregledom postojecih
rjeSenja za vanjsko kuciste diferencijala uoceno je da se gotovo sva sastoje od velikog

prednjeg dijela koji pokriva cijeli mehanizam te manjeg straznjeg poklopca (slika 5.10.).

Cijelo
kudiste

Straznji
poklopac

Slika 5.10. Standardni izgled konstrukcije kuéista

Kod montaze diferencijala u ovakav tip kuciSta dolazi do poteSkoca jer se svi elementi
sklapaju unutar samog kuéista. Rad u tako sku¢enom i ograni¢enom prostoru moze samo

otezati montazu, a nije nemoguce i da zbog nepreglednosti dode do pogreske.

Kao sto se ve¢ moglo vidjeti na slikama 5.2. i 5.3. u ovom je radu osmisljeno drugacije
rjeSenje. Prednji je dio djelomicno skracen, dok je straznji poklopac ,,pretvoren® u gornji
poklopac. Na taj je nac¢in omoguceno da se svi elementi koji ¢ine gonjeni dio prijenosnika
sklope izvan njega, kao Sto je to prikazano u prethodnim koracima montaze. Cijeli taj
gonjeni dio zatim se u komadu polaze u kuciste (slika 5.11.) Na ovaj je nacin montaza

iznimno pojednostavljena, a zasigurno i brza i sigurnija.
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Slika 5.11. Ugradnja gonjenog sklopa u kuciste
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KORAK 10.

Preostalo je jo§ samo poklopiti kuéiste gornjim dijelom i povezati ih vijcima te dodati vijak

za ispust ulja, za mjerenje ulja i odzracnik.

Slika 5.12. Spajanje prijenosnika u cjelinu

Kudiste je povezano za ukupno 10 vijaka MI2. Cetiri kraéa vijka spajaju kuéista u

horizontalnom smjeru, a Sest duzih vertikalno.
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Slika 5.13. Vij¢ani spoj kucista

U nastavku je prikazan presjek gonjenog dijela konstrukcije.

Slika 5.14. Presjek gonjenog dijela prijenosnika
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6. NUMERICKI PRORACUN

Rjesenja dobivena analitickim proracunom moguce je provjeriti numerickom proracunom i to
metodom konacnih elemenata. Zbog opsega 1 bolje preglednosti rada detaljno ¢e se opisati
numeri¢ka analiza samo jednog elementa prijenosnika — gonjenog vratila. Za provjeru rezultata
naprezanja u kritiénim presjecima gonjenog vratila koristit ¢e se programski alat Ansys

Mechanical.

6.1. Definiranje materijala

Kako bi se provela numericka analiza potrebno je prvo u izborniku programa definirati materijal
vratila. Kao §to je ve¢ ranije spomenuto materijal gonjenog vratila je konstrukcijski ¢elik St-

70-2. Svojstva materijala unose se u pripadajuca polja izbornika, a iznose kao §to je to navedeno

Outline of Schematic A2: Engineering Data * 3 x
A B c D E
v 4
1 Contents of Engineering Data £ | )| ¥ Source Description
2 =
i . = Fatigue Data at zero mean stress comes from 1995 ASME BPY Code, Section &, Div
3 st70-2 = O |2 e 5 Tibke 51101
= Click here to add a new material |

A B C D |E
1 Property Value Unit @ W
2 E Material Field Variables [ Table
3 T8 pensity 7850 kg m~-3 BB
4 = % Isotropic Secant Coefficient of Thermal Expansion (=]
5 E Coefficient of Thermal Expansion 1,2E-05 Cc™-1 =
& =] E Isotropic Elasticity B
7 Derive from ‘Young's Modulus and Poisson. .. ;I
8 Young's Modulus 2E+11 Pa [=]
=] Poisson's Ratio 0,3 B
10 Bulk Modulus 1,6667E+11 Pa (=]
11 Shear Modulus 7,6923E+10 Pa (=]
12 T8 strain-Life Parameters B
0 E 5-N Curve &= Tabular B
24 T2 Tenslle Yield Strength 3,55E+08 Pa |
25 E Compressive Yield Strength 2,5E+03 Pa (==
Pl E Tensle Ultmate Strength TE+H08 Pa (==
27 E Compressive Ultmate Strength 1] Pa (==

Slika 6.1. Definiranje materijala gonjenog vratila

6.2. Uvoz geometrije

Sljedeci je korak definirati geometriju ispitivanog modela. Klikom na ikonu potprograma za
geometriju odabire se opcija za uvod CAD modela izradenog u programskom alatu Solidworks.
Moguca je izrada modela i u samom Ansysu, no kako je program kompatibilan sa gotovo svim

alatima za 3D modeliranje jednostavnije je uvesti ve¢ gotov model. Kao $to se vidi na slici 6.2.
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na CAD modelu su prije uvoza odvojene odredene povrSine istih promjera. Na taj nacin je

omoguceno u Ansysu precizno zadati ogranic¢enja.

Slika 6.2 Uvezena CAD geometrija

6.3. Staticka analiza

Nakon $to je definiran model za ispitivanje provodi se staticka analiza kojom se Zele dobiti
iznosi naprezanja na kritiénim presjecima te iznos maksimalnog naprezanja i pomaka na

cijelom vratilu.

Prvi je korak definirati mrezu kona¢nih elemenata. Odabirom opcije Generate Mesh program
postavlja mrezu zadane veli¢ine kona¢nih elemenata. Prilikom ovog koraka treba imati na umu
da definiranje §to manjih elemenata znaci veéi ukupni broj elemenata, a samim time i to¢nije
rezultate. Idealno bi bilo zadati §to manju veli¢inu elemenata, ali njihov preveliki broj moze
znatno usporiti brzinu analize. Stoga treba naci optimalnu varijantu izmedu Zzeljene to¢nosti i
brzine procesa. U vidu treba takoder imati i mogucnosti samog racunala. Za vratilo je odabrana
mreza elemenata veli¢ine 5 mm, ali je Zlijebovima pogonske strane vratila mreza smanjena na
2 mm jer se tamo ocekuju koncentracije naprezanja. Dobro je da mjesta s najveéim
naprezanjima budu $to preciznije izraCunata. Time ukupan broj ¢vorova na modelu iznosi

453720, a ukupan broj elemenata je 323079.
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Details of "Mesh ~30Ox
= Display
Display Style Use Geometry Setting STaTaTaTaval TS AR
= Defaults v?"*:%‘.‘}%mﬂ'*'ﬂ'
i "v«.zgnan :' AT
AN
St
A
Var A TAT A
ANy YAy, AT
RN
VA A v ATAYA R ATA Y Vv
(VAL VAV, ATAAYIY
ATy y ATAYa
TGO
Tabay,

Physics Preference | Mechanical
Element Order | Program Controlled
Element Size | Default
+ Siring
+ Quality
+ Inflation
+ Advanced
-
Nodes 453720
Elements 323079

YA
avabies

Slika 6.3. Generirana mreza kona¢nih elemenata

Sljede¢i je korak definirati optere¢enja 1 rubne uvjete na vratilu. Vratilo je optere¢eno
momentom uvijanja Ty, = 1773630 Nmm koji mu predaje suncani stoznik te radijalnom i
aksijalnom silom koje djeluju na stoznik (F.4 = 3368 N, F,, = 4490 N). Djelovanje sila
zadano je u referentnoj tocki izvan vratila, na mjestu gdje zapravo djeluju na stoznik. Potrebno
je takoder zadati i reakcije u osloncima. Odabirom opcije Bearing Load oznacuju se povrSine

rukavaca te se zadaju reakcijske sile lezajnog mjesta.

. Forment: 1,7736e +006 M-mm
[B Remote Force: 5613,6 M

. Bearing Load 1: 31664 I ‘/ﬁ

. Bearing Load 2: 15967 M

Slika 6.4. Zadana optereéenja na vratilu

Vratilo je oslonjeno na dva lezaja §to je potrebno uvrstiti pod rubne uvjete. Odabire se opcija
Cylindrical Support, oznacavaju povrSine rukavaca te se zadaje da su na tim povrSinama pomaci
onemoguceni u radijalnim smjerovima, ali je omogucen tangencijalni pomak vratila. Potrebno
je joS odabrati mjesto na kojem se okretni moment predaje dalje. lako vratilo zapravo nije
uklijesteno, odabire se opcija Fixed Support za zljebove na kraju vratila jer se analiza vr$i samo
za gonjeno vratilo, a ne i za spojene elemente. Program ¢e ovu opciju shvatiti kao da se na toj

povrsini gibanje predaje na sljedec¢i element.

87



Details of "Cylindrical Support” =i w [ O X

=[ Scope

Scoping Method | Geometry Selection

Geometry Cancel
[=l| Definition

Type Cylindrical Support

Radial Fixed

Axial Fixed

Tangential Free

Suppressed Mo

[ Fixed Support

Slika 6.6. Zadavanje povrsine za prijenos gibanja

Preostalo je jo§ odabrati veli¢ine koje se Zele izraCunati. Pokazatelji optere¢enja biti ¢e
ekvivalentno Von Misses naprezanje te ukupni pomaci na vratilu. Pritiskom na opciju Solve

program izra¢unava naprezanja i pomake te se dobivaju rezultati:

0,12898 Max
0,11465

1 010032

|| o 085086

L1 0071655

o 0057324

| 00200

L1 0028662
0,014331

0 Min

Unit: mm

Slika 6.7. Raspodjela ukupnih pomaka na vratilu

Iz slike se moze ocitati da ¢e se najvec¢i pomak od 0,129 mm ostvariti na zljebovima vratila gdje

nalijeze suncani stoznik.
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Slijede rezultati ekvivalentnih naprezanja:

152,51 Max
135,56
118,62

Unit: MPa

Slika 6.8. Raspodjela ekvivaletnih naprezanja na vratilu

Maksimalno naprezanje od 152,51 MPa djeluje u korijenu Zlijebova $to znaci da su predvidanja

o koncentraciji naprezanja na tom podrucju bila to¢na.

Potrebno je jo$ provjeriti iznose naprezanja na kriticnim presjecima vratila, gdje je to
provjereno i analitiCkim putem. Prvi kriti¢ni presjek nalazi se podrucju Zljebova u kojem djeluju

sile stoznika. Raspodjela naprezanja dana je samo za taj presjek:

75.82 Max T T T
67,567 -

59314
51,061
42,808
34,555
26,302
18,049
9,7956
1,5426 Min

Unit: MPa

Slika 6.9. Naprezanja na prvom kriti¢nom presjeku
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Maksimalno naprezanje na prvom kriti¢cnom presjeku iznosi 75,82 MPa. Na slici 6.10. mogu se

bolje vidjeti koncentracije naprezanja oko korijena Zlijeba.

Slika 6.10. Koncentracije naprezanja oko korijena Zlijebova

Ova su se naprezanja mogla smanjiti boljom konstrukcijskom izvedbom — dodavanjem radijusa

izmedu bokova i korijena.

Slijedi prikaz naprezanja na 2. kriticnom presjeku vratila:

87,007 Max
77,589
68,081
56,573
49,066
33558

30,05

20,542
11,034
1,5265 Min

Unit: MPa

Slika 6.11. Naprezanja na drugom kriticnom presjeku

Naprezanja su provjerena na presjeku neposredno prije povecanja promjera vratila sa 61 mm

na 65 mm. Maksimalno naprezanje iznosi 87,1 MPa.

Preostalo je joS provjeriti naprezanja na 3. kriticnom presjeku:
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81,635 Max
72,797
63,059
55,121
46,283
37,446
26,608
1977
10932
2,0938 Min

Unit: MPa

Slika 6.12. Naprezanja na tre¢em kriticnom presjeku

U ovom je slucaju provjereno naprezanje na presjeku neposredno nakon smanjenja promjera

vratila sa 65 mm na 60 mm. Maksimalno naprezanje iznosi 81,64 MPa.

6.4. Usporedba s analitickim rjeSenjima

Kako bi bili sigurni u ispravnost prora¢una potrebno je usporediti rezultate obje metode. lako
je teSko ocekivati idealna poklapanja za ispravnost rezultata odstupanja ne bi smjela iznositi

iznad 10%. Usporedba rezultata dana je u tablici 6.1.:

Tablica 6.1. Usporedba analitickih i numerickih rezultata

Pregledom podataka iz tablice moze se zakljuciti da su obje metode proracuna uspjesno
izvedene. Odstupanja o¢ekivano postoje, no nalaze se unutar dopustenih granica. Smanjenjem
veli¢ine konacnih elemenata u mrezi rjeSenja numeriCkog proratuna bila bi jo§ bliza

analitickima.
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7. OPTIMIZACIJA MODELA

Osim §to je moguca usporedba i provjera rezultata dobivenih analitickim prorac¢unom,
numericka analiza u programu Ansys Mechanical omogucuje i optimizaciju ispitivanih modela.
U Ansysu je moguée izvesti nekoliko tipova optimizacije, a odabrano je optimiranje
parametara. U geometriji modela potrebno je oznaciti parametre na koje se Zeli utjecati
optimizacijom. Ti ¢e parametri posluziti kao ulazne varijable optimizacije. Za izlazne varijable
postavljaju se vrijednosti dopustenog naprezanja te dopusteni iznos najveceg pomaka. Funkcija
cilja koja se optimizacijom Zeli postici je smanjenje mase gonjenog vratila. Masa vratila prije

optimizacije iznosi 7,963 kg.

Details of "Geometry"

Type DesignModeler M
Length Unit Meters
Element Control | Program Controlled
Display Style Body Color
Bounding Box
Properties
Volume 1,01442+006 mm*
& Mass 7,9633 kg
Scale FactorVa... |1,
Statistics
Update Options
Basic Geometry Options
Advanced Geometry Options
CAD Attributes
CADSources |

[ =+

0+ # H

Details | Section Planes

Slika 7.1. Masa pocetnog vratila

Prvi korak optimiranja je u izborniku programa odabrati potprogram Direct optimization. U
postavkama je odabrano da ¢e se vratilo optimirati metodom Screening, §to znaci da ¢e program

ispisati n rjeSenja (u ovom slucaju 100) od kojih ¢e predloziti odabir 3 najbolja.

Proecsoensic | e s opsnsn “ax
v A
[ = static Structural
& Preserve Design Points

2 @ EngneeringData v | After DX Run

3 [ Geometry v .,

4@ Model v .

5 a Setup v . G

A G? - 7 7 Method Selection Manual

lution
; 9 ; 2 8 Method Name Screening
Resuts “ 9 Estimated Number of 100
> 8 (5 parameters - Design Points
Static Structural 0 Tolerance Settings @
11 Number of Samples
Maximum Number of .
12 Candidates .
= el = Optimization Status
pd Parameter Set

14 Converged No
15 Number of Design Points 0
16 Number of Failures (]

- = 7 gazte of Generated Sample 0

1 [ 18 Number of Candidates 0

2| @ optimization =

Direct Optimization

Slika 7.2. Odabir metode optimiranja
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U postavkama je potrebno oznaditi zeljene ulazne i izlazne varijable te funkciju cilja. Za ulazne
varijable postavljaju se gornja i donja granica unutar kojih se veli¢ina moze mijenjati. U ovom
sluc¢aju za potrebu zadovoljenja funkcije cilja mijenjat ¢e se unutarnji promjeri duz cijelog
vratila. Izvorno vratilo nema unutarnji promjer, ali je analizom numerickih rezultata uoceno
najmanje naprezanje u srediSnjem dijelu vratila. Ulaznim parametrima dodati ¢e se i vanjski

promjer jedne povrSine vratila koji ne utjece na funkcionalnost vratila.

A B C D
i 1 = D tes
2 | Name LowerBound | Upper Bound
3 P1-P3@DS_P1@Sketch14@Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part 0 45
- P2 - P3@DS_Promjer @Sketch 15@Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part 0 45
5 P3 - P3@DS_P3@Sketch 16 @Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part 0 45
6 P4 -P3@DS_vanjski_promjer @Sketch 19@Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part . 50 60
i 7 = Parameter Relationships
Name Left Expression Operator Right Expression

Slika 7.3. Definiranje granica ulaznim parametrima

Ostali vanjski promjeri i duljina vratila moraju ostati nepromijenjeni kako bi se zadovoljili
konstrukcijski zahtjevi, no slaba naprezanja oko sredi$nje osi vratila daju velik prostor za ustedu

materijala, a samim time i smanjenje mase konstrukcije.

Slijededi je korak programu zadati vrijednosti izlaznih parametara te Zeljenu funkciju cilja.
Granica teCenja materijala iznosi 355 MPa, ali zbog dodatne sigurnosti zadano je da
maksimalno naprezanje nakon optimizacije ne smije prelaziti 250 MPa. Za drugu izlaznu
varijablu zadano je da maksimalni pomak na elementu smije iznositi 0,2 mm. Zadnji je korak

definiranje funkcije cilja — smanjenje mase vratila.

Table of Schematic B2: Optimization

A B (o F I
! Name Parameter Objectve oo
2 Type Target | Tolerance Type Lower Bound | Upper Bound | Tolerance
3 PS5 <=250Pa | PS5 -Equivalent Stress Maximum No Objective ¥} Values <= Upper Bound Y| 250 5
4 P6 <=0,2m P6 - Total Deformation Maximum No Objective ¥} Values <= Upper Bound _¥| 0,2 1E-06
5 Minimize P7 P7 - Gonjeno vratilo_za ansys Mass | Minimize ;] 0 No Constraint =
* Select a Parameter i

Slika 7.4. Definiranje izlaznih parametara i funkcije cilja
Preostalo je samo pokrenuti optimizaciju 1 pri¢ekati rjesenja.

Program daje tablicu sa 100 rjeSenja, medu kojima je samostalno odabrao 3 najprihvatljivija

rjeSenja (slika 7.5). Na korisniku je da medu njima odabere optimalno.nn
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A B C D
1 = Op ation Stud
2 Minimize P7 Goal, Minimize P7 (Default importance)
3 P6 <=0,2mm Strict Constraint, P6 values less than or equals to 0,2 mm (Default importance)
4 P5 <= 250 MPa Strict Constraint, PS values less than or equals to 250 MPa (Default importance)
5 = Op
The Screening optimization method uses a smple approach based on sampling and
5 sorting. It supports muitiple objectives and constraints as well as all types of input
6 Sareening parameters, Usually it is used for preliminary design, which may lead you to apply
other methods for more refined optimization results.
Configuration Generate 100 samples and find 3 candidates.
8 Status G ged after 49
9 o Ca ats ts
10 Candidate Point 1 DP 102 | Candidate Point2 DP 103 Candidate Point 3
11 P1- P}@DS_P 1@sketch 14@Gonjeno_\(ralio_rzra_aqsys.Put 32,175 34,875 40,275
2 P2 - P3@DS_Promjer @Sketch 15@Gonjeno_vratio_za_ansys.Part 39,952 31,514 27,205
13 P3 - P3@DS_P3@Sketch16@Gonjeno_vratio_za_ansys.Part 43,003 39,669 40,41
14 P4 - P3@DS_vanjski_promjer @Sketch 19@Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part 53,81 54,29 59,09
15 P5 - Equivalent Stress Maximum (MPa) 25 16388 5 167,47 25 190,18
16 P6 - Total Deformation Maximum (mm) 5 0,18282 25 017228 25 0,16191
17 P7 - Gonjeno vratilo_za ansys Mass (kg) “,"; x 4,8354 % ¥ 5,2861 Y% 5,378

Slika 7.5. 3 najprihvatljivija rjeSenja optimizacije

Od ponudene tri opcije najprihvatljivijim se ¢ini prva opcija. Naprezanje je ovdje najmanje od
sva tri kandidata i nije ni blizu dozvoljenom naprezanju od 250 MPa. Prva opcija ima zabiljeZzen
najve¢i pomak, no to je i dalje unutar dozvoljenih ogranicenja i razlika sa preostala dva
kandidata nije velika. Funkcija cilja je bila dobiti $to manju masu vratila, a masa prve opcije

ozbiljno je manja od preostale dvije. Iz spomenutih razloga doista se i odabire prvo rjesSenje.

= Candidate Points
Candidate Point 1 DF 102 | Candidate Point2 DF 103 Candidate Point 3

P1-P3@D5_P1@Sketch14@Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part 32,175 34,875 40,275

P2 - P3@DS_Promjer @Sketch15@Gonjeno_vratio_za_ansys.Part 39,952 31,514 27,295

P3 - P3@DS_P3@Sketch 16 @Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part 43,003 39,669 40,41

P4 - P3@D5_vanjski_promjer @sketch 19 @Gonjeno_vratilo_za_ansys.Part 53,81 4,29 59,09
- Equi —[ Rt J Rt

P5 - Equivalent Stress Maximum (MPa) % 163,88 alu 167,47 % 190,18
- ; i o o A

P& - Total Deformation Maximum (mm) +r % 0,18282 +* W 0,17228 % 0,16191

P7 - Gonjeno vratilo_za ansys Mass (kg) *#k 4,8354 Y 5,2861 i 5378

Slika 7.6. Optimalno rjeSenje

Procesom optimizacije vratilu je smanjena masa sa 7,963 kg na 4,835 kg Sto je smanjenje od
¢ak 39,3%. Pogledom na ponudena rjeSenja moze se uociti da je program i sam uracunao
odredeni faktor sigurnosti na dozvoljeno naprezanje. lako je postavljena granica ve¢ uraCunala
dodanu sigurnost rezultati naprezanja na optimiranom modelu i dalje su relativno daleko od
dopustenih. Ponovljenim procesom uz zadavanje veéih granica izlaznih varijabli masa vratila

mogla bi se jo§ dodatno smanyjiti, a da element bude siguran od loma i trajnih deformacija.

Izgled optimiranog vratila kao i novu raspodjelu naprezanja prikazani su na slici 7.7.:
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167,88 Max
149,33

130,57

111,02 ke Ay
% VAV Y

S b T et
55‘961 ‘\"g\“‘g\%%a‘%#,g;ﬁ|
37907 Wy N AV vy
18,65 ! o St
3,0036e-6 Min )

Unit: MPa

Slika 7.7. Raspodjela naprezanja na optimiranom vratilu

Osim §to je vratilu smanjena masa, naprezanja su bolje rasporedena po cijelom elementu.
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8. ZAKLJUCAK

Cilj rada bio provjeriti moguénost ugradnje otvorenog diferencijalnog prijenosnika na
automobil Wolksvagen Passat 2.0 TDI, 2020. godiSte. Na temelju izra¢unatih vrijednosti tj.
dobivenih veli¢ina svih dijelova moze se utvrditi da je to izvedivo. Kao $to je 1 pretpostavljeno
u pocetku rada, dimenzije i masa cijelog sklopa veci su nego je to bilo potrebno kod ugradnje
takvog prijenosnika u vozilo sa slabijim motorom. Visoki moment vrtnje i opterecenja u
lezajima postavili su zahtjeve za ve¢im dimenzijama vratila, stoznika te hipoidnih zupc¢anika.
Samim time cijeli je sklop imao vec¢e dimenzije i masu nego kod [10], ali svi konstrukcijski

zahtjevi mogli su se ispuniti. Stoga je izvedba takvog prijenosnika vrlo realna mogucnost.

Analiticki proracun prijenosnika vrlo je opsezan zbog Cega je vrlo vazno rezultate provjeriti
nekom drugom metodom. Ovdje je za kontrolu koristen numericki prora¢un gonjenog vratila u
programskom alatu Ansys Mechanical. Zbog velikog opsega rada odlu¢eno je da se numerickim
prora¢unom ne provjeravaju svi elementi prijenosnika, ve¢ je postupak detaljno objasnjen na
jednom elementu. Kako je gonjeno vratilo posljednja komponenta prijenosnika do koje se
prenosi gibanje, vrlo je vjerojatno da je cijeli proracun dobar ukoliko se za taj element poklapaju
rezultati analitiCkog 1 numeri¢kog racuna. Odstupanja u dva dobivena rezultata bila su manja
od 3%, dok je tre¢i rezultat odstupao 8%. Na temelju toga moze se zakljuciti da su oba

proracuna izvrena korektno i da su dobiveni rezultati pouzdani.

Rezultati numericke analize uvelike ovise o veli€¢ini kona¢nih elemenata u mrezi. Broj konac¢nih
elemenata na gonjenom vratilu bio je 323079. Taj je broj relativno velik za analizu jednog
modela, a to potvrduje i ¢injenica da odstupanja u rezultatima nisu velika. Ipak, uz bolje
performanse racunala broj elemenata u mreZa bi se mogla dodatno povecati, ¢cime bi odstupanja
bila jo§ manja. Dobra je stvar i §to su rezultati dobiveni numeri¢kim proracunom u 2 od 3 slucaja
manji od analitickih rezultata. Ukoliko element moZe izdrzati veca naprezanja dobivena

analitikom, izdrzat ¢e i manja dobivena kona¢nim elementima.

Masa cijelog prijenosnika veca je nego bi to bilo kod vozila sa slabijim motorom, ali i dalje u
granicama prihvatljivog. Na kraju rada provedena je optimizacija gonjenog vratila s ciljem
smanjenja mase prijenosnika. Kao i kod numerickog proracuna, optimiran je samo jedan model
zbog velikog opsega rada. No i iz tog jednog modela moze se dovoljno zakljuciti.
Optimizacijom parametara gonjenog vratila masu mu je smanjena za 40%. Ovdje jo$ treba uzeti
u obzir da je program samostalno uracunao faktor sigurnosti na dozvoljeno naprezanje, iako je

vrijednost unesena u program ve¢ bila smanjena iz istog razloga. Stoga je sigurno da se masa
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vratila mogla jo$ viSe smanjiti, a da element i dalje bude siguran. Na isti na¢in mogla se je
provesti optimizacija vecine dijelova diferencijala. Ukupna masa prijenosnika iznosi 166,77 kg.
Ukoliko bi optimizacija svih elemenata dala slicne rezultate (30 do 40%), masa prijenosnika
smanjila bi se za barem 50 kg. Takav je rezultat vrlo realan, a najvece uStede o¢ekivale bi se na

kucistima — elementima koji imaju najvecu masu, a trpe najmanja opterecenja.
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