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ABSTRAK

Transmisi sepeda saat ini terdapat dua macam
mekanisme, sistem derailleur dan sistem internal-gear
hub. Sistem derailleur memiliki beberapa kekurangan
kekurangan, antara lain memiliki konstruksi yang lebih rumit,
dan reliability yang lebih rendah. Dengan menggunakan
sistem derailleur pengendara harus melakukan pedalling
untuk memindahkan tingkat kecepatan. Sitem derailleur
hanya bisa menggunakan chain and sprocket sebagai
pemindah daya dari pedal ke roda, sedangkan sistem
internal-gear hub bisa menggunakan rantai, belt, maupun
driveshaft. Pada penelitian ini, dilakukan analisis kegagalan
pada compound planetary gear set pada internal gear hub 8
tingkat kecepatan. Analisis kegagalan pada penelitian ini
menggunakan metode elemen hingga. Metode elemen hingga
membantu penelitian dalam menghemat biaya dan waktu,
karena dengan menggunakan metode elemen hingga, peneliti
tidak perlu melakukan eksperimen untuk mendapatkan hasil
penelitian.

Pada penelitian ini, dilakukan perancangan internal-
gear hub 8 tingkat kecepatan dengan menggunakan
compound planetary gear set. Data awal berupa rasio
yang didapatkan dari close ratio dengan overall range 320%,
diametral pitch pada roda gigi sebesar 31.75 in, overlocknut
distance dimana jarak antara fork pada rangka sepeda dibatasi
sebesar 5.12 in, daya dari pedal sebesar 0.33 hp, pada 89.9
rpm.  Analisis kegagalan material dilakukan dengan
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membandingkan tegangan ijin material dan tegangan
ekuivalen von-Mises serta tegangan kontak yang didapat dari
simulasi dinamis. Jika tegangan ijin material lebih besar
terhadap tegangan ekuivalen von-Mises maka roda gigi dapat
dikatakan aman terhadap tegangan bending. Jika tegangan ijin
material lebih besar terhadap tegangan kontak maka roda gigi
dapat dikatakan aman terhadap tegangan kontak.Tegangan
normal terhadap sumbu lateral yang didapat melalui simulasi
dinamis dapat digunakan untuk mencari koefisien dinamis.

Hasil yang didapatkan dari penelitian ini adalah
rancangan mekanisme menggunakan tiga tipe kopling, roller
clutch, pawl and ratchet, dan positive clutch. Lebar
keseluruhan planetary gear set 2.07 in. Material yang
digunakan alloy steel SAE 2320, dengan menggunakan
material ini seluruh roda gigi dapat dikatakan aman
terhadap tegangan bending dan kontak. Hal ini disebabkan
oleh tegangan ijin material yang lebih besar dibandingkan
dengan tegangan kontak dan tegangan ekuivalen von-Mises
yang didapat melalui simulasi dinamis. Tegangan pada roda
gigi didapatkan melalui simulasi metode elemen hingga
dinamis, sehingga didapatkan nilai koefisien dinamis. Error
koefisien dinamis yang diperoleh dari simulasi dinamis
berkisar antara 0.12 % - 7.72 %. Simulasi dapat dikatakan
akurat karena error berada dibawah 10%.

Kata kunci: compound planetary gear set , internal gear
hub, metode elemen hingga, simulasi dinamis
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ABSTRACT

There are currently two kinds of bicycle transmission
mechanisms, derailleur systems and internal-gear hub systems.
Derailleur system has some disadvantages disadvantages, it
has a more complicated construction, and lower reliability. By
using the derailleur system, riders should do the pedalling to
shift the gear. Derailleur system can only use chain and
sprocket as the power transmission from the pedals to the
wheel, while the internal-gear hub can use the chain, belt, or
driveshaft. In this research, failure analysis of compound
planetary gear set on 8-speed internal gear hub done with finite
element method. The finite element method could save costs
and time on the research, because by using finite element
method, researchers do not have to conduct experiment to get
the results of the research.

In this research, the design of compound planetary
gear sets on internal-gear hub 8-speed done with modelling.
Initial data in the form of a ratio obtained from close ratio with
overall range 320%, diametral pitch on Gears of 31.75 in,
overlocknut distance is restricted to 5.12 in, power from the
pedals of 0.33 hp, at 89.9 rpm. Failure analysis of the material
is done by comparing allowable stress of the material and
equivalent von-Mises stress also contact stress obtained from
dynamic simulations. If the allowable stress of material larger
than equivalent von-Mises stress, then the tooth of the gears
can be said to be secure against bending stress. the allowable
stress of material larger than contact stress, then the tooth of
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the gears can be said to be secure against contact stress.
Lateral axis normal to the stress obtained via dynamic
simulation can be used to find the dynamic coefficient.

The results obtained from this research is the design of
the mechanism of using three types of clutch, roller clutch,
pawl and ratchet, and positive clutch. The overall width of the
planetary gear set of 2.07 in. The material used alloy steel SAE
2320, using material of this entire gears can be said to be
secure against bending and contact stress. This is caused by
allowable material stress is greater than the contact stress and
equivalent von-Mises stress obtained through dynamic
simulation. The stress on the gear is obtained through dynamic
finite element method simulation, so it brings the dynamic
coefficient. Error of dynamic coefficient obtained from
dynamic simulations ranging between 0.12%-7.72%. The
simulation can be said to be accurate because an error was
under 10%.

Keywords: compound planetary gear set , internal gear hub,
finite element method, dynamic simulation
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BAB I
PENDAHULUAN

1.1. Latar Belakang

Bersepeda merupakan kegiatan yang memiliki banyak
tujuan, seperti olahraga, sarana transportasi, sampai hobi.
Sehingga sepeda merupakan barang yang sangat umum
dimiliki oleh semua orang. Sepeda pada umumnya memiliki
sistem transmisi, yang berfungsi memudahkan pengguna
sesuai situasi berkendara yang ada, saat kecepatan rendah
maupun tinggi. Sistem penyalur daya dari pedal saat ini ada
tiga macam, sistem dengan menggunakan rantai, belt, dan
sistem chainless dimana daya disalurkan dari pedal
menggunakan  poros  penghubung.  Sepeda  dengan
menggunakan rantai memerlukan perawatan yang tinggi,
selain itu keandalan sepeda dengan menggunakan rantai masih
kurang jika dibandingkan dengan sepeda chainless.

Pada saat ini sistem transmisi berdasarkan sistem
pemindah rasio roda gigi nya dibagi menjadi dua, sistem
derailleur, dan internal-gear hub. Kedua sistem ini diciptakan
pada masa yang hampir sama. Sistem internal-gear hub 2-
tingkat kecepatan diciptakan oleh William Reilly pada tahun
1896, sedangkan sistem derailleur 2-tingkat
kecepatandiciptakan oleh Paul De Vivie pada tahun 1905.
Pada umumnya sistem yang digunakan adalah sistem
derailleur, karena perkembangan teknologi sistem derailleur
lebih pesat. Pada tahun 1970-an sistem derailleur bisa
mencapai 7-tingkat kecepatan dengan roda gigi tingkat,
cassette.Sedangkan sistem internal-gear hub hanya sampai 3-
tingkat kecepatan pada saat itu, sehingga overall range pada
sistem transmisi derailleur lebih besar dibandingkan dengan
sistem transmisi internal gear hub.Overall range merupakan
perbandingan antara rasio tingkat gigi terkecil dan terbesar.
Akan tetapi pada saat ini perkembangan teknologi pada sistem
internal-gear hub sudah mulai berkembang. Sistem internal-
gear hub lebih andal jika dibandingkan dengan sistem
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derailleur, karena seluruh part nya berada pada sistem yang
tertutup oleh hub shell, selain itu sistem internal-gear hub bisa
mengubah rasio roda gigi pada saat kendaraan berhenti tanpa
melakukan pedalling. Penggunaan internal-gear hub tidak
membatasi penggunaan sistem penyalur daya dari pedal, selain
rantai internal-gear hub bisa sesuai dengan sistem belt, dan
chainless. Berbeda dengan sistem derailleur yang hanya sesuai
dengan sistem penyalur daya rantai.

Pada sepeda chainless atau tanpa rantai, sistem
pengganti rasio roda gigi tidak bisa mneggunakan sistem
transmisi derailleur. Besar presentase overall range pada
sepeda chainless yang menggunakan sistem transmisi internal-
gear hub, tidak sebanding dengan sepeda dengan sistem
transmisi derailleur.

(kiri), dan sistem
derraileur (kanan)[1] [2]

Sistem internal-gear hub  menggunakan sistem
planetary set gear untuk mengganti rasio roda gigi. Saat ini
variasi tingkat kecepatan pada sistem internal-gear hub cukup
banyak, 3-tingkat kecepatan, 4-tingkat kecepatan, 5-tingkat
kecepatan, 7-tingkat kecepatan, 8-tingkat kecepatan, 9-tingkat
kecepatan, 11-tingkat kecepatan, 12-tingkat kecepatan, dan 14-
tingkat kecepatan.

1.2. Rumusan Masalah
Rumusan masalah tugas akhir ini adalah:
1. Bagaimana cara merancang dimensi planetary set
sebagai sistem transmisi internal-gear hub 8



no

tingkat kecepatan menggunakan close ratio
dengan overall range 320% untukchainless
bicycle.

Bagaimana menentukan material planetary set.
Bagaimana menentukan error dari koefisien
dinamis berdasarkan hasil simulasi dinamis.

1.3. Tujuan Penelitian
Tujuan penelitian tugas akhir ini adalah :

1.

Merancang dimensi planetary set sebagai sistem
transmisi internal-gear hub 8 tingkat kecepatan
menggunakan close ratio dengan overall range
320% untuk chainless bicycle

Merancang penggunaan material pada planetary
set dengan cara melakukan simulasi dinamis pada
low range planetary.

Menentukan error dari  koefisien dinamis
berdasarkan hasil simulasi dinamis.

1.4, Batasan Masalah
Batasan masalah pada penelitian ini adalah :

1. Ukuran dariover-lock nut distance tidak lebih dari
5.12 in®

2. Besar diametral pitch 31.75 in

3. Masing-masing planetary set menggunakan 3 set
planet.

4. Material yang digunakan bersifat homogen dan
isotrop.

5. Perhitungan dan analisa hanya pada planetary set.

6. Jenis roda gigi yang digunakan berupa roda gigi
lurus (spur gear).

7. Temperatur tidak mempengaruhi hasil analisis

1.5. Manfaat

Adapun manfaat dari tugas akhir ini adalah sebagai

inovasi yang dapat menjadi masukan bagi perusahaan
dalam pengembangan desain internal-gear hub yang
memiliki keandalan yang tinggi, dan memiliki overall



range yang sebanding dengan sepeda rantai yang
menggunakan sistem transmisi derailleur, yang dapat
digunakan untuk chainless bicycle.



BAB 11
TINJAUAN PUSTAKA

2.1. Sejarah Internal-Gear Hub

Pada tahun 1895, seorang mekanik Amerika,
Indiana, bernama Seward Thomas Johnson mematenkan
sistem planetary internal-gear hub, dengan sistem 2-tingkat
kecepatan, tetapi kurang diminati di pasar. Pada tahun 1896,
seorang mekanik Inggris, Salford, bernama William Reilly
menyempurnakan sistem planetary internal-gear hub. Pada
tahun 1898, William Reilly mulai mengkomersilkan sistem ini,
membuat perusahaan ‘The Hub’, dan mencapai kesuksesan.

Pada tahun 1902, William Reilly mendesain sistem
internal-gear hub 3-tingkat kecepatan. Akan tetapi, Reilly
keluar dari perusahaan ‘The Hub’, sehingga paten sistem
internal-gear hub 3-tingkat kecepatan diperoleh oleh rekan
kerjanya, James Archer. Disaat yang hampir bersamaan,
seorang jurnalis Inggris, Henry Sturmey juga menciptakan
sistem internal-gear hub 3-tingkat kecepatan. Pada tahun
1903, Frank Bowden, kepala dari Raleigh Bicycle Company,
memperoleh hak dari sistem hub Reilly/Archer dan Sturmey,
dan mulai memproduksi Sturmey-Archer 3-speed.

Gambar 2. 1 Cross-section dari sistem Sturmey-Arcer 3-
speed[4]

Pada tahun 1902, Mikael Pedersen (yang juga
menciptakan Dursley Pedersen Bicycle) mempatenkan dan
memproduksi sistem internal-gear hub 3-tingkat kecepatan,
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dengan menggunakan prinsip “counter shaft”, dimana roda
gigi matahari kedua digunakan sebagai pengganti roda gigi
ring. Pada tahun 1904 perusahaan Jerman, Fichtel & Sachs,
memproduksi internal-gear hub 3-tingkat kecepatan,
dibawah lisensi Wanderer. Pada tahun 1909, terdapat total 14
internal-gear hub 3-tingkat kecepatan yang berbeda, yang
berada di pasar.

Pada tahun 1930-an, penggunaan internal-gear hub
sangat populer dan digunakan di seluruh penjuru dunia,
terutama di Inggris, Belanda, Jerman. Sejak tahun 1970,
penggunaan internal-gear hub semakin berkurang, tetapi tidak
di Eropa Utara dimana penggunaan internal-gear hub masih
banyak digunakan, terutama sebagai kendaraan sehari-hari
didalam kota, hal ini disebabkan sistem internal-gear hub
sangat sesuai jika diaplikasikan di kota dengan medan jalan
stop & go. Sistem derailleur menjadi lebih banyak digunakan,
karena lebih murah, kuat, dan memiliki variasi rasio roda gigi
yang lebih banyak.

Pada tahun 1987, Sturmey-Archer hanya membuat 3
dan 5 tingkat kecepatan internal-gear hub, sedangkan Fichtel
& Sachs dan Shimano hanya membuat 2 dan 3 tingkat
kecepatan internal-gear hub. Pada tahun ini juga buku pertama
dipublikasikan pertama kali selama 80 tahun, membahas
planetary-gear bicycle.Sejak saat itu perkembangan internal-
gear hub meningkat perlahan tapi pasti, terbukti dari semakin
banyaknya produk di pasar.

Pada tahun 1995, Sachs memproduksi produk varian
Elan dengan 12-tingkat kecepatan dengan overall range 339%.
Tiga tahun kemudian, Rohloff memproduksi varian Speedhub
500/14 internal-gear hub dengan 14-tingkat kecepatan, dengan
overall range526%, sebanding denga sistem derailleur dengan
27-tingkat kecepatan, tergolong ringan untuk sepeda gunung.

Walaupun kebanyakan sistem internal-gear hub hanya
memiliki satu sprocket, SRAM memiliki produk dengan
teknologi Dual Drive dimana sprocket yang digunakan tipe
cassette yang biasa digunakan bersama derailleur belakang.



Selain SRAM yang menggunakan teknologi Dual Drive, ada
pun perusahaan lain yang mengkombinasikan internal-gear
hub dan derailleur depan.[4]

2.2. Kelebihan & Kekurangan Internal-Gear Hub

Seluruh komponen internal-gear hub seperti planetary
set, clutch, bearing, per terdapat didalam cangkang
hub. Sehingga komponen terlindungi dari kotoran,
impact, dan benda asing dari luar.

Internal-gear hub dapat berubah rasio walaupun
keadaan roda tidak berputar atau melakukan pedalling.
Hal ini sangat menguntungkan pada kondisi perkotaan
dan pegunungan yang memiliki frekuensi untuk
berhenti yang tinggi

Internal-gear hub memiliki desain yang lebih ringkas,
sehingga sangat menguntungkan jika digunakan di
sepeda lipat.

Internal-gear hub memiliki kompatibilitas dengan
sepeda tanpa rantai, yang menggunakan belt, atau
poros sebagai sistem transmisinya.

Sedangkan untuk kekurangannya adalah sebagai berikut :

Internal-gear hub memiliki konstruksi yang lebih
rumit, sehingga tingkat kesulitan untuk maintenance
pun akan semakin sulit.

Internal-gear hub memiliki harga yang lebih mahal
jika dibandingkan sistem derailleur.

Memiliki variasi rasio tingkat kecepatan yang lebih
sedikit

Internal-gear hub merupakan internal part dari roda
belakang, jika roda belakang mengalami maintenance
atau pergantian part, maka internal-gear hub harus
turut dibongkar.[4]

2.3. Gaya-Gaya yang Terjadi Di Sepeda

Gaya-gaya yang terjadi pada sepeda dipengaruhi oleh

beberapa gaya antara lain yaitu tahanan udara, tahanan rolling



ban, dan gaya pada pedal. Berikut ini merupakan gambar
uraian gaya-gaya yang terjadi pada sepeda.
BERAT PENGEMUDI \y ) RESISTANCE
\ W’I ®Ra  L\Fh
g—é GAYATEKAN HANDLE BAR

PEDAL

er E . GROUND REACTION FORCES
Rr

Gambar 2. 2 Gaya-gaya pada sepeda

Wy + W, + F,, Sinf + F, cos0 — Fy,, =0 (2.1)
T YFx =0

Fn cos® + F,cos0-R,—R,=0 (2.2)
Keterangan:

e W, = Berat sepeda (Ib atau N)

W, = Berat pengendara (Ib atau N)

Fn= Gaya yang diberikan pada handlebar (Ib atau N)
F, = Gaya yang diberikan pada pedal (Ib atau N)

R, = Tahanan udara (Ib atau N)

R; = Tahanan rolling ban (Ib atau N)

2.3.1. Tahanan Udara

Gaya hambat yang disebabkan tekanan udara yang
menekan menuju arah berlawanan dengan laju sepeda
dikarenakan udara menekan ke segala arah, dirumuskan :

Ra =3 p.Cd.Va?. A (2.3)
Keterangan :



R, = tahanan udara (Ib atau N)

Cq4 = koefisien gaya hambat udara (gambar 2.2)

p = massa jenis udara (kg/m?)

A = luas bagian depan kendaraan (m?)

V, = kecepatan relative angina terhadap kendaraan
(m/s)

2.3.2. Tahanan Rolling Ban
Gaya hambat yang disebabkan kekasaran permukaan ban dan
jalan yang menyebabkan gaya gesek ban, dirumuskan :

E.=C,W (24)

Keterangan :
e FE.=tahanan rolling ban (Ib atau N)
o C, = koefisien tahanan ban (bicycle tires = 0.005)
o W = berat total (Ib atau N)

2.3.3. Gaya pedal

Total gaya yang terjadi pada pedal adalah gaya yang
yang akan ditransmisikan sebagai penggerak roda belakang
sepeda. Penentuan gaya maksimum pada pedal diperlukan
untuk menetukan input daya dan torsi maksimal yang akan
diberikan pada sepeda, sehingga bisa didapatkan dimensi yang
direncakan pada transmisi sepeda. [6]

Fr

Fy  Fn

Gambar 2. 3 Gaya-gaya pada pedal [6]

Fx=-Ficosa+F,sina(25)
Fy=Fsina+ F,cos a (2.6)
T=L.F (2.7)
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Keterangan :

e F,=gayanormal pedal
F: = gaya tangensial pedal
T = torsi pedal
L = lengan pedal
F, = gaya resultan pedal

Percobaan dilakukan oleh 14 pembalap sepeda pria
menggunakan ergometer, dengan tambahan alat dynamometer
dan potentiometer pada pedal. Hasil percobaan didapatkan
data kecepatan pedal power pedal dan gaya pedal total yang
terbesar pada saat kayuhan beban terbesar yang terjadi serta

posisi sudut crank dan pedal seperti pada tabel 2.1.

Tabel 2. 1 Data hasil uji coba pengendara sepeda [6]

Peak |Fgl Peak Tg

VO, Cad. Psy +Wg < —Wg
Subj. (3%) (rem) W) (N) (=} (Nm) ) (&) )
NA® 93 899 244 558 113 8s 98 163 [
cB* 88 90.1 191 342 81 57 79 127 o
mMa* o1 90.3 160 385 113 60 97 107 1
cL* 83  89.7 187 508 97 83 89 135 10
BM" 93 898 180 380 98 62 85 120 [
sMm* 96  93.3 176 401 a5 65 86 115 2
NR” 87 90.7 174 439 79 74 77 121 6
DB 92  90.4 205 543 95 90 89 142 &
ME 100 906 211 502 ag 84 88 143 3
SG S4 90.2 183 422 a7 69 20 125 3
L 89  91.0 211 528 88 88 81 141 2
NS 85 885 180 450 o8 74 81 127 s
ss 91 90.7 194 410 84 69 80 129 1
NT 95 89.5 200 497 102 a1 a2 136 3
M 923 90.3 1926 4546 956 746 866 130.8 3.0
so 39 1.1 20.9 69.0 102  11.1 6.5 14.0 29

Tabel 2.4 menunjukkan kecepatan kayuhan pedal yang
optimum pada rata-rata orang yaitu 55-85 Rpm. Dari grafik
tersebut yang menghasilkan output tenaga paling berguna
untuk pembuangan kalori. [6]
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1.4 MOST EFFICIENT
PEDALLING SPEED
aze.s w

1.2 4 /
— 286.0 W
g 245.1 W
» 1.0
= 204.2 W
=S 196.1 W
= 0.8
e 163.4 W
§ 0.6 122.6 W
8 81.7 W
> 408 W
B 0.4 - 0" w
2
wr

0.2 -

0.0 14—

T T T ¥ 1
20 40 60 80 100 120
Pedal frequency (rpm)

Gambar 2. 4 Efficient Pedaling Speed[6]

Gambar 2.5 merupakan plot dari gaya horizontal dari
roda belakang ke permukaan jalan dengan kedua kaki
pengendara, total gaya terlihat pada garis tebal.

= Sum of Both Legs
------ Left Leg
— Right Leg

HORIZONTAL FORCE (N)

. ,
~ 1 t
90 .- 180 270 360

104 CRANK ANGLE (deg)

Gambar 2. 5 Horizontal force between rear wheel and road [6]

2.4. Gear Train

Susunan roda gigi dengan 2 atau lebih roda gigi,
dengan menyalurkan daya dari poros satu ke poros lainnya,
dapat disebut sebagai gear train.Banyak faktor yang menjadi
dasar desain gear train, dapat bergantung pada rasio gigi yang
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diinginkan, posisi antar poros, aplikasi, dan dimensi
penempatan. Jenis gigi pada gear train dapat berupa spur
gear, bevel gear, atau spiral gear. Macam-macam gear train
yang biasa digunakan antara lain:

1. Simple gear train

2. Compound gear train

3. Reverted gear train

4. Epicyclic gear train

2.4.1. Simple Gear Train

Simple gear train digunakan jika, masing-masing
roda gigi memiliki kedudukan poros yang berbeda. Susunan
ini dipakai untuk meneruskan power dari poros input ke poros
output, dengan output kecepatan dana rah putaran yang dapat
berbeda dari input-nya.

Driven or

DM" mr Driver g."mo' Dm ‘0'0‘"9"
//'*'\1 ¥ . // ;'\1 2 — '3 \'\ /( =™
/ 3 { VSN \
e (B0 (2)oe)

\
N T \ oY ' \\ \\ <//

[UTH@HW@W mrmmm{fm@m mﬁ,wmmﬁi; i

)
Gambar 2. 6 Simple gear train[7]

Pada gambar 2.6 dijelaskan bahwa terdapa roda gigi yang
berperan sebagai driver, driven, dan ada pula yang sebagai
idler.Roda gigi idler digunakan untuk meneruskan daya ke
roda gigi driven tanpa merubah rasio gigi atau arah putar, hal
ini bisa disebabkan oleh penempatan roda gigi driver dan
driven yang berjauhan.[7]

2.4.2. Compound Gear Train
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Compound gear train digunakan apabila dalam satu
poros terdapat beberapa roda gigi yang berbeda. Hal ini bisa
disebabkan karena adanya intermediate gear atau intermediate
shaft,yang digunakan agar dapat mengubah rasio kecepatan
gigi lebih kecil lagi atau sebaliknya, dengan ruang yang

Driver Compound

terbatas. [7]
Gambar 2. 7 Compund gear train[7]

2.4.3. Reverted Gear Train

Reverted gear train digunakan apabila roda gigi
input satu axis dengan dengan roda gigi output, akan tetapi
masih berada di poros yang berbeda.

Gambar 2. 8 Reverted gear train[7]
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Pada gambar 2.8 bisa dilihat dimana gigi 1
menggerakan gigi 2 dengan hasil arah putaran yang berbeda.
Putaran roda gigi 3 akan searah dengan putaran roda gigi 2.
Roda gigi 3 akan menggerakan roda gigi 4, sehingga
menghasilkan arah putaran gigi 4 yang sama dengan arah
putaran roda gigi 1. [7]

2.4.4. Epicyclic Gear Train

Epicyclic gear train merupakan susunan roda gigi,
dimana roda gigi mengitari roda gigi lainnya. Hal ini
disebabkan satu roda gigi memiliki axis yang tetap, sedangkan
roda gigi lainnya berputar dengan axis yang berubah karena
gerakan arm yang menghubungkan dua poros.

ArmC

Gambar 2. 9 Epicyclic gear train[7]

Pada gambar 2.9 bisa dilihat bahwa arm C dan roda
gigi A memiliki satu axis yang sama di O,. Sedangkan roda
gigi B, selain berhubungan langsung dengan roda gigi A, juga
memiliki axis yang sama dengan arm C pada titik 0,.[7]

2.5. Planetary Gear

Maitra (1994) mengatakan bahwa planetary gear
terdiri dari beberapa roda gigi yang berputar memutari roda
gigi yang terletak di tengah. Perlu diketahui bahawa konsep
planetary gear sangat berbeda dengan penggunaan roda gigi
biasa yang digunakan pada transmisi konvensional.

Pada transmisi konvensional yang menggunakan roda
gigi miring maupun roda gigi lurus, ketika ingin mendapatkan
perbandingan gigi (gear rasio) yang besar, transmisi harus
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menggunakan banyak roda gigi dan disusun dengan
menggunakan poros yang panjang serta membutuhkan banyak
komponen pendukung. Berbeda dengan epicyclic gear yang
sangat sederhana, satu planetary gear set dapat menghasilkan
beragam variasi gear ratio yang dapat memberikan variasi
kecepatan disetiap tingkatan operasi, dengan pengecualian
netral dan direct drive. Planetary gear set juga dapat
memberikan peningkatan kecepatan, pengurangan kecepatan,
perubahan arah, netral dan direct drive.[8]

RING GEAR

SUN GEAR

PLANETARY
CARRIER

PLANETARY
PINIONS (3)

Gambar 2. 10 Susunan Planetary Gear[9]

Planetary ger set mempunyai kontruksi yang terdiri
dari sun gear (roda gigi yang berada pada titik pusat), ring
gear (roda gigi paling besar yang bergigi dalam), dan planet
gear (roda gigi perantara atau idle yang berputar di antara sun
gear dan ring gear). Namun dalam pengoprasiannya, roda-roda
gigi tersebut harus dilengkapi dengan pembawa (carrier) yang
berfungsi sebagai tempat pemasangan sumbu putar planetary
gear.

Compound planetary gear merupakan konsep yang
mengadopsi 3 tipe struktur, meshed-planet (dimana planet gear
saling berhubungan), stepped-planet (planet dengan jumlah
gigi yang berbeda ditumpuk dan satu sumbu putar), dan multi-
stage (terdapat lebih dasri satu set planetary gear). Jika
dibandingkan dengan planetary gear set yang biasastruktur-
struktur tersebut memiliki rasio reduksi yang lebih besar, rasi
torque-to-weight yang lebih besar, dan memiliki variasi
variable yang lebih luas.
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Planetary Gear memiliki beberapa keuntungan:

e Gear bertautan secara terus menerus. Sehingga kecil
kemungkinan terjadi kerusakan pada gigi. Tidak ada
pengasahan atau ketidak sejajaran dan kekuatan gear
dibagi rata. Planetary gear set sangat ringkas.

o Kegunaan yang banyak. Tujuh kombinasi kecepatan
dan arah bisa didapat oleh satu set planetary

e Variasi kecepatan, rasio, dan arah bisa didapat dengan
planetary set tambahan.

Cara kerja dari planetary gear berbeda dengan gear pinion
pada umumnya. Setiap komponen dalam planetary gear set,
sun gear, pinion gear carrier, dan ring gear dapat berputar
atau di tahan. Perpindahan tenaga melalui sebuah planetary
gear set hanya mungkin ketika satu komponen di tahan, atau
jika dua komponen di tahan bersama.

Salah satu dari tiga komponen sun gear, carrier, atau ring
gear dapat digunakan sebagai penggerak atau komponen input.
Pada saat yang bersamaan, komponen yang lain tetap berputar
dan kemudian menjadi komponen yang ditahan atau diam.
Komponen ketiga kemudian menjadi bagian yang digerakkan
atau output. Tergantung pada komponen yang menjadi
penggerak, yang ditahan, dan yang digerakkan, peningkatan
torsi atau peningkatan kecepatan akan dihasilkan oleh
planetary gear set. Arah output juga dapat di balik melalui
berbagai kombinasi.[9]

2.5.1. Perencanaan Planetary Gear

Perencanaan planetary gear berawal dari rasio
kecepatan yang diinginkan.Berdasarkan tabel dari AGMA
6123-B06.
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Tabel 2. 2 Speed ratio planetary gear( AGMA 6123-B06) [10]

Gear arrangement Input | Fixed [Output | Direction Speed ratio” Fundamental mesh
of rotation frequency (Hz)
Sun  |Camier |Ring |Opposte |- zg "{“_‘)B
S |Ring [Carrer [Samo s * 2n) e
s
7 g 7,
Ring ca{rfor Sun  |Opposite |- z'g ‘%65
Ring [Sun |Carrier [Same (25 + 0) 2cis
= 60
- s ng 2g
Carrier |Riny Sun Same
v (25 + :a) 60
. ng 25
- Carrier Carrier | Sun Ring |Same 75 + ) 60 |
B High speed Low speed |
Sun [Ring |Carrier |Same (2pp 25 + 2py 2a) (15— n)s proin
(spp2g) 0 )
Sun  |Camier |Ring |Opposte |- (o1 78) s 3s i 25
(eravs) Ll ®
Carder [Ring [Sun  |Same epas) ns -~ nclss frcim
s__CI°§ .
(:p7 25 + #py 2R) 80
Carier |Sun  [Ring  |Same | Ceva) "cis (g — nclg |
(22 25 + 2p1 2n) el 60
Ring [Camier |Sun  |Opposte |- (zeas) g3y '8 ‘R
(2py 2p) 60 60
Ring |Sun  [Carrier |Same ze2 s * 2p1 28] tcis (np ~ ngiza
(zp1 2a) 60 o

Berdasarkan tabel 2.2 rasio kecepatan untuk planetary
gear satu tingkat dengan desain sun gear sebagai reactionary,
input dari carrier, dan outputnya berupa putaran di ring gear
adalah sebagai berikut :

Speed ratio =

1

gear ratio

— o _

Zr

ni (Zr + Zs)

(2.8)

Sedangkan untuk rasio kecepatan dengan sun gear sebagai

reactionary, input dari ring gear, dan outputnya berupa

putaran di carrier adalah sebagai berikut:

Speed ratio =

1

gear ratio

ni

— Mo _ (Zs+ Zy)

zr

(2.9)

Sedangkan untuk rasio kecepatan compound planetary set
dengan sun gear sebagai reactionary, input dari ring gear, dan
outputnya berupa putaran di carrier adalah sebagai berikut:

Speed ratio =

1

gear ratio

ni

— No _ (sz- Zs+ Zpy. Zy)
(Zp1- Zy)

(2.10)
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Sedangkan untuk rasio kecepatan compound
planetary set dengan sun gear sebagai reactionary, input dari
carrier, dan outputnya berupa putaran di ring gear adalah
sebagai berikut:

Speed ratio= ——~—— = Zo = (Zpr 7 (2.11)

gear ratio ni (Zpz- Zs+ Zp1. Zy)

Keterangan :

e 7, =jumlah gigi sun

e 7, =jumlah gigi ring

e 7, =jumlah gigi planet

e 7y, =jumlah gigi planet yang bertautan dengan sun
gear

e Z,, =jumlah gigi planet yang bertautan dengan ring
gear

Perbandingan antara planet gear, sun gear, dan ring gear
didapat melalui persamaan :

Z, = (2 X Z,) + Zg (2.12)
Keterangan :

e 7. =jumlah gigi ring

e 7, =jumlah gigi sun

e 7, =jumlah gigi planet

Sedangkan untuk menentukan diameter pitch yang
diinginkan dari jumlah gigi, dapat dilakukan perhitungan dari
module dengan rumus sebagai berikut :

D,=Z/P (2.13)
Keterangan :

e D, =diameter pitch

e P =diametral pitch

e Z=jumlah gigi
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Perhitungan diameter pitch gigi planet dan jarak diantara
pusat gigi planet dan pusat gigi sun didapatkan dari
persamaan:
dwp = dygu
¢ = {wpt dus) deer dws) (2.14)
Keterangan :

e d,, = diameter pitch gigi planet (mm)

e ¢ =jarak antara pusat gigi planet dan sun gear ( mm)

e 1y =(ear ratio

Ssedangkan jarak ring gear dan sun gear didapatkan dari
persamaan:

c= (dw;—dwv) (2.15)
Keterangan:

o d,,, = diameter pitch gigi ring (mm)

e d,,, = diameter pitch gigi planet (mm)

o ¢ = jarak antara pusat gigi planet dan sun gear ( mm)

Perhitungan dari lebar gigi dapat didapatkan dari persamaan :

b="al (2.16)
SY
Keterangan:

o b = face width (in)

o Fd = dynamic load (Ib)

o P = diametral pitch (in)

oY = tooth form faktor

o S = safe material static stress (Ib/in?)

2.5.2. Gaya Pada Planetary Gear

Perhitungan gaya pada gigi diawali dengan cara
perhitungan torsi yang timbul akibat daya input dengan
persamaan :
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T = 630002222 12U (D) (2.17)

putaran (rpm)

Pada roda gigi terdapat dua gaya yang sering
digunakan dalam perhitungannya, yaitu gaya tangensial dan
gaya normal. Kedua gaya tersebut digunakan untuk
menentukan material yang cocok untuk roda gigi dan
menentukan lebar gigi. Berikut persamaan dari gaya tangensial
dan gaya normal :

T= F2cos® = F,-2 (2.18)

Keterangan:
e T =torsi (Nm)
e F, =gayanormal (N)
e F, =gaya tangensial (N)
e D, =diameter pitch (m)
e (@ = sudut kontak

2.5.3. Perhitungan Kegagalan Material

Perhitungan kegagalan material sangat penting untuk
desain roda gigi sebagai pertimbangan penggunaan material
tertentu sebagai material roda gigi. Pada planetary gear,
digunakan standar AGMA 6123-B06 sebagai dasar pembuatan
dimensi roda gigi pada sistem transmisi planetary. Persamaan
yang digunakan untuk menghitung diameter pitch yang aman
adalah:

s
2000. Tyom- Ky
D,=|(—F—" 2.19
= () (219

Keterangan :
e D, = diameter pitch(mm)
o Tyoum = total torsi (Nm)
e K, =total load faktor (tabel)
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e b/D = asumsi perbandingan tebal gigi dan diameter

gigi terluar
e K =load intensity faktor (N/mm?) (tabel)
—_ %  _ ;
o (C;= Gy 2y~ ear rasio

e Zp =jumlah gigi planet

Nilai Ky dan K didapat dari tabel berikut :

Tabel 2. 3 Index of tooth loading for preliminary design
calculations (AGMA 6123-B06) [10]

Application Minimum hardness No. Accuracy K-factor | Unit losd
of steel gears pinion

[Pinion | Gear | Yok [~ Wmm? | Nma?
Turbine driving a generator | 225HB | 210HB | 1070 | High procision 0.68 %

335H8 | S00HB | 100 | High precision 1.04 59

S9HRC | 58 HRC 10" | High precision 276 &3
Intamal combustion engine | 225HB | 210HB | 109 | High precision 0.48 3
driving a compressor 335H8 | 300HB 10° | High precision 0.76 38

S8HRC | 58HRAC | 10° | High precision 207 55
General purpose indusirial | 225HB | 210 HB 10° | Medium high precision 138 38
drives, heical (relative 335HB | 300HB | 10° |Medium highprecision | 2.07 48
uniform torque for both S8HRC | S8 HRC 10° | Medium high precision 552 -]
driving and driven unhs)
Large industrial drives, spur | 226HB8 | 210H8 10" | Medium precision 0.83 24
hoists, kins, mills (moderate | 336 HB | 300 HB 108 | Medium precision 124 31
shock in driven units) S8HRC | S8HRC | 10 | Medium precision 345 “
[Aerospace, helical (singfe | 60HRC | G0HAC | 107 | High precision 5.86 n7
pair)
‘Aarospace, spur (epicycic) | B0HRC | GORAC | 1 High precision a4 76
Vehicle transmission, helical | 59 HRC | SOHRAC | 4 X 107 | Medium high precision 620 124
Viehicie final drive, spur S9HRAC | SOHRC | 4X10° | Medium high precision | 8.96 124
Small commercial (pich Bne | 320 HB | Phenolic | 4 X 107 | Medium precision 034 --
wvelocity less than 5 mvs) 320H8 mw 107 Medium precision 0.24 o
Small gadget (pitch ine 200H8 |Zncaloy | 10° | Medium precision 0.10 s
wvelocity less than 2.5 mVs) 200HB | Brass or 108 Medium precision 0.10 --

aluminum

1) The above indexes of tooth loading assume average conditions. With a special design and tavorable application,
may be possible 1o go higher. With an unfavorable application and/or design that is not close to optimum, the indexes
of tooth loading shown will be 100 high for good practice.

The table assumes that the confrolling load must be carried for the pinion Cycies shown.
Extracted from Handbook of Practical Gear Design, by Darle Dudiey, Technomic Publishing Co., Inc., 1994.
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Tabel 2. 4 Mesh load faktor for the heaviest loaded planet
(AGMA 6123-B06) [10]

mwg Number of pianets, N¢p AGMA | Flexible
o F[TT A (Y VLT I v Y ™
T | KD | 116 | 123 | 1.32 | 1.35 | 1.38 | 147 | 160 | ~ | A7orworse | without
2 | K [1.007]1.007| 1.25 | 1.35 | 1.44 | 147 | 1.60 | 1.61 | A5-A6 | without
3 | K¥ [1.007[1.007| 1.15 | 1.19 | 1.23 | 1.27 | 1.30 | 1.33 | A4 orbetier | without _
4 [ KP [1.007[1.007] 1.08 | 112 | 1.16 | 1.20 | 1.23 | 1.26 | Adorbetier | _with
NOTES

1) Application level 1 typical for slow speed gears, mining mill drives, elc.;
2  moderate quality, i.e., commercial marine, non-military;
3 & 4 high quality, high speed, gas turbine/generator drives, military marine, wind turbines.
2 Gear facturing quality has an infi on the load sharing performance of the planets. Higher gear quality re-
sults in reduced load variations through each planet mesh.
3 Flexible mounts of the planets, such as flexible shafts or pins, flexible planet couplings or flexible annulus improves
load sharing. See 9.2.
) Load sharing level 2 or higher requires at least one floating member.
5) Load sharing level 3 or higher requires a flexible ring gear.
6 Mesh load factor, Ky, is the product of the number of planets times the L factor in ANSUAGMA 6123-A88.

7 Avalue of 1,00 may not be ive enough for ap where the sun mass is high in relation to the speed
and the radial forces required to accelerate the sun are significant.

Tegangan yang terjadi akibat beban statis dapat ditinjau pada
permukaan gigi dapat ditinjau dari persamaan Lewis berikut:

= P
o= (2.20)
Keterangan :

e o; = Tegangan pada gigi (psi)

Ft = Gaya tangensial pada gigi (Ib)
P = diametral pitch (in)

y = Form faktor

b = lebar gigi (in)

Sedangkan untuk beban dinamis dengan range pitch line
velocity 0 < Vp < 2000ft/min didapat:

600+Vp
F, =
d 600 't

Keterangan :
e Fd = Beban dinamis (Ib)
e Ft= Gaya tangensial pada gigi (Ib)
e V/p = Pitch line velocity (ft/min)

(2.21)
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Untuk menghitung tegangan ijin maksimal yang dapat diterima
oleh material dapat mengikuti persamaan berikut:

Sat K
ad = ﬁ (2.22)
Keterangan:

e S.4 = Tegangan maksimal yang diijinkan (psi)

e S, = Tegangan yield pada material (psi)
o K = Faktor keamanan akibat temperatur
e K, = Faktor umur keamanan akibat pelumasan
e Ky = Faktor keamanan akibat material
Tabel 2. 5 Life faktor Kl
Nisicbise Spur, Helical and Herringbone Bevel Gears
Cy"cfks 160 250 450 Case Case
BHN BHN BHN Carbugized' Carburizedt
Up to 1.000 1.6 24 | 34 237 4.6
10,000 1.4 19 24 2.0 X
100,000 1.2 1.4 1.7 1.5 + 2l
1 miilion 1.1 L1 1.2 L‘i i.4
10 million 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0
100 million . g
and over 1.0-0.8 i.0-0.8° | 1.0-0.8" { 1.0-0.8" 1.0

“The liie tactor for aver UN! million cyches 1s sometimes handled by servige factor., the factor of safety. of by
reduczd allowable stresses. For reference purposees, see Standard AGMA 151,02, Application classificaion
for helical, herringbone and spreal bevel gear spead reducers. and Sunda% AGMA 411,02, Dessgn procedure
for zircraft engine and power take-ofl spur and helieal gears, .‘

1Case carburized 556 3R .

Nilai dari life faktor K, mengkoreksi dari nilai tegangan yang
diijinkan berdasarkan siklus penggunaan roda gigi. Untuk nilai
dari temperatur faktor Ky jika temperatur pelumasan dibawah
250 fahrenheit, maka nilai dianggap 1.
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Tabel 2. 6 Faktor of safety Kr

Requirements of Application Kp
High Reliability 3.00 or higher
Normal Design 133

SOURCE: ACMA

Dengan mengaplikasikan faktor keamanan pada persamaan
Lewis (2.20) didapatkan persamaan AGMA hasil dari
modifikasi dari persamaan Lewis (2.20):

_ FtPKy,KsKp
°tT TRy
Keterangan:
e o, = Tegangan pada permukaan roda gigi (psi)
Ft = Gaya tangensial pada gigi (Ib)
P = diametral pitch (in)
b = lebar gigi (in)
J = faktor akibat geometri roda gigi
K, = Overload faktor
K,, = Load distribution faktor
K = Size correction faktor
K, = Dynamic faktor

(2.23)
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Tabel 2. 7 Load Distribution Faktor Km

25

Face Width
24n. Face 164in. F:
Condition of Support sad G Sn. ol
wnder Face Face Over
Spur | Helical | Spur | Helial | Spur | Helial | Spur | Helical

Accurate mounting, low bearing
clearances, minimum elastic 1.3 1.2 14 1.3 1.5 14 1.8 | 1.7
deflection, precision gears
Less rigid mountings, less
accurate gears, contact across 1.6 15 17 1.6 18 1.7 20 2.0
full face
Accuracy and mounting such
that less than full face Ower2.0

contact exists

SOURCE: AGMA

Nilai dari load distribution faktor K,,, bergantung dari
arah horizontal putaran poros, mounting, bearing clearance,
dan machining error. Nilai dari size correction faktor K jika
roda gigi lurus dianggap 1.

Generating rack 1 pitch

12 15 17 20

Pinion addendum 1.000

Gear addesdam 1.000

~ Load applied at tip of tooth

24 30 35 404550 &0 0

Number of teeth for which geometry factor is desired

Gambar 2. 11 Geometry faktor 20 deg spur gear

128 215 -
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Nilai dari overload faktor K, didapat dari tabel 2.8. Nilai dari
faktor dinamis bergantung pada kecepatan roda gigi dengan
menggunakan persamaan:

50

K, = 50+ vp (2.24)
Tabel 2. 8 Overload Factor
Driven Machine

Power Source . Light | Moderate | Heavy
Uniform Shock Shock Shock

Uniform 1.00 1.25 1.50 1.75

Light Shock 1.20 1.40 1.75 2.25

Moderate Shock 1.30 1.70 2.00 2.75

Keamanan terhadap wear dengan menggunakan metode
perhitungan AGMA vyaitu membandingkan tegangan kontak
pada roda gigi. Tegangan kontak pada roda gigi dapat dicari

menggunakan persamaan AGMA.:

Ft Co Cs Cm Cf
o.=0(C s T St
¢ P\I Cydbl

Dimana:

C,, = koefisien material (bergantung pada properties

kelenturan)

F,= Gaya tangential
C, = overload factor
Cs = size factor

C,, = load distribution factor
C¢ = surface condition factor

C, = dynamic factor

d = pinion diameter pitch

b = face width

| = cosasina mg
- 2 mg+1

| = cosasina mg
- 2 mg-1

(external gear)

(internal gear)

(2.25)
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Nilai koefisien material bergantung antara material roda gigi
yang bertautan. Untuk nilai overload factor didapat dari tabel
2.8. Size factor ditentukan 1.25 untuk keperluan desain. Nilai
surface condition ditentukan sebesar 1 untuk roda gigi dengan
permukaan memiliki kekasaran yang rendah. Nilai Cv
menggunakan persamaan 2.24.

Tabel 2. 9 Koefisien Elastis Cp

Ep Gear Material

Pinion psi Steel Malleable Nodular Castlron Aluminum Tin
Material (MPa) Iron Iron Bronze Bronze
Steel 30£6 2 300 2180 2160 2100 1950 1900
(2E5) (191) (181) (179) 174) (162) (158)
Malleable 25E6 2180 2090 2070 2020 1900 1850
Iron (1.7€5) (181) (174) (172) (168) (158) (154)
Nodular 24F6 2160 2070 2050 2 000 1880 1830
Iron (1.7€5) (179) (172) (170) (166) (156) (152)
Cast Iron 22E6 2100 2020 2 000 1960 1 850 1 800
(1.5€5) (174) (168) (166) (163) (154) (149)
Aluminum  17.5€6 1950 1900 1880 1850 1750 1700
Bronze (1.265) (162) (158) (156) (154) (145) (141)
Tin 16E6 1900 1850 1830 1800 1700 1650
Bronze (1.1€5) (158) (154) (152) (149) (141) (137)

Untuk keamanan roda gigi terhadap wear nilai tegangan
kontak harus memenuhi persamaan:
CL Cy
ac CT CR
Dimana:
Sac = kontak stress yang diijinkan
C., = faktor umur
Cy = factor rasio kekerasan
Crt = faktor temperatur
Cg = factor keamanan

6. < (2.26)
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Nilai dari C;, bergantung pada jumlah putaran pada mekanisme
roda gigi. Jika jumlah putaran 10 x 10°, maka nilai C,
dianggap 1. Nilai Cy bergantung pada nilai kekerasan BHN
antara pinion dan gear.

1.14

>
. Hyp
’Ili‘(

Calculated hardness-ratio,

1.10

1.08

1.06

Hardness-ratio factor, Cj,

1.04

When

H
B2

1.02

BG
Use Cy=1

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20

Gambar 2. 12 Grafik rasio kekerasan Ch

1.00

Jika nilai perbandingan antara kekerasan pinion dan gear
kurang dari 1.2, maka nilai Cy dianggap 1. Nilai Cp
bergantung pada temperatur kerja pada roda gigi. Jikai
temperatur kerja kurang dari 250 fahrenheit.
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Tabel 2. 10 Tegangan kontak yang diijinkan Sac

Surface Hardmess, . Surface Hardne.s,
Material let"i"r me s, 5. Material ur! lnmi':v ne.s, Se
Through hardened Cast iron
AGMA grade 20 g 50-60,000
180 Bhn 85-95000 f AGMA grade 30 175 Bhn 65-15.000
240 Bhn 105-115.000 | AGMA grade 40 200 Bhn 75-85.000
300 Bhn 120-135,000
360 Bhn 145-160,000 J| Nodular iron 90-100% of
the S,
440 Bhn 170-190.000 Anncaled 1_65 Bhn "Iew,;r
Normalized ’ 210 Bhn steel with
Steel . the same
Case carburized Oil quench and temper 255 Bhn hardness
S5 R, 180-200,000 Tensile Strength
60 R, 200-225.000 Bronze psi (min) Sac
Tin bronze
AGMA 2C (10- 40,000 30,000
Flame or induction 12% Tin)
hardened Aluminum bronze
ASTM B 148-52 90,000 65,000
SOR, 170-190,000 (Alloy 9C-H.T.)

Untuk nilai factor umur jika kegagalan dibawah 1/100 maka
nilai dianggap 1. Untuk tegangan kontak yang diijinkan dapat
dilihat pada tabel 2.10.

2.6. Kinematik pada Planetary Gear
Persamaan yang terdapat dalam tabel 2.2, bisa
didapatkan melalui penurunan rumus kinematikanya.

Gambar 2. 13 Diagram kinematik dari planetary gear[12]

Kecepatan pada titik Op dapat dirumuskan:
VOp = w; (Np + Np)
Sedangkan untuk kecepatan di titik Q dapat dirumuskan:
Vo = wa (Np + 2Npg)
Vo =Vop + wpNp
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Dengan mensubstitusi persamaan didapat :

(UA(ND + ZNB) - O)C (ND + NB) + (,()BNB
ws(Np + 2Ng) = w. (Np + Ng) + w. (Np + N) + wpNp
Didapat persamaan ratio kecepatan:

wy _ 2(Np+ Ng)+ wpNp
we Np +2Ng

Karena pada internal gear hub, sun gear selalu menjadi
reactionary element, sehingga wp = 0, dan besar diameter
ring bisa dirumuskan:
Ny =(2 X Ng)+ Np

Maka persamaan akhir menjadi:

R = (Np + Ny)

y= ———~42

Ny

2.7. Shimano Nexus Internal Gear Hub

Shimano Nexus adalah merek komponen sepeda
yang mencakup produk seperti hub epicyclic gigi, cranksets,
shifter, tuas rem, hub rem, hub dinamo, dan CPU untuk
mengubah gigi secara otomatis.Tujuan utama produk ini
adalah untuk kenyamanan, seperti pada daerah perkotaan dan
tidak dibuat untuk track off-road atau bersepeda gunung.

Pada tahun 1995, Shimano meluncurkan Nexus hub
dengan tujuh dan empat tingkat kecepatan gigi internal.
Shimano Nexus memiliki aktuator rotari baru yang tidak jauh
beda dengan perpindahan gear pada roda belakang yang
menggunakan sproket. Dan juga, gigi mampu digeser pada
saat mengayuh pedal. Pada awal 2000-an 8-speed Nexus hub
diperkenalkan ke pasaran, internal hub dioperasikan dengan
shifter yang dapat dipindahkan sesuai rasio yang diinginkan
menggunakan tangan seperti pada shifter pada umumnya.Pada
November 2006, Nexus menciptakan hub internal dalam
beberapa rentang yaitu 3, 7 dan 8 model kecepatan masing-
masing.
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Gambar 2. 14 Shimano Nexus 3

Shimano Nexus 3 ini memiliki tiga tingkat kecepatan
dengan interval 36%, berat dari Hub ini adalah 1.220 gram.
Sekitar tahun 2011 Shimano menawarkan model dengan
mekanisme shift pergeseran rotary mirip dengan yang awalnya
dikembangkan untuk Inter-7 dengan mekanisme mendorong
batang / push rod.

Shimano Nexus 3speed tipe SG-3C41 mempunyai
kelebihan dibanding menggunakan derailleur atau pemindah
gigi eksternal diantaranya membutuhkan biaya dan perawatan
lebih sedikit dibandingkan menggunakan sistem derailleur,
dan juga efisiensi lebih baik dikarenakan pada sistem
derailleur menggunakan rantai terhubung dengan sproket
bertingkat sehingga ketika terjadi perpindahan gigi terkadang
rantai sering loncat atau miss dari sproketnya dan perpindahan
gigi terasa lebih sedikit kasar, dan perpindahan gigi dapat
dilakukan tanpa megayuh pedal. Kemudian keandalannya
lebih baik sehingga cocok digunakan untuk semua jenis
sepeda, terutama pada saat sepeda dihentakkan ke tanah karena
tidak menggunakan derailleur. Partnya lebih ringkas karena
hanya menggunakan rantai tunggal, rantai lebih pendek, tidak
menggunakan derailleur depan dan belakang, tidak
menggunakan tensioner rantai. Adapun kekurangan hub
internal rasio dibanding dengan menggunakan sistem
derailleur yaitu harganya yang sedikit lebih mahal dan lebih
berat dibandingkan menggunakan sistem derailleur, dan juga
masih sedikit orang atau mekanik sepeda yang mengerti
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mekanisme, cara penyetelan, dan perawatannya apabila terjadi
kerusakan.
Berikut ini adalah bagian-bagian dari Shimano Nexus

] [ ] [
Gambar 2. 15 Bagian-bagian Shimano Nexus 3 speed SG-
3C41

Dapat di lihat dari bagian-bagian hub internal
tersebut dengan mekanisme kerjanya vyaitu shifter dari kemudi
menekan push rod atau batang yang terhubung pada hub
internal ketika memindah pada posisi gigi 2 dan gigi 3,
sedangkan pada posisi gigi 1 push rod belum mendorong
clutch yang masih pada posisi normal dan ring gear memutar
planetary gear yang menyebabkan bagian carrier berputar
dengan lambat daripada ring gearnya, pawl dari carrier
memutar cover dari hub tersebut sehingga roda ikut berputar.
Pada saat memindah posisi gigi ke-2, batang push rod
menekan clutch sehingga pawl dari ring gear terdorong dan
menggerakkan carrier yang terhubung dengan cover hub
tersebut. Kemudian pada perpindahan posisi gigi ke-3 clutch
yang didorong penuh oleh push rod terhubung dengan alur dari
poros sehingga carrier ikut berputar dan roda dapat berputar.

Berikut ini adalah range dari rasio gear Shimano
Nexus 3-speed :

Ratio 0.733 1.000 1.364

Step 36.4% 36.4%

Gambar 2. 16 Gearing range Shimano Nexus 3
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Pada Oktober 2009, di laboratorium penelitian
Browning di Bainbridge Washington, penelitian dilakukan
dengan sistem dinamometr untuk mengukur efisiensi mekanik
sepeda yang bertransmisi, salah satunya adalah shimano nexus
3. Tujuan dari pengetesan tersebut adalah untuk mengetahui
efisiensi mekanik dari jenis sepeda pada umumnya, dengan
input daya pada crank atau pedal sekitar 50 sampai 400 Watt.
Dari hasil pengetesan yang telah dilakukan didapat hasil
sebagai berikut :

96
o
94 —
ot [V 4
- - 1~
z 92
Z o v,
. 90
] i f
E 88 -
A
86 —O--Gear1=0.75 _|
——Gear 2 = 1.0
—-A—- Gear 3= 1.36
84 t
50 100 150 200 250
Output (watts)

Gambar 2. 17 Shimano 3-speed (efisiensi vs beban) [13]

96 ‘ T
a5 - i —
a4 ‘ —— — i
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Gambar 2. 18 Shimano 3-speed (efisiensi rata-rata vs gear)
[13]
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Gambar 2. 19 Shimano 3-speed (efisiensi rata-rata vs beban)

[13]
Tabel 2. 11 Hub gear transmisi, efisiensi mekanik vs beban
[13]
Gear= 1 2 3 4 5 & 1 8
Maker/Speeds Power Efflciency Percent* *
Sachs 3 80 950 929 0936

150 942 956 0948
200 941 949 941

Shimano 3 80 905 935 872
150 93.0 939 886
200 93.2 950 87.2

Sturmey 3 80 923 954 918
150 933 953 918
200 93.0 956 918

2.7.1. Ratchet and Pawl Clutch

Ratchet and Pawl Clutch merupakan salah satu
desain paling sederhana dari over-running clutch. Pawl dapat
terhubung dengan inner-hub maupun outer-hub. Pegas
dibutuhkan agar pawl dapat bekerja. Clutch tipe inidapat
didesain agar memiliki beberapa pawl pada satu sistem clutch.
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Gambar 2. 20 Ratchet and Pawl Clutch[14]

Seperti pada gambar 2.18, jika ratchet berputar CCW (counter
clock wise), maka pawl tidak akan mengunci, sehingga ratchet
akan berputar secara bebas dan tidak adanya daya yang
tersalur pada pawl. Jika ratchetberputar CW (clock wise),
maka pawl akan mengunci, sehingga hub yang terhubung
dengan pawl akan berputar mengikuti putaran ratchet, dan
daya akan tersalur dari ratchet menuju hub atau
sebaliknya.[14]

2.7.2. Positive Clutch

Pada positive clutch masing-masing dari driver dan
driven clutch memiliki profil yang saling sesuai antar satu
sama lain. Ketika driver clutch mengunci driven clutch, maka
driven clutch akan berputar mengikuti putaran driver clutch,
selain itu akan adanya daya yang tersalur dari driver clutch
menuju driven clutch.[15]

S [b [

Positive clutch in engage position Positive clutch in disengage position

Gambar 2. 21 Positive Clutch[15]

2.8. Metode Elemen Hingga

Finite Element Method (FEM) atau biasanya
disebut Finite Element Analysis (FEA), adalah prosedur
numeris yang dapat dipakai untuk menyelsaikan masalah-
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masalah dalam bidang rekayasa (engineering), seperti analisa
tegangan pada struktur, frekuensi pribadi dan mode shape-nya,
perpindahaan panas, elektromagnetis, dan aliran fluida
(Moaveni).

Metode ini digunakan pada masalah-masalah rekayasa
dimana exact solution/analytical ~ solution tidak dapat
menyelsaikannya. Inti dari FEM adalah membagi suatu benda
yang akan dianalisa, menjadi beberapa bagian dengan jumlah
hingga (finite). Bagian-bagian ini disebut elemen yang tiap
elemen satu dengan elemen lainnya dihubungkan dengan nodal
(node). Kemudian dibangun persamaan matematika yang
menjadi reprensentasi benda tersebut. Proses pembagian benda
menjadi beberapa bagian disebut meshing.

Untuk menggambarkan dasar pendekatan FEM
perhatikan gambar 2.19. Gambar 2.19 adalah gambar sebuah
plateyang akan dicari distribusi temperaturnya. Bentuk
geometri plate di ”meshing” menjadi  bagian-bagian kecil
bentuk segitiga untuk mencari solusi yang berupa distribusi
temperatur plate. Sebenarnya kasus ini dapat diselsaikan
dengan cara langsung yaitu dengan persamaan kesetimbangan
panas (heat balance equation). Namun untuk geometri yang
rumit seperti engine block diperlukan FEM untuk mencari
distribusi temperatur.[16]

Gambar 2. 22Mesh|ng up”éda Plate[16]


https://mechanicalbrothers.wordpress.com/2011/01/08/frekuensi-pribadi-natural-frequency-dan-putaran-kritis-critical-speed/
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2.8.1. Simulasi Metode Elemen Hingga Pada Gear

Dalam modelling roda gigi dapat dilakukan analisa
kegagalan dengan membandingkan tegangan ijin material
dengan tegangan pada roda gigi.

nj R

Gambar 2. 23 Gaya yang bekerja pada spur gear[17]

Dengan melakukan analisa, input hanya berupa gaya
tangensial, dengan mensusbtitusikan ke dalam persamaan
(2.18). Pada simulasi menggunakan software yang mampu
mengkomputasi metode elemen hingga, input dapat berupa
gaya tangensial dan juga gaya normal meshing pada roda gigi
akibat gaya kontak. Hal ini menyebabkan tegangan ekuivalen
pada roda gigi hasil simulasi dapat lebih akurat jika
dibandingkan dengan keadaan nyata.[17]

2.9. Kajian Pustaka

Pada bab ini akan ditampilkan beberapa penelitian
terdahulu yang dijadikan dasar referensi dan pertimbangan
dalam melakukan penelitian tugas akhir ini. Berikut beberapa
penelitian terdahulu yang ditemukan:

2.9.1 Mulyana, Slamet Ardwian, 2015. Analisa Distribusi
Tegangan Roda Gigi Pada Sistem Transmisi Planetary
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Dengan Variasi Material Polimer Menggunakan Metode
Elemen Hingga, Institut Teknologi Sepuluh Nopember

Penelitian ini dilakukan dengan tujuan memperbesar
rasio kecepatan putaran yang dihasilkan oleh rotor pada 300
rpom menjadi 1500 rpm sebagai input generator, dan untuk
mendapatkan hasil simulasi berupa analisa kekuatan dan
distribusi tegangan pada sistem transmisi planetary dengan
menggunakan bahan polimer nylatron dan delrin.

Hasil dari  penelitian ~ menunjukkan  bahwa
mekanisme yang digunakan adalah transmisi planetary gear
dengan 1 roda gigi ring, 4 roda gigi planet, 1 carrier dan 1 roda
gigi sun Tegangan ijin material delrin sebesar 34,0844 Mpa
dan nylatron sebesar 57,216 Mpa. Namun, pada tegangan
ekuivalent maksimal sebesar 3,2618 MPa yang dihasilkan
pada saat simulasi, material nylatron dapat menahan tegangan
lebih baik dari material delrin dikarenakan material nylatron
memiliki deformasi sebesar sebesar 4,096 x 107® m lebih
kecil dari material delrin sebesar 4,4874 x 10~°m.

Penelitian ini dijadikan referensi oleh penulis karena
merupakan rancang bangun turbin angin dengan menggunakan
planetary set. Penelitian ini membuktikan bahwa dengan
menggunakan susunan 4 roda gigi planet dapat membuat gaya
kontak dan gaya tangensial yang diterima oleh sun gear dan
ring gear akan semakin kecil jika dibandingkan dengan
menggunakan 3 roda gigi planet, dengan material berupa
nylatron. Walaupun penelitian ini tidak menggunakan
compound planetary set, dan menggunakan material nylatron,
namun penelitian ini dapat membantu penulis dalam
perencanaan compound planetary set.[18]

2.9.2. Sulistiyan, Ario Kartiko, 2016. Rancang Bangun dan
Uji Efisiensi Transmisi Sepeda Chainless Tipe Crossed
Helical Gear, Institut Teknologi Sepuluh Nopember
Penelititan ini bertujuan untuk merancang sepeda
chainless mengguanakan crossed helical gear, dan melakukan
uji efisiensi transmisi sepeda polygon sierra standard dengan
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sepeda tanpa rantai pada poros bracket dengan variasi putaran
55 Rpm, 65 Rpm, 75 Rpm, 85 Rpm.

Pengujian sistem transmisi sepeda
Efisiensi (%) vs Rpm
=@—pengujian 1,
sepeda chainless

75 gear 2
== pengujian 2,

80

70 sepeda chainless
— 65 - gear 2
X === pengujian 3,
'; 60 - sepeda chainless
c
Q2 - gear2
2 >3 == pengujian 1,
w

50

sepeda chainless
45 \ gear 3

U ==¥=pengujian 2,

40 sepeda chainless
gear 3
35 T T T T T T T 1 -O—pengujian 3,
50 55 60 65 70 75 80 85 90 sepeda chainless
Rpm gear 3

Gambar 2. 24 Grafik rpm vs efisiensi transmisi sepeda pada
ketiga pengujian (chainless gear 2, chainless gear 3, chain gear
1[19]

Hasil dari perancangan didapat geometri crossed
helical gear yang dibuat dengan spesifikasi rasio transmisi 1 :
1, dengan rasio sepasang gear yaitu 1 : 2 dengan jumlah gigi
gear 38 gigi dan pinion 19 gigi, diameter poros 0,67 in panjang
poros 19in dan alat pengujian untuk mengukur nilai efisiensi
sistim transmisi sepeda. Dari hasil pengujian didapatkan nilai
efisiensi tertinggi pada sepeda rantai posisi gear ke-1 yaitu
73,3 % pada putaran poros pedal 55 Rpm, kemudian sepeda
chainless posisi gear ke-2 yaitu 61,3 % pada putaran poros
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pedal 55 Rpm, dan sepeda chainless posisi gear ke-3 yaitu 58,5
% pada putaran poros pedal 55 Rpm.

Penelitian ini menjadi salah satu tujuan mengapa
penulis melakukan penelitian Internal-Gear Hub.Hal ini
dikarenakan perencanaan Internal-Gear Hub yang di rancang
oleh penulis adalah untuk sepeda chainless, agar overall range
sepeda chainless bisa sebanding dengan sepeda rantai yang
menggunakan system transmisi derailleur. Selain itu penulis
menentukan input penelitian yang didapat dari penelitian
ini.[19]

2.9.3. Setiyawan, Chandra; Yohanes, 2012. Perancangan
dan Pemodelan Rasio Desain Planetary Gear untuk
Mengetahui Rasio Transmisi dan Putaran Generator,
Institut Teknologi Sepuluh Nopember

Penelitian ini bertujuan untuk merancang planetary
gear sebagai sistem transmisi pada CVT dengan tambahan
generator. Dari hal tersebut akan dimodelkan untuk
mengetahui besar rasio transmisi yang dapat dicapai planetary
gear serta putaran generator yang dibutuhkan.

70000

60000 |

50000

40000
] 30000 lg.,_ =
20000 .1

10000

Rasio desain
Gambar 2. 25 Pengaruh rasio desain dengan kecepatan
generator[20]

Dari penelitian ini didapat rasio transmisi planetary
gear maksimum sampai minimum didapat 10-0.8. Rasio desain



41

planetary gear yang digunakan adalah 4. Sedangkan perubahan
kecepatan generator diperolen 50900-350 dengan perubahan
torsi sebesar 370Nm.

Penelitian ini dijadikan referensi oleh penulis karena
merupakan perancangan transmisi menggunakan planetary set.
Penelitian ini memberikan pemahaman berupa perhitungan
kinematis dari planetary set, dan perhitungan rasio pada
planetary set. Walaupun pada penelitian ini hanya
menggunakan satu setdan tidak menggunakan compound
planetary set, namun penelitian ini dapat membantu penulis
dalam perencanaan compound planetary set.[20]



BAB Il
METODOLOGI

Dalam penelitian ini terdapat beberapa tahapan yang
dilakukan penulis. Pada bab ini akan dibahas mengenai alur
penelitian serta detail dari beberapa proses yang dilakukan
penulis.

3.1. Penentuan Data Awal
Desain yang digunakan yaitu menggunakan 2 set

planetary gear. Planetary set yang pertama berupa low range
reduction gear. Planetary set yan kedua berupa ratio changer.
Diametral pitch gear 31.75 in, dan dikarenakan center
distance harus memiliki angka yang sama antar pasangan
planet gear dan sun gear, maka ditetapkan total jumlah mata
gigi planet gear dan sun gear, dan selisih jumlah mata gigi ring
dan planet, harus memiliki nilai yang sama antar tingkat rasio.
Lebar dari overlocknut distance sebesar 5.12 in. Gaya dari
pedal sebesar 0.33 HP pada 89.9 RPM didapat dari tabel 2.1.

3.2. Perancangan Gear

Dengan menetapkan overall range sebesar 320%,
dengan menggunakan step percentage 18% yang sama antar
rasio gigi maka rasio setiap tingkat gigi:

Tabel 3. 1 Perancangan Rasio

Rasio | 0.51 | 0.60 | 0.71 | 0.84 | 1 1.18 | 1.39 | 1.64

Step | 18% | 18% | 18% | 18% | 18% | 18% | 18%

3.2.1. Low Range Reduction Planetary Gear

Low range reduction gear memiliki rasio yang sama
dengan rasio gigi tinkat 1 yaitu 0.51. Dengan menggunakan
persamaan:

(Zp1- Zy)
(sz- Zs+ Zpl- Zr)

Riyg =

42
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maka didapat jumlah gigi sun, dan planet 1:
Tabel 3. 2 Dimensi Roda Gigi dengan Jumlah Gigi 48 dan 15

Istilah Simbol Satuan Gear Rumus
Sun | Planet 1
Diametral Pitch P in 31.75
Circular Pitch P in 0.099 T/P
Number of teeth Z 48 15
Pitch Diameter Dyps.Dyy in 1.51 0.47 Z/P
Center Distance c in 0.99 (Dps + Dpp)
2
Pressure Angle o degree 20
Base Diameter Dys.Dpy in 1.42 0.44 D, *cosu
Outside Diameter D; in 1.57 0.53 (N+2)/P

Sedangkan untuk jumlah gigi ring, dan planet 2 didapat:
Tabel 3. 3 Dimensi Roda Gigi dengan Jumlah Gigi 90 dan 27

Istilah Simbol Satuan Gear Rumus
Ring [ Planet2
Diametral Pitch P in 31.75
Circular Pitch P in 0.099 n/P
Number of teeth Z 90 27
Pitch Diameter Dys.Dpp in 2.83 0.85 Z/P
Center Distance c in 0.99 (Dps — Dpp)
2
Pressure Angle o degree 20
Base Diameter Dps.Dyyp n 2.66 0.79 D, *cos a
Outside Diameter Dy in 2.89 091 (N+2)/P

3.2.2.8"& 4™ Gear

Gigi tingkat 4 memiliki susunan planetary gear yang
sama dengan tingkat 8, akan tetapi putara gigi tingkat 4 di
reduksi oleh low range reduction gear, sehingga rasio menjadi
0.84. Dengan menggunakan persamaan:

R

P

_(Z+ 2

Sehingga ukuran gigi-gigi pada posisi gear 8:
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Tabel 3. 4 Dimensi Roda Gigi dengan Jumlah Gigi 77 dan 49

Istilah Simbol Satuan Gear Rumus
Ring | Sun

Diametral Pitch P in 31.75

Circular Pitch p in 0.099 n/P

Number of teeth Z 77 49

Pitch Diameter Dys.Dyp n 2.42 1.54 Z/P

Center Distance c in 0.99 (Dps + Dyp)

2

Pressure Angle a degree 20

Base Diameter Dps,.Dpp mn 2.28 1.45 D, *cosa

Outside Diameter Dy in 2.48 1.6 (N+2)/P

Dengan jumlah gigi ring 77 dan jumlah gigi sun 49, dengan
menggunakan persamaan:
R=(2 x Z,)+ Zs
maka jumlah gigi planet adalah 14.
Tabel 3. 5 Dimensi Roda Gigi dengan Jumlah Gigi 49 dan 14

Istilah Simbol Satuan Gear Rumus

Sun | Planet

Diametral Pitch P in 31.75

Circular Pitch P in 0.099 n/P

Number of teeth Z 49 14

Pitch Diameter Dyps.Dpp in 1.54 0.44 Z/P

Center Distance c in 0.99 (Dps + Dypp)

2

Pressure Angle o degree 20

Base Diameter Dps.Dpy in 1.45 041 Dy, * cos

Outside Diameter D; in 1.61 0.50 (N+2)/P

3.2.3. 7"& 3" Gear

Gigi tingkat 7 memiliki rasio 1.39. Gigi tingkat 3
memiliki susunan planetary gear yang sama dengan tingkat 7,
akan tetapi putara gigi tingkat 3 di reduksi oleh low range
reduction gear, sehingga rasio menjadi 0.71. Dengan
menggunakan persamaan :

_ (sz- Zs+ Zpl- Zr)
(Zp1- Zy)

Sehingga ukuran gigi-gigi pada posisi gear 7:

R
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Tabel 3. 6 Dimensi Roda Gigi dengan Jumlah Gigi 43 dan 20

Istilah Simbol Satuan Gear Rumus

Sun | Planet

Diametral Pitch P in 31.75

Circular Pitch P in 0.099 n/P

Number of teeth y/ 43 20

Pitch Diameter Dys-Dyy in 1.35 0.79 Z/P

Center Distance c in 0.99 (Dps + Dpp)

2

Pressure Angle a degree 20

Base Diameter Dys,Dyp in 1.27 0.59 Dy *cosa

Outside Diameter Dy in 1.41 0.69 (N+2)/P

3.2.4.6"& 2" Gear

Gigi tingkat 6 memiliki rasio 1.18. Gigi tingkat 2
memiliki susunan planetary gear yang sama dengan tingkat 6,
akan tetapi putara gigi tingkat 2 di reduksi oleh low range

reduction gear,

sehingga

menggunakan persamaan :

rasio menjadi

_ (sz- Zs+ Zpl- Zy)

R=

(Zp1- Zr)

Sehingga ukuran gigi-gigi pada posisi gear 7:
Tabel 3. 7 Dimensi Roda Gigi dengan Jumlah Gigi 32 dan 31

0.60. Dengan

Istilah Simbol Satuan Gear Rumus

Sun | Planet

Diametral Pitch P in 31.75

Circular Pitch P in 0.099 n/P

Number of teeth Z 31 32

Pitch Diameter Dys.Dyp in 0.97 1 ZIP

Center Distance c in 0.99 (Dps + Dyp)

2

Pressure Angle o degree 20

Base Diameter Dps,Dyp in 0.92 0.94 Dy *cosa

Outside Diameter D; in 1.04 1.07 (N+2)/P

3.3. Perancangan Mekanisme

Setelah menentukan roda gigi dan jumlah gigi setiap
roda giginya dengan perhitungan pada bab sebelumnya. Maka
perlu dilakukan perancangan mekanisme dari internal gear
hub 8 tingkat kecepatan. Dengan 8 tingkat kecepatan maka




diperlukan 2 set planetary gear dan
bekerja pada tingkat kecepatan tertentu.
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3 tipe kopling yang

Planetary Set 1:
Sun Gear (jumlah gigi 48)

. Planet Gear (jumlah gigi 15)
. Planet Gear (jumlah gigi 27)

Ring Gear (jumlah gigi 90)
Planetary Set 2:

Ring Gear (jumlah gigi 77)
Sun Gear (jumlah gigi 49)

. Planet Gear (jumlah gigi 14)
. Sun Gear (jumlah gigi 43)
9.
10 Planet Gear (jumlah gigi 32)
11 Sun Gear (jumlah gigi 31)

Planet Gear (jumlah gigi 20)

Gambar 3. 1 Roda gigi pada compound planetary set

Internal gear hub yang dirancang menggunakan 2 set
compound planetary. Planetary set yang pertama merupakan
low reduction planetary set yang berfungsi untuk mereduksi
putaran pada tingkat kecepatan 1, 2 , 3, dan 4. Roda gigi pada
planetary set 1, terdiri dari sun gear (jumlah gigi 48), planet
gear (jumlah gigi 15 dan 27), dan ring gear (jumlah gigi 90).

Sedangkan compound planetary set

2 berfungsi sebagai

pengubah rasio pada tingkat kecepatan, 2, 3, 4, 6, 7, dan 8.
Roda gigi pada planetary set 2, terdiri dari sun gear (jumlah
gigi 49, 43, dan 31), planet gear (jumlah gigi 14, 20, dan 32),

dan ring gear (jumlah gigi 77).
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1. Planet Carrier

2.Roller Clutch

3. Hub Shell

4. Drive Shaft

5. Positive Clutch

6. Pawl Clutch (untuk sun gear)
7. Pawl Clutch (untuk ring gear)

Gambar 3. 2 Part pada internal gear hub

Pada rancangan internal gear hub, terdapat tiga jenis
clutch, roller clutch, positive clutch, dan pawl and ratchet
clutch. Roller clutch akan bekerja apabila kecepatan putaran
pada diameter dalam roller clutch lebih besar dibandingkan
dengan bagian diameter luar roller clutch, roller akan bergerak
keluar akibat gaya sentrifugal, sehingga roller akan menekan
dinding roller clutch, daya akan tersalurkan dari bagian
diameter dalam ke bagian diameter luar. Terdapat dua buah
roller clutch pada rancangan internal gear hub, roller clutch
yang pertama berada pada ring gear dengan jumlah gigi 77
(planetary set 2), roller clutch ini bekerja pada tingkat
kecepatan 2, 3, 4, 6, 7, dan 8. Roller clutch yang kedua berada
pada planet carrier, roller clutch ini bekerja pada tingkat
kecepatan 1 dan 5.

Gambar 3. 3 Roller clutch
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Positive clutch memiliki bentuk yang berpasangan
dengan planet carrier. Positive clutch akan bekerja apabila
shifter menekan positive clutch, sehingga alur daya dari final
gear akan tersalurkan langsung menuju planet carrier.
Positive clutch akan bekerja pada tingkat kecepatan 5, 6, 7,
dan 8.

m

Gambar 3. 4 Positive clutch

Pawl and ratchet clutch, akan bekerja apabila pawl
mengunci kepada ratchet, pawl akan mengunci akibat
mekanisme dari shifter. Terdapat dua buah pawl and ratchet
clutch pada rancangan internal gear hub, pawl and ratchet
clutch yang pertama berada pada ring gear dengan jumlah gigi
90 (planetary set 1), pawl and ratchet clutch ini bekerja pada
tingkat kecepatan 1, 2, 3, dan 4.
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Gambar 3. 5 Pawl and ratchet pada ring gear

Pawl and ratchet clutch yang kedua berada pada sun gear
dengan jumlah gigi 49, 43, dan 31 (planetary set 2), pawl and
ratchet clutch ini bekerja pada tingkat kecepatan 2, 3, 4, 6, 7,
dan 8 bergantung pada pawl yang mengunci, karena terdapat
tiga pawl pada pawl and ratchet clutch ini, pawl yang pertama
akan mengunci sun gear dengan jumlah gigi 49, pawl yang
lainnya mengunci sun gear dengan jumlah gigi 43, dan 31.

(a) (b)
Gambar 3. 6 (a) pawl pada sun gear saat mengunci pada
ratchet; (b) pawl pada sun gear ketika tidak mengunci pada
ratchet

3.4. Diagramatik Mekanisme
Dari rancangan gambar teknik pada gambar 3.1 dan

3.2 didapatkan model diagramatik sebagai pemudah
pembacaan alur daya pada rancangan internal gear hub 8
tingkat kecepatan pada setiap tingkat kecepatannya. Model
diagramatik dilengkapi dengan semua roda gigi yang bekerja
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dan clutch yang bekerja. Garis kontinu pada gambar
diagramatik menandakan alur daya pada tingkat kecepatan
tersebut.

Keterangan:
1. Syg= Sun Gear (jumlah gigi 48)
. Py5 =Planet Gear (jumlah gigi 15)
. P,7 =Planet Gear (jumlah gigi 27)

[
; . Ryo = Ring Gear (jumlah gigi 90)

2

3

Py Py *
T T 5. Ry; =Ring Gear (jumlah gigi 77)

6.

7

8

4

K]
—
H

. Syg = Sun Gear (jumlah gigi 49)

. Py, =Planct Gear (jumlah gigi 14)

. Syz3 = Sun Gear (jumlah gigi 43)
9. P,¢ =Planet Gear (jumlah gigi 20)
Sia ‘ — 10. S5, = Sun Gear (jumlah gigi 31)
43| Sa4s 11.P;, = Planet Gear (jumlah gigi 32)
12.Pog = Positive Clutch

13.Pag, = Pawl Ring Clutch

T I c 14. Pacg = Pawl Sun Clutch
15. Rog, = Roller Ring Clutch
16. Rog, = Roller Carrier Clutch
17. Hg = Hub Shell
18. C = Planet Gear Carrier

Hg

Pog

—
I

H
— ——

"

k"‘I “531

—
—

' { |
——

&
=
3
gt

H

Gambar 3. 7 Diagram Total

Pada gigi tingkat 1, pawl pada poros sun gear tidak mengunci
sun gear pada planetary set 2, sehingga semua sun gear pada
planetary set 2 akan berputar bebas. Alur daya pada gigi
tingkat 1 yang juga berperan sebagai low reduction gear
sebagai berikut: pawl ring clutch— ring gear — planet gear
carrier — roller carrier clutch— hub shell.

Power out

Ssg it Powerin

Sk

- “ T i [
- I+
e Roo :E_

Gambar 3. 8 Diagram gigi tingkat 1
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Dengan susunan seperti pada gambar 3.8, persamaan gear
ratio yang digunakan:
Ry = (P15- Rgo)
(P27. S4g + P15. Rgp)

Pada gigi tingkat 2, pawl pada poros sun gear akan mengunci
sun gear dengan jumlah gigi 31 pada planetary set 2, sehingga
sun gear dengan jumlah gigi 31 pada planetary set 2 akan
menjadi elemen reactionary/fixed, sedangkan kedua sun gear
yang lain akan berputar bebas . Alur daya pada tinkat gigi 2
sebagai berikut: low reduction gear — planet gear carrier —»
roller ring clutch — hub shell.

Gambar 3. 9 Diagram gigi tingkat 2

Dengan susunan seperti pada gambar 3.9, persamaan gear
ratio yang digunakan:
_ (P14- S31+ P33. Ry7)
R= (P32. Ry7) Ria

Pada gigi tingkat 3, pawl pada poros sun gear akan mengunci
sun gear dengan jumlah gigi 43 pada planetary set 2, sehingga
sun gear dengan jumlah gigi 43 pada planetary set 2 akan
menjadi elemen reactionary/fixed, sedangkan kedua sun gear
yang lain akan berputar bebas . Alur daya pada tinkat gigi 3
sebagai berikut: low reduction gear — planet gear carrier —»
roller ring clutch — hub shell
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Gambar 3. 10 Diagram gigi tingkat 3

Dengan susunan seperti pada gambar 3.10, persamaan gear
ratio yang digunakan:
(P14- Sa3 + Pao- R77)
R= .R
(Pz0- R77) ld

Pada gigi tingkat 4, pawl pada poros sun gear akan mengunci
sun gear dengan jumlah gigi 49 pada planetary set 2, sehingga
sun gear dengan jumlah gigi 49 pada planetary set 2 akan
menjadi elemen reactionary/fixed, sedangkan kedua sun gear
yang lain akan berputar bebas. Alur daya pada tinkat gigi 4
sebagai berikut: low reduction gear — planet gear carrier —»
roller ring clutch — hub shell.
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Gambar 3. 11 Diagram gigi tingkat 4

Dengan susunan seperti pada gambar 3.11, persamaan gear
ratio yang digunakan:
R = (S49 + Ry7) Ry
R77

Pada gigi tingkat 5, daya dari final gear drive diteruskan
menuju positive clutch, dan langsung diteruskan menuju hub
shell, sehingga sistem menjadi direct drive dengan gear ratio
menjadi 1. Sama seperti gigi tingkat 1, pawl pada poros sun
gear tidak mengunci sun gear pada planetary set 2, sehingga
semua sun gear pada planetary set 2 akan berputar bebas.
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...........

Gambar 3. 12 Diagram gigi tingkat 5

Pada gigi tingkat 6, posisi pawl sama seperti pada gigi tingkat
2, tetapi putaran diteruskan langsung ke planet carrier, tanpa
melewati low reduction gear. Alur daya pada tinkat gigi 6
sebagai berikut: planet gear carrier —roller ring clutch — hub

shell.

Power out

Power in

Gambar 3. 13 Diagram gigi tingkat 6

Dengan susunan seperti pada gambar 3.13, persamaan gear
ratio yang digunakan:
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R= (P14 S31+ P32. Ry7)
(P32. R77)

Pada gigi tingkat 7, posisi pawl sama seperti pada gigi tingkat
3, tetapi putaran diteruskan langsung ke planet carrier, tanpa
melewati low reduction gear. Alur daya pada tinkat gigi 7
sebagai berikut: planet gear carrier —roller ring clutch — hub
shell.

Gambar 3. 14 Diagram gigi tingkat 7

Dengan susunan seperti pada gambar 3.14, persamaan gear
ratio yang digunakan:
R = (P14 Sa3+ Pag- R77)
(P20 R77)

Pada gigi tingkat 8, posisi pawl sama seperti pada gigi tingkat
4, tetapi putaran diteruskan langsung ke planet carrier, tanpa
melewati low reduction gear. Alur daya pada tinkat gigi 8
sebagai berikut: planet gear carrier — roller ring clutch — hub
shell.
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Gambar 3. 15 Diagram gigi tingkat 8

Dengan susunan seperti pada gambar 3.15, persamaan gear
ratio yang digunakan:
R = (S49+ Ry7)
R77

3.4. Perhitungan

Setelah merancang desain, langkah selanjutnya yaitu
melakukan perhitungan distribusi teganganyang dialami oleh
roda gigi dengan memasukan data yang ada. Dalam
perhitungan ini nantinya akan didapatkan besaran nilainya.
Melalui perhitungan didapatkan pula variasi material yang
dapat digunakan pada roda gigi berdasarkan perhitungan
Lewis.

3.4.1. Perhitungan Dimensi Gear

Untuk mendapatkan face width digunakan persamaan
(2.16) dengan input dari pedal, diambil contoh perhitungan
pada roda gigi dengan jumlah gigi pada tingkat kecepatan 7:

Tabel 3. 8 Input pada Roda Gigi dengan Jumlah Gigi 43
Tenaga 0.33HP
Kecepatan Radial 179.81 RPM
Face width dari gigi ring dangan jumlah gigi 43 didapat:
F;=51.321b
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P=31.75in
Y = 0.4 (20 deg, 43 number of teeth)
S = 12000 Ib/in* (ASTM 35)

Sehingga :
b F; P
Sy
_51.32 31.75
12000 0.4
b =0.34in
Face width harus memenuhi persamaan:
2<b <

0.283< b <0.409

3.4.2. Perhitungan persamaan Lewis

Perhitungan torsi pada roda gigi dilakukan dengan
asumsi daya yang ditransmisikan dari input ke output adalah
sama:

dayanput W) _ 63000232 = 114.63 b in

putaran (rpm) 179.81

T =63000

Terdapat 3 set planet yang kontak pada roda gigi sun dan ring
maka nilai torsi dibagi 3 menjadi 38.21 Ib in.

Gaya gesek antara ban dan aspal akan mempengaruhi input
torsi pada roda gigi. Dengan koefisien rolling resistence 0.005
[21], asumsi berat pengemudi dan sepeda 80 kg, dan roda
sepeda 26 in, maka didapatkan gaya rolling resistence:
E=Crmg

E. =0.005 80kg 9.8 = 3.92 N = 0.88 Ibf

Sehingga torsi pelawan didapat:
T=ER

T=(0.88Ibf 13in)/3
T=3.8Ibfin
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Torsi akhir didapat:
T =238.21-3.8=34.41Ibfin

Gaya tangensial dan gaya normal pada roda gigi ring didapat:

D
T= F—
)
1.35in
34.41 Ibf in = F, 3
F, =50.821b
Mencari kecepatan linear pada roda gigi:
_ mDyn
P12
v m1.35179.81
P 12
V, = 63.72 ft/min

Sehingga dynamic load didapat:
_ 600+ 1, F

F_—
d 600 ¢

600+ 63.72

= 50.82
d 600
F; = 56.22 1b
Allowable load didapat:
SbY
b= T
Fo— 12000 0.29 0.4
b= 31.75

F, = 56.22 lb
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F, = F; (terpenuhi)

Tegangan pada roda gigi didapat:
Fe

T

50823175
°= 704 037

c = 10847.92 psi

Tegangan ini merupakan tegangan normal terhadap sumbu
lateral pada permukaan roda gigi.

3.4.3 Perhitungan keamanan AGMA

Perhitungan AGMA merupakan modifikasi dari
persamaan Lewis, persamaan AGMA memiliki faktor koreksi
tambahan dari persamaan Lewis. Persamaan tegangan AGMA
yang digunakan:

_ FPK K Kpy
T TR, bJ

Dimana:

F,=50.82 Ib (beban yang ditransmisikan)

P=3175in

K, =1 (uniform power source, uniform on driven)
K., = 1.3 (precision gear, 2 in face width)
K, =1 (size faktor for spur gear)
K, =0.86
b=0.37in
J=04
Sehingga:
50.8231.75111.3

%= 708603704
o = 16231.10 psi
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Untuk mengetahui apakah roda gigi yang didesain aman, perlu
diketahui tegangan ijin. Dengan persamaan:
Sat I<L

Kr Kg

Sad =

Dimana:

S,: = 35000 psi

Ky =1 (100 milllion cycle)

K =1 (oil temperatur less than 250)
Kg = 1.33 (normal design)

Sehingga:
350001

ad = 717733

S, = 4135338 psi

Dapat disimpulkan bahwa roda gigi yang didesain aman,
dikarenakan memenuhi persamaan
Sad 2 Gt

Untuk keamanan terhadap wear, menggunakan persamaan

AGMA:
,Ft CoCs Cpy Ct
o.=0Cp W

Dimana:

Cp = 2300 (steel vs steel)

F,=50.82 Ib (beban yang ditransmisikan)
Co=1

Cs = 1.25 (design purpose)

Cp = 1.3 (face width below 1 in)

C¢ =1 (good finish)

Cy, =0.86

d=0.63in

b=0.37in

1=0.11
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Sehingga :

_ 300 | 50821125131
Oc = 086063037011

o. = 140200 psi

Untuk mengetahui apakah roda gigi yang didesain aman, perlu
memenuhi persamaan:

CL Cx
0. < Sy Cr Cg
Dimana:
Sac = 190000 psi (steel 440 BHN)
CL == 1
CH =1
CT = 1
CR =1
Sehingga:

11
oc < 190000 —

140200 psi < 190000 psi
Dapat disimpulkan bahwa roda gigi yang didesain aman,
dikarenakan memenuhi persamaan diatas.

3.5. Material
Berdasarkan perhitungan lewis didapatkan variasi
material, seperti forged carbon steel, alloy steel dan gray cast
iron. Material ini yang akan digunakan sebagai input pada
simulasi dinamis.
Tabel 3. 9 Data Material [17] [22]

So BHN Sat
Forged carhon steel SAE 1035 23000 190 53700
Alloy steel SAE 2320 50000 225 123862
Gray castiron ASTM 35 12000 212 35000
Gray castiron ASTM 25 8000 174 28000
Forged carbon steel SAE 1020 20000 180 68200
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Data dari material yang digunakan terdapat pada tabel
3.9, dimana So mewakilkan safe static stress dari material,
sedangkan Sat mewakilkan tegangan yield dari material. Jika
tegangan berdasarkan hasil perhitungan lewis lebih kecil dari
safe static stress, maka roda gigi dapat dikatakan aman. Jika
tegangan equivalent von-Mises lebih kecil dari tegangan yield
maka roda gigi dapat dikatakan aman terhadap beban dinamis.

3.6. Pemodelan Geometri Total Internal Gear Hub

Dengan perhitungan dimensi dan rasio pada bab
sebelumnya didapat dimensi keseluruhan dari internal gear
hub. Dimensi keseluruhan dimodelkan pada software
Autodesk Inventor.

Pemodelan menggunakan software Autodesk Inventor
dengan tambahan software tambahan untuk model roda gigi
yang lebih detail. Input pada software ini berupa diametral
pitch, face width, pressure angle. Software akan otomatis
membuat model 3D sesuai input pada tabel.

Untuk pemodelan lain selain roda gigi, dilakukan
pemodelan manual pada software Autodesk Inventor.
Pemodelan dimulai dengan menggambar desain 2D terlebih
dahulu. Setelah penggambaran 2D selesai, maka dilakukan
fungsi extrude agar model 3D dibuat berdasarkan model
gambar 2D.

Setelah dilakukan pemodelan pada software Autodesk
Inventor, maka dilakukan pemodelan pada software FEA.
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Gambar 3. 16 Input pemodelan 3D

Pemodelan mencakup sub-assembly berupa, low reduction
planetary gear set, ratio changer planetary set, hub shell,
drive shaft. Low reduction planetary gear set terdiri dari 1
buah ring gear, 6 buah ring, 1 buah sun gear, 1 buah one-way
clutch, 1 planetary carrier. Ratio changer terdiri dari 1 buah
ring gear, 9 buah planet gear, 3 buah sun gear, 1 buah
planetary carrier, 1 buah one way clutch. Drive shaft terdiri
dari 2 buah nut, 1 buah one way clutch.
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Gambar 3. 17 Mekanisme internal gear hub

Permodelan dilakukan dengan memperhatikan batasan
masalah berupa dimensi dari over-lock nut drive sebesar 5.12
in. Lebar dari setiap roda gigi sebesar 0.41 in yang merupakan
batas atas dari face width, didapat lebar total dari mekanisme
sebesar 2.07 in.

Gambar 3. 18 Desain keseluruhan internal gear hub

Dengan dimensi mekanisme seperti diatas, didapat
dimensi keseluruhan internal gear hub beserta hub shell.
Didapat flange distance sebesar 3.26 in, dan flange diameter
sebesar 3.94. Dengan desain hub shell yang mengikuti dimensi
mekanisme roda gigi, didapat sisa tempat untuk final gear,
seperti pulley, sproket, maupun cross helical. Sisa tempat
untuk final gear sebesar 3.05 in.



65

i Siaici DN

e 1.24—= =— 83—~

3.26

512

6.69

Gambar 3. 19 Dimensi hub shell dan compound planetary gear
set

3.7. Simulasi dinamis dan analisis data

Untuk pengujian dari penelitian ini menggunakan
perhitungan teori kegagalan dan simulasi software finite
element analysis. Dari pengujian ini nantinya akan didapatkan
besarnya nilai distribusi tegangan yang terjadi pada roda gigi
serta daerah kritis yang terjadi pada roda gigi. Tegangan
berupa tegangan ekuivalen von-Mises dan tegangan kontak.

3.7.1 Prosedur Simulasi

Untuk mendapatkan hasil berupa tegangan dan
regangan ekuivalen pada simulasi dinamis diperlukan
perangkat lunak dengan serangkaian prosedur operasinya.
Langkah-langkah pengoperasian perangkat lunak sangat
menentukan hasil simulasi, hasil simulasi yang benar akan
menyerupai keadaan nyata. Banyak faktor-faktor yang
menentukan benar atau tidaknya hasil simulasi, seperti
boundary condition, constraint, joint, meshing, joint load, set
up time.
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Gambar 3. 20 Tool simulasi transient structural

Tool

simulasi
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yang digunakan adalah transient

structural digunakan untuk melakukan simulasi dinamis,
dimana beban, stress, dan strain bergantung pada satuan
waktu. Properties material diinput pada kolom engineering

data pada tool transient structural.

Properties of Outiine Row 3: Structural Steel

]
|
x

A B c D |E
1 Property value Unit 729 |3
2 T4 Density 7850 kg m*~-3 [ [
3 3 Isotropic Secant Coefficient of Thermal Expansion B
6 7] Isotropic Eiasticity 0B
16 7] Alternating Stress Mean Stress & Tabular =]
20 7] Strain-Life Parameters =]
23 ] Tensile Yield Strength 2.56408 Pa i | |}
29 ] Compressive Yield Strength 2.5E+08 Pa Jid [ s}
30 ] Tensile Ultimate Strength 4.6E+08 Pa =HOoE
31 7] Compressive Uitmate Strength [ Pa HE=

Gambar 3. 21 Tool untuk memasukan data properties material

Setelah pemodelan pada perangkat lunak simulasi
dilakukan, penulis harus menentukan contact region pada
model. Hal ini diperlukan agar menentukan hubungan kontak
antara bodies pada model. Type kontak yang digunakan yaitu
frictionless.




Details of "Contact Region"

. Filter. Name <
5| Scope . /5K Coordnate Systems
Scoping Method Geometry Selec... &8 Connections
Contact 1 Face 2/ Cg:'ﬂé‘sta i
v P Contac ion
Target 1 Face 8. Contact Region 2
Contact Bodies B, ContactRegion 3
Target Bodies ¢_!_ Contact Region 4
— v B Contact Region 5
~I| Definition B Contact Region 6
Type Bonded v B, Contact Region 7
- ¥, Contact Region 8
v
_S(ope Mode _Autamatlc ,/". Contact Region 8
Behavior Program Contr... -+ B, Contact Region 10
Trim Contact Program Contr,.. ,/:i. Contact Region 11
¥, Contact Region 12
Trim Tolerance 3.0431e-004 m @ S i
Suppressed No E-9[®) Transient (AS)
~I| Advanced /8 Initial Conditions
pYAl Analysis Settings
| Formulation | Program Contr... 1) Solution (A6) =
- e o i - - . I

Gambar 3. 22 Tabel untuk memasukan data contact region

Setelah menentukan contact region, maka hubungan
gerakan antar bodies pun ditentukan, hubungan gerakan ini
disebut joint. Joint, terbagi menjadi dua tipe, body to body,
ground to body. Body to body connection digunakan apabila
gerakan terjadi antara bodies. Ground to body connection
digunakan apabila gerakan terjadi antara ground dan body.
Perilaku model terbagi menjadi rigid dan deformable, perilaku
yang ditentukan berupa deformable.

| Definition
Connection Type | Body-Body
Type Revolute
[Torsional Stiffness | 0. N-m/*
Torsional Damping | 0. N-m-s/*
Suppressed No
/| Reference
Scoping Method | Geometry Selection
Applned’ By Remote Attachment
Scope 1Face
Body
‘Coordmate System Reference Coordinate System
Behavior Deformable
Pinball Region Al
=l Mobile
Scoping Method | Geometry Selection
Applied By Remote Attachment
Scope 1 Face
Body
‘Inmal Position Unchanged
Behavior | Deformable
| Pinball Region Al
+ Stops
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Gambar 3. 23 Tabel untuk memasukan data joint

Jumlah joint yang ditentukan adalah 15 joint, 6 revolute body-
body joint, 6 fixed body-body joint, 2 revolute ground-body
joint, dan 1 fixed ground-body joint.

” f Revolute - carrier 25.2 To spur gear_iso_ISO - Spur gear 0.8M 27T 20PA 8FW
ote o spur gear - Spur gear 0.8M 27T 20PA
Spur gear

~ Gambar 3. 24 Jumlah joint yang digunakan pada model
simulasi

Setelah hubungan antara bodies ditentukan, penulis
menentukan meshing yang digunakan. Tipe meshing yang
digunakan berupa hex dominant, dengan ukuran 0.0004 m
pada permukaan yang dianalisis menggunakan metode face
sizing. Face sizing memungkinkan operator menentukan
ukuran meshing pada permukaan tertentu yang dianalisis.

-|| Scope
Scoping Method | Geometry Selection
Geometry 75 Faces
=|| Definition
Suppressed No
Type Element Size

Behavior Soft

(a) (b)

Gambar 3. 25 (a)Tabel untuk memasukan data
meshing;(b)hasil meshing menggunakan face sizing



69

Untuk memasukkan data awal berupa moment
diperlukan pengaturan set up time. Step end time berada pada
nilai 0.005s, initial time step pada 0.00005s, minimum time
step 0.00005s, dan maximum time step pada 0.0005s.

Details of "Analysis Settings" ‘il‘

-/ Step Controls A
Number Of Steps 1
Current Step Number | 1.

Step End Time S.e003 s
Auto Time Stepping | On
Define By Time
Initial Time Step 5.e-005 s

Minimum Time Step | 5.e-005 s
Maximum Time Step | 1.e-004 s

Time Integration On
-|| Solver Controls
Solver Type Program Controlled ]

Gambar 3. 26 Tabel untuk memasukan data set up time

Data terakhir yang harus dimasukkan berupa input
gaya berupa moment. Besar moment yang digunakan sebesar
20.46 Ibf in. Besar gaya pada simulasi dinamis bergantung
pada waktu, sehingga data berupa gaya dimasukkan mengikuti
tabular data sesuai dengan set up time yang telah ditentukan
sebelumnya. Maka besar gaya 20.46 Ibf in akan bekerja pada
0.005s.

Graph % Tabular Data

Te3 Steps | Time [s) [V Moment (Ibf.in] |
048 — 11 1o 0.

2 |7.e-003 | 20.46

Gambar 3. 27 Tabel untuk memasukan data moment

3.7.1. Perbandingan Hasil Face Sizing
Agar hasil simulasi lebih akurat maka dilakukan face
sizing pada permukaan yang dianalisa. Face sizing merupakan
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metode memperbanyak jumlah elemen pada permukaan
model. Face sizing yang dilakukan pada penelitian ini,
memperkecil ukuran elemen pada permukaan roda gigi hingga
0.0004 m, dengan jumlah permukaan yang di face sizing
sejumlah 4.

100 =
0.050 0150

Gambar 3. 28 Permukaan roda gigi sebelum face sizing

Sebelum dilakukan face sizing jumlah elemen pada
planetary gear set pada gigi tingkat 8 adalah 24369,
sedangkan jumlah node sebelum face sizing adalah 46722,
dengan tegangan terbesar sebesar 15122 psi dan tegangan
terkecil sebesar 657.98 psi. Waktu yang ditempuh untuk
simulasi tanpa menggunakan face sizing berkisar antara 45
menit sampai dengan 60 menit.
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Gambar 3. 29 Permukaan roda gigi sesudah face sizing

Setelah dilakukan face sizing jumlah elemen pada
planetary gear set pada gigi tingkat 8 adalah 46835, sedangkan
jumlah node sebelum face sizing adalah 85007, dengan
tegangan terbesar sebesar 13917 psi dan tegangan terkecil
sebesar 201.97 psi. Waktu yang ditempuh untuk simulasi
setelah face sizing sekitar 120 menit.

Jika dilakukan face sizing dengan ukuran 0.0002 m
waktu simulasi yang ditempuh dapat mencapai waktu 360
menit dengan jumlah elemen sebanyak 52371. Sehingga face
sizing yang digunakan pada penelitian ini berukuran 0.0004 m,
dengan efisiensi waktu yang lebih tinggi.



BAB IV
HASIL DAN PEMBAHASAN

4.1. Analisis Hasil Simulasi

Untuk mengetahui aman atau tidaknya sebuah desain
roda gigi, maka penulis membandingkan tegangan ekuivalen
von-Mises yang didapat dari hasil simulasi dinamis
menggunakan software finite element, dengan tegangan ijin
material. Simulasi yang digunakan merupakan simulasi
dinamis menggunakan tool transient structural.

(c) @
Gambar 4. 1 (a) Low reduction planetary gear set; (b)planetary
set pada gigi tingkat 6; (c) planetary set pada gigi tingkat 7; (d)
planetary set pada gigi tingkat 8

Penulis melakukan pemodelan pada perangkat lunak
simulasi untuk model low reduction planetary gear set,

72
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planetary set pada gigi tingkat 6, planetary set pada gigi
tingkat 7 , dan planetary set pada gigi tingkat 8.

Hasil yang didapat dari simulasi berupa tegangan
ekuivalen von-Mises, tegangan kontak, dan tegangan normal
terhadap sumbu lateral, yang ditunjukan oleh spectrum warna
pada model.

Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: psi

Time: 1.4e-002

7/30/2017 12:26 PM

84593 Max
75194

65795

56396

46996

37597

28198

18799

400
0.88791 Min

0.500 1.500

Gambar 4. 2 Hasil simulasi pada low reduction planetary gear
set

4.2. Pembahasan keamanan tegangan bending roda gigi
Hasil simulasi menunjukan tegangan terbesar yang
terjadi pada roda gigi planet dengan jumlah gigi 20 berada
pada nilai 22861 psi dan tegangan terkecil terjadi pada roda
gigi planet dengan jumlah gigi 20 berada pada nilai 21.75 psi.
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Gambar 4. 3 Equivalent Stress von-Mises pada permukaan
roda gigi planet (jJumlah gigi 20)

Pada roda gigi sun dengan jumlah gigi 43 tegangan
ekuivalen terbesar berada pada nilai 23387 psi. Sedangkan
tegangan ekuivalen terkecil berada pada nilai 269.61 psi.

Gambar 4. 4 Equivalent Stress von-Mises pada permukaan
roda gigi planet (jumlah gigi 43)

Untuk menentukan aman atau tidaknya roda gigi,
maka dilakukan perbandingan antara tegangan equivalent von-
Mises dan tegangan ijin material. Melalui simulasi dinamis
didapat bahwa tegangan equivalent von-Mises pada roda gigi
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43 sebesar 23387 psi, sedangkan untuk tegangan ijin material
berdasarkan perhitungan AGMA sebesar 26315.79 psi dengan
menggunakan material ASTM 35. Untuk roda gigi 20 memiliki
tegangan equivalent von-Mises sebesar 22861 psi, sedangkan
tegangan ijin material berdasarkan perhitungan AGMA sebesar
51278.2 psi dengan menggunakan material SAE 1030.

100000.00

90000.00

§0000.00

70000.00

60000.00

msad (psi)

50000.00
Mot AGMA (psi)

40000.00 at equivalent Von-Misses(psi)

30000.00

20000.00

nnnnnnn

1 2 3 4 5 6 7 8 s 10 11

Gambar 4. 5 Grafik perbandingan tegangan izin material,
tegangan berdasarkan perhitungan, dan tegangan equivalent
von-Mises

Untuk meningkatkan efisiensi ekonomi, maka
pemilihan material diseragamkan dengan menggunakan
material alloy steel SAE 2320 dengan tegangan ijin material
sebesar 93129.32 psi.

4.3. Pembahasan keamanan tegangan kontak roda gigi

Hasil simulasi menunjukan tegangan kontak terbesar
yang terjadi pada roda gigi planet dengan jumlah gigi 20
berada pada nilai 16836 psi dan tegangan kontak terkecil
terjadi pada roda gigi planet dengan jumlah gigi 20 berada
pada nilai O psi.
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Gambar 4. 6 Contact stress pada permukaan roda gigi planet
(jumlah gigi 20)

Pada roda gigi sun dengan jumlah gigi 43 tegangan
kontak terbesar berada pada nilai 15661 psi. Sedangkan
tegangan kontak terkecil berada pada nilai O psi.

Contact stress pada permukaan roda gigi planet
(jumlah gigi 43)

Gmbar

Nilai 0 menandakan bahwa pada daerah dengan spektrum
warna berwarna biru tidak terjadi kontak pada roda gigi.
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Tabel 4. 1 Data Tegangan Kontak

LG planet |LG planet

LG sun 1 2 LGring [8ring 8 sun 8 planet |7 sun 7 planet |6 sun 6 planet
Cp 2300 2300 2300 2300 2300 2300 2300 2300 2300 2300 2300
Co 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
Cv 0.89 091 0.88 0.86] 0.84 0.85 0.88) 0.86 0.88 0.88 0.88]
Cs 1.25 1.25 1.25 1.25 1.25 125 1.25 1.25 125 1.25 1.25
Cm 13 13 13 13 13 1.3 13 13 1.3 13 1.3
| 0.12 012 0.23 0.23] 0.20 0.12 0.12 0.11 011 0.08 0.08]
cf 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
oc (psi) 120156 149702| 108480 87949 45248| 158463| 169479 140200 162986 161199, 161852

oc simula: 26098 54271 20945 12996 12034 13938 27890 15661 16836 23897 27621
Sac (psi) 190000, 190000 190000) 190000 190000| 190000| 190000 190000/ 190000| 190000, 190000

Cl 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
Ch 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
Ct 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
Cr 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
Saw 190000 190000) 190000] 190000| 190000] 190000| 190000| 190000| 190000| 190000/ 190000

Tegangan kontak yang diperoleh melalui simulasi memiliki
tegangan terbesar pada nilai 54271 psi, sedangkan tegangan
kontak yang paling besar yang diperoleh melalui perhitungan
AGMA berada pada nilai 161852 psi.
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Gambar 4. 8 Grafik perbandingan tegangan izin material,
tegangan kontakberdasarkan perhitungan, dan tegangan kontak
simulasi
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Dengan tegangan kontak ijin berada pada nilai 190000 psi
maka seluruh roda gigi dapat dikatakan aman terhadap
tegangan kontak karena tegangan ijin material lebih besar jika
dibandingkan dengan tegangan kontak yang diperoleh melalui
simulasi maupun perhitungan AGMA.

4.4. Analisis Tegangan Normal Pada Planetary Gear Set
gigi tingkat 7
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Hasil simulasi menunjukan tegangan normal terhadap
sumbu lateral terbesar yang terjadi pada roda gigi planet
dengan jumlah gigi 20 berada pada nilai 19159 psi dan
tegangan terkecil terjadi pada roda gigi planet dengan jumlah
gigi 20 berada pada nilai -22753 psi.

Gambar 4. 9 Normal stress terhadap sumbu lateral pada
permukaan roda gigi planet (jumlah gigi 20)

Pada roda gigi sun dengan jumlah gigi 43 tegangan
normal terhadap sumbu lateral terbesar berada pada nilai
11619 psi. Sedangkan tegangan ekuivalen terkecil berada
pada nilai -11401 psi.
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Gambar 4. 10 Normal stress terhadap sumbu lateral pada
permukaan roda gigi planet (jumlah gigi 43)

4.4.1 Perbandingan Hasil Simulasi Dinamis dan Lewis

Pada penelitian ini simulasi yang dilakukan
merupakan simulasi dinamis. Pada simulasi dinamis terdapat
input berupa kecepatan rotasi dan waktu. Pada persamaan
lewis, beban yang digunakan pada persamaan merupakan
beban statis terhadap sumbu normal. Hasil simulasi dinamis
dan perhitungan Lewis dibandingkan agar mengetahui faktor
kecepatan yang mempengaruhi besarnya tegangan.
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Gambar 4. 11 Diagram perbandingan tegangan bending Lewis
dan simulasi dinamis

Gambar di atas adalah diagram perbandingan tegangan
normal antara simulasi dinamis dan perhitungan Lewis. Jika
diperhatikan besar dari tegangan hasil simulasi akan selalu
lebih besar jika dibandingkan dengan perhitungan Lewis. Hal
ini terjadi karena adanya beban kejut yang terjadi pada
simulasi dinamis. Setelah akhir kontak dari gigi pinion
terhadap gigi gear, gigi pinion tersebut akan kembali
melakukan kontak pada gigi gear selanjutnya. Adanya celah
dan juga jeda waktu antara akhir kontak menuju kontak baru
inilah yang memungkinkan terjadiya beban kejut.
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Tabel 4. 2 Perbandingan antara perhitungan dan simulasi
dinamis

Perhitungan Dynamic Simluation

Input Beban

Tegangan didapat dari kontak antara 2 roda
gigi yang memiliki input berupa torsi dan
aksial velocity pada poros.

Tegangan didapat dari perhitungan
gaya-gaya yang bekerja pada gigi.
Gaya-gaya tersebut berupa gaya
normal, gaya tangential, gaya
radial, dan gaya aksial.

Perhitungan Tidak memerlukan faktor-faktor vyang
Tegangan FP o = FP KoK Km | terdapat pada persamaan Lewis dan AGMA.
=1y t Kyb] Semua faktor sudah didapat melalui

FCCC G pemedelan dan simulasi. Untuk
g, =, fm—osm f mendapatkan tegangan tidak memerlukan
cTP ] Cudbl
v eksperimen.

Perhitungantegangan memerlukan
faktor-faktor untuk mengetahui
tegangan. Seperti faktor
kecepatan, faktor bentuk, faktor
material, dan faktor beban.

Koefisien Koefisien dinamis didapat melzalui input pada

. . Y 50 . i . - -
6004V
Dinamis Ei="P R K, = _SO+\'V].| simulasi dinamis berupa aksial velocity.

Koefisien dinamis didapat melalui
persamaan dengan kenstanta yang
sudah ditentukan.

Teori yang memperkuat alasan ini adalah berdasarkan
perumusan AGMA tentang tegangan bending yaitu dimana Kv
merupakan koefisien dinamis. Semakin besar kecepatan rotasi
gear, koefisien dinamis (Kv) ini akan semakin kecil yang
mengakibatkan tegangan bending menjadi semakin besar.

4.4.2. Perhitungan Koefisien dinamis pada Persamaan
Lewis

Pada penelitian ini, simulasi yang digunakan
merupakan simulasi dinamis. Tegangan yang terjadi
merupakan tegangan dinamis, dimana Kkecepatan akan
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mempengaruhi dari besarnya tegangan. Koefisien dinamis
didapat dari perbandingan antara tegangan normal terhadap
sumbu lateral pada hasil simulasi dan tegangan lewis.
Sehingga didapat koefisien dinamis:

K, = O (simulasi)

O(lewis)
11619 psi
V' 10847.92 psi
K, = 1.07

Berdasarkan hasil perhitungan untuk mendapat nilai koefisien
dinamis, perhitungan dilakukan dengan perbandingan antara
beban dinamis dan beban statis. Sehingga koefisien dinamis
berdasarkan perhitungan didapat:

Fq
Kv - F_
t
K = 51.321b
V' 46.391b
K, = 1.11

Dari kedua perhitungan diatas didapatkan nilai error sebesar
3.5%.

4.4.3. Pembahasan Koefisien dinamis pada Persamaan
Lewis

Dari perbandingan antara hasil perhitungan dan
simulasi didapatkan faktor kecepatan yang sebanding. Nilai
presentase error berkisar antara 0.12%-7.72%. Meshing dan
boundary dapat dikatakan akurat karena error dibawah 10%.
[23]
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Gambar 4. 12 Diagram perbandingan faktor kecepatan
berdasarkan simulasi dan perhitungan

Gambar diatas adalah diagram perbandingan antara faktor
kecepatan berdasarkan hasil simulasi dan perhitungan. Dapat
dilihat bahwa error terbesar sebesar 7.72% berada pada data
no. 6 dimana hasil dari roda gigi dengan jumlah gigi 49.
Sedangkan error terkecil sebesar 0.12% ada pada data no.10
dimana hasil dari roda gigi dengan jumlah gigi 31.

4.5. Data Penelitian
Semua data perhitungan dan simulasi didata dengan

format tabel. Hasil tegangan berdasarkan perhitungan dan
simulasi ditunjukan pada tabel 4.10.



Tabel 4. 3 Data Perhitungan
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LG sun ;G planet ;G Planet|, o ing |8ring  |8sun  |Splanet |7sun  |7planet [ssun |6 planet
diameteal pitch P {in)
number of teeth Nt (in) 45 15 27| 90| 77 49| 14 13| 20| 31 32
pitch diameter dp (in] 151 047 085|283 243|154 o044] 135 063 098 101
base diameter 36.08]  1128] 2030] 67.66] 57.89] 3684] 1052] 3233] 1504] 2330  24.04
torque T (Ib in) 7111 3186|3186  72.63] 4280 3441 1348] 3441 2046] 3441 35.0
RPM 91.73] 192.68] 19269 89.90] 147.44] 179.81] 40461] 179.81| 28319 179.82| 176.99
HP 033] 033 033 023] 033 033 033 033 033 033 0.3
outside diameter fin) 157 054 o091 290  249] 161 o050  142] 068 104 107
Vp (ft/min) 3629 23.82] 42.88| 6668 93.56| 72.61] 4668] 63.72] 46.68] 4594]  46.68
Ft (Ibf)
7 (1f) 93.76] 140.23] 8029 56.94] 40.80] 50.00] 6445] 5622| 70.03] 7589 7491
S (psi) 23000] 50000 23000] 12000  s000] 12000] 20000] 12000] 20000] 20000 20000]
v
b (in)
b (1bf) 99.76] 140.23] 80.29] 56.94] 40.80] 50.00] 6445 5622] 70.03] 7588 7491
sat (psi) 53700 123862 53700] 35000] 28000] 35000] 68200] 35000 68200 68200 68200)
[ 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
[ 1 1 1 1 T 1 1 1 1 1 1
Kr 133 133 133| 123] 123|133 133 133 133 133 139
Sadipsi) 40375.94] 83129.32| 40375 84| 26315.79| 21052.63| 26315.79) 51278.20| 26315.79| 51278.20| 51278.20| 51278.20)
[ 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
ks 1 1 1 1 T 1 1 1 1 1 1
Km 13 13 3] 13 13 13 13 13 13 13 13
[k 08s] 091 088 086] 0s84] o083 o088 o086 o088 088 0.8
f 038]  038] o041] 041 025] o040 025 o040 o040 037 037
ot AGMA (psi) 32758.12] 50849.56| 26787.84] 17607.35] 18648.96] 16539.97| 30271.14] 16231.10| 21935.65| 26757.60| 26874.97]
ot equivalent Von-Missed 38309.00] 84593.00] 28489.00] 19698.00] 19733.00| 19043.00| 33850.00| 23387.00| 22861.00] 39470.00] 44782.00)
ot lewis (psi) 21688.31] 48090.78| 21466.02| 10799.76] 6920.77] 10704.52] 18556.20] 10847.92| 18556.40| 18577.56| 18556.40)
ot Normal X (psi] 22687.28] 49910.42| 22309.10| 11892.92] 7771.10] 11174.00] 19706.00| 11619.00| 18518.00| 18977.00| 19153.00)
Koefisien Dinamis Simulal __ 1.05]  104]  104] 110  112] 104 106 107 10|  108] 10§
Kosfisien Dinamis Perhit] _ 1.06]  1.04] 107l 1a1] 116 112] 108 11| 108]  108] 108
Error 00124] 00019] 00322] 00099 0.0331] 0.0772] 00158] 00351 00259 0.0012] 0.0454)

Dapat dilihat pada tabel 4.3 seluruh roda gigi dapat
dikatakan aman terhadap tegangan bending dikarenakan
tegangan ekuivalen von-Mises (o) lebih kecil dibandingkan
dengan tegangan ijin material (Sad). Nilai koefisien dinamis
yang didapatkan melalui simulasi dinamis pada tabel berkisar
antara 1.03-1.12, sedangkan untuk koefisien dinamis yang
didapat dari perhitungan berkisar antara 1.04-1.16. Error dari
koefisien dinamis didapat berkisar antara 0.12%-7.72%.
Menunjukan bahwa meshing dan boundary condition yang
dipilih sudah baik karena presentase error dibawah 10%.
Sehingga hasil dapat dikatakan akurat.



BAB V
KESIMPULAN

5.1. Kesimpulan

Dari hasil perancangan dan simulasi dari internal gear
hub 8 tingkat kecepatan, dengan menggunakan 2 set planetary
compund gear didapat kesimpulan sebagai berikut:

1. Lebar keseluruhan roda gigi sebesar 2.07 in, dengan
tebal satu roda gigi 0.41 in. Sedangkan over-lock nut
distance 5.12 in, sesuai dengan batasan masalah.
Terdapat sisa lebar 3.05 in untuk hub shell, final gear,
shifter. Dengan pemodelan didapat dimensi hub shell
dengan dimensi flange distance didapat 3.26 in, flange
diameter 3.94. Planetary set yang digunakan
berjumlah 2, hal ini dikarenakan efisiensi dimensi
yang lebih tinggi jika menggunakan 1 set planetary
gear, dan 3 set planetary gear. Macam-macam roda
gigi pada planetary gear set 1 (low reduction gear)
adalah, 48 untuk sun gear, 15 untuk planet gear 1
(yang bertautan dengan sun gear), 90 untuk ring gear,
27 untuk planet gear 2 (yang bertautan dengan ring
gear). Lebar dari planetary gear set 1 adalah 0.83 in.
Macam-macam roda gigi pada planetary gear set 2
adalah, planet gear dengan jumlah gigi 14, 20 dan 32,
sun gear dengan jumlah gigi 49, 43, dan 31, ring gear
dengan jumlah gigi 77. Planetary gear set 2 memiliki
tebal keseluruhan sebesar 1.24 in.

85
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Gambar 5. 1 Dimensi keseluruhan internal gear hub
2. Hasil penelitian menunjukan bahwa roda gigi dapat

dikatakan aman terhadap tegangan bending dan kontak
apabila menggunakan material alloy steel SAE 2320
hardened case dengan BHN 440.

Hasil penelitian menunjukkan bahwa error antara hasil
koefisien dinamis perhitungan dan simulasi dinamis
berkisar antara 0.12%-7.72%. Menunjukan bahwa
meshing dan boundary condition yang dipilih sudah
baik karena presentase error dibawah 10%. Sehingga
hasil dapat dikatakan akurat.

1.2. Saran
Adapun saran yang didapat dari hasil penelitian ini yang

dapat membantu penelitian selanjutnya:

1. Perangkat keras yang digunakan lebih baik lagi agar

meshing yang dihasilkan bisa lebih kecil sehingga
hasil simulasi lebih akurat dan error yang dihasilkan
bias lebih kecil lagi. Pada penelitian ini perangkat
keras yang digunakan memiliki spesifikasi : CPU i7-
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3610gm, RAM 12 GB. Dengan RAM yang lebih
tinggi dan CPU vyang lebih baik waktu tempuh
simulasi dinamis bisa lebih singkat lagi.

Dapat dilakukan penelitian yang serupa dengan
menggunakan roda gigi helical. Untuk
membandingkan tegangan yang terjadi pada roda gigi.
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