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OPTEREĆENJE VIJENCA CENTRALNOG
ZUPČANIKA S VANJSKIM OZUBLJENJEM PRI
PLANETARNIM PRIJENOSIMA U BRODSKIM

REDUKTORIMA

U raduje prikazano opterećenje vijenca centralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem pri planetarnim

prijenosima, kada se izjednačenje opterećenja postiže pomoću zglobne konstrukcije preko dvostruke

zubne spojke. Prikazan je i analiziran primjer proračuna vijenca ovog zupčanika pri planetarnom

prijenosu s tri planetarna zupčanika. Da bi se mogao izračunati i prikazati moment savijanja,
uzdužna sila i poprečna sila, koje djeluju u presjeku vijenca centralnog zupčanika s vanjskim

ozubljenjem, vijenac zupčanika zamjenjuje se ekvivalentnim glatkim prstenom.

1. UVOD

Izjednačenje opterećenja pri planetaranim prijenosima, kaoi pri prijenosu kada se
Planeti Ao Deion (pseudoplanetarni prijenosi)", može se KE
radijalno slobodnim centralnim zupčanikom s vanjskim ili unutrašnjim ozub je-

njem, planetarnim zupčanikom ili nosačem planeta [1 i 2). U praksi jeakombinacija s radijalno slobodnim centralnim zupčanicime, što EEEiag
zglobne [3, 4, 5 i 6] ili elastične konstrukcije [718]. Pomoću zglo neaaizjednačenje opterećenja postiže se radijalno slobodnimaPpomoću zubnih spojki. Rješenje za izjednačenje opterećenja ra ija mcentralnim zupčanikom s vanjskim ozubljenjem, koje se postiže dvos
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ine visokotlačnog dijela sa 6000 mini niskotlačnog dijela s 3500 min" na brzinuje brodskog vijka ci 127 mir"![6]. Isto tako,to rješenje njemačka tvrtka Renkkoristi za redukciju brzine vrtnje četverotaktnog MAN B&W dizel-motora snage12860 kW (17500 KS) sa 417 min“'na brzinu vrtnje brodskog vijka od 137 mini [pi 10),te za redukcije brzine vrtnje pri pogonu generatora (alternatora) [11i 12].
2. OPTEREĆENJA VIJENCA CENTRALNOG ZUPČANIKA S

VANJSKIM OZUBLJENJEM
Kroz proračun karakterističnog primjera planetarnog Prijenosa s tri planetarnazupčanika (k = 3), pri izjednačenju opterećenja, pokazat će se opterećenje vijencacentralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem. Planetarni prijenos od dizel-moto-ra prima snagu P = 2500 kW s ulazom brzine vrtnje 1, = 430 min/i, gdje centralniZupčanik s unutrašnjim ozubljenjem miruje. Zupčani su parovi cilindričnis rav-nim zubima, prijenosnim omjeromi = m/n, = 4.05, brojemzubiz, = 40i pomakomprofila zm, = x;m, = (. Izjednačenje opterećenja postiže se radijalno slobodnim

BEoat
W; =012-018

=W, 7-"W,2
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Tablica 2. Proračun tangencijalne sile F,, radijusa zakrivljenosti p, kraka tangencijalne sile H i
Širine zupčanika b

d
ENO:

Faktori Y,i

9rp
e

Broj zubi

d;=zam,=-1

Minimalna

Širina zuba

Tangencijalna sila F,,

2T,
F,=—" =92530.905 N

1 S
= 18506181 Nmm

usvaja se: mn=10 mm

gdjeje:Y,=22, K,=15,2=151i z,=40.

K, dobiveni su prema [14]

ZI a. =29412 MPa

n,
za= a(1-I = 122

220 mm

Polumjer zakrivljenosti p

d,—h
P= S

= 167.5 mm

dp=dr2m,-2c=375 mm

visina h

h=(2-5)m,=40 mm

Krak tangencijalne sile H

jst= a —p=325 mm

b
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(a) (b)

Slika 1. Opterećenja vijenca centralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem: (a) poprečni presjekvijenca [13], (b) shema vanjskog opterećenja i unutrašnjih sila

|

tangencijalnom silom E, = F,cosa, radijalnom silom Fi = Egina i momentomtangencijalne sile M. = EH. Premaslici iZupčanika s vanjskim ozubljenjem s planetarnim zupčanici ijalne ii s pćanicima tangencij
:

radijalne sile jednake (F,= E, = BE BE,= E, =1E=5ESokoeMjesta zahvatai momenti tangencijalnih sila morM; = M), kao ikrakoviHiH. Tangencijalne sile

enja u Presjeku vijenca mogu se izračunatimim metodom [15], metodom elastičnog težišta [i6] ili metodom(18), Solinu [17] Veličine unutrašnjih opterećenja izračunat će se premaPićanihra daooni jednadi obaranaaaj soda
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bora 1
:M Zo SNP + 20050 +1- sino)

! H i 3p + 4H
N,=-5r (m 0)sino + 59) a)

Ee +4H .Q=r(m-o)coso -? sino)

M,'=ZP((n-g)eose+ sino +0-1)
E +4H .

N,'=52((m—0)coso -P staci) 2)
2m

E
a

—4H 3p
Q,'=2r((m-o)sno -? ono sri

mie Mano)
m

1 _Msino e)N, Soke
op= M LP—+ 20050)

p2np+H

Slika 2. Opterećenje prstena: (a) opterećenje radijalnom silom Da opterećenje tangencijalnom

silom Fr i (c) opterećenje momentom M=f



savijanja, zbo
p=120% dok
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Veličina M,',N_' i Q,'zbog djelovanja radijalnih sila F,

(e)

Slika 3. Opterećenje vijenca centralni
opterećenje vijenca, (b) d

0g zupčanika s van
ijagram m

ijskim ozubljenjem radijalnim silama: (a)omenta savijanjai (c) dijagram poprečnih i uzdužnihsila
Unutrašnja opterećenja, (M, N,'i Q,) koja djeluju u presjeku vijencacentralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem, zbog djelovanja radijalnih sila, moguse dobiti primjenom jednadžbi (1). Uvrš tavanjem triju radijalnih sila prema slici 3 (a),S pretpostavkom da jeFi=E,= FEs=fFi sređivanjem, dobije se:EP : :M, "2 o 95iN0+(0+y)sin(p+y)+( P+2y)sin(0+ 2y)+

1

+2 (0050+ COS(Q+y) + cos(p +2y)—n(sin P+SiN(p+y)+ sin(p+2y)))ENe (r-0)sino+(n-(0+y) )Sin(0+y)+(n—(p+ 2v))sin(p+2y)+
3p +4H

(4)ži (coso+ COS(p-+y)+ COS(Q + 2y)))
IB

Zn 7-9) 0050+(n-(o4y)) C08(0+y)+(n—(g+2y)) Cos(p+2y) —P+4H . :
:2 (iN 0+ Sin(o+y)+sin(042y))

Veličine radijalnesi i

m zupčaniku sravni zubima FE, _ F,tana.Uvrštavanjem vrijednosti za PiHiztablice2u ranio Eee dase prethodnoizračuna radijalna sila F, dobit će se dijagrami na slici 3 (b) i (c). Najveći moment8 djelovanja radijalnih sila Zupčanika M,'=1064994 Nmm za g=0iJe vrijednost ovog momenta M.=-563470.7 Nmm za &=60". Ista

Q,'=
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vrijednost momenta savijanja dobit će se za o=0% 0=120%iz odnosa M '=0.1887897
Ep,kaoiza 0=60% izodnosa M,=-0099%885 E,p. Najveća poprečnasila je Q'=16839.25 N za o =0%a za o= 120% je Q,'=-16839.25 N. Veličina uzdužne sile
negativnaje za svatri raspona kuta 0*<<120". Njezina najveća vrijednost za 0=60%
je Ny= -1944426 N, dokje za o= 0% o= 120% jednaka N'= -9722.118N.

Veličine M,“, N,“ i Q,“ zbog djelovanja tangencijalnih sila zupčanika F,

i je vij čanil jski jenji ijalnim silama:Slika 4. Opterećenje vijenca centralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem tangencijalnim sian
(a) opleeesne Tena (b) dijagram momenta savijanja i (c) dijagram poprečnih i uzdužnih sila

: .. O ADAVaTI jekuivijencaUnutrašnja opterećenja (M,“, N,“ i Q,“), koja djeluju u presjeku vijer
centralnog Zupčanika s mim ozubljenjem, zbog djelovanja tangencijalnih m
mogu se dobiti primjenom jednadžbi (2). Uvrštavanjem Zlio a

prema slici 4 (a) s pretpostavkom daje F, = Fg = Fs = Fi i sređivanjem Comije se:

M" HEP 3y-3n+(m+0) cosp+(n-(p+Y))cos(Q+y)+
2m

+ (n=(0+20)c0s(0+29)+7(in9+5mn(9+1)45in(04+20))

Nai ((n-q)coso+(n=(031)comlo+1)+(n-(9420)0404/. 2
EE (sing+ sin(g+Y)+ sin( + 2v)))

2

ja Zp +(n—Q)sino+(n-(0+1)sin(p+)+
BZ ire

—4H
+(n—(04+21)sin(0+2)-"2; (cos+cos(Q+y)+c0s(0+21))
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Uvrštavanjem vrijednosti F, pi H iz tablice 2 u jednadžbu (5), dobit će sedijagrami na slici 4 (b) i (c). Najveći moment savijanja, zbog djelovanja
tangencijalnih sila zupčanika, M,'=20 Nmm za g= 0%, a za &=120* je M,"= -20.069Nmm. Za p=60* vrijednost ovog momenta M,"=-0.279 Nmm. Najveća pozitivnavrijednost M,"=599445 Nmm za (= 30% a najveća negativna vrijednostM, =-599406.9 Nmm zae = 90%. Najveća uzdužna sila N,'= 4626549 N javlja se za Q=0%aza0=120*tasila je N,"= -46265.49N. Veličina poprečne sile Q,' = -10289.63Nje za g=0%i 0=120, a njezina najveća vrijednost je Q,'=16421.81 N za 0=60»,

Veličine M,", N,"i Q,"zbog djelovanja momenata M tangencijalnih silazupčanika FE,

(b)

Slika 5. Opterećenje vijenca centralno; či jskierećenje 8 Zupčanika s vanjskim ozubljenjem momentom M: (2)opterećenje vijenca, (b) dijagram momenta savijanje i (c) kak poprečnih sila

MM tr ke a = a
S9 2n

(37 30 *1-25ino—2sin(9+y)—25in(0+2y))
N "= _M (sin ;

:"pa 797 SN(0+y)+5iN(0+2y)) (6)
M 1Q uje seka 3 P"o Zn pr"? 0050+20004y)+200s(942))

Uvrštavanjem vrijednosti zaPrethodnoizračuna MomenteonE 2.u jednadžbu (6), s time dase
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5(b)i(c). Najveći moment savijanja M," = 1503625 Nmm j = ja ui jezag =0%azaog=120je
M, =-1503625 Nmm. Za 9 =60* vrijednost ovog momenta je M,"=0 Na ia
vrijednost momenta savijanja dobit će se za e=0" iz odnosa M,"=05 FiH, a za
0=120* iz odnosa M, =-0.5 F;H. Najveća poprečna sila je Q,'"=7179.286 N, dok je
vrijednost uzdužne sile toliko mala da se ne možeprikazati na dijagramu.

;
Ukupne vrijednosti unutrašnjih opterećenja M., N,i Q,, koje djeluju u

presjeku vijenca centralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem pri izjednačenju
opterećenja, dobiju se zbrajanjem jednadžbi (4), (5) i (6):

M, =M,'+M,"+M,'"
N, =N4+N JV 4N (7)

Q, =Q,+,'+0,'"
Rezultati proračuna ukupnih vrijednosti unutrašnjih opterećenja (ML, N, i

Q.) prikazani su u tablici 3. i na slici 6. i 7. Iz navedenih rezultata proizlazi da je
najveće opterećenje vijenca za p = 0 za svatri raspona kuta 0“ < <120“.

Tablica 3. Rezultati proračuna unutrašnjih opterećenja vijenca centralnog zupčanika s vanjskim
ozubljenjem

o) M,(Nmm) NN) QN)
0 2568637 36543.36 13728.9

10 2249902 28425.72 19412.96

20 1786499 19444.37 23601.05

30 1224135 9872.244 26165.91

40 611527.5 0.130928 27029.64

50 -1082.875 -9871.983 26165.96

60 -563449.5 -19444.14 23601.13

70 -1026857 -28425.51 19413.08

80 -1345593 -36543.15 13729.08

90 -1478351 -43550.48 6721.801

100 -1389462 -49234.53 -1395.814

110 -1049996 -53422.66 -10377.18

120 -438646.7 -55987.55 -19949.31

3000000 +

2000000 --

1000000. —

0 -————tr— =

a
0 1 OKO0

M
OO 2

-1000000 +

1

-2000000 —

Slika 6. Dijagram momenta savijanja vijenca centralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem
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Slika 7. Dijagram uzdužnih i poprečnih sila vijenca centralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem

4. ZAKLJUČAK
Izjednačenje opterećenja radijalno slobodnim centralnim zupčanikom s vanjskimozubljenjem, pri planetarnim prijenosima kojisu našli veliku primjenu u brodskimređuktorima, možese postići pomoću zglobneili elastične konstrukcije. U praksi seza izjednačenje opterećenja, kod ovog zupčanika, pomoću zglobne konstrukcijenajviše koristi dvostruka zubna spojka.

Pri izjednačenju opterećenja u planetarnim prijenosima s trima planetarnimZupčanicima na svasu tri mjesta zahvata centralnih zupčanika s planetarnimzupčanicima tangencijalne i radijalne sile jednake. Isto tako, na sva su tri mjestazahvata imomenti tangencijalnih sila jednaki. Analizom rezultata toka proračunaunutrašnjih opterećenja vijenca centralnog zupčanika s vanjskim ozubljenjem zaraspon kutova 0“ <q <120*, zbog djelovanja:
—- radijalnih sila F, dobije se da je najveći moment savijanja My za e=0" i

0=120% imaistu vrijednost. Najveća vrijednost poprečnesile Qgje zai 10=120%, dok se za 0=609 dobije najveća vrijednost uzdužne sile6
— tangencijalnih sila zupčanika F; dobije se da je moment savijanja My" =0Za 0— 0%, o=60% i 0=120%,dokje njegova najveća vrijednost za =30% i0=90%, Najveća vrijednostuzdužne sileN,"jeza o=0%=1209,a najvećavrijednost poprečnesile Qeo'je za p=600,
— momenata M tangencijalnih sila zupčanika F, dobije se da je najvećavrijednost momenta savijanja M," za P=0% i 0=1209, dok najvećapoprečna sila Q," ima konstantnu ozitivnu vrij ij j

očna s vrije! ednostjeuzdužne sile N,'" zanemariva. : (pona
Zbrajanjem rezultata unutrašnjih PRE g ' iijalnih si

ijalnih sila i
JII opterećenja, zbog djelovanja navedenihna se tangencij sila 1 momenata tangencijalnih sila, dobij e se ukupna

g MZENU opterećenja (M,, N,, Q,). Rezultati proračuna unutrašnjihP ja pokazuju da se najveće unutrašnje opterećenje u presjeku vijencajem Pojavljuje na mjestu zahvata S
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Oznake

bumm — širina zuba
cumm  — tjemena zračnost (c = 0.25 m,)
djumm  — diobeni promjer
FuN — normalna silna na bokove zuba
FuN — radijalna sila

FuN —  obodnasila na diobenom promjeru u čelnom presjeku
K, — vanjska dodatna dinamična opterećenja
k — broj planetarnih zupčanika
humm  — visina poprečnog presjeka centralnog zupčanika
1 — prijenosni omjer
Humm  — duljina kraka tangencijalne sile od središta vijenca do zahvata s

planetarnim zupčanikom
H,umm  — duljina kraka tangencijalne sile od središta vijenca do zahvata s

zubnom spojkom
MuNmm- moment savijanja
m,umm  — normalni modul
NuN — uzdužnasila
numin! — brzina vrtnje
QuN — poprečna sila
qguN/m  — tok tangencijalnih sila

PukW  — snaga
rumm  — polumjer
Sp _ koeficijent sigurnosti korijena zuba

TuNmm — okretni moment
Z — broj zubi
Yr — faktor oblika zuba
a — zahvatni kut
A — odnosširine zuba

pumm  — polumjer zakrivljenosti
SrimU MPa — dinamična čvrstoća u korijenu zuba

S;puMPa — dopušteno naprezanje u korijenu uuba

PY — kutovi
Q — kutnabrzina Z

E _ Koeficijent širine zupčanog vijenca
Indeksi

1 — centralni zupčanik s vanjskim ozubljenjem

z i zupčanik :: ;KE s unutrašnjim ozubljenjem

F — korijen zuba
$ — podnožje zuba
o — kutna koordinata
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Summary

THE SUNWHEEL SHROUD LOAD IN PLANETARY MARINE GEARBOXES

n of the sunwheel shroud load in planetary marine gearboxes,

eansofthejoint structure through the double tooth coupling.

lation in planetary marine gearboxes with three planetary

describe and analyse the bending moment of the transverse

untheel shroud section, the gear shroud is replaced

The paper deals with the presentatio

ee theload equalizing isachieved by m
1 example of the sunwheel shroud calcu

gears is described and analysed. In order to
and longitudinal forces that function within the s
by an equivalent smooth ring.


