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Einleitung 1

1 Einleitung

Die Elektronik im Kraftfahrzeug nimmt einen immer gréBeren Anteil ein. Inzwischen
liegt die GroBenordnung der Wertschépfung bei 30% und dariber. Grinde hierflr sind:

e Energieeinsparung: Viele Hilfsaggregate (Pumpen, Lifter, Ventile), die bisher me-
chanisch vom Verbrennungsmotor angetrieben werden arbeiten dadurch nicht be-
darfsgerecht und werden durch elektrische Motoren, Magnetventile usw. ersetzt.
Diese lassen sich unabhangig vom Verbrennungsmotor bedarfsgerecht betreiben.

e Komfort: Betatigungen von Hand werden ersetzt durch elektrische Antriebe. Bei-
spiele hierfiir sind Fensterheber, Sitzverstellungen, Servolenkung und Bremsen.

Bei vielen Anwendungen benétigt man neben der elektrischen Antriebseinheit ein
Getriebe zur Untersetzung, um die geforderten Drehmomente und Krafte bereitzu-
stellen. Fir die heute als Stellantriebe in Kraftfahrzeugen in der Serie eingesetzten
Gleichstrommotoren mit mechanischer Kommutierung hat sich die Kombination mit
Schnecken- bzw. Schraubradgetrieben als besonders geeignet erwiesen. Diese sind
bei Verwendung von Spritzguss-Zahnradern kostengunstig herstellbar, einfach mon-
tierbar, laufen im Betrieb gerduscharm und kdnnen je nach Einsatz selbsthemmend
eingestellt oder mit einem guten Wirkungsgrad betrieben werden. Die 90°-Umlenkung
des Kraftflusses vermindert zudem die in Abtriebsachsenrichtung oft kritische Baulan-
ge, die damit durch den Durchmesser des Gleichstrommotors begrenzt wird.

Zukiinftige Stellantriebe werden wegen steigender Anforderungen an Variabilitat,
Steuer- und Regelbarkeit bzgl. gednderter Bordspannungen sowie der Vernetzung mit
dem Fahrzeug-Bussystem zunehmend als elektronisch kommutierte Motoren mit inte-
grierter Steuer- und Regelungselektronik ausgefihrt werden. Durch den Wegfall der
mechanischen Kommutierung wird die Baulange der Motoren abnehmen und die heu-
te z.B. fir Fensterheber erforderliche 90° Anordnung von Drehachse des Abtriebs zu
Drehachse des heute Ublichen “langen” Motors Uberfllissig. Hochlibersetzende koaxia-
le Getriebe innerhalb des Rotors der neuen Elektromaschinen iibernehmen die Uber-
setzungsanpassung die heute von Schneckengetrieben erzeugt werden. Der Bauraum
wird somit nicht mehr durch den Durchmesser des Motors, sondern durch dessen Bau-
lange begrenzt. Koaxiale Getriebe kénnen sowohl in die Hohlwelle eines Innenlaufers
integriert oder axial angeordnet werden und sollten dabei besonders flach bauen, um
den Gesamtbauraum des Antriebs gering zu halten. Es ist zu erwarten, dass insbeson-
dere Planetengetriebe sowie die Sonderbauformen Exzenter-, Taumel- und Zykloiden-
getriebe dieser Anforderung gerecht werden.
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1.1 Aufgabenstellung

Fir eine neue Generation von Elektromotoren sollen geeignete koaxiale Getriebe-
konzepte ermittelt werden. Die Anforderungen an die Getriebe sind in Pflichtenheften
fir Stellantriebe festgeschrieben. Die derzeit geforderten Abtriebsdrehmomente liegen
zwischen 40 Ncm und 40 Nm, die Leistungen zwischen 3 W und 200 W. Das Uberset-
zungsverhaltnis liegt im Bereich von 15 bis 70, in Sonderféllen wie etwa den Luftklap-
penstellern fir die Fahrzeugklimatisierung bei bis zu 400.

Bei der Entwicklung eines Stellantriebs bis zur Serienreife spielen eine Vielzahl von An-
forderungen wie Leistung, Drehmoment, Untersetzung, Bauraum, Wirkungsgrad, Ge-
rauschverhalten, Selbsthemmung bzw. Freilauf sowie die Herstellkosten eine Rolle.

Erstes Ziel dieser Arbeit ist die systematische Suche nach Konzepten, die koaxial bau-
en und im vorgegebenen Ubersetzungsbereich liegen. Zunichst sollen alle denkbaren
Getriebekombinationen mit ihren theoretischen Ubersetzungsbereichen ermittelt wer-
den. Durch eine systematische Vorgehensweise soll sichergestellt werden, dass keine
Lésung Ubersehen wird.

In einem zweiten Schritt sollen geeignete Kriterien erarbeitet werden, mit denen eine
Bewertung der Konzepte hinsichtlich der Anforderungen méglich ist. Mittels der Bewer-
tung kann die Auswahl geeigneter Konzepte erfolgen, die fur eine detailliertere Betrach-
tung in Frage kommen.

Ausgehend von dieser Basis soll am Beispiel einer Leitanwendung die Konstruktion und
Auslegung eines Prototyps erfolgen, mit dem Messungen am Prufstand durchgefihrt
werden.
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2 Stand der Technik
2.1 Aligemeine Grundlagen und Begriffe

Die Umlaufgetriebe kénnen von den einfachen Ubersetzungsgetrieben abgeleitet wer-
den. Zur Erlauterung mancher Begriffe der Umlaufgetriebe missen einige Grundlagen
zu deren Berechnung bekannt sein. Daher wird im Folgenden kurz auf die Herleitung
der Umlaufgetriebe von den Standgetrieben und auf die Berechnung der Drehzahlen,
Drehmomente und des Wirkungsgrads eingegangen. Die weiteren Berechnungsgrund-
lagen sind in Kapitel 3 zusammengefasst.

2.1.1 Ubersetzung und Standiibersetzung

Die Ubersetzung eines Standgetriebes bzw. eines einfachen Ubersetzungsgetriebes
(siehe Bild 2.1) ergibt sich aus dem Verhalinis der Antriebsdrehzahl (Welle 1) zur Ab-
triebsdrehzahl (Welle 2) nach Gleichung (1).

iy = = 2 (1)

Nab no

Bei einer einfachen Stirnradstufe mit zwei au3enverzahn-
ten Zahnradern wie in Bild 2.2 dargestellt haben die An-
und Abtriebswelle unterschiedliche Drehrichtungen, d.h. —12
die Getriebestufe hat eine negative Ubersetzung i1, < 0. 1|
Unter Verwendung der Zahnezahlen bzw. der Walzkér-
perdurchmesser kann die Standibersetzung einer einfa- <
chen Stirnradstufe auch mit Gleichung (2) ausgedriickt
werden. Durch das Minuszeichen wird die Drehrichtungs-
umkehr berticksichtigt.

Bild 2.1: einfaches Uberset-
zungsgetriebe

. 2 duw2
g = T 4. (2)
Bei einer Paarung eines Stirnrads (AuBenverzahnung) mit ei-
nem Hohlrad (Innenverzahnung) haben beide Zahnrader bzw. —
ihre Wellen die selbe Drehrichtung. Zur Berechnung der Uber-
setzung eines Getriebes missen daher flr auBBenverzahnte
Zahnrader positive und fir innenverzahnte Zahnrader negative

Zahnezahlen bzw. Walzkreisdurchmesser verwendet werden.

Zur Herleitung der einfachen Planetengetriebe wird zunachst
das Standgetriebe bestehend aus zwei Stirnradern und einem
Hohlrad in Bild 2.3 links betrachtet. Indem man das Geh&u- N
se dieses Standgetriebes zusatzlich lagert, kann ein einfaches
Umlaufgetriebe abgeleitet werden, welches neben den beiden

Bild 2.2: einfache
Stirnradstufe
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Zentralwellen/-radern 1 und 2 als zusétzliche Welle die Stegwelle s mit den darauf be-
findlichen Planetenradern p aufweist (Bild 2.3 rechts).

1= =12 U =12

L1 ] L1 ]

N N

Bild 2.3: Ableiten eines einfachen Umlaufgetriebes von einem Standgetriebe

Bei gehausefestem Steg ergibt sich die Ubersetzung dieses Umlaufgetriebes nach
Gleichung (3). Man spricht in diesem Fall von der Standibersetzung. Umlaufgetrie-
be mit einer negativen Standlbersetzung i1, < 0 werden als Minusgetriebe und solche
mit einer positiven Standibersetzung i1, > 0 als Plusgetriebe bezeichnet. Bei Minus-
getrieben haben die Wellen 1 und 2 bei stillstehendem Steg entgegen gesetzte Dreh-
richtungen, bei einem Plusgetrieben haben die Wellen 1 und 2 gleiche Drehrichtungen.

=222 (3)

21 Zp 21

2.1.2 Summenwelle und Differenzwellen

An den Wellen 1 und 2 wirken beim Standgetriebe (siehe Bild 2.3 links) die Momen-
te M; und M,. Neben den Wellenmomenten M; und M, wirkt auf ein Standgetriebe
zusatzlich das vom Fundament auf das Getriebegehduse ausgeilbte “Stitzmoment”,
wobei die Momente im Gleichgewicht stehen [1].

M1—|—M2—|—MG:0

Uberfiihrt man das Standgetriebe wiederum in ein Umlaufgetriebe, so wird das Abstiitz-
moment des Gehauses zum Moment des Stegs.

M+ My + Mg =0 (4)
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Wie aus Gleichung (4) hervorgeht, missen die Drehmomente teils positiv und teils
negativ sein. Es gibt dabei stets zwei Momente mit gleichem Vorzeichen und eines mit
dem entgegen gesetzten Vorzeichen. Das einzelne Moment mit entgegen gesetzten
Vorzeichen ergibt sich dabei aus der Summe der beiden anderen Momente. Die Wel-
le, welche das einzelne Moment fihrt wird daher als “Summenwelle” und die beiden
anderen Wellen als “Differenzwellen” bezeichnet.

2.1.3 Wirkungsgrad und Standwirkungsgrad

Zur Herleitung des Wirkungsgrads werden im Folgenden zunachst die Leistungen P;
und P, bei einer einfachen Stirnradstufe betrachtet (siehe Bild 2.4). Die Gleichungen
sind jedoch auch auf jedes beliebige Standgetriebe anwendbar. Je nach Leistungs-
flussrichtung ist entweder die Leistung P, die Antriebsleistung und die Leistung P, die
Abtriebsleistung oder umgekehrt. Eine Antriebsleistung ist dabei stets positiv und eine
Abtriebsleistung stets negativ. Die entstehenden Verluste werden durch die Verlustleis-
tung P, gekennzeichnet.

Bild 2.4: Leistungsflisse in einer Stirnradstufe

Der Wirkungsgrad n eines Getriebes ergibt sich allgemein aus dem Verhéltnis der Ab-
triebsleistung zur Antriebsleistung bzw. mit dem Verhéaltnis der Verlustleistung zur An-
triebsleistung nach Gleichung (5). Das Verhaltnis aus Verlustleistung zu Antriebsleis-
tung wird auch als Verlustgrad ( = — P,/ P,,, bezeichnet.

Pab PV
= — et ]_
T

Je nach Leistungsflussrichtung kann Gleichung (5) mit den Leistungen P, und P, in
folgender Form dargestellt werden.

—1-¢ (5)

T = 2 (6)
P,
M1 = -= (7)
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Dabei kdnnen sich fir die beiden Leistungsflussrichtungen unterschiedliche Wirkungs-
grade 12 und 7, ergeben, bei identischen Wirkungsgraden spricht man von Verlust-
symmetrie. Wird bei einem Umlaufgetriebe wie in Bild 2.3 rechts dargestellt der Steg
fest mit dem Gehause verbunden entsteht wieder ein Standgetriebe. Bei einem Um-
laufgetriebe spricht man daher bei den Wirkungsgraden 7,5, und 7, von den Standwir-
kungsgraden.

2.2 Einfache Umlaufgetriebe

2.2.1 Bezeichnungen

Einfache Umlaufgetriebe besitzen nur einen Steg mit darauf gelagerten einfachen Pla-
neten oder Stufenplaneten. Es kann zwischen “riickkehrenden” und “offenen” Plane-
tengetrieben unterschieden werden. “Ruckkehrende” Planetengetriebe besitzen zwei
angeschlossene Zentralrader und eine beliebige Anzahl nicht angeschlossener einfa-
cher Planeten oder Stufenplaneten. “Offene” Planetengetriebe besitzen nur ein ange-
schlossenes Zentralrad und einen oder mehrere angeschlossene Planetenréder. Zur
Kennzeichnung der Bauteile werden die folgenden Zeichen verwendet:

1 ein beliebiges Zentralrad, bei offenen Planetengetrieben Zentralrad oder
angeschlossenes Planetenrad, allgemeiner: eine beliebige Standgetriebe-
welle
die andere Standgetriebewelle

s  Steg und Stegwelle

p  nicht angeschlossenes Planetenrad

p1 mit Rad 1 kAmmendes Planetenrad

p2 mit Rad 2 kAmmendes Planetenrad

2.2.2 Bauarten

Wie in Kapitel 2.1.1 beschrieben werden Umlaufgetriebe mit negativer Standiberset-
zung als Minusgetriebe und solche mit positiver StandUbersetzung als Plusgetriebe be-
zeichnet. Sie kdnnen somit in zwei groBe Gruppen unterteilt werden, die sich nach [1]
in ihrem Betriebsverhalten stark unterscheiden. Zur Veranschaulichung der Varianten-
vielfalt sind in Bild 2.5 und Bild 2.6 die unterschiedlichsten Bauformen einfacher Plus-
bzw. Minusgetriebe nach [1] dargestellt, die sich durch ihren Bereich der praktisch ver-
wirklichbaren Standlbersetzung i,2, durch ihre Standwirkungsgrade und durch ihren
konstruktiven Aufwand zum Teil stark unterscheiden.
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b h, P Py
=

a iizmax = 13,2

2 2 1

h A

EWEY o

lij2min = 0,55

Bild 2.5: Bauarten von Plusgetrieben nach [1]. a bis k rlickkehrende Plusgetriebe, I bis n offene

b 112min = 0,076

pﬂﬁﬁ .

€ i12max = 4,55

—12

;E‘
| (o]

P2

Gegengewicht

Plusgetriebe. Die in den Abbildungen angegebenen Grenzlibersetzungen sind geo-

metrisch bedingt fir z,,.;, = 17, q = 3 Planeten(-satze) am Umfang und gegebenenfalls
imaz = = 10 fOr eine Radpaarung. Flir Getriebe mit Stufenplaneten sind jeweils gleiche

ZahnfuBbeanspruchung und geometrische Ahnlichkeit der Ritzel angenommen.
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a pl pj_
B J ; , | | 2.
i 0 =
o o A | e B0
aiz=-12bis -11,3 b iz = -0,09 bis -0,83 ¢ iy =-0,22 bis -11,3.
dargestellt fiir i), = -1
b
P, I_ 2
1 s
LI
= J
"?
o
d ilz =-1 1,3 bis —23,3 € i]2 " —0,09 bis -1 1,3 f
Gegengewicht
$2
s Py Py r

=
i

1)
| ]
h

\ A p ol 2
\—,/( T —] =
13 2 ’
= ! (4 22 1S 1S
39 (27 ";f
k 1 m i12m3x=‘5,12

Bild 2.6: Bauarten von Minusgetrieben nach [1]. a bis | riickkehrende Minusgetriebe, m offene
Minusgetriebe. Die in den Abbildungen angegebenen Grenziibersetzungen sind geo-
metrisch bedingt fir z,,.;, = 17, q = 3 Planeten(-satze) am Umfang und gegebenenfalls
imaz = = 10 fUr eine Radpaarung. Flir Getriebe mit Stufenplaneten sind jeweils gleiche
ZahnfuBbeanspruchung und geometrische Ahnlichkeit der Ritzel angenommen.
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2.3 Darstellung von Umlaufgetrieben

Im Entwicklungs- und Konstruktionsprozess werden nach [2] u.a. die Konzeptphase,
die Entwurfsphase und die Ausarbeitungsphase durchlaufen. Je nach Entwicklungs-
stand bieten sich unterschiedliche Mdglichkeiten zur Darstellung eines Systems an. In
der friihen Phase der Entwicklung (z.B. Konzeptfindung), wenn noch sehr wenige Kon-
struktionsparameter bekannt sind, bietet es sich an eine mdglichst einfache Darstellung
zu wahlen. Je weiter die Entwicklung fortschreitet, desto detaillierter muss die Darstel-
lungsform gewahlt werden.

2.3.1 Wolf Symbolik

Sind bei einem beliebigen Umlaufgetriebe die Standibersetzung i, und die Standwir-
kungsgrade 7> und 7, bekannt, kénnen alle weiteren Betriebsdaten berechnet werden
(vgl. Kapitel 3). Die Berechnung der Betriebsdaten ist dabei unabhangig vom konstruk-
tiven Aufbau des Umlaufgetriebes. Zur Darstellung kann daher eine mdglichst einfache
Darstellungsform gewéahlt werden. Als zweckmafig hat sich dabei die Symbolik nach
Wolf [3] erwiesen, in der ein Umlaufgetriebe durch einen Kreis fir das Gehause und
durch drei Striche fiir die drei Wellen gekennzeichnet wird (siehe Bild 2.7). Neben der
einfachen Darstellung eines Umlaufgetriebes in der Wolf-Symbolik kann der Steg durch
einen Strich, der in den Kreis hineinragt, und die Summenwelle durch einen Doppel-
strich gekennzeichnet werden. Bei einem Minusgetriebe ist stets der Steg die Summen-
welle und bei einem Plusgetriebe eine der beiden Zentralwellen. Durch eine Schraffur
an einem Wellenende wird eine gehdusefeste Welle dargestellt.

b S S S S
a 1 1 1 1
C 2 2 2 2
a b c d e
Bild 2.7: Symbole fir Umlaufgetriebe nach Wolf [3]. a beliebiges Dreiwellengetriebe, b Minus-

getriebe i15 < 0, ¢ Plusgetriebe 0 < i;2 < 1, d Plusgetriebe i12 > 1, e Dreiwellenge-
triebe mit gehdusefester Welle 2

2.3.2 Schematische Darstellung

Mittels der schematischen Darstellung kénnen erste konstruktive Merkmale eines Kon-
zepts festgelegt werden. Die einfachste Darstellung beinhaltet nur die Zahnrader und
Wellen, sowie ihre Lage zueinander. Die beiden Plusgetriebe in Bild 2.8 unterschei-
den sich lediglich durch die Anordnung ihrer Zahnrader. Wahrend die Zahnrader bei
der linken Variante nebeneinander angeordnet sind, befinden sie sich bei der rechten
Variante in einer Ebene. Die Berechnung beider Varianten erfolgt auf die selbe Weise
(vgl. Kapitel 3), durch die unterschiedliche Anordnung ihrer Zahnrader sind jedoch, je
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nach Wahl der schematischen Darstellung, unterschiedliche geometrische Rahmenbe-
dingungen einzuhalten.

N
[ —
p2
p1 p2 p1

s — 2 sp— 2

Bild 2.8: Ausfihrungsformen eines Plusgetriebes

Neben den Zahnradern und Wellen kénnen zusatzlich Lager und deren Position, sowie
Aussagen Uber die Wellenfihrung und das Geh&use angegeben werden. Wahlt man
eine mafstablichen Darstellung kénnen erste Aussagen zur Dimension des Getriebes
getroffen werden. In Bild 2.9 sind verschiedene Ausflihrungsformen eines Standard-
planetengetriebes schematisch dargestellt.

I_l_— L] L]
T TLT Ki

I|
|
T

S S 2
1,‘; =12 1|,‘i— =12 1)—% %%{S
~/
T T T
AN AN AN

Bild 2.9: schematische Darstellung eines Standardplanetengetriebes in verschiedenen Ausfih-
rungsformen

Wahrend die linke Variante einen einwangigen Steg aufweist, bei dem die Planeten auf
den Bolzen gelagert sind, besitzt die mittlere Variante einen zweiwangigen Steg, bei
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dem die Planeten mit ihren Wellen im Steg gelagert sind. Bei der rechte Variante sind
zusatzlich die Lager dargestellt.

Mit Hilfe der schematischen Darstellung sind somit Aussagen Gber den konstruktiven
Aufbau, die Teilezahl, die Wellenfihrung und die Komplexitat mdglich. Je nach Bauart,
minimaler Zahnezahl und Anzahl der Planeten ist der Bereich der Standibersetzung
festgelegt (siehe Kapitel 2.2.2).

2.3.3 3D-CAD-Modell

Die detaillierteste Darstellungsmdglichkeit eines Umlaufgetriebes ist die Abbildung mit-
tels eines 3D-CAD-Systems. Bild 2.10 zeigt ein 3D-CAD-Modell eines Standardplane-
tengetriebes ohne das Getriebegehause. Das Modell beinhaltet die Zahnrader, Wellen
und Lager sowie die Zédhnezahlen, die Wellengeometrie und die Lagerbauart.

Bild 2.10: 3D-CAD-Modell eines Standardplanetengetriebes

2.4 Zusammengesetze Umlaufgetriebe

2.4.1 Bezeichnungen

Zusammengesetzte Umlaufgetriebe bestehen aus mindestens einem einfachen Um-
laufgetriebe, welches mit einem oder mehreren einfachen Ubersetzungsgetrieben oder
Umlaufgetrieben gekoppelt ist. Zur Kennzeichnung der Getriebeteile der jeweiligen Teil-
getriebe werden im Folgenden die selben Bezeichner (1, 2, s und p) wie bei den ein-
fachen Umlaufgetrieben verwendet, jedoch wird das zweite Teilgetriebe durch einen
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Strich (1°, 2’, s’ und p’) und das dritte durch zwei Striche (1%, 2”7, s“ und p”) gekennzeich-
net. Genauso wird verfahren bei allgemeiner Indizierung mit den Buchstaben a, b und c.
Die auBeren Anschlusswellen werden mit Gro3buchstaben (A, B usw.) gekennzeichnet.

iz e ’ iz
p E"

Bild 2.11: Reihengetriebe mit drei in Reihe angeordneten Zweiwellengetrieben nach [1]: a all-
gemeine symbolische Darstellung, b schematsiche Darstellung ¢ symbolische Dar-
stellung des Getriebes nach b

Das einfachste zusammengesetzte Umlaufgetriebe ist das elementare Koppelgetriebe
bestehend aus zwei einfachen Umnlaufgetrieben (siehe Bild 2.12). Jeweils zwei Wel-
len der beiden Teilgetriebe sind miteinander gekoppelt, sie werden als “Koppelwellen”
bezeichnet. Die beiden freien Wellen der Teilgetriebe werden als “Einzelwellen” be-
zeichnet. Eine Koppelwelle, die Drehzahlen und Drehmomente nach auf3en abflihren
kann ist eine “angeschlossene Koppelwelle” und eine “freie Koppelwelle” besitzt keinen
auBBeren Anschluss. Zur allgemeinen Darstellung eines elementaren Koppelgetriebes
werden auch die Bezeichner e und €’ fur die Einzelwellen, f und f fir die freien Kop-
pelwellen und a und a’ fur die angeschlossenen Koppelwellen verwendet. Die auB3eren
Anschlusswellen, welche Drehzahlen und Drehmomente nach auf3en fihren, werden
mit rémischen Ziffern und GroBbuchstaben gekennzeichnet (I, Il und S, Bild 2.12).

S

angeschlossene
Koppelwelle
a

Einzelwelle
Einzelwelle

F freie Koppelwelle

Bild 2.12: Elementares Koppelgetriebe in symbolischer Darstellung mit Bezeichnung der Wel-
len nach [1].
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2.4.2 Bauarten

Bild 2.13 zeigt die “Bausteine” (a bis e), sowie die daraus abgeleiteten unterschied-
lichsten Bauformen zusammengesetzter Planetengetriebe (f bis s) nach [1]. Als “Bau-
steine” kdnnen einfache Ubersetzungsgetriebe (a), einfache Umlaufgetriebe mit einer
stillstehenden Welle (b), zweilaufige einfache Umlaufgetriebe (c), Umlaufgetriebe und
einfache Ubersetzungsgetriebe mit stufenlos verstellbarer Stand-/Ubersetzung (d, e)
verwendet werden. Werden zwei oder mehr einfache Umlaufgetriebe mit einer stillste-
henden Welle miteinander gekoppelt spricht man von Reihengetrieben (f) bzw. von
Parallelumlaufgetrieben (g). Die Bauform h in Bild 2.13 entspricht dem elementaren
Koppelgetriebe nach Kapitel 2.4.1. Ist die angeschlossene Koppelwelle S gehdusefest
entsteht wiederum ein Reihengetriebe, ist eine der Einzelwellen | bzw. Il gehdusefest
oder bei drei laufenden Wellen spricht man von Umlauf-Koppelgetrieben. Umlaufkop-
pelgetriebe, die aus mehr als zwei einfachen Umlaufgetrieben zusammengesetzt sind
werden als “Hbéhere Koppelgetriebe” bezeichnet (n bis s).

Fe EF:I E Fa2 ;’Fz ;m
a b c d e
4 Y £ 9 8 c )
#( . s A A<
f g

s s s s s

S £l £ X/ 1 Y Tra I

h i k | m

8
c
0
Fkim‘z}
© oFg=t
Far.=2 Bs

Bild 2.13: Bauarten zusammengesetzter Koppelgetriebe nach [1] in symbolischer Darstellung.
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2.5 Untersuchungen zu Umlauf-/Ubersetzungsgetrieben

Wie aus Kapitel 2.2.2 und Kapitel 2.4.2 hervorgeht, gibt es eine grof3e Anzahl an Bau-
formen einfacher und zusammengesetzter Umlaufgetriebe. In der Vergangenheit wur-
den daher zum Einen systematische Untersuchungen durchgefihrt und zum Anderen
Optimierungsstrategien entwickelt.

Systematische Uberlegungen zu elementaren Koppelgetrieben wurden unter anderem
von Miiller [1] und Arnaudow [4] angestellt. Bei den systematischen Uberlegungen wer-
den nur die Koppelungsmaoglichkeiten, nicht aber die Anbindung der Wellen (gehause-
feste Welle, Antriebs-/Abtriebswelle) betrachtet. FUr ein zweistufiges Planetengetriebe
bestehend aus zwei Dreiwellengetrieben gibt es 6 - 6 = 36 Kombinationsméglichkeiten.
Muller [1] reduziert diese Anzahl auf neun Koppelfélle, indem er die Zentralwellen nicht
separat betrachtet sondern nur zwischen Zentralwelle und Stegwelle unterscheidet. Bei
dieser abstrakten Betrachtung der Koppelungsmdglichkeiten mittels der Symbolik nach
Wolf [3] kénnen somit fir jede Stufe beliebige Dreiwellengetriebe eingesetzt werden.
Arnaudow [4] beschrankt sich bei seiner Betrachtung zweistufiger Dreiwellengetriebe
auf Bauformen bestehend aus zwei Standardplanetengetrieben. Durch Elimination ki-
nematisch gleichwertiger (isomorpher) Varianten kdnnen die Koppelungsmaglichkeiten
auf 21 verringert werden. Isomorphe Varianten unterscheiden sich in der Reihenfolge
der Anordnung der beiden Teilgetriebe.

Genauere Untersuchungen zu elementaren Koppelgetrieben, bei denen auch die An-
bindung der Wellen mit berlcksichtigt wird, wurden von Poppinga [5], Jensen [6],
Schnetz [7], Dreher [8] und Grischow [9] durchgeflihrt. Alle diese Untersuchungen
basieren auf den schematischen Darstellungen elementarer Koppelgetriebe bestehend
aus zwei Standardplanetengetrieben. Setzt man die angeschlossene Koppelwelle eines
elementaren Koppelgetriebes fest ergeben sich daraus 36 Koppelungsmadglichkeiten
mit An- und Abtrieb Uber eine Einzelwelle (Reihengetriebe nach Kapitel 2.4.2). Setzt
man eine Einzelwelle gehausefest ergeben sich wiederum jeweils 36 Koppelungsmdg-
lichkeiten mit dem Antrieb Uber die zweite Einzelwelle und dem Abtrieb Uber die ange-
schlossene Koppelwelle oder umgekehrt (Umlautkoppelgetriebe nach Kapitel 2.4.2).
Die Untersuchungen von Poppinga [5], Jensen [6], Schnetz [7] und Grischow [9] be-
schranken sich dabei nur auf die Umlaufkoppelgetriebe, Dreher [8] betrachten zusatz-
lich auch die Reihengetriebe. Fiir eine Optimierung werden neben dem Ubersetzungs-
bereich u.a. der Bauraum, der Wirkungsgrad sowie die Herstellkosten betrachtet.

Poppinga [5] und spater Jensen [6] haben eine Optimierung dieser Minusgetriebe auf
kleinste AuBendurchmesser (~ Hohlraddurchmesser) angegeben und die zugehdrigen
Wirkungsgrade berechnet. Dabei sind sie von gleichen Durchmessern d, der jeweiligen
Sonnenritzel in beiden Teilgetrieben ausgegangen. Es blieb aber unbericksichtigt, dass
die Innenrader der Teilgetriebe, auBer in einigen Koppelféllen, in denen sie gemeinsam
die freie Koppelwelle bilden, unterschiedliche Drehmomente Ubertragen. Dadurch ware
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das damit optimierte Getriebe zu grof3.

Schnetz [7] fUhrt eine Durchmesseroptimierung fur gleiche Z&hnezahl z,,;, bei gleicher
ZahnfuBbeanspruchung o, und gleichem Verhéltnis b/m der Zahnbreite zum Modul
durch, wodurch die Belastung auf die jeweilige Stufe besser berlicksichtigt wird. Ne-
ben der Optimierung des Durchmessers fuhrt er zusatzlich eine Wirkungsgradoptimie-
rung durch, wobei das durchmesseroptimierte Getriebe nicht dem bauraumoptimierten
entsprechen muss.

Dreher [8] fUhrt ebenfalls eine Durchmesseroptimierung nach [7] durch. Mittels der Gro-
Ben Durchmesser und Wirkungsgrad sowie zusatzlicher vom Anwender fir den spezi-
ellen Anwendungsfall definierter Gr6Ben, wie z.B. den Planschverlusten eines Plane-
tentrégers, kann eine subjektive Auswahl aus einer Liste moglicher Lésungen erfolgen.
Des weiteren flhrt er eine konstruktive Optimierung durch, bei der bei bekannter Lage
der auBeren Anschlusswellen die optimale Wellenfihrung sowie die Wellen-, Zahnrad-,
und Lagerdimensionierung berucksichtigt wird. Die Ergebnisse kdnnen automatisch in
Form von einfachen Prinzipskizzen dargestellt werden, die als erste konstruktive Ent-
wirfe dienen kdnnen.

Graschow [9] betrachtet neben dem Durchmesser, dem Bauvolumen und dem Wir-
kungsgrad zusatzlich die Material- bzw. die Herstellkosten. Die Optimierung des Durch-
messers und Bauvolumens erfolgt durch eine Tragfahigkeitsberechnung der Zahnréader.
Wie bei [8] wird zusétzlich eine Dimensionierung der Wellen und Lager durchgefihrt.
Aus den GroéBen/Bewertungskriterien relativer Durchmesser d*, relatives Volumen V*,
relative Herstellkosten K* und relativer Wirkungsgrad »* multipliziert mit einer indivi-
duellen Gewichtung bildet er eine Zielfunktion zur Ermittlung des optimalen Getriebes.
Die Ergebnisse kdnnen wie bei [8] automatisch in Form von Prinzipskizzen unter Be-
ricksichtigung der Wellen und Lager dargestellt werden. Da bei der automatischen
Erstellung der Prinzipskizzen Besonderheiten, wie z.B. Hinterschneidungen, auftreten
kdénnen ist ein zusatzlicher interaktiven Eingriff des Anwenders notwendig.

Neben den Untersuchungen zu elementaren Koppelgetrieben haben Schnetz [10] und
Graschow [9] auch die reduzierten Koppelgetriebe betrachtet. Sie kébnnen von einem
elementaren Koppelgetriebe, bei dem beide Stege und zwei gleiche Zentralrader mit-
einander gekoppelt sind, abgeleitet werden. Neben Bauformen mit nur einem Planet
betrachtet Schnetz [10] auch solche mit Planetenradpaaren.

Bei den Untersuchungen nach [11], [12] und [13] werden neben den elementaren Kop-
pelgetrieben, die reduzierten Koppelgetriebe, die einfachen Umlaufgetriebe und die of-
fenen Umlaufgetriebe insbesondere fiir hohe Ubersetzungen betrachtet.
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3 Grundlagen zur Berechnung von Planetengetrieben

Die Berechnung von Umlaufgetrieben leitet sich von der Berechnung einfacher Stand-
getriebe ab. Ausgehend von der Berechnung eines Standgetriebes kann die Berech-
nung der einfachen Planetengetriebe und von deren Berechnung wiederum die Be-
rechnung der elementaren und reduzierten Koppelgetrieben abgeleitet werden.

Die allgemeinen Grundlagen zur Berechnung von Planetengetrieben sind bereits in
Kapitel 2.1 beschrieben. Ausgehend von diesen Grundlagen werden im Folgenden die
weiteren Berechnungsgrundlagen der Planetengetriebe vorgestellt.

3.1 Ubersetzungen und Drehzahlen

Wie in Kapitel 2.1 beschrieben kann ein einfaches Umlaufgetriebe von einem Stand-
getriebe abgeleitet werden (siehe Bild 3.1).

N N

Bild 3.1: Ableiten eines einfachen Umlaufgetriebes von einem Standgetriebe

Alle drei Wellen kdnnen dabei eine Drehzahl besitzen. Dieses scheinbar untbersichtli-
che Drehzahlverhalten hat bereits Willis um 1840 leichter verstandlich gemacht, indem
er es als Uberlagerung von zwei sehr einfachen Teilbewegungen beschrieb [1].

Die erste Teilbewegung entspricht der Bewegung des Standgetriebes, d.h. der Steg ist
gehausefest und die Bewegung wird rein durch Abwalzen der Zahnrader Ubertragen.
Man spricht in diesem Fall vom Walzanteil, welcher im Folgenden mit ~ gekennzeichnet
wird.

n/

. 1
12 = —
Ty

Bei der zweiten Teilbewegung spricht man von Kupplungsanteil, welcher im Folgenden
mit *~ gekennzeichnet wird. Alle drei Wellen drehen sich mit der Stegdrehzahl n/ = n} =
n! = n, , d.h. das Getriebe l&uft als Block, wie eine starre Kupplung, um.

Die Relativdrehzahlen n} = n; — ny und n, = n, — n, werden auch als Walzdrehzahlen
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und die Stegdrehzahl n, als Kupplungsdrehzahl bezeichnet.

Durch Uberlagerung der beiden Teilbewegungen erhalt man die Betriebsdrehzahl jeder
Welle.

/ " / "
nyE=n;+n; =n;+n,
/ " / "
Ng = Ny + Ny = Ny + N

/ i 2 2
ng=mng+n, =0+n, =ng

Aus den obigen Gleichungen erhalt man durch Umformen und Einsetzen die Willis-
Gleichung in der Schreibweise nach Mdiller [1].

— =iy = e (8)

Durch weiteres Umformen erhéalt man die Drehzahl-Grundgleichung der Umlaufgetrie-
be, mit der alle Beziehungen zwischen den Drehzahlen und somit auch alle Uber-
setzungen eines beliebigen Umlaufgetriebes durch seine Standiibersetzung festgelegt
sind [1].

nl—ilg-ng—(l—i12)~ns:O (9)

Wird Welle 1 oder Welle 2 festgehalten, erhalt man eine “Umlaufibersetzung”
(15,151, 125, 152) des Getriebes, drehen sich alle drei Wellen, spricht man nach Wolf [3]
von freien Drehzahlverhéltnissen k;; zwischen den Wellen.

3.1.1 Relativdrehzahl der Planeten

Eine weitere wichtige GrdBe zur Berechnung von Planetengetrieben ist die Relativdreh-
zahl der Planeten gegentiber dem Steg. Sie ergibt sich aus dem negativen Verhaltnis
der Zadhnezahlen der Zentralrdder und des Planeten und der entsprechenden Rela-
tivdrehzahl der Zentralrader.

z V4
Np rel = __1(n1 - ns) = __2(n2 - ns) (10)
Zp <p

Fir ein Standardplanetengetriebe ergibt sich die Zahnezahl des Planeten in erster Na-
herung nach Gleichung (11).

o int (#) (11)

Mit dieser Annahme kann Gleichung (10) in Abhangigkeit von der Standibersetzung
dargestellt werden.
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(ng — ny) (12)

n | —
p,Te . ]

3.2 Kutzbachplan

Mit dem Drehzahlplan nach Kutzbach ( [14], [15]) gibt es eine graphische Methode zur
Bestimmung der Drehzahlen eines Umlaufgetriebes. Ausgehend von einer maf3stabli-
chen Darstellung des Getriebes mit seinen Walzkreisen (Bild 3.2 b) wird die Abzisse
(u-Achse) als Verlangerung der Zentralachsen und die Ordinate (r-Achse) an einer be-
liebigen Stelle gezeichnet (siehe Bild 3.2 c). Im Folgenden soll die Stegdrehzahl gleich
Null sein. Mit einer Umfangsgeschwindigkeit «; im Walzkreis r; ergibt sich der Ge-
schwindigkeitsstrahl 01" von Rad 1. Der Planet p kdmmt mit Rad 1 und hat daher beim
Radius r; ebenfalls die Umfangsgeschwindigkeit «;. Sein Mittelpunkt hat beim Radi-
us r, die Umfangsgeschwindigkeit u, des Steges, welche hier gleich Null ist. Mit den
Punkten 1°und s” ergibt sich der Geschwindigkeitsstrahl 1°s” des Planeten. In seiner
Verlangerung schneidet sich der Geschwindigkeitsstrahl beim Radius 7, im Punkt 2".
Die Umfangsgeschwindigkeit u, des Planeten beim Radius r, entspricht dabei zugleich
der Umfangsgeschwindigkeit von Rad 2. Der Geschwindigkeitsstrahl von Rad 2 ergibt
sich mittels der Punkte 0 und 2°. SchlieBlich muss der Geschwindigkeitsstrahl 12" des
Planeten noch parallel in den Ursprung 0 verschoben werden.

| mn ng n
¢ | [~ | j/-gq
- 3 C < - 20
-0 =0==10 0
r//; \p
o % iy T e
$ =1, I
p 2 rs=0 g 1
h 1,52
r \\\ \-‘s’ a
h J) 1
o
- vy 0 u
c

Bild 3.2: Kutzbachplan eines einfachen Minusgetriebes nach [1]
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Auf der Geraden g im Abstand R zur u-Achse ergeben sich die Drehzahlen der Zahnra-
der und Wellen mafstéblich. Durch Angabe eines Maf3stabes kdnnen somit die abso-
luten Drehzahlen in Abhangigkeit von den Streckenverhaltnissen ermittelt werden. Mit
dem sog. Drehzahlleiterdiagramm nach Bild 3.2 d wird das Ablesen der Drehzahlen
wesentlich einfacher. Uber der Geraden g werden dazu in den Punkten 1, 2, s und p
“Drehzahlleitern” mit beliebigen aber untereinander gleichen Maf3staben errichtet. Gibt
man nun an zwei Stellen eine beliebige Drehzahl vor und zieht durch die beiden Punkte
eine Gerade, so kénnen die Gbrigen Drehzahlen einfach abgelesen werden.

3.3 Momente und Momentenverhaltnisse

Mit der Leistung als Produkt aus Drehzahl und Drehmoment kann das Momentenver-
héltnis eines Standgetriebes (Bild 2.4 Kapitel 2.1.3) in Abhangigkeit von der Leistungs-
flussrichtung ermittelt werden. Ist die Leistung P, von Welle 1 gréBer als Null, flie3t die
Leistung von Welle 1 nach Welle 2.

ng - My M,

= — — J— 1
2 ny - M M - 139 ( 3)

M —1
<ﬁ> . (14
2 PO 212 - Th2

FlieBt die Leistung von Welle 2 nach Welle 1 ist die Leistung P, < 0.

ny - Ml Ml .
== = 37 15
121 g - My M, 212 (15)
M — —1
1 - .7721 = —1 (16)
My <0 112 112 * 7oy

Wie aus Gleichung (14) und Gleichung (16) hervorgeht ist zur Bestimmung des Mo-
mentenverhalinisses die Kenntnis der Leistungsflussrichtung erforderlich. Die beiden
Gleichungen unterscheiden sich jedoch nur durch den Exponenten und die Reihenfol-
ge der Indizes von 5. Werden die Wirkungsgrade durch den Ausdruck ny! ersetzt kann
das Momentenverhaltnis durch eine Gleichung dargestellt werden [1].

M,

i, = e (17)

Der Exponent w1 entspricht dabei der Richtung des Walzleistungsflusses der Welle 1.

_ Py _ Ml(nl_ns)
[P [Mi(n1 — ns)

(18)

wl

wobei gilt:
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wl = +1—>7]6Ul:?712

wl = —1—n" =1/nn

Mittels der Gleichung (17) und Gleichung (4) kénnen nun die Momentenverhaltnisse
M, /Mg und M, /Mg abgeleitet werden.

M, . w
Ml = 212'7701—1 (19)
M 1

2 = - -1 20
M, i1g - Myt (20)

3.4 Leistung und Umlaufwirkungsgrad

Analog der Aufteilung der Drehzahlen in einen Walzanteil und einen Kupplungsanteil
kann bei einem einfachen Umlaufgetriebe die Gesamtleistung einer Welle in Wélzleis-
tung und Kupplungsleistung unterteilt werden. Die Walzleistung wird dabei durch reines
Abwalzen der Zahnrader Ubertragen, d.h. sie kann nur von Zentralrad 1 zu Zentralrad 2
oder umgekehrt flieBen. Die Wélzleistungen von Rad 1 und Rad 2 ergeben sich mittels
der Drehmomente und ihren Relativ-/Wéalzdrehzahlen.

Py =M, - (wl - ws) (21)
Pyo = M, - (w2 - ws) (22)

In der zweiten Teiloewegung laufen alle drei Wellen mit der Stegdrehzahl n, um. Die
Kupplungsleistungen der einzelnen Wellen ergeben sich dabei aus dem anliegenden
Drehmomenten multipliziert mit der Winkelgeschwindigkeit des Stegs w.

PKI = M1 *Wg (23)
PWQ = M1 * Wy (24)
Py = M, - w, (25)

Da die Kupplungsleistungen der drei Wellen mit der selben Stegdrehzahl n, Gbertragen
werden, stehen sie stets im selben konstanten Verhaltnis zueinander wie die Drehmo-
mente der zugeordneten Wellen.

PKlIPKQZPKSZMl"n,sZMQ'?’LSIMS'TLSZM:[IMQIMS (26)
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Die Gesamtleistung einer Welle ergibt sich somit aus der Summe der Walzleistung des
Rades und der Kupplungsleistung der Welle.

P = Pgi+ Py1 =M -ws+ M - (w1 —wyg) (27)
Py = Pgo+ Pyo= My ws+ My (wy — wy) (28)
Py, = Pgs+0= M, w (29)

Bei der Berechnung des Wirkungsgrades eines Umlaufgetriebes mit drei laufenden
Wellen missen alle drei Leistungen beriicksichtigt werden. Der Umlaufwirkungsgrad
ergibt sich aus dem Verhaltnis der Summe der Abtriebsleistungen zur Summe der An-
triebsleistungen der Wellen.

P,
Numl = _gP b (30)

Jede der drei Wellen eines einfachen Umlaufgetriebes kann alleinige An- oder Abtriebs-
welle sein. Bei einer Antriebswelle und zwei Abtriebswellen spricht man von Leistungs-
teilung und bei zwei Antriebswellen und einer Abtriebswelle von Leistungssummierung.
Insgesamt ergeben sich somit fir ein Umlaufgetriebe sechs mdgliche Falle (siehe Bild
3.3).

Leistungsteilung
P, P, P,
P, P, P,
Leistungssummierung

P, P, P,
;)_'R ;}"Ps :D_’PZ
Ps P1 P1

Bild 3.3: Alle Mdglichkeiten der Leistungsteilung und Leistungssummierung an einem einfa-
chen Umlaufgetriebe nach [1]

Far den Fall Leistungsteilung von Zentralrad 1 zu Steg und Zentralrad 2 soll im Folgen-
den die Gleichung fur den Umlaufwirkungsrad hergeleitet werden (Quelle [1]).
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P2+Ps__M2'n2+Ms'ns_M1'i12'77801'n2—M1(i12'T]6Ul—1)ns

2 = — = 31
<t P M -ny M -ny (31)
Nach Kirzen von M; erhélt man Gleichung (32).
ez =i " b — (2§t — 1) b 82)

Drickt man die freien Drehzahlverhaltnisse k9, und k,; in dieser Gleichung durch ki,
aus, erhalt man Gleichung (33).

k1o — i19 4+ t12n* (1 — k12)
k1o (1 —i12)

Th<z =

Die anderen Falle nach Bild 3.3 kénnen aquivalent bestimmt werden und sind bei MUl-
ler [1] in einer Ubersichtlichen Tabelle zusammengefasst. In einer weiteren Tabelle sind
die Berechnungsgleichungen flir zwei laufende Wellen, als Sonderfall der Dreiwellen-
getriebe, dargestellt. Fur einfache Umlaufgetriebe kann in erster Naherung davon aus-
gegangen werden, dass der Standwirkungsgrad von Welle 1 nach Welle 2 dem Stand-
wirkungsgrad von Welle 1 nach Welle 2 entspricht (7,2 = 121).

3.4.1 Innere Leistungsfliisse

Betrachtet man die inneren Leistungsflisse eines einfachen Umlaufgetriebes ergeben
sich nach [1] zwei grundséaizlich verschiedene Mdglichkeiten der Leistungsuberlage-
rung, wobei die eine Mdglichkeit fir alle Plusgetriebe und die andere fur alle Minusge-
triebe zutrifft.

Bei Minusgetrieben ist die Stegwelle s stets die Summenwelle. Haben alle drei Wellen
die selbe Drehzahl (Kupplungsfall, keine Walzleistung) flie3t die Leistung von s nach 1
und 2 oder entgegengesetzt. Walzleistung fliet nur bei n; # n, zwischen den Wellen
1 und 2. Bild 3.4 zeigt die acht méglichen inneren Leistungsflisse fir Leistungsteilung
(I,a bis d) und Leistungssummierung (I1,a bis d).
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KA
VANV ANAN

— aulere Leistung — Kupplungsleistung -~ » Walzleistung

Bild 3.4: AuBere und innere Leistungsfliisse bei einem Minusgetriebe nach [1]. I a-d bei Leis-
tungsteilung, IT a-d bei Leistungssummierung

Bei Plusgetrieben ist stets eine der beiden Zentralwellen die Summenwelle. Zwischen
dieser Summenwelle und der anderen Zentralwelle flie3t sowohl Walzleistung, als auch
Kupplungsleistung. Kupplungsleistung flie3t auch zwischen der Summenwelle und der
Stegwelle, zwischen der anderen Zentralwelle und der Stegwelle gibt es keinen Leis-
tungsfluss. Bild 3.5 zeigt fur den Fall, dass Welle 1 die Summenwelle ist, die acht
mdglichen inneren Leistungsflisse fur Leistungsteilung (I,a bis d) und Leistungssum-
mierung (II,a bis d). Ist Welle 2 die Summenwelle, ergeben sich die Leistungfliisse
durch einfaches Vertauschen der Ziffern 1 und 2.

— aullere Leistung — Kupplungsleistung - » Walzleistung

Bild 3.5: AuBere und innere Leistungsfliisse bei einem Plusgetriebe mit Welle 1 als Summen-
welle nach [1]. I a-d bei Leistungsteilung, II a-d bei Leistungssummierung
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Wie Gleichung (27) bis Gleichung (29) zeigen, ergibt sich die Leistung jeder Standge-
triebewelle als Summe der jeweils zugeordneten Walz- und Kupplungsleistungen. Steht
eine Standgetriebewelle still, ist also ihre Wellenleistung Null, dann sind ihre momen-
tane innere Walz- und Kupplungsleistung gleich gro3 aber entgegengerichtet. Solche
nicht nutzbaren Leistungen werden als “Blindleistungen” bezeichnet [1]. Ist die verlust-
behaftetet innere Walzleistung im Verhéltnis zur auBBeren Antriebsleistung grof3, resul-
tiert hieraus ein schlechter Wirkungsgrad bis hin zur Selbsthemmung.

3.5 Vorzeichen von n, Mund P

Bei der Berechnung von Umlaufgetrieben ist
es wichtig die entsprechenden Konventionen
fir die Vorzeichen der Drehzahlen n, der
Drehmomente M und Leistungen P zu be-
achten. Eine Ubersichtliche Darstellung ist
dabei das bei [16] verwendete Kastchentri-
ple. Bild 3.6 zeigt diese Methode am Bei-
spiel eines Standardplanetengetriebes.

In der ersten Spalte werden jeweils die Vor-
zeichen fir die Drehzahlen, in der zweiten
fir die Drehmomente und in der dritten fir
die Leistungen eingetragen. Die erste Zeile
ist dabei fur die Kupplungsanteile, die zwei-
te fir die Walzanteile und die dritten fur die
Summe der beiden Anteile. Es kdénnen so-
wohl die auf3eren als auch die inneren Leis-
tungen bertcksichtigt werden wodurch sich
die entsprechenden Leistungsflisse darstel-
len lassen.

1
++ 4+
o1 |+

:’

-

-
~

1
1
O+
\
N

(@)
11
Ol

o
=

H++

=2
> |HH+
z|+++
o+H+H+

+

Bild 3.6: Leistungsflisse im Standardplane-
tengetriebe
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3.6 Elementare Koppelgetriebe

Die Berechnung der elementaren Koppelgetriebe lasst sich auf die Berechnung der
einfachen Umlaufgetriebe zurtckfihren. Betrachtet man ein elementares Koppelgetrie-
be (siehe Bild 3.7) so entsprechen die beiden Einzelwellen den Zentralwellen eines
einfachen Umlaufgetriebes und die angeschlossene Koppelwelle der Stegwelle.

angeschlossene
Koppelwelle

Einzelwelle
Einzelwelle

freie Koppelwelle

Bild 3.7: symbolische Darstellung elementares Koppelgetriebe

Flr das elementare Koppelgetriebe ergibt sich die Standlbersetzung aus dem Produkt
der EinzelUbersetzungen der beiden Teilgetriebe. Die Einzelibersetzungen i.; und i/
kénnen hierbei Standiibersetzungen oder Umlauflibersetzungen sein. Sie ergeben sich
somit allgemein als Funktion der Standiibersetzungen der beiden Teilgetriebe.

11 = lef - iprer = f(in2) - five) (34)

Die Umlaufibersetzung des Koppelgetriebes kann wiederum mit Hilfe der Willis-
Gleichung bestimmt werden.

Ny —tr—rr - N — (1 - i]—H) ‘g (35)

Die Berechnung der Relativdrehzahl der Planeten kann mit Gleichung (10) erfolgen.
Die Drehzahl der freien Koppelwelle np ergibt sich mit der Willis-Gleichung und der
Standibersetzung eines Teilgetriebes.

Zur Bestimmung des Wirkungsgrads eines elementaren Koppelgetriebes missen zu-
nachst die Standwirkungsgrade, d.h. die Wirkungsgrade bei stillstehender angeschlos-
sener Koppelwelle bestimmt werden. Sie ergeben sich aus dem Produkt der Umlauf-
wirkungsgrade der beiden Teilgetriebe, die sich als Funktion in Abhangigkeit von der
Standlbersetzung und dem Standwirkungsgrad ergeben.

Ni—11 = Nef - Nprer = f(t12, M2) - fir2, mrar) (36)
Nir—1 = Ne'gr - Nfe = fliva, nra) - fi2, m2) (37)
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Die Umlaufwirkungsgrade kénnen entsprechend Kapitel 3.4 mit der Standibersetzung
i7—77 und den Standwirkungsgraden n;_;; und n;;_; ermittelt werden.

Wie bei den einfachen Umlaufgetrieben kann bei elementaren Umlaufgetrieben Blind-
leistung auftreten. Das Vorhandensein der Blindleistung wirkt sich dabei nach [4] nicht
nur auf den Wirkungsgrad und die Erwarmung des Getriebes aus, sondern auch auf
die Beanspruchung der Einzelteile des Getriebes. Die Berechnung der &uf3eren Mo-
mente kann analog Kapitel 3.3 erfolgen. Die Berechnung der inneren Momente kann
anschlieBend mit den Selben Gleichungen erfolgen. Bei [1] (S. 154 ff) und [4] ist die
Analyse von elementaren Koppelgetrieben ausfihrlich beschrieben.

3.7 Reduzierte Planetengetriebe

Die Berechnung der reduzierten Koppelgetriebe kann auf die Berechnung der elemen-
taren Koppelgetriebe zurtickgeflhrt werden. Hierzu wird das reduzierte Koppelgetriebe
nach [1] in seine kinematisch gleichwertigen Koppelgetriebe zerlegt (siehe Bild 3.8).

A=I 1991 C=II A=l | j j L 1881c=s

I I
b 11 c 1I

Bild 3.8: reduziertes Koppelgetriebe (Wolfromgetriebe) mit seinen kinematisch gleichwertigen
Koppelgetriebe a, b und ¢ in schematischer und symbolischer Darstellung
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Die Berechnung der Ubersetzung kann mit jedem der kinematisch gleichwertigen Kop-
pelgetriebe analog den elementaren Koppelgetrieben erfolgen. Zur Berechnung des
Gesamtwirkungsgrads muss das “wirkungsgleiche” Koppelgetriebe ermittelt werden.

Ist die StandUbersetzung ;.5 gréBer als 1 entspricht die Getriebekombination b, wie in
Bild 3.8 dargestellt, dem wirkungsgleichen Koppelgetriebe, liegt die Standibersetzung
11197 ZWischen 0 und 1 wird die Welle 1“ zur Summenwelle und die Getriebekombination
¢ entspricht dem wirkungsgleichen Koppelgetriebe. Fir die StandlUbersetzungen i,
119 und iyu90 der drei Teilgetriebe I, 1T und III ergibt sich der Zusammenhang nach
Gleichung (38).

iy = 2 (38)

Z1//2//

Die Berechnung der Relativdrehzahlen der Planeten und der Drehzahl der freien Kop-
pelwelle kann analog der Berechnung der elementaren Koppelgetriebe erfolgen.

3.8 Einbaukriterien

Zur Gewahrleistung der Montierbarkeit eines Planetengetriebes mussen zum Einen
die Zahnezahlbedingung erflllt sein und zum Anderen der Raumbedarf der Planeten
eingehalten werden.

3.8.1 Zahnezahlbedingung

Ein Standardplanetengetriebe mit nur einem Planeten |43t sich stets ohne weitere Be-
dingungen zusammenbauen. Durch den Einbau des ersten Planeten sind somit die
Winkelstellungen der beiden Zentralrdder (Sonne 1 bzw. Hohlrad 2) und der Planeten-
achsen im Steg zueinander festgelegt. Ein zweiter Planet 1&B3t sich nur noch an be-
stimmten Stellen in die Verzahnung der beiden Zentralrader einschieben. Den kleins-
ten Teilungswinkel (45 ).:n, bei dem der zweite Planet montiert werden kann, erhalt man
durch folgende Uberlegung. Dreht man das Hohlrad bei feststehender Sonne um einen
Zahn weiter, haben die Z&dhne und Zahnllcken der Sonne und des Hohlrads an der
Stelle, an der zuvor der erste Planet montiert wurde, wieder die selben Positionen, so
dass ein zweiter Planet montiert werden kénnte. Der Steg dreht sich um den Winkel
(05)1 fest Weiter.

ns 360 360 1
(5s>1 fest — 62 e = gy = —— 2 (39)

Ny 29 29 i1 —1

Bei z.B. drei gleichméaBig am Umfang verteilten Planeten ergibt sich ein Stegteilungs-
winkel von 360°/3 = 120°. Zur Montage eines zweiten Planeten musste sich somit bei
einer Drehung des Hohlrades um eine bestimmte ganze Anzahl an Zédhnen g eine Dre-
hung des Stegs um 120° ergeben.
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360 360 112

55 est — 5 — Y —/— "~
( )lft 3 g Z9 212—1

(40)

Aus dieser Uberlegung kann die Einbaubedingung fiir das Standardplanetengetriebe
mit drei gleichmafRig am Umfang verteilten Planeten abgeleitet werden.

Z9 2.12—1 29 — 21

g2 (41)

ilg 3

In allgemeiner Form ergeben sich die Einbaubedingungen fur q gleichmafig am Um-
fang verteilte Planeten nach [1] flr Planetengetriebe mit einfachen oder paarweise kdm-
menden einfachen Planeten nach Gleichung (42) und Gleichung (43).

|21] + |22 _

; =
21| — |22 _
—q =

Minusgetriebe:

Plusgetriebe:

FUr Planetengetriebe mit Stufenplaneten ergeben sich nach [1] die Einbaubedingungen
nach Gleichung (44) und Gleichung (45) mit dem gréBten gemeinsamen Teiler t =

ggt(zpb Zp2)-

Minusgetriebe: 2,125 + 2120 = ¢ - t (44)
Plusgetriebe: 2,120 — 2120 =¢q -t (45)

3.8.2 Raumbedarf

Zur Vermeidung von Eingriffsstérungen dirfen die Planeten einen bestimmten Auf3en-
durchmesser nicht Uberschreiten. Bei Zahnradern ohne Provilverschiebung entspricht
der Teilkreisdurchmesser gleich dem Walzkreisdurchmesser. Bild 3.9 zeigt die Durch-
messer einer auBen- und innenverzahnten Stirnradstufe mit drei gleichmaiig am Um-
fang angeordneten Planeten.
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Bild 3.9: maximaler Raumbedarf der Planeten bei drei gleichméBig am Umfang verteilten Pla-
neten

Die Kopfkreisdurchmesser d,, der Planeten ergeben sich in erster N&dherung nach [17]
aus dem Teilkreisdurchmesser d, addiert mit 2 - Modul. Mit dem Achsabstand nach
Gleichung (46) und dem Verhaltnis von Kopfkreisdurchmesser zu Achsabstand nach
Gleichung (47), kann die maximale Zadhnezahl des Planeten in Abhangigkeit von der
Zahnezahl der Sonne bzw. des Hohlrads berechnet werden.

ds + dp Zs + Zp (dH + dp) (ZH + Zp)
— . = — = — . 4
2 2 2 ;M (48)
2. 2) -
dop _ p 20 _ (ot 2) i) (47)
2-a 2-a 2-a
[ zs-cos(30°) — 2 _ —zm - cos(30°) — 2
maz = int = int 48
G " ( 1 — cos(30°) " 1 + cos(30°) (48)

Zur Vermeidung von Eingriffstérungen werden Ublicherweise fir den Kopfkreisdurch-
messer d,, des Planeten etwas groBere Werte verwendet.

Bei mehr als drei gleichmaBigen am Umfang verteilten Planeten ¢ kann Gleichung (48)
in allgemeiner Form dargestellt werden.

. (zs-cos(6) =2\ . [ —zg-cos(d) —2
Zpmaz = 1L (Tos@)) N ’mt( 1+ cos(9) ) (49)

Der Winkel ¢ ergibt sich mit Gleichung (50) nach [18] in Abhangigkeit von der Anzahl
der Planeten.

1 o
0=90°— 50

(50)
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4 Getriebesystematik

Wie aus Kapitel 2 hervorgeht, gibt es eine groBe Anzahl an Konzepten, die fir die
verschiedensten Anwendungen einsetzbar sind. Der geforderte Ubersetzungsbereich
von 15 bis 70 kann allgemein durch die Kombination von zwei oder mehr Standardpla-
netengetrieben realisiert werden. Da die Teilezahl einen entscheidenden Einfluss auf
die Kosten hat, wurde die Lésungssuche auf Koppelgetriebe bestehend aus maximal
zwei Standardplanetengetrieben und einfachere Getriebe beschréankt. Zunachst wer-
den hierzu alle 108 Ubersetzungsgetriebe fiir ein Koppelgetriebe bestehend aus zwei
Standardplanetengetrieben, wie sie z.B. bei [8] untersucht wurden, mittels einer Sys-
tematik abgebildet. Durch systematisches Anwenden von “Vereinfachungsmaglichkei-
ten” kdnnen anschlieBend alle Konzepte mit geringerer Teilezahl abgeleitet werden. Mit
der so entwickelten Systematik kbnnen somit von einem beliebigen Konzept, welches
aus zwei Standardplanetengetrieben oder weniger Teilen besteht alle hier betrachteten
Konzepte abgeleitet werden.

4.1 Ausgangsvariante

Ausgangsvariante ist ein Reihen-Umlaufgetriebe bestehend aus zwei Standardplane-
tengetrieben, mit dem Steg als Festglied, Antrieb jeweils Uber die Sonne und dem
Hohlrad als Abtrieb. Die Koppelung der beiden Teilgetriebe erfolgt Gber den Abtrieb
der ersten Stufe mit dem Antrieb der zweiten Stufe (siehe Bild 4.1).

2 2

o] 1> o] s> oo (s8] (s

g —— g ——

Bild 4.1: Ausgangsvariante

4.2 Grundvarianten

Mit den jeweils sechs Kombinationsmdglichkeiten fir An-, Abtrieb und Festglied fir
die beiden Teilgetriebe ergeben sich 36 Kombinationsmdglichkeiten fir ein Reihen-
Umlaufgetriebe. Durch wechselndes Vertauschen von Abtrieb und Festglied bzw. Ab-
trieb und Antrieb/Koppelelement der zweiten Planetenstufe ergeben sich aus der Aus-
gangsvariante die ersten sechs Kombinationsméglichkeiten (siehe Bild 4.2). Zur ein-
deutigen Kennzeichnung der Konzepte werden sie ausgehend von der Ausgangsva-
riante (Nr. 1) fortlaufend nummeriert (siehe Bild 4.2 Zeile 1). In einer zweiten Zeile
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wird die Nummer der Vorgangervariante vermerkt, von der die neue Variante abgeleitet
wurde.

1
Vorgangervariante

Bild 4.2: Variation erste Stufe

Betrachtet man nun wiederum die Ausgangsvariante und flhrt eine Variation an der
ersten Planetenstufe durch, ergibt sich eine neue Variante (siehe Bild 4.3). Diese Varia-
tion kombiniert mit den sechs Variationen der zweiten Stufe ergibt die nachsten sechs
Getriebekombinationen und so fort. Insgesamt kénnen so alle 36 Konzepte von der
Ausgangvariante abgeleitet werden (siehe Anhang A.1 Bild A.1 und Bild A.2).

1 7 8
Vorgangervariante 1 2

Bild 4.3: Variation zweite Stufe

Betrachtet man nun ein elementares
Koppelgetriebe (siehe Bild 4.4) als
Dreiwellengetriebe mit den Einzelwel-
len | und Il und der angeschlossenen
Koppelwelle als Stegwelle S gibt es wie
bei einem elementaren Umlaufgetriebe
sechs Mdéglichkeiten An-, Abtrieb und
Festglied zu verteilen.

angeschlossene
Koppelwelle

a

Einzelwelle

Einzelwelle e

freie Koppelwelle

F

Setzt man die angeschlossene Koppel-
welle fest (siehe Bild 4.5) erhalt man gjq 4.4: elementares Koppelgetriebe

ein Reihengetriebe. Mit zwei Standard-

planetengetrieben als elementare Teilgetriebe erhalt man mit den verschiedenen Kom-



32 Systematik hoch Ubersetzender koaxialer Getriebe

binationsmaoglichkeiten flr An-, Abtrieb und Festglied fir jedes Teilgetriebe die 36 Kom-
binationsmaéglichkeiten fur ein Reihengetriebe (s. 0.). Mit den sechs Mdglichkeiten An-,
Abtrieb und Festglied zu verteilen kénnten somit aus den 36 Reihengetrieben jeweils
funf neue Varianten abgeleitet werden. Bei genauerer Betrachtung erkennt man jedoch,
dass jeweils zwei Konzepte nicht nur kinematisch, sondern auch “schematisch® gleich-
wertig (isomorph nach [4]) sind. Aus den 36 Reihenplanetengetrieben mit einer Ein-
zelwelle als Antrieb bzw. Abtrieb und der angeschlossenen Koppelwelle als Festglied
kdnnen somit nur jeweils zwei neue Varianten mit einer Einzelwelle als Festglied, einer
Einzelwelle als An- bzw. Abtrieb und der angeschlossenen Koppelwelle als Ab- bzw.
Antrieb abgeleitet werden (siehe Bild 4.5). Die 72 abgeleiteten Varianten entsprechen
den elementaren Koppelgetrieben, wie sie bei Poppinga [5], Jensen [6] und Schnetz [7]
untersucht wurden.

angeschlossene
Koppelwelle

a

2

ﬁ F freie Koppelwelle @

angeschlossene
Koppelwelle

angeschlossene
Koppelwelle
)

a

, [I=Ab
I = fest €

Einzelwelle

Einzelwelle Einzelwelle

Einzelwelle f
freie Koppelwelle
freie Koppelwelle

F

Bild 4.5: Méglichkeiten der Verteilung von An-, Abtrieb und Festglied bei einem elementaren
Koppelgetriebe bestehend aus zwei Standardplanetengetrieben

In der Systematik werden diese beiden Variationen dadurch realisiert, dass ausgehend
von den 36 Reihenplanetengetrieben die angeschlossene Koppelwelle als Festglied
zum Abtrieb bzw. Antrieb und die Einzelwelle, welche der Abtrieb bzw. Antrieb ist zum
Festglied wird (siehe Bild 4.6). Die je 36 abgeleiteten Konzepte erhalten die Nummern
37 bis 72 (siehe Anhang A.1 Bild A.3 und Bild A.4) bzw. 73 bis 108 (sieche Anhang
A.1 Bild A.5 und Bild A.6).
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Nr.

Nr.

Vertauschen von
Festglied
und Abtrieb

Vertauschen von
Antrieb
und Festglied

Bild 4.6: Ableiten der Umlauf-Koppelgetriebe von den Reihengetrieben

4.3 Abgeleitete Varianten (Vereinfachungsmoglichkeiten)

4.3.1 Vereinigung von zwei Zentralrader

Zur Reduzierung der Teilezahl werden die Varianten als erstes dahingehend unter-
sucht, ob zwei Elemente zu einem Element verbunden werden kénnen. In Bild 4.7
kdnnen z.B. die beiden gekoppelten Hohlréader zu einem Hohlrad mit gleicher Z&hne-
zahl und gleichem Modul verbunden werden. Zur Unterscheidung werden die neuen
Konzepte mit der Nummer des Konzepts, von dem es abgeleitet wird, und dem Buch-
staben a gekennzeichnet.

5 5a
200y 20,02

Bild 4.7: Vereinfachungsmdglichkeit: Vereinigen von zwei Zentralrddern
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Neben den Konzepten, bei denen ein gekoppeltes Element vereinigt werden kann, gibt
es solche bei denen zwei verschiedene Vereinfachungen mdglich sind. Die zweite Ver-
einfachungsmaglichkeit wird mit dem Buchstaben b gekennzeichnet. Bild 4.8 zeigt Kon-
zept 14, bei dem die Hohlréader bzw. die Sonnen vereinigt werden kénnen. Prinzipiell
kénnte eine weitere Variante mit beiden Vereinfachungen erzeugt werden. Da diese
Konzepte mit durchgehender Sonne und durchgehendem Hohlrad die Ubersetzungen
1, 0 oder oo haben, sind sie jedoch ohne Bedeutung.

14 14a 14b
2 , 2 2’ 2
2 w2 _"l"_y _"("__”‘”_2,
S
S S S S s
o ool fmo|  mEE o | ol o6
1 T 1 1 1
|
K3
_\\\\T_“‘“_ & Ky

Bild 4.8: Vereinfachungsmadglichkeit: zwei Méglichkeiten zu Vereinigung von zwei Zentralréddern

Bild 4.9 zeigt die vier elementaren Koppelgetriebe, bei denen diese Vereinfachungen
mdglich sind. Hierzu missen entweder die angeschlossene Koppelwelle oder die freie
Koppelwelle aus den Zentralrddern 1 und 1" bzw. 2 und 2’ der beiden Teilgetriebe be-
stehen.

F

Bild 4.9: Koppelgetriebevarianten mit der Méglichkeit zur Vereinigung der Zentralrader

Bilden z.B. die beiden Zentralrader 1 und 1’ die angeschlossene Koppelwelle, gibt es
fir jedes der beiden Teilgetriebe zwei Mdglichkeiten zur Verteilung des Zentralrads 2
bzw. 2’ und des Stegs s bzw. s’ und somit vier Varianten. Mit den drei Mglichkeiten der
Verteilung von An-, Abtrieb und Festglied nach Bild 4.5 ergeben sich somit 12 Konzepte
bei denen die Zentralrader 1 und 1’ zu einem Zentralrad vereinigt werden konnen. Mit
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den vier in Bild 4.9 dargestellten Koppelfallen ergeben sich somit 48 neue vereinfachte
Konzepte (siehe Anhang A.2 Bild A.7 bis Bild A.12).

4.3.2 Koppelung Planeten

Durch die Vereinigung von zwei Stegen und gleichzeitige Koppelung der beiden Plane-
ten zu einem Stufenplaneten kénnen ein oder zwei Zentralrader entfallen. Dazu missen
die beiden Stege entweder die angeschlossene Koppelwelle oder die freie Koppelwelle
bilden.

4.3.2.1 Einfache Umlaufgetriebe mit Stufenplanet

Sind die beiden Stege die angeschlossene Koppelwelle, so kann die freie Koppelwelle
entfernt werden und es entsteht ein einfaches Umlaufgetriebe mit Stufenplanet (siehe
Bild 4.10). Zur Kennzeichnung erhalten die Konzepte zuséatzlich den Buchstaben c.

Bild 4.10: Vereinfachungsméglichkeit: Koppelung Planeten zu Stufenplanet mit Koppelung der
Stege als angeschlossene Koppelwelle

In Bild 4.11 sind alle elementaren Koppelgetriebe dargestellt, bei denen diese Verein-
fachung mdglich ist.

F F

Bild 4.11: Koppelgetriebevarianten mit der Méglichkeit zur Koppelung der Planeten zu einem
Stufenplaneten
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Mit den 4 Moglichkeiten nach Bild 4.11 und den jeweils drei Méglichkeiten der Vertei-
lung von An-, Abtrieb und Festglied nach Bild 4.5 ergeben sich somit 12 neue verein-
fachte Konzepte, welche allen méglichen Varianten der einfachen Umlaufgetrieben mit
Stufenplaneten entsprechen (siehe Anhang A.2 Bild A.13 bis Bild A.15).

4.3.2.2 reduzierte Koppelgetriebe

Sind die beiden Stege die freie Koppelwelle, so kann ein Zentralrad der angeschlosse-
nen Koppelwelle entfernt werden und es entsteht ein reduziertes Koppelgetriebe (siehe
Bild 4.12). Die neuen Konzepte werden mit den Buchstaben ¢ (Entfernen eines Glieds
der 2. Stufe) und d (Entfernen eines Glieds der 1. Stufe) gekennzeichnet.
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Bild 4.12: Vereinfachungsmaglichkeit: Koppelung Planeten zu Stufenplanet mit Koppelung der
Stege als freie koppelwelle

Wie bei der Ableitung der einfachen Umlaufgetriebe mit Stufenplanet ergeben sich vier
Koppelfélle, bei denen diese Vereinfachung mdéglich ist. Da jeweils zwei Konzepte ab-
geleitet werden kdnnen, ergeben sich insgesamt 24 neue vereinfachte Konzepte (siehe
Anhang A.2 Bild A.16 bis Bild A.18). Jeweils zwei dieser Konzepte sind jedoch dop-
pelt vorhanden (siehe Bild 4.13), d.h. es ergeben sich letztlich nur 12 neue Konzepte,
welche allen méglichen Varianten der reduzierten Koppelgetriebe mit Stufenplanet ent-
sprechen, wie sie z.B. bei [9] und [10] untersucht wurden.

9 9c
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Bild 4.13: doppelte Varianten der reduzierten Koppelgetriebe
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4.3.3 Vereinigung des Stufenplaneten

Die nachste Mdglichkeit die Teilezahl zu reduzieren besteht nun darin, die Stufenplane-
ten zu einem Planeten zu vereinigen. Aus den einfachen Planetengetrieben mit Stufen-
planet kann so z.B. das Standardplanetengetriebe abgeleitet werden (siehe Bild 4.14).
Die so entstandenen Konzepte werden mit dem Buchstaben e gekennzeichnet.
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Bild 4.14: Vereinfachungsmdglichkeit: Vereinigung des Stufenplaneten zu einem Planeten bei
einem einfachen Umlaufgetriebe mit Stufenplanet und zwei unterschiedlichen Zen-
tralrddern

Im Gegensatz zu den Konzepten mit unterschiedlichen Zentralrédern (Sonne, Hohlrad)
muss bei Konzepten mit gleichen Zentralrddern (zwei Sonnen bzw. zwei Hohlréder)
bei der Vereinigung des Stufenplaneten zu einem durchgehenden Planeten darauf ge-
achtet werden, dass die Zédhnezahlen der Sonnen bzw. Hohlrader nicht gleich sind, da
sonst die Standlbersetzungen i1, = i3; zu +1 und die Umlauflbersetzungen zu 0 bzw.
oo werden. Der Zahnezahlunterschied der beiden Zentralrdder muss der Anzahl der
gleichmafBig am Umfang verteilten Planeten entsprechen, damit die Einbaubedingun-
gen erfullt sind. In der schematischen Darstellung werden die Zahnezahlunterschiede
durch unterschiedliche Durchmesser der Zentralrader angedeutet (siehe Bild 4.15).

6e 31e

1 1

Bild 4.15: Vereinfachungsmdéglichkeit: Vereinigung des Stufenplaneten zu einem Planeten bei
einem einfachen Umlaufgetriebe mit Stufenplanet und zwei gleichen Zentralréddern

Durch diese Vereinfachungsmadglichkeit entstehen alle 12 einfachen Umlaufgetriebe mit
durchgehendem Planeten. (siehe Anhang A.2 Bild A.19 bis Bild A.21)

Bei den reduzierten Koppelgetrieben kann von den Varianten ¢ und d jeweils eine neue
Variante abgeleitet werden, die mit den Buchstaben e und f gekennzeichnet werden
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(siehe Bild 4.16). Die notwendigen Unterschiede der Zahnezahlen der gleichen Zen-
tralrader werden wiederum durch unterschiedlich groBe Durchmesser gekennzeichnet.

10e

Bild 4.16: Vereinfachungsméglichkeit: Vereinigung des Stufenplaneten zu einem Planeten bei
einem reduzierten Koppelgetriebe mit Stufenplanet

Durch diese Vereinfachungsméglichkeit entstehen somit 24 bzw. 12 Mdglichkeiten flr
ein reduziertes Planetengetriebe mit durchgehendem Planeten (sieche Anhang A.2
Bild A.22 bis Bild A.24).

4.3.4 Entfernen eines Zentralrades

Flr das weitere Vorgehen betrachtet man nun die einfachen Planetengetriebe mit Stu-
fenplanet (Buchstabe c). Entfernt man das Zentralrad und den Planeten der ehemals
zweiten Planetengetriebestufe, entsteht ein offenes Umlaufgetriebe. Durch Einflihren
eines Koppelelements als Abtrieb kann die exzentrische Bewegung des Planeten ko-
axial nach auf3en geleitet werden (siehe Bild 4.17), wodurch ein Exzentergetriebe ent-
steht. Die so abgeleiteten Konzepte werden mit dem Buchstaben g gekennzeichnet.
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Bild 4.17: Vereinfachungsmdglichkeit: Emtfernen eines Zentralrades (offenes Plusgetriebe)

Neben den offenen Plusgetrieben ergeben sich die offenen Minusgetriebe nach Bild
4.18.

Bild 4.18: Vereinfachungsmdglichkeit: Entfernen eines Zentralrades (offenes Minusgetriebe)
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Aus den 12 einfachen Umlaufgetrieben mit Stufenplanet (siehe Kapitel 4.3.2.1) kénnen
somit 12 offene Umlaufgetriebe abgeleitet werden, wobei jeweils zwei Konzepte doppelt
vorhanden sind (siehe Bild 4.19), d.h. es entstehen sechs neue vereinfachte Konzepte
(sieche Anhanh A.2 Bild A.25 bis Bild A.27).
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Bild 4.19: doppelte Konzepte der offenen Umlaufgetriebe

4.3.5 Vertauschen von Gliedern

Bei der angewandten Systematik ersetzt das Koppelelement in seiner Funktion den Ab-
trieb bzw. das Festglied, wodurch es nie zum Antrieb wird. Durch Vertauschen von An-
und Abtrieb bei den offenen Umlaufgetrieben kénnen 12 weitere bzw. bei Berlicksichti-
gung der doppelten Varianten sechs neue Konzepte abgeleitet werden. Sie werden mit
dem Buchstaben h gekennzeichnet (siehe Bild 4.20).

1h
m;%\@m m@/?;m

Bild 4.20: Vertauschen von An- und Abtrieb bei einem offenen Umlaufgetrieben

Fur die offenen Umlaufgetriebe ergeben sich somit 12 Mogliche Konzepte, sechs fir
die offenen Minusgetriebe und sechs fiir die offenen Plusgetriebe (sieche Anhanh A.2
Bild A.25 bis Bild A.27). Die jeweils sechs Konzepte entsprechen genau den sechs
Mdoglichkeiten der Verteilung von An-, Abtrieb und Festglied bei einem Dreiwellenge-
triebe.
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4.3.6 Vertauschen der Exzentrizitat

Bei einem offenen Plusgetriebe kann die exzentrische Bewegung, die Ublicherweise
vom Planeten bzw. inneren Zentralrad ausgefthrt wird, auch auf das Hohlrad Ubertra-
gen werden (siehe Bild 4.21).
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Bild 4.21: offenes Plusgetriebe mit dem Hohlrad als Exzenter

Von den 12 bzw. sechs offenen Plusgetrieben kénnen somit weitere 12 bzw. sechs
offene Plusgetriebe mit dem Hohlrad als Exzenter abgeleitet werden, die mit den Buch-
staben i und j gekennzeichnet werden (siehe Anhanh A.2 Bild A.25 bis Bild A.27).

4.4 Verzahnungsanordnung und Verzahnungsart

Die oben beschriebene Systematik Iasst sich auch auf Kegelrader tbertragen. In Bild
4.22 sind anhand einiger Beispiele die Variationen dargestellt.
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Bild 4.22: exemplarische Anwendung der Systematik auf Kegelrader
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Als bekannteste Beispiele ergeben sich das Kegelraddifferential (Konzept Nr. 1e), das
dem Standardplanetengetriebe entspricht, und die Taumelgetriebe (Konzept Nr. 31e
und Nr. 31g), welche dem Plusgetriebe mit zwei Hohlrddern bzw. dem Exzentergetriebe
entsprechen. Die Kegelradkonzepte haben dabei das gleiche Betriebsverhalten wie ihre
“aquivalenten” Stirnradkonzepte.

Neben der Anordnung der Zahnréder im Raum kdnnen des weiteren die Rader selbst
unterschiedlich ausgeflihrt werden. Sowohl die Stirnrad- als auch die Kegelradkonzepte
kénnen z.B. als Reibradgetriebe, als Getriebe mit Zykloidenverzahnung oder als Getrie-
be mit Evolventenverzahnung ausgefiihrt werden.

4.5 Koppelungsprinzipien Exzentergetriebe

Bei den offenen Umlauf- oder Exzentergetrieben gibt es verschiedene Koppelungsprin-
zipien um die exzentrische Bewegung des Planeten koaxial nach auBBen zu fUhren.
Janek [19] unterscheidet zwischen Stift-Buchse-, Planetenkurbelwellen- und Doppel-
kreuzprinzip (siehe Bild 4.23).

Stifte und Buchsen Planetenkurbelwellen

2D
2D

Bild 4.23: Koppelungsprinzipien fur ein offenes Plusgetriebe nach [19]

Aus dem Exzentergetriebe mit Stift-Buchse-Prinzip kann eine weitere Koppelungsmég-
lichkeit abgeleitet werden. Ordnet man zwei Exzenter/Planeten nebeneinander um 180°
verdreht an, vereinigt sie zu einem Planeten und koppelt die exzentrische Bewegung
flexibel nach auBen, entsteht das Harmonic-Drive-Getriebe (siehe Bild 4.24).
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Bild 4.24: Ableiten des Harmonic-Drive-Getriebes von einem Exzentergetriebe mit Stift-
Buchse-Prinzip
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Eine weitere MOglichkeit wurde von Anders
[20] untersucht. Als Koppelungselement wird
eine evolventenverzahnte Stirnradstufe mit ei-
nem Zahnezahlunterschied von Null zwischen
Stirnrad und Hohlrad eingesetzt (siehe Bild
4.25). Im wesentlichen entspricht diese Aus-
fihrung dem Stift-Buchse-Prinzip, welches bei
Betrachtung der Verzahnungsart einer zykloi-
denverzahnten Stirnradstufe mit Zahnezahlun-
terschied Null entspricht. Fasst man die 1zu1-
Stufe als Verzahnungsstufe auf, kann das Kon-
zept auch mit einem Plusgetriebe mit zwei
Hohlradern gleichgesetzt werden. Da sie je-
doch nicht zur Ubersetzung beitragt, wird sie
hier zu den Koppelelementen gezahlt.

Bild 4.25: evolventenverzahnte Stirnrad-
stufe mit einem Zahnezahlun-
terschied von Null

In Bild 4.26 sind die Prinzipien nochmals schematisch gegenlbergestellt. Das Plane-
tenkurbelwellenprinzip ist in verschiedenen Ausfihrungen denkbar. Die Koppelungs-
prinzipien sind durch eine weitere Nummer gekennzeichnet.
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Bild 4.26: schematische Darstellung der verschiedenen Koppelungsmdglichkeiten fiir ein offe-
nes Plusgetriebe
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FUr das Taumelgetriebe, das aus den Kegelradvarianten entsteht sind auch verschie-
dene Koppelungsprinzipien denkbar (siehe Bild 4.27). Der Planet fuhrt eine taumeln-
de Bewegung aus. Blickt man senkrecht zur Achse auf eine Stelle, so setzt sich die
Bewegung aus einer Drehbewegung senkrecht und einer linearen Bewegung parallel
zur Achse zusammen. Mittels einer Nut kann das Drehmoment nach auB3en Ubertragen
werden, vergleichbar dem Stift-Buchse-Prinzip. Die Harmonic-Drive-Ausfihrungen sind
mit Innen- wie mit AuBenexzenter denkbar. Der Innenexzenter (31g/4) ist so geformt,
dass das flexible Kegelrad an zwei Stellen so weit nach vorne kippt, bis es mit dem an-
deren Kegelrad im Eingriff ist. Der AuBBenexzenter (31g/4a) drlickt das flexible Kegelrad
an zwei Stellen in die Verzahnung des starren Kegelrades.
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Bild 4.27: schematische Darstellung der Koppelungsmdglichkeiten fiir ein Taumelgetriebe



44 Systematik hoch Ubersetzender koaxialer Getriebe

5 Bewertung, Auswahl und Optimierung

Wie aus Kapitel 4 hervorgeht, gibt es eine gro3e Anzahl an Konzepten. In der Sys-
tematik ergeben sich 108 Konzepte flr die elementaren Koppelgetriebe, 48 durch die
Vereinigung von zwei Zentralwellen, 12 reduzierte Koppelgetriebe mit Stufenplanet und
12 reduzierte Koppelgetriebe mit durchgehendem Planeten, 12 einfache Umlaufgetrie-
be mit Stufenplanet und 12 einfache Umlaufgetriebe mit durchgehendem Planeten, 12
offene Umlaufgetriebe, 6 offene Umlaufgetriebe mit dem Hohlrad als Exzenter und so-
mit insgesamt 222 Konzepte.

Die Systematik ist sowohl auf Stirnrader, als auch auf Kegelrdder anwendbar. Fir jedes
Stirnradkonzept gibt es ein “aquivalentes” Kegelradkonzept, welches bei gleichen Zah-
nezahlen die gleiche Ubersetzung hat. Im Vergleich zu den Stirnradkonzepten benéti-
gen die Kegelradkonzepte durch die winklige Anordnung der Kegelrader jedoch einen
gréBeren axialen Bauraum. Sie besitzen durch den i.d.R. schlechteren Verzahnungs-
wirkungsgrad einer Kegelradstufe niedrigere Umlaufwirkungsgrade und es ist eine Ein-
stellung des Tragbilds bei der Montage erforderlich. Aufgrund dieser Nachteile der Ke-
gelradkonzepte werden im Folgenden nur noch die 222 Stirnradkonzepte betrachtet.
Des weiteren werden die Betrachtungen auf Evolventenverzahnungen beschrankt und
fir die Exzentergetriebe wird als Koppelelement das Stift-Buchse-Prinzip eingesetzt,
da damit die Anordnung mehrerer nebeneinander gleichmafig am Umfang verteilter
Planeten/Exzenter moglich ist.

Durch das Konzept wird nach [2] das Produkt in seinen wesentlichen Eigenschaften,
den einzelnen Ablaufen und ihrer Anordnung in seiner Funktionsstruktur festgelegt,
womit der Einfluss des Konzepts auf die Herstellkosten grof3 ist. Zur Auswahl eines
geeigneten Konzepts gilt es daher Bewertungskriterien zu definieren, mit denen eine
Bewertung der 222 Konzepte méglich ist. Dabei gibt es Bewertungskriterien, die allge-
mein angewendet werden kdnnen, solche, die sich in Abhangigkeit von der Aufgaben-
stellung bzw. den Anforderungen ergeben und solche, fir die eine Berechnung oder
Optimierung notwendig ist. Im Folgenden werden die hier verwendeten Bewertungskri-
terien aufgelistet und diskutiert.

5.1 Bewertungskriterien
5.1.1 Kosten

Der Erfolg eines Produkts am Markt wird u.a. durch seine Kosten beeinflusst. Nach [2]
kdénnen die durch Produkte verursachte Kosten in Herstellkosten, Selbstkosten und Le-
benslaufkosten eingeteilt werden. Die Herstellkosten bilden dabei den Kern der pro-
duktbezogenen Kostenentstehung. Sie ergeben sich im wesentlichen aus den Material-
und Fertigungskosten. Die Selbstkosten (z.B. Verwaltungskosten) und die Lebenslauf-
kosten (z.B. Wartungskosten) kénnen nicht direkt mit der Produktherstellung in Zusam-
menhang gebracht werden. Fir die hier betrachteten Konzepte kénnen die Selbst- und



Bewertung, Auswahl und Optimierung 45

Lebenslaufkosten als identisch angenommen werden. Die Material- und Fertigungs-
kosten werden mafgeblich durch die Teilezahl, die Komplexitat der Bauteile und durch
die Belastungen und damit durch die BaugréBe beeinflusst. Zur Beurteilung der Kos-
ten kébnnen somit die Teilezahl, die Komplexitat und der Bauraum bzw. die Belastungen
herangezogen werden. Bei der Teilezahl ist eine Unterscheidung zwischen Anzahl der
Wellen, Anzahl der Zahnrader und Anzahl der Lager sinnvoll.

5.1.2 Anzahl Wellen

Bei der Anzahl der Wellen handelt es sich um ein all-

gemeines Bewertungskriterium, sie kann direkt aus der 2
schematischen Darstellung des Konzepts entnommen
werden (siehe Bild 5.1). Als eine Welle gelten dabei die
einzelnen Zentralrad- und Stegwellen, die freien Kop-
pelwellen und die gehausefesten Planetenbolzen. Bei
der Anzahl der gehausefesten Planetenbolzen muss
ggf. die Anzahl der Planeten mitberiicksichtigt werden. ] %
FUhrt man jedoch eine Durchmesseroptimierung wie
z.B. bei [7] durch, wird die Anzahl der Planeten und da- Bild 5.1: schematische Darstel-
mit der Planetenbolzen durch die Leistungsaufteilung lung Konzept-Nr. 2
bereits mitbertcksichtigt. Durch die Leistungsteilung sinkt die Belastung auf den ein-
zelnen Bolzen, der damit kleiner dimensioniert werden kann. Das Gehause als mit ei-
nem Fundament fest verbundene Welle ist bei allen Konzepten vorhanden und muss
daher genauso wie die Planetenbolzen als teil der Stegwelle und die Planetenwellen
als teil der Planetenrader nicht mit bertcksichtigt werden. Fir das in Bild 5.1 darge-
stellte Konzept erhalt man mit den beiden Einzelwellen Sonne 1 und Steg s’, der freien
Koppelwelle 2-1° und dem gehdusefesten Planetenbolzen s der ersten Planetenstufe
vier Wellen.

5.1.3 Anzahl Zahnrader

Die Anzahl der Zahnrader kann ebenfalls direkt aus der schematischen Darstellung
des Konzepts entnommen werden. Die Anzahl ergibt sich aus der Summe der Zen-
tralrdder und der Planeten, wobei die Anzahl der Planeten ggf. berlcksichtigt werden
muss (siehe Kapitel 5.1.2). Fir das in Bild 5.1 dargestellte Konzept ergeben sich mit
den vier Zentralradern Sonne 1, Hohlrad 2, Sonne 1’, Hohlrad 2’ und den Planeten der
beiden Umlaufgetriebestufen sechs Zahnrader bzw. unter Berlcksichtigung der Anzahl
der Planeten bei drei gleichmaBig am Umfang verteilten Planeten zehn Zahnréader.

5.1.4 Anzahl Lager

Die Anzahl der Lager kann ebenfalls direkt aus der schematischen Darstellung des
Konzepts entnommen werden. Dabei wird angenommen, dass eine Lagerung stets aus
zwei Lagern besteht, “Sonderlésungen” wie z.B. die Lagerung eines Planeten mit nur
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einem Nadellager auf dem Steg werden hier nicht bertcksichtigt. Fir das in Bild 5.1
dargestellte Konzept wird eine Lagerung der Sonnenwelle 1, der freie Koppelwelle 2-
1’, der Stegwelle s’ und jeweils der Planeten auf dem Steg benétigt. Es werden somit
finf Lagerpaare bzw. 10 Lager benétigt. Bei Berlicksichtigung der Anzahl der Planeten
ergeben sich z.B. fir jeweils drei Planeten je Stufe neun Lagerpaare.

5.1.5 Komplexitat

Die Komplexitat eines Konzepts bzw. der Bauelemente eines Konzepts kann ebenfalls
direkt mit der schematischen Darstellung ermittelt werden. Dabei muss der Begriff Kom-
plexitat an die hier untersuchten Konzepte angepasst werden. So ist z.B. die Fertigung
eines Steges aufwandiger als die Fertigung einer einfachen Welle. Des Weiteren ist die
Koppelung von zwei Hohlradern, Stegen oder Sonnen einfacher als die Koppelung die-
ser Elemente untereinander. Bei manchen Konzepten sind zur Koppelung bestimmter
Wellen nach “auf3en” bzw. untereinander Hohlwellen notwendig. Die Fertigung eines
Stufenplaneten ist aufwandiger als die eines einfachen Planeten und bei den Exzen-
tergetrieben ist die Koppelung der exzentrischen Bewegung mit erheblichem Aufwand
verbunden. Das Konzept in Bild 5.1 besitzt einen Steg und eine freie Koppelwelle, bei
der das Hohlrad der ersten Stufe mit der Sonne der zweiten Stufe verbunden ist und
somit mit der hier verwendeten Definition des Begriffs Komplexitat zwei komplexe Bau-
teile.

5.1.6 Ubersetzung/Ubersetzungsbereich

Mit den Wertebereichen fir die Standibersetzung einstufiger Getriebe nach Maller [1]
kénnen die Bereiche der Gesamt-/Umlauflibersetzungen der ein- und zweistufigen Ge-
triebekonzepte berechnet werden. Sie gelten fir eine minimale Zahnezahl z,,;, = 17,
drei gleichmaBig am Umfang verteilte Planeten (¢ = 3) und einer maximalen Uberset-
zung i,.. = £10 fOr eine Radpaarung. Fir Getriebe mit Stufenplaneten sind jeweils
gleiche ZahnfuBbeanspruchungen und geometrische Ahnlichkeit der Ritzel angenom-
men. Fir ein Standardplanetengetriebe ist ein Bereich der Standibersetzung von —1, 2
bis —11, 3, flr ein Minusgetriebe mit Stufenplanet von —0, 22 bis —23, 3, fir ein Plus-
getriebe mit zwei Sonnenradern und einem Stufenplanet von 0,076 bis 13,2, flr ein
Plusgetriebe mit zwei Hohlradern und Stufenplanet von 0, 22 bis 4,55 angegeben (sie-
he auch Bild 2.5 und Bild 2.6).

Die Gesamt-/Umlauflbersetzung eines Konzepts kann damit in Abh&angigkeit von der
Standibersetzung bzw. den Standubersetzungen der einfachen Teilgetriebe dargestellt
werden. Bild 5.2 zeigt die Umlaufibersetzung des in Bild 5.1 dargestellten Konzepts
Uber den Bereichen der Standiibersetzung der beiden einfachen Teilgetriebe.
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Bild 5.2: Beispiel zur Berechnung und Darstellung der Umlauflbersetzung eines elementaren
Umlaufkoppelgetriebes in Abhangigkeit vom Bereich der Standbersetzungen

Mit den Wertebereichen der Standiibersetzung kann zwar der theoretische Uberset-
zungsbereich ermittelt werden, es kann jedoch keine Aussage Uber den Bauraum oder
die Einhaltung der Z&dhnezahlbedingungen nach Kapitel 3.8.1 getroffen werden. Wie
aus Bild 5.2 hervorgeht gibt es fiir eine bestimmte Ubersetzung unterschiedliche Még-
lichkeiten der Aufteilung der Gesamtlibersetzung auf die beiden Teilgetriebe, d.h. es
muss eine “optimale” Aufteilung der Standiibersetzungen geben, wie sie z.B. fir die
elementaren Koppelgetriebe u.a. bei [7], [8] und [9] ermittelt wurden.

5.1.7 Wirkungsgrad

Zur Berechnung des Wirkungsgrads der ein- und zweistufigen Getriebekonzepte bend-
tigt man neben dem Wertebereich der Standlbersetzung zusétzlich die Standwirkungs-
grade. FUr eine erste Uberschlagige Berechnung des Umlaufwirkungsgrads kénnen in
erster Naherung die Verzahnungswirkungsgrade nach [1] verwendet werde. Fir eine
auBenverzahnte Stirnradstufe wird dabei ein Verzahnungswirkungsgrad von n, = 0,99
und fir innenverzahnte Stirnradstufen von n; = 0,995 angenommen. Je nach Aufbau
des Getriebekonzepts ergeben sich die Standwirkungsgrade aus den Verzahnungswir-
kungsgraden. Flr das in Bild 5.1 dargestellte Konzept ergibt sich ein Standwirkungs-
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grad von 1, = 0,99 - 0,995 = 0,985 fur die beiden Teilgetriebe. Bild 5.3 zeigt die
Umlaufibersetzung sowie den Verlauf des Umlaufwirkungsgrads in Abhangigkeit von
den beiden StandUbersetzungen der beiden Teilgetriebe bei einem Standwirkungsgrad
von 98, 5%

Konzept-Nr. 2 (n12 = Myon- = 98.5%)
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Bild 5.3: Beispiel zur Berechnung und Darstellung der Umlauflibersetzung und des Umlaufwir-
kungsgrads eines elementaren Umlaufkoppelgetriebes in Abhdngigkeit vom Bereich
der Standbersetzungen flr einen Standwirkungsgrad von 98, 5%

Wie aus Bild 5.3 hervorgeht gibt es fiir eine bestimmte Ubersetzung auch eine “optima-
le” Aufteilung der Ubersetzungen auf die beiden Teilgetriebe zur Ermittlung eines “op-
timalen” Umlaufwirkungsgrads, wie sie z.B. fur die elementaren Koppelgetriebe bei [7]
ermittelt wurden.

5.1.8 Drehzahlen im Getriebe

Als weitere KenngréBe zur Beurteilung kdnnen die Relativdrehzahlen der Planeten bzw.
die Drehzahlen der im Getriebe laufenden Wellen betrachtet werden. Die Relativdreh-
zahl der Planeten gegenlber dem Steg kann mit Gleichung (12) fir ein Standardpla-
netengetriebe in erster Naherung in Abhangigkeit von der Standibersetzung berechnet
werden. Die Drehzahlen der Zentral- und Stegwellen eines einfachen Umlaufgetriebes
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lassen sich mit der Willis-Gleichung berechnen. Damit kann auch die Drehzahl der frei-
en Koppelwelle eines elementaren Koppelgetriebes berechnet werden.

Bild 5.4 zeigt die Relativdrehzahlen bezogen auf die Antriebsdrehzahl des in Bild 5.1
dargestellten Konzepts. Neben den Relativdrehzahlen der Planeten der beiden Teilge-
triebe ist die Drehzahl der freien Koppelwelle bezogen auf die Antriebsdrehzahl darge-
stellt. Ergeben sich flr die Relativdrehzahlen Werte gré3er als eins, sind die Drehzah-
len im Getriebe damit gréBer als die Antriebsdrehzahl, was ggf. zu einer erhéhten Ge-
rauschentwicklung fihren kann. Eine hohe Lagerdrehzahl im Getriebe wirkt sich auch
negativ auf die Lagerlebensdauer aus.

Relativdrehzahlen Konzept-Nr. 2

-5
i12 [] 0 Lo [-]

Bild 5.4: Beispiel zur Berechnung und Darstellung der bezogenen Relativdrehzahlen eines ele-
mentare Koppelgetriebes in Abh&ngigkeit vom Bereich der Standlbersetzungen (ny, ¢
Relativdrehzahl Planet, n; Antriebsdrehzahl, n;,.; Drehzahl freie Koppelwelle)

Die Berechnung der Relativdrehzahlen in Abhangigkeit von der Standibersetzung ist
jedoch nur far das Standardplanetengetriebe mdglich. Fir die Bauarten mit Stufenpla-
net oder fir die Exzentergetriebe kann ohne Kenntnis der genauen Zahnezahlen nur
eine sehr grobe Abschatzung mit entsprechenden Annahmen getroffen werden.
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5.1.9 Bauraum

Zur Ermittlung des Bauraums eines Konzepts muss eine Belastung vorgegeben werden
um die Bauteile zu dimensionieren. Bei Stellantrieben wird Ublicherweise das Abtriebs-
drehmoment vorgegeben. Nach Kapitel 3 lassen sich somit alle Drehmomente eines
Umlaufgetriebes berechnen. Gumpoltsberger [21] z.B. verwendet diese Belastungen
zur Beurteilung des Bauraums und des Gewichts. Eine genauere Abschatzung bzw.
Optimierung des Bauraums wird u.a. bei [7], [8] und [9] durchgeflihrt. Dabei wird ledig-
lich der Bauraum betrachtet, den die Zahnrader einnehmen. Neben den Belastungen
mussen dazu zusatzlich die Zahnezahlen und der Modul gegeben sein bzw. berech-
net werden. Um eine moglichst genaue Aussage bzgl. des Bauraum treffen zu kénnen
muss folglich eine Tragfahigkeitsberechnung der Zahnrader durchgefiihrt werden.

5.1.10 Tragfahigkeit

Nach dem aktuellen Stand der Technik wird die Zahnradtragfahigkeit nach DIN3990 [22]
bzw. 1ISO6336 [23] berechnet. Ublicherweise wird eine Tragfahigkeitsberechnung gegen
ZahnfuBbruch und gegen Grubchen durchgefihrt. Je nach Anforderungen ist dabei
ein dynamischer oder statischer Tragfahigkeitsnachweis und/oder der Tragfahigkeits-
nachweis auf Basis eines Lastkollektivs gefordert. Beim dynamischen Tragfahigkeits-
nachweis und bei der Lastkollektivrechnung kann in Abhangigkeit von der Lastspielzahl
zwischen Zeit- und Dauerfestigkeit unterschieden werden. Aufgrund der verschiede-
nen Tragfahigkeitsnachweise ist es daher sinnvoll eine méglichst einfache Methode zur
Beurteilung der Tragfahigkeit zu wéahlen.

5.1.10.1 ZahnfuBtragfahigkeit

FUr den Tragfahigkeitsnachweis gegen ZahnfuBBbruch nach DIN3990 T3 [22] wird die
auftretende ZahnfuBspannung am Ritzel bzw. Rad der zulassigen Zahnfuf3spannung
gegenilbergestellt und daraus die Sicherheit beziglich ZahnfuBBbruch berechnet. Glei-
chung (51) bis Gleichung (54) zeigen einen Auszug aus den Berechnungsgleichungen
nach DIN3990 T3.

Sy = ZFP (51)
OF
mit: o = UFO'KA'KV'KFﬂ'KFa (52)
F,
Oy — b-t YFYSY/g (53)
opp = OfrE*YNT * Ysrar - YrRrar - Yx (54)
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Sk [—] ZahnfuBsicherheit My [mm]  Modul im Normalschnitt

orp [-X;]  zulassige ZahnfuBspannung Yr [—] Formfaktor

oF -] auftretende ZahnfuBspannung | Y [—] Spannungskorrekturfaktor

oFo [-25;]  ZahnfuB-Nennspannung Ys [—] Schragenfaktor

Ka [-] Anwendungsfaktor OFE 2]  Dauerfestigkeit FuB

Ky [—] Dynamikfaktor YnT [—] Lebensdauerfaktor

Kpg -] Breitenfaktor fir ZahnfuBbean- | Y5,  [—] Relative Stutzziffer
spruchung

Kpa [—] Stirnfaktor fir ZahnfuBbean- | Yryar [ Relativer Oberflachenfaktor
spruchung

F, -] Nenn-Umfangskraft Yx [—] GroBenfaktor

b [mm]  Zahnbreite

Nach [24] muss bei wechselnden Belastungen zusétzlich der Wechsellastfaktor Y, auf
der Festigkeitsseite orp bertcksichtigt werden.

Des weiteren muss bei Planetengetrieben der Lastaufteilungsfaktor i, bei der auftre-
tenden Belastung bertcksichtigt werden. Werte flr K, sind z.B. bei [25] angegeben.

Zur Berechnung der ZahnfufB3tragfahigkeit von Hohlrddern gibt es abweichend von
DIN3990 [22] weitere Verfahren nach FVA45I1+1l [26], FVA45IIl [27], VDI2737 [28] und
FVA389 [29].

Far innenverzahnte Stirnradstufen mit geringem Zahnezahlunterschied ergeben sich
nach [30] Uberdeckungen von bis zu 19 unter Last. Diese héhere Uberdeckung fiihrt
zu einer héheren Zahnfuf3tragfahigkeit, die mittels des Lastfaktors K bericksichtigt
werden kann.

FuUr einen ersten Entwurf der Verzahnung kénnen flr die Faktoren K; (z.B. K4, Ky
usw.) und Y; nach [31] konstante Werte eingesetzt werden. Die auftretende Zahnfuf3-
spannung o ist damit nur noch abhangig von der Umfangskraft F;, der Zahnbreite b
und dem Modul m, was dem U-Faktor nach [25] entspricht.

vt omirp-2M_o 2 M (55)
b-my, d z - my/cos(B)
U [—] U-Faktor M [mm]  Moment
F, -] Nenn-Umfangskraft d [mm]  Teilkreisdurchmesser
b [mm]  Zahnbreite z -] Zahnezahl
My, [mm]  Modul im Normalschnitt g °] Schragungswinkel

Zur Berechnung des U-Faktors muss somit nur die Belastung sowie die Zéahnezahl, der
Modul und der Schragungswinkel einer Verzahnung bekannt sein. Mittels des U-Faktors
kénnen verschiedene Auslegungen oder Konzepte bei Verwendung des gleichen Werk-
stoffs beziglich der FuBtragfahigkeit miteinander verglichen werden und soweit Erfah-
rungswerte vorhanden sind, kann mit ihm eine erste Uberschlagige Auslegung der Ver-
zahnung erfolgen.
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5.1.10.2 Griibchentragfahigkeit

Fir den Tragfahigkeitsnachweis gegen Gribchen nach DIN3990 T2 [22] wird die auf-
tretende Flankenpressung am Ritzel bzw. Rad der zuldssigen Flankenpressung ge-
genlbergestellt und daraus die Sicherheit bezlglich Gribchen berechnet. Gleichung
(56) bis Gleichung (59) zeigen einen Auszug aus den Berechnungsgleichungen nach
DIN3990 T2.

Sy = - (56)
OH
mit: oy = ZB/D'UHO\/‘KA‘KV‘KHB'KHa (57)
Fo u+1
ogo — ZHZEZsZg dltb j}: (58)
OHP = OHlim 4NT 4124y - Zr- Zw - Lx (59)
Su -] Griubchensicherheit Zg [—] Schrégenfaktor
OHP [-2;]  zulassige Flankenpressung F, [-] Nenn-Umfangskraft
oH [-2;] auftretende Flankenpressung dq [mm]  Teilkreisdurchmesser Ritzel
ZB/D [—] Ritzel-/Rad- b [mm]  Zahnbreite
Einzeleingriffsfaktor
OO [-2£;] Nominelle Flankenpressung u -] Zahnezahlverhéltnis = z5 /2
Ka [-] Anwendungsfaktor omim  |2->] Dauerfestigkeit Flanke
Ky -] Dynamikfaktor ZNT -] Lebensdauerfaktor
Kug -] Breitenfaktor fir Flankenpres- | Z, -] Schmierstofffaktor
sung
Kiao [—] Stirnfaktor fir Flankenpres- | Zy -] Geschwindigkeitsfaktor
sung
Zu [—] Zonenfaktor Zr -] Rauheitsfaktor
Zg -] Elastizitatsfaktor Zw -] Werkstoffpaarungsfaktor
Z, -] Uberdeckungsfaktor Zx -] GroBenfaktor

FUr einen ersten Entwurf der Verzahnung kénnen fir die Faktoren K; und Z; nach [31]
konstante Werte eingesetzt werden. Die auftretende Flankenpressung o ist damit nur
noch abhangig von der Umfangskraft F;, dem Teilkreisdurchmesser des Ritzels, der
Zahnbreite b und der Ubersetzung u, was dem K-Faktor nach [25] entspricht.

F, u+1 2-M 2-M My,

K =9 w mit F; = y o (d) und dl_zl-m (60)
K* [—] K-Faktor d [mm]  Teilkreisdurchmesser
Fy -] Nenn-Umfangskraft -] Zahnezahl
dy [mm]  Teilkreisdurchmesser Ritzel My [mm]  Modul im Normalschnitt
b [mm]  Zahnbreite I} [o] Schragungswinkel
U -] Zahnezahlverhaltnis = z5/2; z1 -] Zahnezahl Ritzel
M [mm]  Moment
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Zur Berechnung des K-Faktors muss somit nur die Belastung sowie die Z&hnezahl, der
Modul und der Schragungswinkel einer Verzahnung bekannt sein. Mittels des K-Faktors
kénnen verschiedene Auslegungen oder Konzepte bei Verwendung des gleichen Werk-
stoffs bezlglich der Gribchentragfahigkeit miteinander verglichen werden und soweit
Erfahrungswerte vorhanden sind, kann mit ihm eine erste Uberschlagige Auslegung der
Verzahnung erfolgen.

5.1.11 Lagerbelastung

Kennt man die Belastungen, die Zahnezahlen, den Modul und die Zahnbreite einer
Planetengetriebestufe kann ein Kennwert fir die Lagerbelastung abgeleitet werden. Da
bei mehreren gleichmafBig am Umfang angeordneten Planeten und der Annahme einer
gleichmaBigen Lastaufteilung die Lager der Zentralrader unbelastet sind, genlgt eine
Betrachtung der Planetenradlager. Bild 5.5 zeigt ein Standardplanetengetriebe und ein
Plusgetriebe mit Stufenplanet und zwei Hohlrddern mit den auf den Planeten wirkenden
Verzahnungskréften. Die Lager kbnnen entweder zwischen Planet und Planetenbolzen
oder zwischen Planetenwelle und Steg angeordnet werden. Mit der Annahme, dass die
Lager symmetrisch bzw. direkt in der Ebene der Verzahnungskrafte angeordnet sind,
kénnen die Lagerkrafte direkt aus den Verzahnungskraften ermittelt werden.

N F Jp%k
S
- I S
5T “ g 7
R R

Bild 5.5: Kréfte auf einen Planeten bzw. einen Stufenplaneten zur Bestimmung eines Kenn-
werts zur Lagerbelastung
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Mit der Belastung, der Zahnbreite, der Zahnezahl und dem Modul der Verzahnung kann
somit ein Kennwert flr die Lagerbelastung berechnet werden. Der Bauraum, welcher
bei Anordnung der Lager zwischen Planet und Planetenbolzen zur Verfigung steht
ergibt sich aus der (halben) Zahnbreite und dem Teilkreisdurchmesser des Zahnrades.
Mit dem Teilkreisdurchmesser kann nach [17] der FuBkreisdurchmesser bei einer Profil-
verschiebung von x = 0 und einer FuBhohe h; = 1,25-m,, nach [32] berechnet werden.
Zusatzlich muss eine Kranzdicke von z.B. sy = 3-m,, unter dem Zahnful3 berticksichtigt
werden.

F
L = o (61)

mit: d, = d—2-hy—2-sp=_(2,—8,5)-m, (62)

5.1.12 Breiten-Modul-Verhaltnis

Bei der Auslegung eines Getriebes sollten je nach Anwendungsfall einige geometrische
Randbedingungen eingehalten werden. Nach [25] missen zur Auslegung einer Stirn-
radstufe als AusgangsgréBen das Drehmoment am Ritzel, die gewlinschte Stufeniber-
setzung, der Werkstoff und die Warmebehandlung beider Réder, der Eingriffswinkel
und der Schragungswinkel angegeben werden. Sind die Breite und der Achsabstand
nicht bekannt wird das Verhaltnis 0/d; oder b/a zur Bestimmung dieser GréBen ver-
wendet. Kompakte Getriebe erweisen sich dabei in der Regel als kostenglnstiger [25].
Daher sind bei méglichst geringen Zahnraddurchmessern maéglichst grof3e Zahnbreiten
anzustreben. Fur die Zahnbreite sollten dabei jedoch gewisse Minimalwert nicht unter-
schritten (siehe Tabelle 1) und je nach Verzahnungsqualitat gewisse Maximalwert nicht
Uberschritten werden (siehe Tabelle 2). Die Mindestzahnbreite ist bei Leistungsgetrie-
ben nétig, damit die Zahnrader in Axialrichtung ausreichend steif sind und damit sie bei
Schragverzahnungen die erforderliche Sprungiberdeckung aufweisen. Die Maximal-
zahnbreite dient dazu die ungleichmafige Lastverteilung aufgrund von Verformungen
und Verzahnungsabweichungen im tolerierbaren Rahmen zu halten.

Verzahnung Gerad- Schrag-

axiale Steifigkeit der Z&hne b>6-m b >6-m,
axiale Steifigkeit des Rades b > du2/12 b > dyo - (1 + tanf)/12

Tabelle 1: Mindestzahnbreite b nach [25] bzw. [33]
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DIN-Verzahnungs- Lagerung mind. m,, oder m,
qualitat
11...12 Stahlkonstruktion, leichtes Gehause b/10...b/15

8... 9 Stahlkonstruktion oder fliegendes Ritzel b/15...b/25

6... 7 gute Lagerung im Geh&use b/20 ...b/30

6... 7 genau parallele, starre Lagerung b/25...b/35

5... 6 b/d, < 1, genaue parallele, starre Lagerung 5/40 ...5/60

Tabelle 2: Mindestwerte fir den Modul nach [25]

5.1.13 Bauraum axial

Wahrend eine erste Uberschlagige Dimensionierung der Zahnrader und damit der Bau-
raum der Zahnrader mit relativ geringem Aufwand und wenigen bekannten Daten erfol-
gen kann, ist eine Dimensionierung der Wellen und Lager erst nach Ausarbeitung eines
konstruktiven Entwurfs méglich (vgl. [8]). Je nach Wellenfihrung oder z.B. Gestaltung
des Planetentragers als einwangiger oder zweiwangiger Steg sind die unterschiedlichs-
ten konstruktiven Varianten méglich. Eine allgemeine Dimensionierung der Wellen und
Lager auf Basis eines Konzepts ist daher mit erheblichem Aufwand verbunden und er-
héht die Variantenanzahl. Um dennoch eine Aussage Uber den axialen Raumbedarf
eines Konzepts treffen zu kdénnen wird die Anschlussart und die Wellenfiihrung be-
trachtet. Erfolgt der An- oder Abtrieb Uber ein Hohlrad bzw. einen Steg verlauft die
An-/Abtriebswelle im Gegensatz zu einem An-/Abtrieb Uber eine Sonne zwischen den
Zahnradern und dem Gehduse und benétigt daher mehr axialen Bauraum. Die Kop-
pelung von zwei Sonnen, Stegen oder Hohlrddern benétigt weniger Bauraum, als ihre
unterschiedlichen Koppelungen untereinander. Die Koppelelemente bei den Exzenter-
getrieben bendtigen ebenfalls einen zusatzlichen axialen Bauraum. Fir das in Bild 5.1
dargestellte Konzept sind die Koppelung des Hohlrad 2 mit der Sonne 1’ und der Abtrieb
Uber den Steg s’ bei der Beurteilung des axialen Bauraums zu beriicksichtigen.

5.2 Einfache Bewertung und Auswahl

Mit den oben beschriebenen Bewertungskriterien ist eine relativ genaue Bewertung der
Konzepte méglich. Manche Bewertungskriterien kdnnen dabei direkt auf das Konzept
angewendet werden und fur andere sind umfangreiche Berechnungen notwendig. Um
den Aufwand auf ein sinnvolles Maf3 zu beschranken wird zunachst eine einfache Be-
wertung durchgefihrt. Als “Hauptkriterium” fir den gegebenen Anwendungsfall kann
der Ubersetzungsbereich von 15 bis 70 herangezogen werden. Der Ubersetzungsbe-
reich kann wie in Kapitel 5.1.6 beschrieben in Abhangig vom Bereich der Standiber-
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setzung fur jedes Konzept ermittelt werden. Mittels dieses Bewertungskriteriums re-
duziert sich die Anzahl der Konzepte von 222 auf 51. Bild 5.6 bis Bild 5.11 zeigen
die Konzepte mit ihren méglichen Ubersetzungsbereichen. Die Ubersetzungsbereiche
wurden mit den nach [1] angegebenen Bereichen fir die StandUbersetzung einfacher

Umlaufgetriebe ermittelt.

5
k| | E | e Z
oies] = |=tee] %}ww iee] %}ﬁ@@% @@%@
B - - - =
1,44 ... 1277 2,64 ... -139 1,31 ... 20,72 2,64 ...-139 4,84 ..1513
11 25 26 5a 8a
%ﬁi . _ore %
igg] %@@@ % = =) %@m@: ﬂ@ = %ﬁ&@
WL—I B = —
2,39..22,55 -1,31...-20,72 2,40 ... 22,55 -1,31...-20,72 484 ...151,3

Bild 5.6: Auswahl und Ubersetzungsbereiche der Reihengetriebe und ihre vereinfachten Vari-

anten nach Kapitel 4.3.1

37

38

4
2
4

o

41
il
%_E
i8] @@
=

I

i8] = =) =
‘JW
0,44 ... -126,69 3,64 ... 140 2,31..21,72 3,64 ... 140 -3,84 ... -150,29
47 61 62 41a 44a
g - e iy o=
igg] E&@ = %@m@ = @m%{w@ = %{ legic=>
L = T |
-1,40 ... 21,55 2,31..21,72 -1,40 ... 21,55 2,31..21,72 3,84 ... -150,29

Bild 5.7: Auswahl und Ubersetzungsbereiche der Umlaufkoppelgetriebe mit Abtrieb (iber die
angeschlossene Koppelwelle und ihre vereinfachten Varianten nach Kapitel 4.3.1
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Bild 5.8: Auswahl und Ubersetzungsbereiche der Umlaufkoppelgetriebe mit Antrieb Gber die
angeschlossene Koppelwelle und ihre vereinfachten Varianten nach Kapitel 4.3.1

81c

Bild 5.9: Auswahl und Ubersetzungsbereiche der reduzierten Koppelgetriebe und ihre verein-
fachten Varianten nach Kapitel 4.3.3

6C

37¢c

103c

78e

103e

% A =+ A4
ot = | oieg] = | Fn:‘s @% @w :w% = @%{ @@ @% =
B - &
0,22...-233 0,01 ... 100 1,22..243 ... 0 ... 0 ... 0

Bild 5.10: Auswahl und Ubersetzungsbereiche der einfachen Umlaufgetriebe und ihre verein-
fachten Varianten nach Kapitel 4.3.3
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Bild 5.11: Auswahl und Ubersetzungsbereiche der offenen Umlaufgetriebe/Exzentergetriebe
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2,22 .. 40 (i, 2 1)
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0 ... 1,22 (i,> 1)
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6 Methode zur Optimierung und Bewertung

Im Folgenden wird eine Methode beschrieben, wie ausgehend von den in Kapitel 5.1
definierten Bewertungskriterien die Optimierung und Bewertung von Getriebekonzep-
ten erfolgen kann. Beispielhaft wird die Methode dabei auf die 51 Konzepte nach Kapi-
tel 5.2 angewendet.

6.1 Anforderungen und EingangsgroBen

Im Entwicklungsprozess werden die Eigenschaften einer Neuentwicklung zuné&chst in
Lastenheften und Anforderungslisten festgelegt. Ublicherweise werden bei der Entwick-
lung eines Ubersetzungsgetriebes der Bauraum, die Belastungen und die Ubersetzung
als HauptgrdBen vorgegeben. Es miissen also Konzepte mit der geforderten Uberset-
zung gefunden werden, welche bei den gegebenen Bauraumanforderungen die gefor-
derten Belastungen Ubertragen.

Bei koaxialen Getrieben wird der Bauraum zum Einen durch den maximalen AufB3en-
durchmesser D, und zum Anderen durch die maximale Baulange I,,.. bestimmt, ggf.
muss zusatzlich ein minimaler Innendurchmesser d; eingehalten werden (siehe Bild
6.1). Die Belastung wird Ublicherweise mit einem erforderlichen Abtriebsmoment defi-
niert. Normalerweise wird ein méglichst hoher Wirkungsgrad angestrebt. Wird jedoch
eine Selbsthemmung des Getriebes gefordert liegen die Wirkungsgrade bei Umlauf-
getrieben nach [1] unter 50%. Zur Berechnung des Wirkungsgrads kann nach [1] zwi-
schen AuBBen-Auf3en- und AufBen-Innen-Verzahnung unterschieden werden. Da hier nur
Geradverzahnungen betrachtet werden sollen ist die Angabe eines Schragungswinkels
nicht erforderlich. Das Antriebsmoment ergibt sich in Abhangigkeit von der Ubersetzung
und dem Wirkungsgrad des jeweiligen Konzepts.

Bild 6.1: Bauraumanforderungen
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Neben diesen GréBen missen weitere GréBen definiert werden. Als weitere Einfluss-
gréBen muss fir die Abschatzung der Tragfahigkeit bzw. fir die vergleichende Beurtei-
lung ein Sollwert fir den U-Faktor und fir den K-Faktor angegeben werde. Anhaltswerte
sind bei [25] in Abhangig von Anwendungsfall, Werkstoff, Warmebehandlung und Ferti-
gung angegeben. Fir die Zahnbreite sollten nach Kapitel 5.1.12 gewisse Minimalwerte
nicht unterschritten und je nach Verzahnungsqualitat gewisse Maximalwerte nicht Gber-
schritten werden. Mit der minimalen Zahnezahl und der Anzahl der Planeten wird der
Bereich der Standiibersetzung angegeben (siehe Kapitel 3.8.2). Die Anzahl der Pla-
neten wirkt sich durch die Leistungsteilung zusatzlich auf den Bauraum aus.

Im Folgenden sind die Anforderungen bzw. Eingangsgré3en nochmals Ubersichtlich
dargestellt.

e maximaler AuBendurchmesser D, ;4.

e maximale Baulange /,,..

e minimaler Innendurchmesser d; .,

e maximales Abtriebsmoment M ma.

e Wirkungsgrad n

e Wirkungsgrad AufB3en-Auf3en-Verzahnung 7,,
o Wirkungsgrad Auf3en-Innen-Verzahnung 7,;
e U-Faktor (Sollwert) Us,y

e K-Faktor (Sollwert) K.y

e minimales Breiten-Modul-Verhéltnis (;%),.;.,
 maximales Breiten-Modul-Verhéltnis (=),
e minimale Z&dhnezahl z,,;,

e Anzahl Planeten ¢

o Ubersetzung i bzw. Ubersetzungsbereich ¢
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6.2 Ermitteln der Zahnezahlen

Ausgehend von der minimalen Zahnezahl z,,;, und der Anzahl der Planeten ¢ kénnen
zunachst die minimalen und maximalen Zdhnezahlen von Sonne, Planet und Hohlrad
eines Standardplanetengetriebes ermittelt werden. Die minimale Zahnezahl von Sonne
und Planeten entspricht dabei der angegebenen minimalen Zahnezahl z,,;,.

Die maximale Zahnezahl des Hohlrades (z < 0) ergibt sich aus der minimalen Zahne-
zahl von Sonne und Planet.

Zmazx,Hohlrad = —Zmin,Sonne — 2. Zmin,Planet — -3 Zmin (63)

Mit der minimalen Zahnezahl der Sonne und der Anzahl der Planeten kann nach Glei-
chung (49) die maximale Zahnezahl des Planeten und damit die minimale Hohlradzah-
nezahl berechnet werden.

Zmin,Hohlrad = —“min,Sonne — 2- Zmaz,Planet (64)

Die maximale Z&hnezahl der Sonne ergibt sich aus der minimalen Hohlradzahnezahl
und der minimalen Zahnezahl des Planeten.

Zmaz,Sonne = — Zmin,Hohlrad — 2- Zmin,Planet (65)

Mit den so ermittelten Zahnezahlgrenzen kdnnen die Zahnezahlen je nach Ubersetzung
und Art des Konzepts berechnet werden.

6.2.1 Elementare Koppelgetriebe

Die hier betrachteten elementaren Koppelgetriebe nach Bild 5.6 bis Bild 5.8 beste-
hen aus zwei Standardplanetengetrieben. Eine bestimmte Ubersetzung kann mittels
unterschiedlicher Standibersetzungen und damit Zahnezahlen der beiden Teilgetrie-
be realisiert werden. Durch Variation der Zéhnezahlen der beiden Stufen, kénnen alle
moglichen Zahnezahlkombinationen ermittelt werden. Der Verlauf der Variation erfolgt
dabei nach Bild 6.2.
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Variation Zahnezahl Hohlrad Stufe 1

Berechnung maximale Zahnezahl Sonne Stufe 1

Variation Zahnezahl Sonne Stufe 1

Einbaubedingungen erfillt :
nein ja

Variation Zahnezahl Hohlrad Stufe 2

Berechnung Zahnezahl Sonne Stufe 2

Einbaubedingungen erfullt
nein ja

Anpassen Zahnezahl
Sonne

Berechnung der tatsachlichen Ubersetzung

Ubersetzung, Zéhnezahlen

nein O.K. ja

keine Losung Lésung

Bild 6.2: Ablauf zur Bestimmung der Zéhnezahlen eines elementaren Koppelgetriebes beste-
hend aus zwei Standradplanetengetrieben

Ausgehend von der minimalen Zahnezahl des Hohlrades werden alle Hohlradzahne-
zahlen bis zur maximalen Hohlradzahnezahl variiert. In einer zweiten Variation werden
ausgehend von der minimalen Zahnezahl der Sonne alle Zahnezahlen der Sonne va-
riiert, wobei sich die maximale Zéahnezahl der Sonne jeweils nach Gleichung (65) er-
gibt. AnschlieBend werden die Einbaubedingungen nach Kapitel 3.8.1 Uberprift. Sind
sie erfillt, kann mit der Bestimmung der Zahnezahlen der zweiten Stufe fortgefahren
werden, ansonsten flhrt diese Zéhnezahlkombination der ersten Stufe zu keiner L6-
sung. Auch bei der zweiten Stufe werden zuerst alle méglichen Hohlradzahnezahlen
variiert, die Z&hnezahl der Sonne ergibt sich anschlieBend in Abhangigkeit vom Kon-
zept und der Ubersetzung. Sind die Einbaubedingungen der zweiten Stufe nicht erfiillt,
wird die Z&hnezahl der Sonne erhdht bzw. erniedrigt, bis sie erfillt sind. Liegen die Zah-
nezahlen der Sonne bzw. des Planeten im zuldssigen Bereich und ist die tatsachliche
Ubersetzung die sich mit der ganzzahligen, evtl. angepassten Z&hnezahl der Sonne
ergibt im Bereich von z.B. + 0,5 der angegeben Ubersetzung ist diese Zahnezahlkom-
bination eine Lésung. Der Bereich, in dem die Ubersetzung liegen darf, hangt dabei von
den Anforderungen ab. Wird z.B. eine genaue Ubersetzung gefordert wird dadurch die
Anzahl der mdglichen Lésungen verringert, d.h. mit Angabe des Bereichs der zulas-
sigen Ubersetzung nimmt man direkt Einfluss auf die Optimierung bzw. die “optimale”
Lésung.
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Bei den Konzepten mit vereinigten Zentralradern kann die Variation der Z&hnezahl der
zweiten Stufe entfallen, die Zdhnezahlen des Hohlrads bzw. der Sonne der zweiten
Stufe sind automatisch Uber die erste Stufe festgelegt. Sind die Sonnen gemeinsa-
mes Element wird abweichend von Bild 6.2 die Zahnezahl des Hohlrads berechnet
und anschlieBend Uberprift, ob neben der Z&dhnezahl des Planeten die Zahnezahl des
Hohlrads im zulassigen Bereich liegt.

6.2.2 Reduzierte Koppelgetriebe

Die Bestimmung der Zahnezahlen der hier betrachteten reduzierten Koppelgetriebe
nach Bild 5.9 erfolgt ahnlich wie bei den elementaren Koppelgetrieben. Bild 6.3 zeigt
den Ablauf zur Bestimmung der Zahnezahlen.

Variation Zahnezahl Hohlrad Standardplanetengetriebestufe

Berechnung maximale Zahnezahl Sonne Standardplanetengetriebestufe

Variation Zahnezahl Sonne Standardplanetengetriebestufe

Variation Zdhnezahl Planet Standardplanetengetriebestufe

Einbaubedingungen erfiillt .
nein ja

Variation Zahnezahl Planet Stufe 2

Berechnung Zahnezahl Zentralrad Stufe 2

Einbaubedingungen erfiillt
nein ja

Anpassen Zahnezahl
Zentralrad

Berechnung der tatsichlichen Ubersetzung

Ubersetzung, Zéhnezahlen

nein OK. ja

keine Losung Losung

Bild 6.3: Ablauf zur Bestimmung der Z&hnezahlen der reduzierten Koppelgetriebe

Die hier betrachteten reduzierten Koppelgetriebe bestehen aus zwei Stufen. Eine der
Stufen bildet ein Standardplanetengetriebe. Der Planet dieser Stufe ist mit einem zwei-
ten Planeten gekoppelt, der mit einem weiteren Zentralrad kdmmt. Der zweite Planet
und das Zentralrad bilden dabei die zweite Stufe. Die Variation der Zdhnezahlen der
Standardplanetengetriebestufe erfolgt analog wie bei der ersten Stufe der elementaren
Koppelgetriebe. Die Zahnezahl des Planeten ergibt sich in erster Naherung mit Glei-
chung (11). Da die tatséchliche Zahnezahl des Planeten eines Standardplanetenge-
triebes von dieser theoretischen Zahnezahl um +1 abweichen kann und die Zahnezahl
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des Planeten einen Einfluss auf die Ubersetzung des Getriebes hat ist eine Variation
der Zahnezahl des Planeten notwendig. Ausgehend von der Zahnezahl des Planeten
dieser Stufe wird die Zédhnezahl des Planeten der zweiten Stufe in einem Intervall von
z.B. +20 variiert. Die Zahnezahl des Zentralrades ergibt sich abhangig vom Konzept
und der vorgegebenen Ubersetzung. AnschlieBend erfolgt die Uberpriifung der Ein-
baubedingungen der zweiten Stufe, die aus dem Stufenplanet und zwei Zentralradern
besteht. Sind die Einbaubedingungen nicht erflllt, erfolgt eine Anpassung der Zahne-
zahl des Zentralrades der zweiten Stufe. Liegen die tatsachliche Ubersetzung und die
Zahnezahlen in den jeweils zuldssigen Bereichen fuhrt diese Zdhnezahlkombination zu
einer Lésung.

Bei den reduzierten Koppelgetrieben mit durchgehendem Planet kann die Variation der
Zahnezahl der Planeten der beiden Stufen entfallen. Die Zahnezahl des durchgehen-
den Planeten ergibt sich aus dem Mittelwert der theoretischen Zahnezahlen der Pla-
neten nach Gleichung (11). Der Unterschied zwischen den Zahnezahlen der beiden
Sonnen bzw. Hohlrader darf maximal sechs betragen. GréBere Zéahnezahlunterschie-
de kénnen durch Profilverschiebung nur schwer ausgeglichen werden und flhren zu
einer ungunstigen Verzahnungsauslegung.

6.2.3 Einfache (Planeten-)Getriebe

Die hier betrachteten einfachen Planetengetriebe bzw. die doppelte Stirnradstufe nach
Bild 5.10 haben alle einen Stufenplanet bzw. einen durchgehenden Planeten und sind
somit aus zwei nebeneinander angeordneten Stufen aufgebaut. Bild 6.4 zeigt den Ab-
lauf zur Bestimmung der Z&hnezahlen.

Variation Zahnezahl Zentralrad Stufe 1

Berechnung maximale Zahnezahl Planet Stufe 1

Variation Zahnezahl Planet Stufe 1

Variation Zahnezahl Zentralrad Stufe 2

Berechnung Zahnezahl Planet Stufe 2

Einbaubedingungen erflllt
nein ja

Anpassen Zahnezahl
Planet Stufe 2

Berechnung der tatséchlichen Ubersetzung

Ubersetzung, Zahnezahlen

nein OK. ja

keine Lésung Lésung

Bild 6.4: Ablauf zur Bestimmung der Zdhnezahlen der einfachen Umlaufgetriebe
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Ausgehend von der Variation der Zahnezahl des Zentralrads der ersten Stufe erfolgt
die Berechnung der maximal zulassigen Zahnezahl des Planeten nach Kapitel 3.8.2.
Mit dieser maximal zuldssigen Z&hnezahl erfolgt die Variation der Z&dhnezahlen des
Planeten und danach die Variation der Zéhnezahl des Zentralrads der zweiten Stufe.
Die Zahnezahl des Planeten der zweiten Stufe ergibt sich abhangig vom Konzept und
der Ubersetzung. AnschlieBend werden die Einbaubedingungen nach Kapitel 3.8.1
Uberpruft. Sind sie nicht erflllt, erfolgt eine Anpassung der Zdhnezahlen des Planeten
der zweiten Stufe. Liegen die tatsachliche Ubersetzung und die Zahnezahlen in den
jeweils zulassigen Bereichen fihrt diese Zéhnezahlkombination zu einer Lésung.

Bei den Konzepten mit durchgehendem Planeten kann die Variation der Zahnezahl
des Zentralrads der zweiten Stufe entfallen. Die Zahnezahl des Zentralrads ergibt sich
abhangig vom Konzept und der Ubersetzung. Die Erfilllung der Einbaubedingungen
werden durch Anpassen der Zahnezahlen des Zentralrads erzielt. Der Unterschied zwi-
schen den Zéhnezahlen der Zentralrader darf maximal sechs betragen. Gré3ere Zah-
nezahlunterschiede kdnnen durch Profilverschiebung nur schwer ausgeglichen werden
und flhren zu einer ungunstigen Verzahnungsauslegung.

6.2.4 Exzentergetriebe

Die hier betrachteten Exzentergetriebe sind aus einer Stufe bestehend aus einem Stirn-
rad und einem Hohlrad aufgebaut. Als Abtriebselement wird das Stift-Buchse-Prinzip
verwendet (siehe Kapitel 4.5), da hierdurch die Anordnung mehrere nebeneinander
gleichmafBig am Umfang verteilter “Planeten” mdéglich ist. Der Ablauf zur Bestimmung
der Zahnezahlen ist in Bild 6.5 dargestellt.

Variation Zahnezahl Hohlrad

Berechnung Zahnezahl Planet

Einbaubedingungen erflllt
nein ja
Berechnung der tatsachlichen Ubersetzung

Ubersetzung, Zahnezahlen

nein OK. ja

keine Losung Lésung

Bild 6.5: Ablauf zur Bestimmung der Zdhnezahlen der einfachen Umlaufgetriebe

Die passenden Zahnezahlen werden durch Variation der Hohlradzdhnezahl mit an-
schlieBender Berechnung der Zahnezahl des Planeten ermittelt. Die Zahnezahl des
Planeten ergibt sich abhéngig vom Konzept und der Ubersetzung. Sind die Einbau-
bedingungen erflillt erfolgt die Berechnung der tatsachlichen Ubersetzung. Liegt die
Ubersetzung im geforderten Bereich und ist der Zahnezahlunterschied zwischen Hohl-
rad und Planet kleiner als sechs fuhrt diese Zdhnezahlkombination zu einer Losung. Bei
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groBeren Zahnezahlunterschieden ist eine gréBere Exzentrizitat erforderlich, wodurch
nicht mehr genug Bauraum fir das Koppelelement vorhanden ist.

6.3 Ermitteln des Wirkungsgrads

Mit den Zahnezahlen kénnen fiir die Konzepte die Standiibersetzungen der Teilgetriebe
und aus den Verzahnungswirkungsgraden fur die Paarung AuBen-Auf3en- und Auf3en-
Innen-Verzahnung die entsprechenden Standwirkungsgrade ermittelt werden. Die Um-
laufwirkungsgrade kénnen anschlieBBend nach Kapitel 3 fir jedes Konzept berechnet
werden.

6.4 Ermitteln des Moduls

Die Bestimmung des Moduls erfolgt unter der Annahme, dass ausschlie3lich Geradver-
zahnungen bei einer Profilverschiebung von = = 0 betrachtet werden.

Zur Bestimmung des Moduls wird der vorgegebene AuBBendurchmesser D, und die
Hohlradzahnezahl herangezogen. Besteht die Stufe nur aus einer Sonne und den Pla-
neten kann eine “virtuelle” Hohlradzahnezahl berechnet werden. Mit der Z&hnezahl des
Hohlrades kann der Teilkreisdurchmesser und damit nach [17] bei einer Profilverschie-
bung von x = 0 der FuBBkreisdurchmesser berechnet werden. Die FuBhéhe kann dabei
nach [32] mit hy = 1,25 - m,, angesetzt werden. Bei Stufen ohne Hohlrad entspricht der
FuBkreisdurchmesser des “virtuellen” Hohlrads dem maximalen AufB3endurchmesser,
ist ein Hohlrad vorhanden muss zusatzlich eine Kranzdicke sz berlcksichtigt werden.
Als minimale Kranzdicke wurde bei [29] eine Kranzdicke von 2 - m,, untersucht. Far die
nachfolgenden Berechnungen wurde eine Kranzdicke von sz = 3 - m,, zugrunde gelegt.

Da = d +2- hf = (_ZHohlmd +2- h}) My (66)
D

o a 67

" —ZHohlrad + 2.5 ( )

D, = d—|—2'hf—|—2'SR:(—ZHohlrad—FQ'hjc—i—Q-;—R)'mn (68)
D

m, = = (69)

—ZHohlrad + 8,9
Bei Konzepten mit Stufenplanet missen die beiden Stufen den gleichen Achsabstand
haben. Durch den gleichen Achsabstand stehen die Moduln bei einer Profilverschie-
bung von = = 0 in einem festen Verhaltnis zueinander. Gleichung (70) zeigt dies am
Beispiel von Konzept 1c (siehe Bild 5.10).

ZSonne + ZPlanetl
Mp,52 = *Mp,S51 (70)
—ZHohlrad — ZPlanet2

Bei den Exzentergetrieben, bei denen das Hohlrad der Exzenter ist muss bei der Be-
rechnung des Moduls zusatzlich der Achsabstand/die Exzentrizitat berlcksichtigt wer-
den.
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6.5 Ermitteln der Belastungen und Drehzahlen

Mit den Zahnezahlen kénnen flir die Konzepte die Standiibersetzungen der Teilgetriebe
und damit nach Kapitel 3 alle Drehzahlen berechnet werden. Mit dem vorgegeben Ab-
triebsmoment und den aus den Stufenwirkungsgraden ermittelte Standwirkungsgraden
kénnen alle Drehmomente berechnet werden.

6.6 Tragfahigkeit

Mit den Zahnezahlen, dem Modul, den Belastungen und der Anzahl der Planeten kon-
nen nun die U- und K-Faktoren flr das vorgegebene minimale Breiten-Modul-Verhaltnis
berechnet werden. Fir die Eingriffe Sonne-Planet und Planet-Hohlrad ergeben sich die
gleichen U-Faktoren, die K-Faktoren sind unterschiedlich. Der fir die Stufe mafBge-
bende K-Faktor ist der kritischere/gréBere der beiden Werte. Um die unterschiedlichen
Zahnezahlkombinationen flir ein Konzept bzw. die Konzepte untereinander vergleichen
und bewerten zu kdnnen mussen die ZahnfuBspannungen (U-Faktoren) bzw. Flanken-
pressungen (K-Faktoren) gleich grof3 sein. Des weiteren ist ein Vergleich auch nur unter
der Vorraussetzung zulassig, dass alle Zahnrader aus dem selben Werkstoff hergestellt
werden.

6.6.1 U-Faktor (ZahnfuBtragfahigkeit)

Bild 6.6 zeigt vereinfacht den Ablauf zur Bestimmung gleicher U-Faktoren.

Berechnung der U-Faktoren beider Stufen fir (b/m,)

US1 < USZ

min

nein ja

erhéhen von b/m, Stufe 1 | erhéhen von b/m, Stufe 2
bis Ug, < Uq, bis Ug, > Uq,

Berechnung der gemeinsamen Breite

nein Ogers < lnas ja
erniedrigen von b/m, erhéhen von b/m,
Stufe 1/2 bis b, <1, Stufe 1/2 bis by, > |,

Berechnung angepasste U-Faktoren

Ugem < USOII

nein ja

erniedrigen M, erhdéhen von M,
bis U, < Us, bis U, > U,

Berechnung von M*

Bild 6.6: Ablauf zur Berechnung gleicher U-Faktoren fir ein Getriebe mit zwei nebeneinander
angeordneten Stufen
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In einem ersten Schritt werden die U-Faktoren der beiden Stufen aneinander angegli-
chen. Ist der U-Faktor der ersten/zweiten Stufe beim minimalen b/m,,-Verhéltnis gréBer
als der U-Faktor der zweiten Stufe beim minimalen b/m,-Verhéltnis, wird das b/m,,-
Verhéltnis der ersten/zweiten Stufe so lange erhéht, bis die beiden U-Faktoren gleich
grof3 sind. Der axiale Bauraum, den die Zahnrader einnehmen, ergibt sich aus der Sum-
me der Zahnbreiten der beiden Stufen. Ist diese Breite kleiner/gréBer als die vorgege-
bene maximale Bauldnge des Getriebes werden beide b/m,,-Verhaltnisse so lange in
gleichem Maf3e erhdht/erniedrigt, bis die zulassige maximale Baulange erreicht ist. Die
U-Faktoren missen an die geédnderten b/m,-Verhaltnisse angepasst werden. Damit
die U-Faktoren fur alle Konzepte gleich gro3 sind wird das Abtriebsmoment so lange
erhdéht bzw. erniedrigt, bis der vorgegebene Sollwert erreicht ist. Das Verhaltnis aus
so berechnetem Abtriebsmoment M,v,,,) und dem vorgegebenen Abtriebsmoment
M.ab.maz Kann als dimensionsloser Belastungskennwert fur Vergleiche und zur Bewer-
tung herangezogen werden. Er wird im Folgenden als spezifisches Moment A/}, fur den
U-Faktor bezeichnet.

M,
M{} _ MbZUsozz) (71)

6.6.2 K-Faktor (Griubchentragfahigkeit)

Der Ablauf zur Berechnung gleicher K-Faktoren unterscheidet sich nicht vom Ablauf
zur Berechnung gleicher U-Faktoren (siehe Bild 6.6). Als dimensionsloser Belastungs-
kennwert ergibt sich das spezifische Moment M.

Berechnung der K-Faktoren beider Stufen far (b/m,),..

Ks1 < KSQ

nein ja

erhéhen von b/m, Stufe 1 | erhéhen von b/m, Stufe 2
bis K¢, <K, bis K, > K,

Berechnung der gemeinsamen Breite

nein Boer < ja
erniedrigen von b/m, erhéhen von b/m,
Stufe 1/2 bis b,,,, <. Stufe 1/2 bis b, > |..,

Berechnung angepasste K-Faktoren

ne|n ngm < KSoII Ja

erniedrigen M, erhdéhen von M,
bis Ky < Koo bis Ky = Kg

Berechnung von M, *

Bild 6.7: Ablauf zur Berechnung gleicher U-Faktoren fir ein Getriebe mit zwei nebeneinander
angeordneten Stufen
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6.7 L-Faktor (Lagerbelastung)

Mit den Zahnezahlen der Planeten und den Belastungen kann die Berechnung des L-
Faktors nach Kapitel 5.1.11 erfolgen. Bei den Exzentergetrieben muss zur Berechnung
des Durchmessers d zusatzlich der Raumbedarf des Koppelelements berlcksichtigt
werden.

6.8 Innendurchmesser

Die Beurteilung, ob mit dem Konzept der zulassige Innendurchmesser realisierbar ist,
kann mit Hilfe der Zahnezahl der Sonne einer Stufe erfolgen. Besteht die Stufe nur aus
einem Hohlrad und den Planeten kann eine “virtuelle” Zahnezahl der Sonne berechnet
werden. Der Innendurchmesser ergibt sich somit aus dem FulBkreisdurchmesser der
Sonne, der mit dem Teilkreisdurchmesser und der FuBhéhe berechnet werden kann.
Die FuBBhéhe kann nach [32] mit h; = 1,25 - m,, angesetzt werden. Ist keine Sonne vor-
handen, entspricht der FuBkreisdurchmesser der virtuellen Sonne dem maximalen In-
nendurchmesser, ist eine Sonne vorhanden muss zusatzlich eine minimale Kranzdicke
berlcksichtigt werden. Fir die nachfolgenden Berechnungen wurde eine Kranzdicke
von 3 - m,, verwendet.

di = d—-2- hf = (_ZSonne -2 h;) s My (72)

di = d=2-h; =250 = (~Zsome =2+ hf =2 =) - m, (73)

6.9 Auswahl der optimalen Zahnezahl

Sind alle Gr6Ben berechnet, kann die Auswahl der “optimalen” Zahnezahl flr ein Kon-
zept erfolgen. Dabei muss zunachst der Begriff “optimal” definiert werden. Zur Auswahl
der optimalen Zahnezahlkombination kdnnen prinzipiell alle in Kapitel 5.1 definierten
Bewertungskriterien verwendet werden. Zur Auswahl der wirkungsgradoptimalen Kom-
bination kann z.B. der Wirkungsgrad herangezogen werden. Wie in Kapitel 6.2.1 be-
schrieben kann als optimal ein Ubersetzungsbereich oder aber eine genaue Uberset-
zung definiert werden. Als weiteres mogliches Beurteilungskriterium kdnnte auch die
Art des Eingriffs verwendet werden. Bei Planetengetrieben unterscheidet man u.a. zwi-
schen symmetrischem und sequentiellem Zahneingriff. Nach [34] (S.202) sollte z.B. flr
geringere Schalldruckpegel ein symmetrischer Eingriff und fir geringere Drehschwin-
gungen im Antriebsstrang ein sequentiellen Zahneingriff angestrebt werden.

Durch die Vielzahl an méglichen Kriterien zur Auswahl der “optimalen” Z&hnezahl mis-
sen alle moéglichen Zahnezahlen berechnet werden. Sind die Kriterien fest definiert
kann der Rechenaufwand durch Anwendung bestimmter Optimierungsalgorithmen ver-
ringert werden (siehe z.B. [21]).

Fur die hier durchgefiihrten Berechnungen wird als optimale Ubersetzung ein Abwei-
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chungsbereich von +0, 5 von der vorgegebenen Ubersetzung gewahlt. Als weitere Kri-
terien zur Auswahl der optimalen Z&dhnezahlkombination flir ein Konzept dienen die
Belastungskennwerte M5 und M}, die geforderten Breiten-Modul-Verhéltnisse und
der geforderte Innendurchmesser. Als maf3geblicher Belastungskennwert wird der kriti-
sche/kleinere Wert gewahlt. Die Z&hnezahlkombination, mit der das hochste Abtriebs-
moment Ubertragen werden kann, bei der die Einbaubedingungen erfillt sind und bei
der die Ubersetzung, die b/m,,-Verhéltnisse und der Innendurchmesser im geforderten
Bereich liegen wird somit als “optimal” fir ein Konzept definiert.

6.10 Rechnergestutzte Bewertung

Aus der Optimierung liegen nun die jeweils optimalen Zahnezahlen fir die 51 Konzepte
nach Kapitel 5.2 vor. Zur Auswahl des “optimalen” Konzepts kann nun eine Bewertung
mittels der Bewertungskriterien nach Kapitel 5.1 durchgefihrt werden. Es wird dabei
eine gewichtete Punktbewertung durchgefiihrt. Als Punkte werden dabei Schulnoten
(1 = sehr gut, 6 = sehr schlecht) vergeben. Aus den Einzelnoten N, fir jedes Kriterium
und den entsprechenden Gewichtungsfaktoren GG, kann eine Gesamtnote N, flr jedes
Konzept bei der vorgegebenen Ubersetzung berechnet werden.

G- N,
Nyes = L (74)
2. Ga
Nges [—] Gesamtnote N, [—] Einzelnote Kriterium x
G, [—] Gewichtungsfaktor Note x

Einzelnoten werden flr die Teilezahl, die Komplexitat, den axialen Bauraum, die Rela-
tivdrehzahlen, die Belastung, die Lagerbelastung und den Wirkungsgrad vergeben. Bei
der Teilezahl kann zwischen Anzahl Wellen, Anzahl Lagerpaaren und Anzahl Zahn-
rader unterschieden werden. Die Note fur die Teilezahl ergibt sich aus den einzelnen
Gewichtungsfaktoren und den Einzelnoten nach Gleichung (75).

_ Gw-Nw+Grp-Npp+Gz- Ny

Nr Gw + Grp + Gy (79)
Nr -] Note Teilezahl Nip [—] Note Anzahl Lagerpaare
Gw [—] Gewichtung Note Anzahl Wel- | G [—] Gewichtung Note Anzahl Zahn-
len rader
Nw [—] Note Anzahl Wellen Ny [—] Note Anzahl Zahnréder
Grp -] Gewichtung Note Anzahl La-
gerpaare

FUr die Teilezahl, die Komplexitdt und den axialen Bauraum kdénnen die Noten di-
rekt aus der schematischen Darstellung des Konzepts, wie in Kapitel 5.1 beschrie-
ben, ermittelt werden. Die Anzahl der Planeten muss dabei nicht berlcksichtigt wer-
den, da sich zum Einen keine anderen Noten ergeben wirden und zum Anderen die
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Anzahl der Planeten bereits bei der Tragfahigkeitsberechnung mitbertcksichtigt wird.
Tabelle 3 zeigt die Kriterien mit der Anzahl der Teile bzw. den Elementen und die ent-
sprechende Notenzuweisung, wie sie im Folgenden fir die Teilezahl, die Komplexitat
und den axialen Bauraum verwendet wurde.

H Kriterium Anzahl Note H
5 6
4 4
Anzahl Wellen 3 5
2 1
5 6
Anzahl Lagerpaare 4 4
3 1
6 6
5 4
Anzahl Zahnrader 4 3
3 2
2 1
[ Kriterium Element Note [
Steg ein Notenpunkt schlechter

Koppelungsaufwand
freie Koppelwelle
Koppelungsaufwand

ein Notenpunkt schlechter

ein Notenpunkt schlechter

Komplexitat Festglied
Stufenplanet ein Notenpunkt schlechter
Hohlwelle ein Notenpunkt schlechter
Koppelelemgnt ein Notenpunkt schlechter
Exzentergetriebe
Anschlussart ein Notenpunkt schlechter
Bauraum axial Wellenfihrung ein Notenpunkt schlechter

Koppelung Exzentergetriebe | ein Notenpunkt schlechter

Tabelle 3: Notenverteilung flr die Teilezahl, die Komplexitat und den axialen Bauraum

Zur Bewertung der Relativdrehzahlen werden die Betrdge der Verhaltnisse aus der Re-
lativdrehzahl der Planeten bzw. der Drehzahl der freien Koppelwelle und der Antriebs-
drehzahl herangezogen (siehe Kapitel 5.1.8). Ein Verhaltnis gréBer als 2,0 wird dabei
als sehr schlecht und ein Verhaltnis zwischen 0 und 0,5 als sehr gut bewertet. Aus den
drei Einzelnoten wird eine Gesamtnote berechnet, wobei bei Konzepten mit nur einer
Stufe, oder ohne freie Koppelwelle die entsprechenden Gewichtungsfaktoren zu Null
gesetzt werden. Tabelle 4 zeigt den im Folgenden verwendeten NotenschlUssel.
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Nyel

Nan

<0,5

Nrel

Nan

<10

Nyel

<1,5

Nyrel

Nan

<2,0

Nan

Zrek > 2,0

1

w

5

6

Tabelle 4: Notenverteilung Relativdrehzahlen

Die Bewertung der Belastung erfolgt mit dem kritischen/kleineren der beiden Belas-
tungskennwerte. Aus allen Konzepten mit optimaler Zahnezahl werden hierzu bei der
vorgegebenen Ubersetzung die minimalen und maximalen spezifische Belastungs-
kennwerte ermittelt. Die Note fir jedes Konzept kann mit dem Belastungskennwert
des Konzepts durch lineare Interpolation zwischen dem Minimal- und Maximalwert be-
stimmt werden. Fir die Schrittweite werden dabei auch Zwischennoten (1,3; 1,7 usw.)
vergeben. Die Bewertung der Lagerbelastung erfolgt analog.

Zur Bewertung des Wirkungsgrads wurde fir die nachfolgenden Berechnungen die No-
tenverteilung nach Tabelle 3 gewahlt.

n>0,9

n>0,8

n>0,7

n>0,6

n>0,5

n<0,5

.1

2

3

4

5

6

Tabelle 5: Notenverteilung Wirkungsgrad

6.11

Diskussion der Optimierungsergebnisse

Zur Diskussion der Optimierungsergebnisse wurden die folgenden Eingangsgré3en fur
die Berechnung verwendet. Als maf3gebende Schadensart wurde dabei die FuBtragfa-
higkeit (U-Faktor) gewahilt.

maximaler AuBendurchmesser D, . = 80mm

maximale Baulange /.. = 30mm

minimaler Innendurchmesser d; ,,,;, = Omm

maximales Abtriebsmoment M, o = 20Nm

Wirkungsgrad Auf3en-AufBen-Verzahnung 7,, = 0,99
Wirkungsgrad AuBBen-Innen-Verzahnung 7,; = 0,995
U-Faktor (Sollwert) Us,;; = 50N/mm?

minimales Breiten-Modul-Verhéaltnis (min)mm =6
maximales Breiten-Modul-Verhaltnis (:& ), = 30

minimale Zadhnezahl z,,;,, = 15
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e Anzahl Planeten ¢ = 3

e Ubersetzungsbereich i = —120...120

In Bild 6.8 sind als Ergebniss der Optimierung das spezifische Moment A/}, und die
Wirkungsgrade Uber der Ubersetzung fiir die Reihengetriebe nach Bild 5.6 dargestellt.
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Bild 6.8: Moment und Wirkungsgrad Reihengetriebe

Mit Konzept 8 kénnen die hchsten Drehmomente Gbertragen werden. Betrachtet man
Konzept 8a mit durchgehendem Hohlrad und dadurch gleicher Zahnezahl und gleichem
Modul ist zwar die Teilezahl geringer, jedoch kdnnen dadurch auf gleichem Bauraum
keine so hohen Drehmomente mehr (ibertragen werden. Die maximal mdglichen Uber-
setzungen von 87 fir Konzept 8 und von 35 flr Konzept 8a resultieren aus der Ein-

schrankung der Breiten-Modul-Verhaltnisse.

Die Konzepte 2 und 7 unterscheiden sich lediglich in der Reihenfolge der Anordnung
der beiden Stufen. Aus der Optimierung ergibt sich, dass die Anordnung mit Antrieb
Uber die Sonne, Abtrieb Uber den Steg und gehdusefestem Hohlrad als zweite Stufe zu

héheren Ubertragbaren Drehmomenten fahrt.
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Bei Ubersetzungen bis i = 20 ergeben sich fiir Konzept 11 die besten Wirkungsgrade.

Fir die Konzepte 25 und 26 ergeben sich aufgrund der geforderten Breiten-Modul-
Verhaltnisse keine Lésungen.

Bild 6.9 zeigt die Optimierungsergebnisse fir eine Auswahl der Umlaufkoppelgetriebe
nach Bild 5.8.
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Bild 6.9: Moment und Wirkungsgrad Umlaufkoppelgetriebe mit Antrieb Gber die angeschlosse-
ne Koppelwelle

Far die Konzepte nach Bild 5.8 mit Antrieb Uber die angeschlossene Koppelwelle und
Abtrieb Giber eine Einzelwelle sind sowohl negative als auch positive Ubersetzungen
mdglich. Hohe Ubersetzungen is_r; ergeben sich fir Standlibersetzungen i;_;; nahe
bei eins analog den einfachen Umlaufgetrieben.

FUr das Konzept 86 sowie seine einfacheren Ausfihrungen 86a und 86b mit durchge-
hendem Zentralrad ergeben sich hdhere spezifische Momente M}, als flr die Konzepte
78 und 81 sowie deren einfachere Ausflihrungen. Ist eine Optimierung beider Getrie-
bestufen unabhangig voneinander mdéglich sind die Konzepte héher belastbar als ihre
einfacheren Ausfihrungen, bei denen die durchgehenden Zentralrader gleiche Zahne-
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zahl und die beiden Stufen den selben Modul haben. Die maximale bzw. minimale Uber-
setzung wird bei den einfacheren Ausfihrungen durch die Zahnezahlen beschrankt. Ab
einer bestimmten Ubersetzung ergeben sich rechnerisch fiir beide Zentralrader als L6-
sung nur noch die selben Zahnezahlen, was zu einer tatsichlichen Ubersetzung von
oo fuhrt. Des weiteren ist die Belastbarkeit der “komplexeren” Konzepte im betrachteten
Ubersetzungsbereich nahezu unabhangig von der Ubersetzung.

Die Umlaufwirkungsgrade ns_;; der Konzepte nach Bild 5.8 sind umso niedriger je
groBer die Ubersetzung ist. Fiir Konzept 78 ergeben sich aufgrund der schlechteren
Standwirkungsgrade 7n;_;; und n;;_; etwas niedrigere Umlaufwirkungsgrade als fir die
anderen Konzepte in Bild 6.9.

Bild 6.11 zeigt die Optimierungsergebnisse fiir die Exzentergetriebe nach Bild 5.11 fiir
drei bzw. zwei nebeneinander gleichmaiig am Umfang verteilte Planeten ohne und mit
Berlcksichtigung der Ergebnisse von Popov [30]. Bei Innenverzahnungen ergeben sich
nach [30] abhangig von der Hohlradz&hnezahl z,, dem Zahnezahlunterschied §. und
der Belastung fiir geringe Zahnezahlunterschiede wesentlich hdhere Uberdeckungen
und damit héhere FuBtragfahigkeiten. Zur Berlicksichtigung der Ergebnisse wurden fiir
die Optimierung die maximal méglichen Uberdeckungen bei maximaler Last herange-
zogen (siehe Bild 6.10).
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Bild 6.10: Gesmatlberdeckungen ¢, ermittelt nach [30] bei maximaler Belastung in Abh&ngig-
keit von der Hohlradzahnezahl z5 und dem Zahnezahlunterschied 4.,

Mit der Gesamtiiberdeckung ¢, kann der Lastfaktor K nach [30] berechnet werden, um
den die auftretende ZahnfuBBspannung (U-Faktor) bzw. die Nennumfangskraft abnimmt.
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€4 < 1,6 Kr=1,0
1,6
€4 >1,6 Kp=—
€9
2000 - K¢ - M
F, = AV AT AR
d
Eg [—] Gesamtiiberdeckung M [Nm]  Drehmoment
Kr [—] Lastfaktor d [mm]  Teilkreisdurchmesser
F [N] Nenn-Umfangskraft

Anzahl Planeten q=3 (ohne K,)

Ubersetzung [-]
Anzahl Planetnen q=3 (mit K;)

Ubersetzung [-]
Anzahl Planetnen q=2 (mit K;)

Ubersetzung [-]

Bild 6.11: Momente Exzentergetriebe ohne und mit Berticksichtigung der Ergebnisse nach [30]
und flr unterschiedliche Anzahl an Planeten

Bei drei gleichmaBig am Umfang angeordneten Planeten ergibt sich der maximale
Ubersetzungsbereich von +56 aus der maximalen Hohlradzahnezahl von z; = —171 fir
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zmin = 15 (siehe Kapitel 3.8.2). Aufgrund der Obergrenze flr das b/m,,-Verhéltnis er-
gibt sich fir das Exzentergetriebe mit zwei gleichmaBig am Umfang verteilten Planeten
eine maximale Ubersetzung von +75.

Ohne die Berticksichtigung der Ergebnisse nach [30] sinkt die Belastbarkeit der Exzen-
tergetriebe mit steigender Ubersetzung aufgrund der héheren Hohlradzahnezahlen und
des daraus resultierenden kleineren Moduls. Beriicksichtigt man die Uberdeckung un-
ter Last nach [30], ergeben sich flr die Exzentergetriebe hdhere spezifische Momente
M;:. Der Nachteil des kleineren Moduls wird durch die héhere Uberdeckung vollstandig
kompensiert.

FUr zwei nebeneinander gleichmafig am Umfang verteilte Planeten ergeben sich hdhe-
re spezifische Momente als fir drei gleichmaiig am Umfang verteilte Planeten. Fir die
gleichmafige Verteilung der Planeten muss zwischen dem Planet und dem Hohlrad ein
Zahnezahlunterschied entsprechend der Planetenanzahl eingehalten werden. Dadurch
ergeben sich bei zwei Planeten bei einer bestimmten Ubersetzung geringere Hohlrad-
z&hnezahlen und damit ein gréBerer Modul bei gleichem Auf3endurchmesser. Bei den
Kraften je Zahneingriff ist das Verhaltnis genau anders herum, d.h. die Belastbarkeit
der Exzentergetriebe ist unabhangig von der Anzahl der Planeten. Der Unterschied
zwischen zwei und drei Planeten ergibt sich allein durch den héheren Uberdeckungs-
grad nach [30] bei Zahnezahlunterschied zwei. Der Abfall der Kennlinie bei zwei Pla-
neten und niedrigen Ubersetzungen lasst sich dadurch erklaren, dass die Zahnbreite
bei Zdhnezahlunterschieden von zwei unterhalb von 6 - m,, liegt und daher die Zahne-
zahlkombinationen mit einem Zahnezahlunterschied von vier als Lésungen ausgewahlt
werden.
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7 Versuchsgetriebe

Die in Kapitel 6 vorgestellte Methode zur Optimierung und Bewertung soll im Folgen-
den zur Auswahl eines “optimalen” Konzepts angewendet werden. Dazu wurde eine
Leitanwendung definiert, anhand derer die Konstruktion eines Versuchsgetriebes er-
folgte. Das Getriebe wurde als Prototypgetriebe ausgefiihrt, mit dem Wirkungsgradun-
tersuchungen am Prifstand durchgefiihrt wurden.

7.1 Anforderungen

Zur Auswahl eines geeigneten Konzepts werden die Anforderungen bzw. die Eingangs-
gréBen fur die Methode nach Kapitel 6 benétigt. Die Anforderungen wurden dabei in
einem Bereich gewahlt, wie er fur Stellantriebe im automotive Bereich liegen kann.

Der Bauraum der Zahnrader wird durch den AuBendurchmesser, die Bauldange und
den Innendurchmesser festgelegt. Dabei ist bei der Anwendung der Methode darauf
zu achten, dass beim AuBBendurchmesser kein Gehause und bei der Baulédnge nur die
Zahnrader und keine zusatzlichen Elemente berlcksichtigt werden. Flr die Leitanwen-
dung wurde ein AuBBendurchmesser von 45 mm, eine Bauldnge von 15 mm und ein
Innendurchmesser von 13 mm angesetzt.

Fidr das Verhéltnis b/m,, wurde als Minimalwert nach Tabelle 1 ein Wert von 6 und ein
Maximalwert von 30 fur eine DIN-Verzahnungsqualitat von 6-7 nach Tabelle 2 gewahilt.

Die Ubersetzung des Getriebes soll in einem Bereich von +80 bis +90 liegen und der
Wirkungsgrad soll so gut wie méglich sein. Zur Berechnung der Wirkungsgrade wur-
de fOr eine Stirnrad-Stirnrad-Paarung ein Wert von 7,, = 0,99 und flr eine Stirnrad-
Hohlrad-Paarung ein Wert von 7,; = 0,995 vorgegeben.

Fir die minimale Zahnezahl wurde z,,;,, = 15 und flr die Anzahl der Planeten ¢ = 3
gewahlt.

Die Belastung wird Uber das geforderte Abtriebsmoment angegeben. Zur Bestimmung
der zulassigen Belastung ist die Angabe des U- bzw. K-Faktors notwendig. Der U- bzw.
K-Faktor ergibt sich nach [25] in Abh&ngigkeit vom Anwendungsfall, der Fertigung, dem
Werkstoff und der Warmebehandlung. Als mafB3gebliche Schadensart wird im Folgen-
den der Zahnfu3bruch betrachtet. Da der Werkstoff noch nicht festgelegt wurde und fur
diesen Anwendungsfall keine Erfahrungswerte nach [25] vorhanden sind, wurde die Be-
rechnung zunachst mit einem beliebig gewahlten U-Faktor von 20N /mm? durchgefihrt.
Da sich die Wahl des U-Faktors nicht auf die Auswahl einer “optimalen” Zahnezahl fur
ein Konzept auswirkt, ist dies hier zulassig. Fir die Konzepte ergaben sich damit relative
Belastungen M/} im Bereich zwischen 0,2 und 0,9 (siehe Bild 7.1). Fir die Reihenge-
triebe und die Umlaufkoppelgetriebe mit Abtrieb Uber die angeschlossene Koppelwelle
ergaben sich aufgrund des geforderten Innendurchmessers keine Lésungen. Fir die
Exzentergetriebe mit drei nebeneinander gleichmafiig am Umfang verteilten Planeten
ergeben sich fiir diese Ubersetzung keine Lésungen, da die notwendige Hohlradzahne-
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zahl zu grof3 ist. FUr die Umlaufkoppelgetriebe 78a und 103a nach Bild 5.8 mit Antrieb
Uber den geminesamen Steg und durchgehendem Zentralrad ergaben sich fiir die ho-
hen Ubersetzungen ebenfalls keine Lésungen.

Umlaufkoppelgetriebe reduzierte Koppelgetriebe
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Bild 7.1: Ergebnisse der Optimierung

Um eine ausreichende Tragfahigkeit zu gewahrleisten und den Bauraum optimal auszu-
nutzen sollten sich fir die bezogenen Momente Werte etwas gréBer als eins ergeben.
Daher wurde der Wert fir den U-Faktor auf 50 N/mm? festgelegt. Durch eine entspre-
chende Wahl des Werkstoffs kann dieser Wert erreicht werden.

Im Folgenden sind die Anforderungen und Eingangsgré3en Ubersichtlich dargestellt.

e maximaler AuBendurchmesser D, 4, = 45mm
e maximale Baulange der Verzahnungen ,,,. = 15mm
e minimaler Innendurchmesser d; ,,;, = 15mm

e minimales Breiten-Modul-Verhaltnis (_L)mm =6

b
My
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e maximales Breiten-Modul-Verhaltnis (min)max =30

o Ubersetzungsbereich i = 80 — 90

e Verzahnungswirkungsgrad Auf3en-Auf3en-Verzahnung 7,, = 0,99
e Verzahnungswirkungsgrad Auf3en-Innen-Verzahnung 7,; = 0,995
e minimale Z&dhnezahl z,,;, = 15

e Anzahl Planeten ¢ = 3

e maximales Abtriebsmoment M,,,,. = 10Nm

e Soll-Wert U-Faktor U,,; = 50N/mm?

7.2 Konzeptauswahl

Da die Teilezahl bei Stellantrieben einen gro3en Einfluss auf die Kosten hat, wurde fir
die Bewertung der Gewichtungsfaktor G, fir die Teilezahl auf drei gesetzt. Fir die ande-
ren Bewertungskriterien wurden die Gewichtungsfaktoren G, jeweils auf eins gesetzt.

Bild 7.2 zeigt die Ergebnisse der Optimierung und Bewertung. Am besten werden die
reduzierten Koppelgetriebe (Wolfromgetriebe) 100c, 100d und 100e (siehe Bild 5.9 S.
57) sowie das einfache Plusgetriebe 103c (siehe Bild 5.10 S. 57) bewertet. Die Noten
flr diese Konzepte liegen zwischen 3,2 und 3,5.
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Bild 7.2: Ergebnis der Bewertung
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Zur Auswahl des “optimalen” Konzepts werden nun flr die vier Konzepte zusatzlich die
spezifischen Momente und der Wirkungsgrad betrachtet (siehe Bild 7.3).
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Bild 7.3: Ergebnisse der Optimierung

Betrachtet man den Wirkungsgrad, so ist das einfache Plusgetriebe 103c im Vergleich
zu den anderen drei Konzepten wesentlich schlechter. Die Auswahl beschréankt sich
somit auf eines der reduzierten Koppelgetriebe. Das Konzept 100e hat im Vergleich zu
den beiden anderen Konzepten 100c und 100d weniger Teile und ist mit dem durchge-
henden Planeten weniger Komplex. Aufgrund der etwas niedrigeren spezifichen Belas-
tung ergeben sich aber bei der Bewertung in etwa die selben Noten. Da das Konzept
100e einen einfacheren Aufbau aufweist und zusatzlich die Méglichkeit bietet den Steg
zu entfernen (vgl. Kapitel 7.5), wodurch sich die Komplexitat weiter reduziert, wurde es
flr die Konstruktion des Prototypen ausgewahlt.

7.3 Bestimmung der Zahnezahlen

Die Zahnezahlen kdnnen nach Auswahl des Konzepts direkt aus den gespeicherten
Optimierungsdaten entnommen werden. Fiir eine Ubersetzung von 85 bzw. 89 ergaben
sich somit die Werte nach Tabelle 6.

Sonne z; | Planet z, | Hohlrad 2 z, | Hohlrad 2’ 2, | Modul m,, | iges
36 21 -78 -81 0,5 85.5
35 22 -79 -82 0,5 89.03

Tabelle 6: Ausgewahlte Zahnezahlen und Modul
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7.4 Verzahnungsauslegung, Werkstoffwahl und Fertigung

Sind die Zdhnezahlen und der Modul bekannt, kann die Feinauslegung der Verzah-
nung erfolgen. Bei der Verzahnungsauslegung mussen die Art des Werkstoffs und die
Art der Fertigung mit berlcksichtigt werden. Aus Kostengrinden soll bei den Zahnra-
der des Prototypen keine Warmebehandlung durchgefiihrt werden. Fir die geforder-
ten Werkstofffestigkeiten wurde als Werkstoff der hochfeste Sonderstahl ETG 100 der
Firma Steeltec gewahlt, der sich durch eine hohe Zugfestigkeit R,, = 960N/mm? bei
guter Zerspanbarkeit auszeichnet. Tabelle 7 zeigt die Verzahnungsdaten flr die beiden
ausgewahlten Z&dhnezahlkombinationen, wie sie mit dem FVA-Programm STplus [35]
ermittelt wurden. Die theoretisch berechnete Zahnezahl des Planeten wurde bei der
Auslegung der Verzahnungsvariante 36B auf 22 angepasst.

Bezeichnung Einheit | Verzahnung 35A | Verzahnung 36B
Normaleingriffswinkel an, © 20

Zahnezahl Sonne 2 - 35 36
Zahnezahl Planet 2p - 22 22
Z&hnezahl Hohlrad 29 - -79 -78
Zahnezahl Hohlrad 2 - -82 -81
Normalmodul My mm 0,5

Achsabstand a mm 14,5
Schragungswinkel ¢ © 0
Profilverschiebungst. 1 - 0,3313 -0,1
Profilverschiebungst. T - 0,2 0,1
Profilverschiebungsf. To - -0,7313 0,1
Profilverschiebungst. ), - 0,6553 0,3659
Zahnbreite by mm 15

Zahnbreite by mm 15

Zahnbreite by mm 7,5

Zahnbreite by mm 7,5

Kopfnutzkreisd. dna1 mm 18,831 18,85
Kopfnutzkreisd. dNap mm 11,924 12,077
Kopfnutzkreisd. dna2 mm -39,15 -39,221
Kopfnutzkreisd. dNa mm -39,345 -39,399
Profillberdeckung Ea - 1,353/1,565/1,61 | 1,574/1,514/1,548
FuBkreisd. dg mm 16,41 16,479
FuBkreisd. dsp mm 9,779 9,679
FuBBkreisd. dgo mm -41,476 -41,477
FuBBkreisd. d o mm -41,618 -41,546
Betriebseingriffsw. Qutl /2/2/ ° 22,56/22,56/13,57 | 20/24,87/17,08

Tabelle 7: Verzahnungsdaten
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Da fur den verwendeten Werkstoff keine Laufversuche an Zahnradern bekannt sind,
wurde zur Berechnung der ZahnfuBBtragfahigkeit eine Grundfestigkeit von opp =
440N /mm? aus Vergleichen der Werkstoffkennwerte mit Ublichen Zahnradwerkstoffen
verwendet.

Die Sonne und die Planeten wurden gefrast und die Hohlrader erodiert. Beim Erodie-
ren muss eine Abrundung des Zahnkopfes mitbericksichtigt werden, wodurch sich ein
kleinerer Kopfkreisdurchmesser als der Kopfnutzkreisdurchmesser ergibt. Durch den
kleineren Kopfkreisdurchmesser reduziert sich das Kopfspiel.

Far die Sonne und die Planeten wurden Verzahnungsqualitdten von 8 bis 9 und fir die
Hohlrédder von 10 bis 11 gemessen. In Anhang C sind exemplarisch die Messprotokolle
von Sonne und Hohlrad 2 des Prototypen 36B1 dargestellt.

7.5 Konstruktion

Bild 7.4 zeigt den Achsschnitt des Zusammenbaus eines Prototypen.

Gehause

Deckel links 71 — — T~ Deckel rechts

l\\“\\r
\\\\&
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I\\ \\\I
/////

Antriebswelle (Sonne) Abtriebswelle (Hohlrad 2')

777772} ///'// /// 2,

/4\\“\\“\\\ !
= b
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Planetentrager
Pals sy

Hohlrad 2

Bild 7.4: Achsschnitt Zusammenbau

Konzeptbedingt sind die Sonne, die Planeten und beide Hohlrédder vorgegeben. Der
Planetentrager fuhrt die Planeten und nimmt die Differenzkrafte aus den Verzahnungen
auf. Durch die Freistellung des Planetentragers soll eine gleichmaBige Lastaufteilung
auf alle drei Planeten erméglicht werden. Tritt bei einem Planeten aufgrund von Her-
stellungsabweichungen eine héhere Last auf wird sie durch eine Ausgleichsbewegung
des Planetentragers auf die beiden anderen Verzahnungen verteilt (siehe Bild 7.5).
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Bild 7.5: Lastausgleich durch ungelagerten Planetentrager

Die resultierenden Radialkrafte aus den Verzahnungen driicken die Planeten nach “in-
nen®. Die Lagerstellen im Planetentrager kdnnen somit als Schlitze ausgefihrt werden,
was eine einfache Montierbarkeit gewahrleistet. Die Lagerung der An- und Abtriebswel-
le erfolgt jeweils mittels einer Fest-Los-Lagerung mit zwei Kugellagern. Das Gehause
besteht aus einem Mittelteil und zwei Deckeln. Um die Koaxialitat der Sonne und der
beiden Hohlrader zu gewahrleisten wurde das gehausefeste Hohlrad im Geh&use zen-
triert und die Lagerdeckel Uber zwei Passstifte gegeniiber dem Gehause ausgerichtet.
Die Sonne sowie der Abtriebsflansch sind Uber die Lagerungen zentriert, das Abtriebs-
hohlrad wird gegenlber dem Abtriebsflansch ebenfalls mit zwei Passstiften ausgerich-
tet.

Als weiterer Einflussparameter flr die Untersuchungen wurde der Planetentrager in
zwei Ausfihrungen aus Messing bzw. aus dem Kunststoff Vyntec CF 8030 der Fir-
ma Vyncolit N.V. hergestellt. Die tbrigen Gehauseteile bestehen aus dem Einsatzstahl
16MnCr5 bzw. dem Vergitungsstahl 42CrMo4.

FUr jede der beiden Verzahnungsauslegungen wurden jeweils 4 Prototypen gefertigt,
die im Folgenden mit 35A1 bis 35A4 und 36B1 bis 36B4 bezeichnet werden.
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8 Wirkungsgraduntersuchungen

8.1 Prufstand

Zur Messung der Wirkugsgrade wurde der Schneckengetriebeprifstand S3 der FZG an
die Anforderungen des Versuchgetriebes angepasst und umgebaut. Der mechanische
Aufbau ist in Bild 8.1 und Bild 8.2 dargestellt.

Prufgetriebe
\

- HH G HE

Lastseite Antriebsseite

] [

Asynchron- Drehmomentmel}- Drehmomentmel- Asynchronmotor
Servomotor einrichtung einrichtung

Bild 8.1: Prinzip des Prifstands mit elektrischer Verspannung

Der Antrieb erfolgt Uber einen drehzahlgeregelten Asynchronmotor vom Typ
1LA71134AA10-Z der Fa. Siemens mit einem maximalen Drehmoment von 12 Nm bei
3000 U/min. Am Abtrieb wird ein drehmomentgeregelter Asynchron-Servomotor vom
Typ 1PH7101-2H700-0BAO der Fa. Siemens mit einem maximalen Drehmoment von
23,5 Nm bei einer Nenndrehzahl von 1750 U/min eingesetzt.

Klemm- B hmement-

kupplung messwelle

Bild 8.2: umgebauter elektrisch verspannter Schneckengetriebeprifstand der FZG
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Zwischen Antrieb und Prufgetriebe befindet sich eine Drehmomentmesswelle, die fur
ein maximales Drehmoment von 1 Nm ausgelegt ist. Um eine ausreichende Verdril-
lung sowie gentgend Flache fir die DMS zu gewdhrleisten musste die Welle wegen
des geringen Drehmoments als Hohlwelle und aus Aluminium gefertigt werden (siehe
Bild 8.3). Die Auslegung der Messwelle und Applizierung der DMS wurden von der
Fa. Manner durchgeflihrt. Die Kalibrierung erfolgte an der FZG mittels einer Vorrich-
tung und Eichgewichten. Das Signal wird Uber eine Telemetrieanlage berthrungslos
Ubertragen.
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This drawing is our property; it can't be reproduced or communicated without our written agreement.

Bild 8.3: Drehmomentmesswelle Antrieb

Die Drehmomentmesswelle ist tber einen Flansch mit dem Antriebsmotor und Uber
eine starre Kupplung mittels einer Klemmung bzw. Passfederverbindungen mit dem
Prafgetriebe verbunden. Zwischen Abtriebsmotor und Prifgetriebe befindet sich ein
Messflansch der Fa. HBM vom Typ T-10F mit einem Nenndrehmoment von 50 Nm bei
einer Nenndrehzahl von 15000 U/min. Der Messflansch ist mit dem Abtriebsmotor Gber
einen Flansch verbunden. Zwischen Prifgetriebe und Messflansch befinden sich ei-
ne drehsteife Ganzstahlkupplung der Fa. Rexnord BSD und eine starre Kupplung die
Uber eine Zentrierung mit der Ganzstahlkupplung bzw. Uber eine Klemmung mit dem
Prufgetriebe verbunden ist. Das Prifgetriebe wird in einem Lagerbock tGber Klemmver-
bindungen ausgerichtet und fixiert.
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8.2 Versuchsprogramm

Zur Ermittlung von Wirkungsgradkennfeldern werden Messungen bei stationaren Be-
triebeszustdnden mit verschiedenen Drehzahlen und Drehmomenten durchgefiihrt.
Insgesamt wurden fur die Prototypen Messwerte an 20 Betriebspunkten bei funf An-
triebsdrehzahlen (750, 1000, 1250, 1500, 1750 U/min) und jeweils vier Abtriebsmo-
menten (2,5; 5; 7,5; 10Nm) erfasst.

Zur Untersuchung des Einflusses der Schmierungsart wurden zum Einen Messungen
mit Fettschmierung und zum Anderen Messungen mit Oltauchschmierung durchge-
fihrt. Die Schmierstoffdaten der verwendeten Schmierstoffe sind in Tabelle 8 zusam-
mengestellt.

Schmierstoffart Synthet. Langzeitfett Mineraldl
Schmierstoffbezeichnung | ISOFLEX TOPAS NCA 52 | FVA3A
Dichte ps bei 20° 0,89 0,8841
Nennviskositat v, bei 40° 30 90,02
Nennviskositat vy, bei 100° 5,6 10,41

Tabelle 8: Schmierstoffdaten

8.3 Versuchsdurchfiuhrung

Als Vorgehensweise bei der Versuchsdurchfihrung wurden zunachst ausgehend von
der niedrigsten Last und Drehzahl die weiteren Drehzahlstufen angefahren. Anschlie-
Bend wurde die Last stufenweise erhéht und wiederum jeweils ausgehend von der
niedrigsten Drehzahl die weiteren Drehzahlstufen angefahren. Flr jeden stationaren
Betriebspunkt wurden jeweils direkt hintereinander drei Messungen durchgefihrt, bei
denen jeweils 10 Messwerte bei einer Messdauer von ca. 10s und einer Abtastrate von
ca. 1Hz aufgezeichnet wurden. Aufgrund der Fett- bzw. Tauchschmierung konnte bei
den Versuchen keine konstante Fett- bzw. Oltemperatur eingehalten werden. Durch die
geringen Versuchszeiten kam es jedoch zu keiner starken Erwarmung der Getriebe.
Mittels eines Temperaturfihlers wurde die Gehdusetemperatur Gberwacht, die bei den
Versuchen im Bereich von 23 bis 32° lag.

Zur Absicherung der Versuchsergebnisse wurden zum Einen Versuche mit den bau-
gleichen Getriebevarianten A bzw. B mit Messing- bzw. Kunststoffsteg bei gleicher
Schmierungsart durchgefihrt und zum Anderen wurden flr einige der Getriebevarian-
ten Reproduktionsversuche durchgefiihrt. Zur Bertcksichtigung des Fehlers aufgrund
der Fett- bzw. Oltemperatur wurden bei den Reproduktionsversuchen neben der oben
beschriebenen Vorgehensweise zusatzlich Versuchsreihen durchgefiihrt, bei denen die
Reihenfolge der Drehmoment- und Drehzahlstufen vertauscht wurde.

Die Messdatenerfassung erfolgte mittels eines Messrechners und der Software Lab-
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VIEW. Der Wirkungsgrad konnte somit online direkt aus An- und Abtriebsmoment so-
wie der Ubersetzung des Getriebes nach Gleichung (76) berechnet und aufgezeichnet
werden. Diese Methode der Wirkungsgradbestimmung wird als indirekte Methode be-
zeichnet. Sie wurde z.B. von O’Connor [36], Richter [37] oder Reiter [38] benutzt. Das
Drehzahlsignal wird somit nur benétigt, um den entsprechenden Betriebspunkt einzu-
stellen.

Mab

- -0 76
" Man : Z-ges ( )

Neben dem Wirkungsgrad wurden zusatzlich das An- und Abtriebsmoment, die An- und
Abtriebsdrehzahl und die Gehausetemperatur aufgezeichnet.

Zur Auswertung der Versuche wurde aus den 10 Wirkungsgradmesswerten, die wah-
rend einer Messung aufgezeichnet wurden, der Mittelwert gebildet. FUr die drei direkt
hintereinander durchgeflihrten Messungen ergeben sich somit drei Versuchspunkte.

8.4 Fehlerbetrachtung

Die wahrend der Versuche ermittelten MeBwerte fir die MeBgréBen Drehzahl und
Drehmoment kénnen grundsatzlich systematischen und zufélligen Fehlern unterliegen.
Nach DIN 1319 [39] kann fur einen einzelnen MeBwert der systematische Fehler nach
Gleichung (77) ermittelt werden.

MefBwert - richtiger Wert Az

Jra = richtiger Wert T

(77)

Bei zusammengesetzten MeB3gréBen, die aus einzelnen MeBwerten errechnet werden,
kann der wahrscheinliche Gesamtfehler A y unter Berlcksichtigung des quadratischen
Fehlerfortpflanzungsprinzips geman Gleichung (78) berechnet werden.

n 5?/ 2
Ay J;((S%Ax) (78)
Bei der Anwendung der Gleichung (78) wird vorausgesetzt, dass fir die Einzelmef3-
gréBen die Abweichungen statistisch verteilt, d.h. das Zusammentreffen aller Abwei-
chungen in nur einer Richtung wird als sehr unwahrscheinlich angenommen.

Fir den Messflansch am Abtrieb ist eine Genauigkeit von +0,2% bei Nennmoment
(50Nm) angegeben. Fir die Drehmomentmesswelle am Antrieb sind keine Werte be-
kannt. Des weiteren missen zur Bestimmung des relativen Fehlers der gesamten
Messkette zusétzlich die Genauigkeiten fiir die telemetrische Ubertragung des Signals,
die Aufbereitung auf das PC-Eingangssignal und die Messkarte berticksichtigt werden.

Da fur alle durchgefihrten Versuche die selben Drehmomente am Abtrieb eingestellt
wurden, kann der relative Fehler fir das Abtriebsmoment aus der Streuung aller Ver-
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suchsergebnisse angegeben werden. Fir die niedrige Last von 2,5 Nm liegt der relative
Fehler bei £1% und bei +0,5% fur die hohe Last (10 Nm).

Zur Bestimmung des relativen Fehlers des Antriebsmoments missen die verschiede-
nen Versuchsvarianten getrennt voneinander betrachtet werden, da sich aufgrund der
unterschiedlichen Wirkungsgrade unterschiedliche Antriebsmomente ergeben. Der re-
lative Fehler fir das Antriebsmoment kann somit aus den Reproduktionsversuchen,
sowie aus den Versuchswerten der baugleichen Getriebevarianten ermittelt werden.
FUr die niedrigen Lasten liegt der relative Fehler bei maximal +10,5% und bei der ho-
hen Last bei maximal +6,3%. Je nach Versuchsvariante bzw. Betriebspunkt liegen die
Werte zum Teil etwas darunter.

Aus den so ermittelten relativen Fehlern ergibt sich fir den Wirkungsgrad ein relativer
Fehler von maximal +£10,5% fUr die niedrige Last und von maximal +6,3% fir die hohe
Last. Diese Werte ergaben sich auch bei der direkten Bestimmung des relativen Feh-
lers aus den Versuchsergebnissen (An/n). Auf den Verlustgrad ¢ bezogen liegen die
relativen Fehler bei maximal +£4,5% fir die niedrige Last und bei maximal +2,5% fur
die hohe Last.

8.5 Versuchsstreuung

Wahrend einer einzelnen Messung ergab sich flir den Wirkungsgrad » eine Streuung
An die im Bereich von maximal +1% lag. Beim Vergleich der baugleichen Varianten
bzw. der Reproduktionsversuche lagen die Abweichungen bei maximal +4% bei der
niedrigen Last und bei maximal +2,5% bei der hohen Last. Mit dem Mittelwert aus
einer Messung ergibt sich somit ein Streuberich von maximal +3% bei niedriger Last
und von maximal +1,5% bei hoher Last.
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8.6 Wirkungsgradmessungen

In Bild 8.5 bis Bild 8.10 sind die wichtigsten Versuchsergebnisse der Wirkungsgrad-
messungen dargestellt. Bild 8.4 zeigt die Versuchsauswertung des Prototyps mit der
Nr. 36B4 mit Kunststoffsteg und Fettschmierung. Der Wirkungsgrad liegt bei ca. 30 %.
Ein deutlicher Lasteinfluss ist nicht erkennbar, lediglich bei einem Abtriebsmoment von
2,5 Nm ergibt sich ein etwas hoherer Wert. Der Wirkungsgrad ist nahezu konstant tber
der Drehzahl.

Prototyp Nr. 36B4 Kunststoffsteg Fettschmierung
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Bild 8.4: gemessenes Wirkungsgradkennfeld Prototyp-Nr. 36B4 Kunststoffsteg Fettschmierung
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In Bild 8.5 sind die Wirkungsgradverlaufe fur den Prototyp Nr. 36B4 mit Messingsteg
und Fettschmierung dargestellt. Die Wirkungsgrade liegen zwischen 37% und 40%. Flr
héhere Abtriebsdrehmomente (5 Nm; 7,5 Nm; 10 Nm) ergibt sich kein Lasteinfluss, die
Wirkungsgrade steigen mit zunehmender Drehzahl an. Bei einem Abtriebsmoment von
2,5 Nm ergibt sich fir eine Antriebsdrehzahl von 750 U/min der gleiche Wirkungsgrad
wie flr die héheren Lasten, mit zunehmender Drehzahl sinkt er nach einem kurzen
Anstieg wieder etwas ab.

Prototyp Nr. 36B4 Messingsteg Fettschmierung
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Bild 8.5: gemessenes Wirkungsgradkennfeld Prototyp-Nr. 36B4 Messingsteg Fettschmierung
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Bild 8.6 zeigt den Wirkungsgradverlauf fir den Prototyp Nr. 36B4 ohne Steg und Fett-
schmierung. Die Wirkungsgrade liegen zwischen 35% und 39%. Fir héhere Abtriebs-
drehmomente (5 Nm; 7,5 Nm; 10 Nm) ergibt sich kein Lasteinfluss, die Wirkungsgrade
steigen mit zunehmender Drehzahl an. Bei einem Abtriebsmoment von 2;5 Nm ergibt
sich fur eine Antriebsdrehzahl von 750 U/min der gleiche Wirkungsgrad wie far die ho-
heren Lasten, mit zunehmender Drehzahl sinkt er nach einem kurzen Anstieg wieder
etwas ab. Es ergeben sich im wesentlichen die selben Verlaufe wie flr das Getriebe mit
Messingsteg und Fettschmierung (siehe Bild 8.5).

Prototyp Nr. 36B4 ohne Steg Fettschmierung
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Bild 8.6: gemessenes Wirkungsgradkennfeld Prototyp-Nr. 36B4 ohne Steg Fettschmierung
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Bild 8.7 zeigt die Wirkungsgradverlaufe far den Prototyp Nr. 35A1 mit Kunststoffsteg
und Fettschmierung. Die Wirkungsgrade liegen bei ca. 32-33%. Ein Drehzahleinfluss
sowie ein deutlicher Lasteinfluss sind nicht erkennbar. Fir geringere Abtriebsmomente
ergeben sich geringfligig bessere Wirkungsgrade. Es ergeben sich in etwa die selben
Wirkungsgradverlaufe wie bei der Verzahnungsvariante 36B mit etwas hdheren Werten.

Prototyp Nr. 35A1 Kunststoffsteg Fettschmierung
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Bild 8.7: gemessenes Wirkungsgradkennfeld Prototyp-Nr. 35A1 Kunststoffsteg Fettschmierung
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Bild 8.8 zeigt die Wirkungsgradverlaufe far den Prototyp Nr. 35A1 mit Messingsteg
und Fettschmierung. Ein deutlicher Lasteinfluss ist nicht erkennbar. Fir die héheren
Lasten (5; 7,5 und 10 Nm) steigt der Wirkungsgrad mit der Drehzahl leicht an, bei 2.5
Nm fallt er mit zunehmender Drehzahl etwas ab. Es ergeben sich in etwa die selben
Wirkungsgradverlaufe wie bei der Verzahnungsvariante 36B mit etwas hdheren Werten.
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Bild 8.8: gemessenes Wirkungsgradkennfeld Prototyp-Nr. 35A1 Messingsteg Fettschmierung
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Bild 8.9 zeigt die Wirkungsgradverlaufe far den Prototyp Nr. 35A3 mit Messingsteg
und Oltauchschmierung. Im Vergleich zu Bild 8.8 (Prototyp 35A1, Messingsteg, Fett-
schmierung) ergeben sich fir die beiden Abtriebsmomente von 7,5 bzw. 10 Nm kaum
Unterschiede. Mit weiter sinkendem Abtriebsmoment und steigender Drehzahl sinken
die Wirkungsgrade ab. Der Wirkungsgradabfall bei niedrigeren Lasten kann auf den
héheren Anteil der Leerlaufverluste (Planschverluste) zurlickgefihrt werden.

Prototyp Nr. 35A3 Messingsteg Oltauchschmierung
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Bild 8.9: gemessenes Wirkungsgradkennfeld Prototyp-Nr. 35A3 Messingsteg Oltauchschmie-
rung
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Bild 8.10 zeigt die Wirkungsgradverlaufe fir den Prototyp Nr. 35A3 ohne Steg und
Oltauchschmierung. Mit sinkender Last und steigender Drehzahl nimmt der Wirkungs-
grad ab. Im wesentlichen ergeben sich die selben Verlaufe wie fur den Prototyp mit
Messingsteg und Oltauchschmierung (siehe Bild 8.9). Bei geringen Lasten liegen die
Wirkungsgrade etwas héher, da die Planschverluste des Stegs entfallen.

Prototyp Nr. 35A3 ohne Steg Oltauchschmierung
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Bild 8.10: gemessenes Wirkungsgradkennfeld Prototyp-Nr. 35A3 ohne Steg Oltauchschmie-
rung
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8.7 Grundlagen zur Wirkungsgradberechnung

Die Verlustleistung Py eines Stirnradgetriebes setzt sich nach [25] aus den lastabhan-
gigen Anteilen der Verluste der Zahnrader Py, und der Lager Py, deren Leerlaufver-
lustanteilen Py 7, und Py 1, sowie der Dichtungsverlustleistung P,,p und den sonstigen
Verlustleistungen Py x zusammen.

Py =Pyz+ Pyzo+ Pvp + Pyro+ Pvp + Prx (79)
Py (W] (Gesamt-)Verlustleistung Pyro (W] lastunabhangige Lagerverlust-
leistung
Pyy [W] lastabhangige  Verzahnungs- | Pyp (W] Dichtungsverlustleistung
verlustleistung
Py zo (W] lastunabhangige Verzahnungs- | Py x (W] sonstige Verlustleistungen
verlustleistung
Pyr [W] lastabhangige  Lagerverlust-
leistung

Im Folgenden werden hier nur die Berechnungsgleichungen angegeben, welche zur
Berechnung des Wirkungsgrads des Prototypen verwendet werden, die weiteren Be-
rechnungsverfahren werden mit ihren Literaturstellen erwahnt.

8.7.1 Lastabhangige Verzahnungsverluste

Die lastabhangigen Verluste einer Stirnradverzahnung kénnen nach [25] aus dem Pro-
dukt des Zahnverlustfaktors Hy, der mittleren Verzahnungsreibungszahl 1, und der
Antriebsleistung F,,, berechnet werden.

PVZ:_Pan',um'HV (80)
Py [W] lastabhé&ngige  Verzahnungs- | um [—] mittlere Verzahnungsreibungs-
verlustleistung zahl
Py (W] Antriebsleistung Hy [—] Zahnverlustfaktor

Das Produkt aus Zahnverlustfaktor Hy, und mittlerer Verzahnungsreibungszahl p,,,. ent-
spricht dabei dem Verzahnungsverlustgrad ¢, mit dem der Verzahnungswirkungsgrad
nz dargestellt werden kann.

PVZ

77Z:1+P :1_,UmHV:1_CZ (81)

an

Nz [—] Verzahnungswirkungsgrad L [—] mittlere Verzahnungsreibungs-
zahl

Pyz (W] lastabhangige  Verzahnungs- | Hy [—] Zahnverlustfaktor

verlustleistung
P [W] Antriebsleistung Cz [—] Verzahnungsverlustgrad
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Der Zahnverlustfaktor nach [25] ist eine rein geometrische GréBe und kann in Abhan-
gigkeit von der Ubersetzung u, der Zahnezahl z, des Ritzels, dem Grundkreisschréa-
gungswinkel ,, der Gesamtlberdeckung ¢, und den Teillberdeckungen ¢, und ¢, be-
rechnet werden.

m-(u+1 .
Hy = ( ) . l—e,+ei+es]| firl1<e,<2und e p<1 (82)
21 - u - cos ()
Hy -] Zahnverlustfaktor Bo [o] Grundkreisschragungswinkel
u [—] Zahnezahlverhéltnis [z3/ 2] Ea -] Profiliberdeckung
21 /2 [—] Z&hnezahl von Ritzel und Rad | ¢, -] Kopfiiberdeckung von Ritzel

und Rad

FUr Verzahnungen, welche nicht den “Normalverzahnungen” entsprechen, wurden ge-
nauere Ansatze zur Bestimmung des Zahnverlustfaktors bei [42] untersucht.

Die Berechnung der mittleren Verzahnungsreibungszahl kann mit Gleichung (83) nach
[43] erfolgen. Mit der Umfangskraft am Grundkreis F,; und der Zahnbreite b kann die
spezifische Last beriicksichtigt werden. Die Summengeschwindigkeit vs- < im Walz-
punkt C ergibt sich in Abhangigkeit von der Drehzahl. Der reduzierte Ersatzkrimmungs-
radius p,.qc im Walzpunkt C ist eine rein geometrische GréBe. Als weitere Variablen
werden die dynamische Viskositat des Schmierstoffs 1,;;, der arithmetische Mittenrauh-
wert R, der Zahnflanken und der Schmierstoffeinfluss mittels des Schmierstofffaktors
X, berlcksichtigt.

0,2
Fy /b _
o= 0,08 (W) e ey, (83)
US> ¢ * PredC
02
X, =0,75- (260> far Polyglykole
X, =1,0 far Mineraldle
X, =0,8 fur Polyalphaolefine
X, =15 far Traktionsfluide
X, =1,3 fir Phosphorsaureester
L [—] mittlere Verzahnungsreibungs- | 7, [mf;’ﬁ] dynamische Schmierstoffvisko-
zahl sitét bei Betriebstemperatur
Fy [N] Umfangskraft am Grundkreis R, [wm]  gemittelter arithmetischer Mit-

tenrauhwert der Verzahnungs-
partner [0,5 - (Rq1 + Ra2))

b [mm]  Zahnbreite Ra1/2 [um] arithmetischer Mittenrauhwert
Ritzel/Rad
o¥e. [m/s] Summengeschwindigkeit im | X -] Schmierstofffaktor
Waélzpunkt C
PredC [mm]  Ersatzkrimmungsradius im

Walzpunkt C
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Zum Abgleich der Messungen mit den Berechnungen (siehe Kapitel 8.8) wurde der
Anpassungsfaktor X 4 eingefuhrt, mit dem die lastabh@ngigen Verluste variiert werden
kdnnen. Standardmafig wird er zu X4 = 1 gesetzt.

0,2
[, = 0,048 - (L/b) L RYB L XX, (84)
Vs ¢ * PredC
o (-] mittlere Verzahnungsreibungs- | 7. [-2;] dynamische Schmierstoffvisko-
zahl sitat bei Betriebstemperatur
Fy [N] Umfangskraft am Grundkreis R, [m] gemittelter arithmetischer Mit-
tenrauhwert der Verzahnungs-
partner [0,5 - (Ra1 + Ra2)]
b [mm]  Zahnbreite Ra1/2 [um] arithmetischer Mittenrauhwert
Ritzel/Rad
o¥e. [m/s] Summengeschwindigkeit im | X, [—] Schmierstofffaktor
Walzpunkt C
PredC [mm]  Ersatzkrimmungsradius im | X4 [—] Anpassungfaktor X4 =1
Waélzpunkt C

8.7.2 Verzahnungsleerlaufverluste

Untersuchungen zu Verzahnungsleerlaufverlusten bzw. Planschverlusten von Stirnra-
dern bei Oltauchschmierung wurden unter anderem von [44], [45], [46] und [47] durch-
gefuhrt. Da die Berechnungsgleichungen hauptséachlich auf Versuchen an einfachen
Stirnradstufen beruhen sind sie nur schwer auf das Prototyp-Getriebe anwendbar. Bei
der Fettschmierung treten so gut wie keine Verzahnungsleerlaufverluste auf und bei
der Oltauchschmierung kénnen sie aufgrund des niedrigen Olstands in erster Nahe-
rung vernachlassigt werden. Sie werden daher bei der Berechnung des Wirkungsgrads
nicht bertcksichtigt.

8.7.3 Lastabhangige Lagerverluste

Beim Prototyp-Getriebe treten nur lastabhangige Lagerverluste von Gleitlagern auf. Die
Verlustleistung eines hydrodynamischen Gleitlagers kann nach [48] in Abh&ngigkeit von
der Reibungszahl ;, der Belastung F und der Umfangsgeschwindigkeit U berechnet
werden.

Pr=p-F-U mtU=D -w/2=7-D-n (85)
Py (W] Reibleistung D [m Lager-Nenndurchmesser
w (] Reibungszahl w [s7']  Winkelgeschwindigkeit
F [NV] Lagerkraft (Nennbelastung) n [s7']  Drehzahl
U [2] Umfangsgeschwindigkeit
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Zur Berechnung der lastabhangigen Verluste von Walzlagern finden sich Berechnungs-
gleichungen in den Lagerkatalogen der Hersteller (z.B. INA/FAG [49]).

8.7.4 Lagerleerlaufverluste

Die Berechnungsgleichungen zur Ermittlung der lastunabh&angigen Verluste von Walz-
lagern kann ebenfalls den Lagerkatalogen der Hersteller entnommen werden. Das last-
unabhangige Reibungsmoment eines Walzlagers kann nach [49] mit Hilfe des Lager-
beiwerts f,, der kinematischen Olviskositét v, der Drehzahl n und dem mittleren Lager-
durchmesser d,; in Abhangigkeit vom Produkt der kinematischen Viskositat » und der
Drehzahl n berechnet werden.

My = fo-(v-m)s-d3 -1077 fir v-n > 2000 (86)
My = fo-160-d3,-1077 fur v-n <2000 (87)
M [Nm]  drehzahlabhangiges Rei- | v {@} kinematische Viskositat des
bungsmoment Schmierstoffs bei Betriebstem-
peratur
fo [-] Lagerbeiwert n [min~—!] Betriebsdrehzahl

8.7.5 Dichtungsverluste

Die Konstruktion der Prototypgetriebe enthalt keine Dichtungen. Dichtungsverluste kdn-
nen z.B. nach ISO 14179-1 [50], ISO 14179-2 [51] oder nach Angaben der Dichtungs-
hersteller berechnet werden.

8.7.6 Sonstige Verluste

Als weitere Verluste kénnen die Planschverluste des Planetentragers und der Planeten
bei Tauchschmierung betrachtet werden.

Nach [40] kénnen die Planschverluste des Planetentrdgers in Abh&ngigkeit von seiner
Art berechnet werden. Bei einwangigem Steg werden die Verluste aus der Addition
der Verluste der Wange und dem Planschen der Planeten berechnet. Der Verlust durch
die Eigendrehung der Planeten wird extra berlcksichtigt und dem Planeten selbst zuge-
schlagen. Beim zweiwangigen Steg ergeben sich die Verluste allein aus dem Planschen
des Steges.

Das Prototyp-Getriebe besitzt einen zweiwangigen Steg. Bei Fettschmierung treten kei-
ne Planschverluste des Planetentragers auf. Bei Oltauchschmierung ergeben sich auf-
grund des niedrigen Olstands beim Prototypgetriebe mit den Gleichungen nach [40]
keine Planschverluste. Die Gleichungen kénnen somit nicht zur Berechnung der Wir-
kungsgrade berlcksichtigt werden.
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8.8 Wirkungsgradberechnungen
8.8.1 Wirkungsgrad des Wolfromgetriebes mit Steg

Bild 8.11 zeigt das Wolfromgetriebe mit seinen drei kinematisch gleichwertigen Vari-
anten. Nach Kapitel 3.7 bendétigt man zur Berechnung des Wirkungsgrads eines re-
duzierten Koppelgetriebes sein wirkungsgleiches Koppelgetriebe. Im vorliegenden Fall
entspricht die schematische Darstellung b unten links dem wirkungsgleichen Koppel-
getriebe.

881 C=I1

N

A
o9

|_

881c=s

I 1T 111 I

Bild 8.11: Wolfromgetriebe mit seinen drei kinematisch gleichwertigen Koppelgetrieben

Mit Hilfe der Verzahnungsdaten kénnen nach Kapitel 8.7 die Verzahnungswirkungs-
grade der drei Zahnradstufen Sonne-Planet, Planet-Hohlrad 2 und Planet-Hohlrad 2’ in
Abhangigkeit von der Drehzahl und der Last berechnet werden. Zur Berechnung der
mittleren Verzahnungsreibungszahl wurde die kinematische Viskositat des Schmier-
stoffs bei 40°C, eine Flankenrauheit R, = 3um, ein Schmierstofffaktor von X; = 1,0
fir Mineraldle und ein Anpassungsfaktor X4, = 1, 2 angesetzt. Mit dem Anpassungsfak-
tor wurde dabei berlcksichtigt, dass sich nach [42] bei kleineren Moduln um ca. 20%
héhere Verzahnungsreibungszahlen ergeben. Bildet man aus den Stufenwirkungsgra-
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den die Standwirkungsgrade der entsprechenden Planetenstufen kann der Umlaufwir-
kungsgrad des Wolfromgetriebes mit den Gleichungen nach Kapitel 3 und dem wir-
kungsgleichen Ersatzgetriebe nach Bild 8.11 berechnet werden.

Neben den lastabhangigen Verzahnungsverlusten missen weiterhin die Leerlaufver-
luste der Lager von An- und Abtriebswelle, sowie die lastabhé&ngigen Lagerverluste der
Gleitlagerungen der Planeten berlcksichtigt werden. Zur Berechnung der Lagerleer-
laufverluste wurde fir die verwendeten Rillenkugellager nach INA/FAG [49] ein Lager-
beiwert von f, = 1,1 (Fett/Olnebel) und die kinematische Viskositit des Schmierstoffs
bei 40°C verwendet. Zur Berechnung der lastabhangigen Verluste der Gleitlagerungen
wurde eine Reibungszahl von p = 0,1 flr den Messingsteg und i = 0,2 nach [52] fUr
den Kunststoffsteg zugrunde gelegt. Die Normalkréafte ergeben sich aus den Abstitz-
kraften der Planeten im Planetentrager, die mit den Radial- und Umfangskraften in den
Verzahnungen berechnet werden kdénnen.

Bild 8.12 zeigt die Berechnungsergebnisse fir die Verzahnungsvariante 35A mit Mes-
singsteg bei Fettschmierung. Vergleicht man die berechneten Ergebnisse mit den Mes-
sungen der Prototypen mit Messingsteg und Fettschmierung werden der Drehzahl- und
Lasteinfluss gut erfasst, die Wirkungsgrade liegen jedoch um ca. 10% zu hoch.

35A Messingsteg Fettschmierung
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Bild 8.12: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 35A Messingsteg Fett-
schmierung
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Bild 8.13 zeigt die Berechnungsergebnisse fir die Verzahnungsvariante 35A mit Kunst-
stoffsteg bei Fettschmierung. Vergleicht man die berechneten Ergebnisse mit den Mes-
sungen der Prototypen mit Kunststoffsteg und Fettschmierung werden der Drehzahl-
und Lasteinfluss gut erfasst, die Wirkungsgrade liegen jedoch um ca. 12% héher als
die gemessenen Werte.

35A Kunststoffsteg Fettschmierung
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Bild 8.13: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 35A Kunststoffsteg Fett-
schmierung
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Bild 8.14 zeigt die Berechnungsergebnisse fur die Verzahnungsvariante 36B mit Mes-
singsteg bei Fettschmierung. Vergleicht man die berechneten Ergebnisse mit den Mes-
sungen der Prototypen mit Messingsteg und Fettschmierung werden der Drehzahl- und
Lasteinfluss gut erfasst, die Wirkungsgrade liegen jedoch um ca. 15% héher als die
gemessenen Werte. Vergleicht man die beiden Verzahnungsvarianten hat die Verzah-
nungsvariante 36B einen um ca. 5% héheren Wirkungsgrad als die Variante 35A. Bei
den Messungen ergab sich flir die Verzahnungsvariante 35A ein geringfligig besserer
Wirkungsgrad.

36B Messingsteg Fettschmierung

Q_ —
055} % = .
05F |
— 045} .
©
o
2
2 04f .
[
2
= 035} .
0.3f .
—525
0.25]- 5 H
o 75
— % -10
02 | | | | |
600 800 1000 1200 1400 1600 1800

Drehzahl [min™"]

Bild 8.14: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 36B Messingsteg Fett-
schmierung
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Bild 8.15 zeigt die Berechnungsergebnisse fir die Verzahnungsvariante 36B mit Kunst-
stoffsteg bei Fettschmierung. Vergleicht man die berechneten Ergebnisse mit den Mes-
sungen der Prototypen mit Kunststoffsteg und Fettschmierung werden der Drehzahl-
und Lasteinfluss gut erfasst, die Wirkungsgrade liegen jedoch um ca. 16% hdéher als
die gemessenen Werte. Vergleicht man die beiden Verzahnungsvarianten hat die Ver-
zahnungsvariante 36B einen um ca. 3-4% héheren Wirkungsgrad als die Variante 35A.
Bei den Messungen ergab sich fir die Verzahnungsvariante 35A ein geringfligig bes-
serer Wirkungsgrad.

36B Kunststoffsteg Fettschmierung
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Bild 8.15: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 36B Kunststoffsteg Fett-
schmierung
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8.8.2 Wirkungsgrad des Wolfromgetriebes ohne Steg

8.8.2.1 Krafte am Planeten

Wahrend sich beim Wolfromgetriebe mit Planetentrager die Planeten im Steg abst(t-
zen mussen sich die Planeten ohne Steg in der Verzahnung der Sonne abstltzen. Bild
8.16 zeigt die Krafte am Planeten ohne Steg, unter der Annahme, dass die Kréfte in
Zahnmitte angreifen. Die Komponenten F,1, F,.1, F.2, Fy2, Fyo und F,y entsprechen
den Umfangs- und Radialkraften, die aufgrund der auBeren Momente entstehen. Die
Komponenten Fs,., F.o., F,o, und F,o, entsprechen den Reaktionskraften (“Lagerkraf-
ten“), sie wirken jeweils in der Ebene der Verzahnungskrafte zwischen Planeten und
Hohlradern.

Hohlrad 2 |F» Ffz'l Hohlrad 2’
EZG\ y Fo
‘j a 1 a y
S PR R HX___ - X
z
Fo _F, Fu ’
(o) (o)
Fo %1 Foo.
_semmet o ______1|

Bild 8.16: Verzahnungskrafte am Planeten des Wolfromgetriebes ohne Steg

Flr eine statische Lagerung des Planeten muss die Summe der Krafte in y- und z-
Richtung sowie die Summe der Momente um die y- und die z-Achse Null ergeben. Aus
der Summe der Krafte in z-Richtung und der Summe der Momente um die y-Achse
kénnen die Reaktionskrafte F». und F,.,. berechnet werden. Die Radialkrafte F..,, und
F.o, ergeben sich mit dem Betriebseingriffswinkel «.,; der Paarung Sonne und Planet.

F, = F, - tan(ou,) (88)

Mit den so berechneten Radialkraften ist die Summe der Kréafte in y-Richtung und die
Summe der Momente um die z-Achse in der Regel ungleich Null. Es ergibt sich so-
mit eine Differenz aus den mit Gleichung (88) berechneten Radialkraften und den
Radialkraften, die mit dem Kraftegleichgewicht in y-Richtung und mit dem Momenten-
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gleichgewicht um die z-Achse berechnet werden. Diese Differenz fihrt dazu, dass der
Planet nach innen bzw. nach auB3en wandert, bis seine Rlckflanken anliegen. Durch
das Anliegen der Rlckflanken ergeben sich zusatzlich aus der Radialkraft wiederum
Umfangskrafte.

F
F,=—
tan (o)

(89)
Damit die Summe der Krafte in z-Richtung und die Summe der Momente in y-Richtung
Null ergibt muss diese zusatzliche Umfangskraft jeweils zur Halfte auf die Vor- und
die Ruckflanke aufgeteilt werden. Fir die Verzahnungsvariante 36B ergibt sich somit
eine Schiefstellung des Planeten. Der Planet hat Kontakt mit der Rickflanke auf der
linken Seite zwischen Sonne und Planet und auf der rechten Seite zwischen Planet
und Hohlrad 2’. Bild 8.17 zeigt den Planeten mit den zuséatzlichen Radialkraften £ ,
und F,o . sowie den zusatzlichen Umfangskréften F, .y, F.2.v flr die Vorflanken und
Fuo.r, Fuo.r fur die Rackflanken, die bei Anliegen der Ruckflanken auftreten. Die an-
gegebenen Zahlenwerte ergeben sich flr die Verzahnungsvariante 36B bei einem Ab-
triebsdrehmoment von 10 Nm.

F,=325N F,=11,8N
F,=480,7N F,=2228N

« F.=5023N F,=154,4N
F,=4970N F, =180,9N

, F, =4861N F, =177,0N
F,,=389N F, =360N
F,.=389N F, =285N
F.,=392N
Fo.=39.2N

Bild 8.17: Verzahnungskrafte am Planeten des Wolfromgetriebes ohne Steg bei Anliegen der
Ruckflanken fur die Verzahnungsvariante B

Da die Zusatzkréafte im Vergleich zu den Verzahnungs-/Reaktionskraften gering sind,
kénnen sie in erster Naherung vernachlassigt werden. Vergleicht man die Krafte des
Wolfromgetriebes ohne Steg in Bild 8.16 mit den Kréaften der kinematisch gleichwerti-
gen Variante a nach Bild 8.11 so ergibt sich fir die Variante a eine ahnliche Aufteilung
der Verzahnungskréfte (siehe Bild 8.18).
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Hohlrad 2 |Fr2

Bild 8.18: Verzahnungskréfte des kinematisch gleichwertigen Koppelgetriebe a

8.8.2.2 Leistungsfluss

Bild 8.19 zeigt die Analyse der Leistungsflisse flr das wirkungsgleiche Koppelgetrie-
be b und das kinematisch gleichwertige Koppelgetriebe a nach Bild 8.11. Durch die
zusatzlichen Verzahnungskréfte in der Sonne beim kinematisch gleichwertigen Koppel-
getriebe a tritt an diesen Stellen ein zusatzlicher Walzleistungsfluss auf, der zu einem
schlechteren Wirkungsgrad fuhrt. Zur Berechnung des Wirkungsgrads des Wolfromge-
triebes ohne Steg sollte daher das kinematisch gleichwertige Koppelgetriebe a verwen-
det werden kénnen.
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Bild 8.19: Leistungsflisse der kinematisch gleichwertigen Koppelgetriebe b und a nach Bild
8.11
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8.8.2.3 Berechnungsergebnisse

Bild 8.20 bis Bild 8.23 zeigen die mit der kinematisch gleichwertigen Variante a be-
rechneten Wirkungsgradkennfelder. Fir die Berechnung werden die selben Parameter
wie in Kapitel 8.8.1 verwendet. Bei der Berechnung wurden nur die lastabhangigen
Verzahnungsverluste sowie die Leerlaufverluste der Lagerungen von An- und Abtriebs-
welle beriicksichtigt. Aufgrund des niedrigen Olstands bei Oltauchschmierung erge-
ben sich nach [40] keine Planschverluste der Planeten bei Oltauchschmierung. Firr die
Verzahnungen Sonne-Planet wurden die mittleren Verzahnungsreibungszahlen mit den
héheren Kraften im Zahnkontakt ermittelt.

Bild 8.20 zeigt das Wirkungsgradkennfeld fir die Verzahnungsvariante 35A ohne Steg
bei Fettschmierung. Die Wirkungsgrade liegen zwischen 37 und 42%. Mit steigender
Belastung werden die Wirkungsgrade geringfiigig schlechter, mit steigender Drehzahl
nimmt der Wirkungsgrad zu. Im Vergleich zu den Messungen (siehe Kapitel 8.6) ergibt
sich eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Messung.

35A ohne Steg Fettschmierung
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Bild 8.20: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 35A ohne Steg Fett-
schmierung
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Bild 8.21 zeigt das Wirkungsgradkennfeld fir die Verzahnungsvariante 36B ohne Steg
bei Fettschmierung. Die Wirkungsgrade liegen zwischen 35 und 40%. Mit steigender
Belastung werden die Wirkungsgrade geringfligig schlechter, mit steigender Drehzahl
nimmt der Wirkungsgrad zu. Im Vergleich zur Verzahnungsvariante 35A (siehe Bild
8.20) ergeben sich wie bei den vergleichbaren Messungen geringflgig niedrigere Wir-
kungsgrade. Es ergibt sich somit eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen Rechnung
und Messung.

36B ohne Steg Fettschmierung
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Bild 8.21: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 36B ohne Steg Fett-
schmierung
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Bild 8.22 zeigt das Wirkungsgradkennfeld fir die Verzahnungsvariante 35A ohne Steg
bei Oltauchschmierung. Die Wirkungsgrade liegen zwischen 33 und 40%. Fiir die ho-
heren Lasten (5; 7,5 und 10 Nm) ist kein Lasteinfluss erkennbar, die Wirkungsgrade
steigen mit zunehmender Drehzahl. Bei einer Last von 2,5 Nm fallt der Wirkungsgrad
mit zunehmender Drehzahl ab. Im Vergleich zu den Messungen (siehe Kapitel 8.6)
ergibt sich eine gute Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Messung.
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Bild 8.22: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 35A ohne Steg Oltauch-
schmierung
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Bild 8.23 zeigt das Wirkungsgradkennfeld fir die Verzahnungsvariante 36B ohne Steg
bei Oltauchschmierung. Die Wirkungsgrade liegen zwischen 32 und 38%. Fiir die hé-
heren Lasten (5; 7,5 und 10 Nm) ist kein Lasteinfluss erkennbar, die Wirkungsgrade
steigen mit zunehmender Drehzahl. Bei einer Last von 2,5 Nm fallt der Wirkungsgrad
mit zunehmender Drehzahl ab. Im Vergleich zur Verzahnungsvariante 35A (siehe Bild
8.22) ergeben sich wie bei den vergleichbaren Messungen geringflgig niedrigere Wir-
kungsgrade. Es ergibt sich somit eine gute Ubereinstimmung zwischen Rechnung und
Messung.
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Bild 8.23: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 36B ohne Steg Oltauch-
schmierung
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Da bei der Berechnung nur die lastabhangigen Verzahnungsverluste bzw. die Leer-
laufverluste der Lager beriicksichtigt werden, kann der Lastanteil durch Variation des
Anpassungsfaktors X4 und der Leerlaufanteil durch Variation des Lagerbeiwertes f,
angepasst werden. Bild 8.24 zeigt die Ergebnisse fir X4 = 1,13 und f; = 1,4. Durch die-
se Anpassung wird eine bessere Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Messung
erzielt. Die geringeren Verzahnungsverluste kdnnen durch die bessere Schmierung bei
Oltauchschmierung begriindet werden. Der Lagerbeiwert liegt mit 1,4 zwischen den
Angaben nach [49] mit 1,1 f(ir Fettschmierung bzw. Olnebel und 1,7 bei Schmierung im
Olbad bzw. bei Olumlaufschmierung.
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Bild 8.24: berechnetes Wirkungsgradkennfeld Verzahnungsvariante 35A ohne Steg Oltauch-
schmierung
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Die beiden Verzahnungsvarianten unterscheiden sich lediglich in den lastabhangigen
Verzahnungsverlusten, die Leerlaufverluste der Lager der An- und Abtriebswelle sind
identisch. In Bild 8.25 sind die rechnerisch ermittelten Stufenwirkungsgrade fur die drei
Eingriffe ohne Steg bei Fettschmierung fur die beiden Verzahnungsvarianten darge-

stellt.
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Bild 8.25: Stufenwirkungsgrade der beiden Verzahnungsvarianten

Far den Eingriff Sonne-Planet ergeben sich fur die Verzahnungsvariante 36B niedrige-
re Werte als fUr die Verzahnungsvariante 35A. Flr den Eingriff Planet-Hohlrad 2 sind
die Verzahnungswirkungsgrade nahezu identisch, fir den Eingriff Planet-Hohlrad 2’ er-
geben sich flr die Verzahnungsvariante 36B etwas héhere Werte. Aufgrund der niedri-
geren Verzahnungswirkungsgrade zwischen Sonne und Planet ergeben sich ohne den
Steg die niedrigeren Gesamtwirkungsgrade fur die Verzahnungsvariante 36B. Bei vor-
handenem Steg flhren die niedrigeren Verzahnungswirkungsgrade zwischen Planet
und Hohlrad 2’ zu den schlechteren Gesamtwirkungsgraden bei Verzahnungsvariante
35A (siehe Kapitel 8.8.1).
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8.9 Interpretation der Untersuchungsergebnisse

Sowohl die Versuchergebnisse als auch die Rechenergebnisse zeigen, dass zur Be-
rechnung des Wirkungsgrads des Wolfromgetriebes ohne Steg ein modifizierter Ansatz
notwendig ist. Die hier ausgefuhrte Konstruktion entspricht der kinematisch gleichwer-
tige Variante a in Bild 8.11, bei der die Verzahnungsverluste héher sind als bei der
wirkungsgleichen Variante b. Bei der wirkungsgleichen Variante b werden die Kippmo-
mente um die Hochachse der Planeten von den Gleitlagern im Steg aufgenommen, bei
der Lésung ohne Steg aber in der Verzahnung der Sonne wie bei Variante a.

Zwischen dem Wolfromgetriebe mit Messingsteg und ohne Steg ergeben sich bei den
Messungen kaum Unterschiede. Aufgrund des hohen Verschlei3es in den Lagerstel-
len beim Messingsteg (vgl. Bild 8.26) ist praktisch keine Lagerung mehr vorhanden,
wodurch sich die Planeten wiederum in der Verzahnung abstttzen.

Bild 8.26: Messingsteg mit Verschleil3

Im Gegensatz zum Messingsteg trat beim Kunststoffsteg kein Verschlei3 in den Lager-
stellen auf (vgl. Bild 8.27). Der schlechtere Wirkungsgrad bei den Messungen kann
dadurch erklart werden, dass sich der Steg aufgrund des geringen E-Moduls (ca.
20000N/mm?) stark verformt, wodurch sich die Planeten zum Teil wieder in der Son-
ne abstitzen. Ein Teil der “Lagerkrafte” wird vom Steg aufgenommen und der andere
Teil in der Verzahnung der Sonne. Aufgrund der zusétzlichen Walzleistung zwischen
Sonne und Planeten und den lastabhangigen Lagerverlusten der Planeten im Plane-
tentrager ergibt sich insgesamt ein schlechterer Wirkungsgrad als ohne Steg bzw. mit
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Messingsteg. In welchem Verhaltnis sich die “Lagerkréafte” aufteilen kann mit dem Be-
rechnungsansatz nicht geklart werden, da er den gesamten Walzleistungsfluss bertck-
sichtigt.

Bild 8.27: Kunststoffsteg ohne Verschleif

Zur Analyse des Getriebes mit Kunststoffsteg missten die Verluste lokal, dort wo
sie entstehen, betrachtet werden. Diese Vorgehensweise ist z.B. bei [18] beschrie-
ben. Mit dieser Betrachtungsweise ergibt sich flir das Wolfromgetriebe ohne Steg die
Méglichkeit der konstruktiven Beeinflussung des Wirkungsgrads. Die Verzahnungs-
/Reaktionskrafte zwischen Sonne und Planet ergeben sich aus den Krafte- und Mo-
mentengleichgewichten. Wirken die Reaktionskrafte nicht in der Ebene der Verzah-
nungskrafte zwischen Planet und Hohlrad sind sie gréBer bzw. kleiner. Sind die Sonne
und der Planet z.B. breiter (siehe Bild 8.28) greifen die Reaktionskréafte weiter auB3en
an und werden damit kleiner. Die Walzleistung, die Uber die Sonne flie3t, wird dadurch
auch kleiner und damit der Wirkungsgrad grof3er.
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Ff2 Fr2’
Hohlrad 2 Hohlrad 2’

Fo.
‘¥

Sonne 1

Bild 8.28: Verzahnungskréafte des Wolfromgetriebes ohne Steg bei verbreiterter Sonne und ver-
breiterten Planeten

Wie die Rechenergebnisse in Bild 8.12 und Bild 8.14 mit dem wirkungsgleichen Kop-
pelgetriebe b mit Messingsteg und Fettschmierung zeigen, kénnen héhere Wirkungs-
grade erzielt werden, wenn der Walzleistungsfluss tber die Sonne verhindert werden
kann. Um dies zu gewahrleisten muss der Steg ausreichend steif gestaltet werden, da-
mit er die Lagerkrafte aufnehmen kann. Mit den vorgestellten Berechnungsansatzen
kénnen sowohl flir das Wolfromgetriebe mit ausreichend steifem Steg als auch ohne
Steg die Wirkungsgrade bei Fettschmierung gut berechnet werden, bei Oltauchschmie-
rung muss wegen der zusatzlichen Planschverluste des Planetentragers fir niedrige
Lasten mit schlechteren Werten gerechnet werden.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

Ziel dieser Arbeit ist es, flr eine neue Generation von Elektromotoren die geeigneten
Getriebekonzepte zu entwickeln. Die Getriebe sollen koaxial bauen und im Uberset-
zungsbereich von 15 bis 400 liegen, wobei fiir die meisten Einsatzzwecke ein Uberset-
zungsbereich von 15 bis 70 ausreichend ist. Durch eine systematische Vorgehenswei-
se bei der Konzeptfindung wurde sichergestellt, dass alle méglichen Lésungen ermittelt
wurden.

Die groBe Spreizung des Ubersetzungsbereichs kann allgemein durch zwei Standard-
planetengetriebe realisiert werden. Zwei Standardplanetengetriebe kénnen auf 108
verschiedene Arten miteinander verbunden werden. Durch Vereinfachungen kénnen
alle bekannten Konzepte mit geringerer Teilezahl abgeleitet werden. Insgesamt erge-
ben sich aus der Systematik 222 Konzepte.

Die Stirnradkonzepte kénnen sowohl als Reibradgetriebe als auch als Getriebe mit
Evolventen- oder Zykloidenverzahnung ausgefuhrt werden. Jede Variante ist auch mit
Kegelradern denkbar. Die Stirnradkonzepte sind den aquivalenten Kegelradkombina-
tionen vorzuziehen.

Flr die Exzentergetriebe kann zwischen einem Getriebeteil und einem Kopplungsteil
unterschieden werden. Fir die Stirnradkonzepte gibt es fir den Kopplungsteil die Prin-
zipien Stift-Buchse, Planetenkurbelwelle in seinen verschiedenen Ausfuhrungen, Dop-
pelkreuz, Harmonic-Drive und 1zui-Verzahnung, fir die Kegelradkonzepte sind das
Stift-Buchse- und das Harmonic-Drive-Prinzip denkbar.

Zur Bewertung der Konzepte wurden als geeignete Bewertungskriterien die Teilezahl,
die Komplexitat, das Gerauschverhalten, der Bauraum, die Belastungen, der Wirkungs-
grad und der Ubersetzungsbereich erarbeitet. Fiir eine einfache Bewertung der 222
Konzepte kann als Hauptkriterium der geforderte Ubersetzungsbereich von 15 bis 70
herangezogen werden. Es ergeben sich 51 sinnvolle Lésungen, welche den Uberset-
zungsbereich schneiden oder tGberdecken.

Zur genaueren Bewertung der 51 Konzepte und zur Auswahl des “optimalen” Konzepts
wurde eine Methode zur Optimierung und Bewertung erarbeitet. Ausgehend von den
Anforderungen hinsichtlich Bauraum (AuBen-, Innendurchmesser, Baulédnge), Belas-
tung, Wirkungsgrad, Breiten-Modul-Verhéltnis und Ubersetzung werden fiir jedes Kon-
zept die optimalen Z&dhnezahlkombination ermittelt. Als optimale Zahnezahlkombinati-
on kann z.B. die Kombination mit dem héchsten Wirkungsgrad oder mit der hdchsten
ertragbaren Belastung sein. Je nach Anforderungen muss daher die Auswahl der op-
timalen Zahnezahlkombination entsprechend angepasst werden. Liegen die optimalen
Zahnezahlen fur jedes Konzept vor, kann eine Bewertung durchgefthrt werden. Hier-
zu wurde die Teilezahl, die Komplexitat, der axiale Bauraum der Zusatzelemente, die
Drehzahlen im Getriebe, die Belastung und der Wirkungsgrad herangezogen. Mittels
einer gewichteten Punktbewertung kann die Bewertung an unterschiedliche Anforde-
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rungen angepasst werden, indem die Gewichtungsfaktoren entsprechend vorgegeben
werden.

Mittels der Optimierung kénnen die unterschiedlichen Konzepte hinsichtlich ihrer Be-
lastbarkeit und ihres Wirkungsgrades fir einen vorgegebenen Bauraum, eine Belas-
tung, minimale und maximale Breiten-Modul-Verhaltnisse und eine bestimmte Uber-
setzung verglichen werden. Das Konzept mit der hdchsten Belastbarkeit bendétigt den
kleinsten Bauraum.

Liegen fur einen Werkstoff Erfahrungswerte fur den U-Faktor bzw. K-Faktor vor kann
mit der Methode schnell Uberprift werden, ob ein Konzept die Anforderungen erflillt.
Alternativ kann der U- bzw. K-Faktor so lange angepasst werden, bis sich fur den Be-
lastungskennwert M}, bzw. M} ein Wert von ca. eins ergibt. AnschlieBend kann ein
geeigneter Werkstoff ausgewéahlt werden.

Mittels einer Leitanwendung wurde die Methode an die gegebenen Anforderungen an-
gepasst und angewendet. Aufgrund der Bauraumanforderungen und der hohen Uber-
setzung ergaben sich flr viele Konzepte keine Lésungen. Als am besten bewertete
Konzepte ergaben sich die Wolfromgetriebe und das Plusgetriebe mit zwei Hohlréadern
und Stufenplanet. Aufgrund des Wirkungsgrads und der geringen Komplexitat wurde
das Wolfromgetriebe mit durchgehendem Planeten fir die Konstruktion ausgewahilt.

Das ausgewahlte Konzept wurde in eine Konstruktion umgesetzt und mit zwei verschie-
denen Verzahnungsauslegungen als Prototyp gefertigt. Mit den vier Prototypen je Ver-
zahnungsauslegung wurden Wirkungsgradmessungen durchgefihrt.

Bei den Wirkungsgradmessungen wurde der Einfluss des Werkstoffs des Stegs, die
Schmierungsart und das Verhalten des Getriebes ohne Steg untersucht. Fir das
Wolfromgetriebe mit der Verzahnungsvariante 35A, Messingsteg und Fettschmierung
ergeben sich Wirkungsgrade zwischen 38% und 42%, fur die zweite Verzahnungs-
variante (36B) liegen sie zwischen 37% und 40%. Ein deutlicher Lasteinfluss ergibt
sich nicht, mit zunehmender Drehzahl steigen die Wirkungsgrade an. Fir das Wolfrom-
getriebe mit Kunststoffsteg und Fettschmierung ergeben sich fir beide Verzahnungs-
auslegungen Wirkungsgrade, die um ca. 10% schlechter sind. Verwendet man anstatt
einer Fettschmierung eine Oltauchschmierung ergeben sich fiir den Prototyp mit Mes-
singsteg bei hohen Lasten kaum Unterschiede, mit abnehmender Last sinken die Wir-
kungsgrade aufgrund der zusatzlichen Leerlaufverluste stark ab. Entfernt man den Steg
ergeben sich im Vergleich zu den Prototypen mit Messingsteg sowohl bei der Fett-
schmierung als auch bei der Oltauchschmierung keine Wirkungsgradunterschiede, was
mit dem erhéhten Verschleil3 der Lagerstellen der Planeten im Steg begriindet werden
kann.

Die Wirkungsgradberechnungen wurden durch Wirkungsgradmessungen bestatigt.
Hierbei wurde fir das Wolfromgetriebe ohne Steg ein neuer Berechnungsansatz vorge-
stellt. Entfernt man den Steg stiitzen sich die Planeten nicht mehr im Steg ab sondern
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in der Sonne. Die “Lagerkrafte” in der Sonne verursachen einen zusatzlichen Walzleis-
tungsfluss, der zu einem schlechteren Wirkungsgrad fuhrt. Dieser Wirkungsgrad kann
konstruktiv beeinflusst werden. Liegen die Lagerkrafte in der Sonne weiter auseinan-
der werden sie kleiner und damit der Wirkungsgrad besser und umgekehrt. Entfernt
man den Steg kann auf ein “komplexes” Bauteil verzichtet werden, was sich positiv auf
die Kosten auswirkt, es fuhrt jedoch zu einem schlechteren Wirkungsgrad. Das volle
Wirkungsgradpotential kann nur mit einem sehr steifen Steg erzielt werden, bei dem
sichergestellt ist, dass sich die Planeten nur in den Lagerstellen im Steg abstitzen.

Die Methode zur Optimierung und Bewertung der Konzepte basiert auf einfachen Krite-
rien zur Dimensionierung, Berechnung und Bewertung, wodurch der Rechenaufwand in
einem Uberschaubaren Rahmen bleibt. Die genauere Bestimmung des Bauraums, der
Wirkungsgrade, Tragfahigkeiten usw. kann durch eine weitere schrittweise Detaillierung
erfolgen. Mit steigender Detaillierung steigt jedoch auch die Anzahl der Variationspa-
rameter zum Teil exponentiell an. Je nach Anforderungen sollte daher genau gepruft
werden, ob der zuséatzliche Rechenaufwand gerechtfertigt ist.
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10 Zeichen und Einheiten

Zeichen Einheit Benennung

a [mm) Achsabstand

b [mm) Zahnbreite

d [mm) Durchmesser, Teilkreisdurchmesser

da [mm) Kopfkreisdurchmesser

dy [mm] FuBkreisdurchmesser

d; [mm) Innendurchmesser

dy [mm) Walzkreisdurchmesser

dr, [mm] Lagerdurchmesser

dNag [mm] Kopfnutzkreisdurchmesser

fo [—] Lagerbeiwert

frel [—] relativer Fehler

g [—] ganze Zahl

hy [mm] FuBhoéhe

h g+ [—] FuBhohenfaktor

i [—] Ubersetzung

k [—] Drehzahlverhéltnis

l [mm] Baulange

My, [mm] Normalmodul

my [mm) Stirnmodul

n [min~!|s~'] Drehzahl

q [—] Anzahl Planeten

SR [mm] Kranzdicke

t [—] gréBter gemeinsamer Teiler

u [—] Zahnezahlverhaltnis

U o [m/s] Summengeschwindigkeit im Walzpunkt C

x [—] Profilverschiebungsfaktor

x [—] wirklicher Wert einer Messgroi3e

x; [—] wirklicher Wert einer einzelnen Messgrofi3e

Yy [—] wirklicher Wert einer zusammengesetzten Messgroé-
Be

z [—] Zahnezahl

D [m] Lager-Nenndurchmesser

D, [mm) AuBBendurchmesser

F [N] Kraft

Fy [N] Umfangskraft am Grundkreis

F, [N] Umfangskraft

F, [N] Radialkraft

wird fortgesetzt
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Zeichen Einheit Benennung

F, [N] Nenn-Umfangskraft

G, [—] Gewichtungfaktor Kriterium x

G, [—] Gewichtungfaktor Teilezahl

Grp [—] Gewichtung Note Anzahl Lagerpaare
Gw [—] Gewichtung Note Anzahl Wellen

Gy [—] Gewichtung Note Anzahl Zahnrader
Hy [—] Zahnverlustfaktor

K. [—] K-Faktor

Ka [—] Anwendungsfaktor

Krq [—] Stirnfaktor fur ZahnfuBspannung

Krg [—] Breitenfaktor fur Zahnfu3spannung
Kpq [—] Stirnfaktor fur Flankenpressung

Kpp [—] Breitenfaktor fir Flankenpressung
Kr [—] Lastfaktor

Ky [—] Dynamikfaktor

L [—] L-Faktor

M [Nm)| Drehmoment

M, [Nm] drehzahlabhangiges Lagerreibungsmoment
My [—] spezifisches Moment K-Faktor

M [—] spezifisches Moment U-Faktor

N, [—] Einzelnote Kriterium x

Nip [—] Note Anzahl Lagerpaare

Ny [—] Note Teilezahl

Ny [—] Note Anzahl Wellen

Ny [—] Note Anzahl Zahnrader

P (W] Leistung

Py (W] Reibleistung

Py (W] Abtriebsleistung

P, (W] Antriebsleistung

P (W] Kupplungsleistung

Py (W] Verlustleistung

Pyp (W] Dichtungsverlustleistung

Pyr (W] lastabhangige Lagerverlustleistung
Pyro (W] lastunabhangige Lagerverlustleistung
Pyx (W] sonstige Verlustleistungen

Py (W] lastabhangige Verzahnungsverlustleistung
Py 70 (W] lastunabhangige Verzahnungsverlustleistung
Py (W] Walzleistung

R, [um] arithmetischer Mittenrauhwert

wird fortgesetzt
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Zeichen Einheit Benennung

R, [N/mm? Zugfestigkeit

Sp [—] ZahnfuBsicherheit

Su [—] Grubchensicherheit

U [N/mm? U-Faktor

U [m/s] Umfangsgeschwindigkeit
Xa [—] Anpassungsfaktor

X1, [—] Schmierstofffaktor

Yr [—] Formfaktor

Ynr [—] Lebensdauerfaktor

Yrrer [—] Oberflachenfaktor

Ys [—] Spannungskorrekturfaktor
Yx [—] GroéBenfaktor

Ys [—] Schragenfaktor

Ysreir [—] relative Stitzziffer

Zp [—] Elastizitatsfaktor

ZB/D [—] Ritzel-/Rad-Einzeleingriffsfaktor
Zy [—] Zonenfaktor

ZNT [—] Lebensdauerfaktor

Yr [—] Rauheitsfaktor

Zy [—] Geschwindigkeitsfaktor
Zyy [—] Werkstoffpaarungsfaktor
Zx [—] GroRBenfaktor

Zg [—] Schragenfaktor

Z. -] Uberdeckungsfaktor

an [°] Normaleingriffswinkel

ot [°] Betriebseingriffswinkel

g [°] Schragungswinkel

Bp [°] Grundkreisschragungswinkel
J [°] Teilungswinkel

dz [°] Zahnezahlunterschied

Eg [—] GesamtlUberdeckung

Ea [— Profiliberdeckung

£1/2 [—] Kopfliberdeckung

¢ (% /-] Verlustgrad

Cz [%/—] Verzahnungsverlustgrad
n %/ —] Wirkungsgrad

Ma/21 %/ —] Standwirkungsgrad

Noil %/ —] dynamische Schmierstoffviskositat bei Betriebstem-

peratur
wird fortgesetzt
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Zeichen Einheit Benennung
Ax [—] Fehler der Einzelgréie
Az; [—] Fehler der Einzelgroi3e
Ay [—] Abweichung des Messwerts vom wirklichen Wert
An [—] Abweichung des Wirkungsgrads vom Mittelwert
NUmi %/ —] Umlaufwirkungsgrad
Nz %/ -] Verzahnungswirkungsgrad
1 [—] Reibungszahl
L [—] mittlere Verzahnungsreibungszahl
v [mm?/s] kinematische Viskositat bei des Schmierstoffs bei
Betriebstemperatur
V4o [mm?/s] kinematische Viskositat bei 40°C
V100 [mm?/s] kinematische Viskositat bei 100°C
020 [kg/mm3]  Dichte bei 20°C
PredC [mm] Ersatzkrimmungsradius im Walzpunkt C
OFo [N/mm?] ZahnfuBBnennspannung
oF [N/mm?| auftretende ZahnfuBBspannung
OFE [N/mm? Dauerfestigkeit Fu3
Orp [N/mm?] zulassige ZahnfuBspannung
oH [N/mm?] auftretende Flankenpressung
THO [N/mm? Nominelle Flankenpressung
O Hiim [N/mm?] Dauerfestigkeit Flanke
onp [N/mm?|  zuléssige Flankenpressung
@ [—] Ubersetzungsbereich
w [s71] Winkelgeschwindigkeit
Indizes:
Zeichen Benennung
1 Zentralrad 1, Ritzel
2 Zentralrad 2, Rad
a angeschlossene Koppelwelle eines elementaren Koppelgetriebes
ab Abtrieb
an Antrieb
e Einzelwelle eines elementaren Koppelgetriebes
f freie Koppelwelle eines elementaren Koppelgetriebes
fest mit dem Gehause/Fundament fest verbunden
gem Gemeinsam
ges Gesamt
max Maximum
min Minimum
P Planet

wird fortgesetzt
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Zeichen Benennung

o} Planet 1

p2 Planet 2

rel Relativ

s Steg

I Einzelwelle |

Il Einzelwelle Il

H Hohlrad

LP Lagerpaar

S angeschlossene Koppelwelle, Sonne

S1 Stufe 1

S2 Stufe 2

w Welle

Z Zahnrad

‘ Walzanteil der Drehzahl, Kennzeichung der Indizes des zweiten Teil-
getriebes

“ Kupplungsanteil der Drehzahl, Kennzeichung der Indizes des dritten
Teilgetriebes



126 Systematik hoch Ubersetzender koaxialer Getriebe




Literaturverzeichnis 127

Literaturverzeichnis

[1]

[2]

[3]

[4]

[5]

[6]

[7]

[8]

[9]

[10]

[11]

[12]

[13]

[14]

[15]

[16]

MULLER, H. W.: Die Umlaufgetriebe. 2. Auflage. Berlin Heidelberg New York Tokyo
: Springer Verlag, 1997

EHRLENSPIEL, K. ; KIEWERT, A. ; LINDEMANN, U.: Kostenginstig Entwickeln und
Konstruieren. 6. Auflage. Berlin Heidelberg : Springer Verlag, 2007

WOoLF, A.: Die Grundgesetzte der Umlaufgetriebe. Braunschweig : Viehweg, 1958

ARNAUDOW, K. ; KARAIVANOV, D.: Einfache Bestimmung. Systematik, Eigenschaf-
ten und Méglichkeiten von zusammengesetzten Mehrsteg-Planetengetrieben. In:
Antriebstechnik 44, Heft 5, S.58-65, 2005

POPPINGA, R.: Stirnrad-Planetengetriebe. Stuttgart : Frankh’sche Verlagsbuch-
handlung, W. Keller&Co., 1949

JENSEN, P. W.: Raumbedarf und Wirkungsgrad zusammengesetzter Planetenge-
triebe mit einstufigem Planetenrad. In: Konstruktion 21, Heft 5, 1969

SCHNETZ, K.: Optimierung zusammengesetzter Planetenkoppelgetriebe. In: Fort-
schrittsberichte der VDI-Zeitschriften, Reihe 1, Nr. 30, VDI-Verlag, 1971

DREHER, K.: Rechnergestiitzte Optimierung von Planetenkoppelgetrieben, TH
Darmstadt, Diss., 1983

GRUscHow, G.: Optimierung von Planetengetrieben, TH Braunsschweig, Diss.,
1986

SCHNETZ, K.: Reduzierte Planeten-Koppelgetriebe, TH Darmstadt, Diss., 1976

HOHN, B.-R. ; STEINGROVER, K. ; MULZER, F. ; MOENCH, J.: A new Method for
Selecting High Ratio Coaxial Gear Drives for Specific Aplications. In: VDI-Berichte
1904.1, S. 301-310. International Conference on Gears, September 14-16, 2005

HOHN, B.-R. ; STEINGROVER, K. ; MULZER, F.: Un nuovo metodo di scelta per
riduttori coassiali. In: Organi di Transmissione 3, p. 60-63, 2007

HOHN, B.-R. ; MULZER, F.: Hochibersetzende koaxiale Getriebe. In: Berliner Kreis
Newsletter 2/2008 - Nr. 11, 2008

KuTzBACH, K.: Mehrgliedrige Radgetriebe und ihre Gesetze. In: Maschinenbau
6, H. 22, S. 1080/1083, 1927

KUTzBACH, K.: Hutte 11. 26. Auflage. Berlin : Ernst & Sohn, 1931

LOOMAN, J.: Zahnradgetriebe. 2. Auflage. Berlin : Springer Verlag, 1988



128 Systematik hoch Ubersetzender koaxialer Getriebe

[17] DIN, 3960: Begriffe und BestimmungsgréiBen fiir Stirnrdder (Zylinderrdder) und
Stirnradpaare (Zylinderradpaare) mit Evolventen-Verzahnung, 1987

[18] STANGL, M.: Methodik zur kinematischen und kinetischen Berechnung mehrwelli-
ger Planeten-Koppelgetriebe, Universitat Minchen, Diss., 2007

[19] JANEK, B.: Spielarme Zykloidengetriebe fir Roboteranwendungen. In: Antriebs-
technik 39, Nr.5, 2000

[20] ANDERS, J.: Entwicklung eines Exzentergetriebes mit Zykloidenverzahnung, TU
Minchen, Diplomarbeit, 2006

[21] GUMPOLTSBERGER, G.: Systematische Synthese und Bewertung von mehrgangi-
gen Planetengetrieben, Universitat Chemnitz, Diss., 2006

[22] DIN, 3990: Tragfdhigkeitsberechnung von Stirnrddern, Einfihrung und allgemeine
Einflussfaktoren, 1987

[23] ISO, 6336: Load capacity of spur gears, 2006

[24] BRINK, P.: ZahnfuBtragfdhigkeit oberflachengehérteter Stirnrdder bei Lastrich-
tungsumkehr, Universitat Minchen, Diss., 1989

[25] NIEMANN, G. ; WINTER, H.: Maschinenelemente. Bd. 2. 2. Auflage. Berlin Heidel-
berg New York Tokyo : Springer Verlag, 2003

[26] ScHMIDT, W.: FVA-Heft Nr. 165: FVA-Forschungsvorhaben 45 I+1l, Untersuchun-
gen zur Gribchen- und ZahnfuBtragfahigkeit geradverzahnter evolventischer In-
nenstirnréader / Forschungsvereinigung Antriebstechnik e.V. (FVA). Frankfurt/Main,
1985. — Forschungsbericht. — AbschluBbericht

[27] SCHUBERT, M.: FVA-Heft Nr. 379: FVA-Forschungsvorhaben 45 Ill, Einflu
der Radkranzdicke auf die ZahnfuBspannung innenverzahnter Stirnréader / For-
schungsvereinigung Antriebstechnik e.V. (FVA). Frankfurt/Main, 1993. — For-
schungsbericht. — AbschluBbericht

[28] VDI-RICHTLINIE, 2737: Berechnung der Zahnful3tragféhigkeit von Innenverzah-
nungen mit Zahnkranzeinfluss, 2003

[29] HANTSCHAK, F.: FVA-Heft Nr. 748: FVA-Forschungsvorhaben 389, Rationelle, ge-
naue Analyse der ZahnfuBBbeanspruchung von Innenzahnradern unter Bertcksich-
tigung des Kranzeinflusses und modifizierter Zahngrundgestaltung / Forschungs-
vereinigung Antriebstechnik e.V. (FVA). Frankfurt/Main, 2004. — Forschungsbe-
richt. — AbschluB3bericht

[30] PopPov, V.: Uberdeckungsgrad und Tragféhigkeit von Exzentergetrieben mit Evol-
ventenverzahnung, Universitat Magdeburg, Diss., 1996



Literaturverzeichnis 129

[31] JAROS, M.: Integration des STEP-Produktdatenmodells in den Getriebeentwick-
lungsprozess, Universitat Manchen, Diss., 2007

[32] DIN, 867: Bezugsprofile fir Evolventenverzahnungen an Stirnrddern (Zylinderra-
dern) fur den allgemeinen und den Schwermaschinenbau, 2000

[33] TuPLIN, W. A.: Gear Design. Brighton, London : Machinery Publishing, 1962

[34] RUscHOFF, R.: FVA-Heft 675: FVA-Forschungsvorhaben 254 II, Analyse der
Wechselwirkungen von Mehrfacheingriff am Beispiel Planetengetriebe / For-
schungsvereinigung Antriebstechnik e.V. (FVA). Frankfurt/Main, 2003. — Ab-
schlussbericht

[35] STEINGROVER, K.: FVA-Heft Nr. 241: FVA-Stirnradprogramm STplus, Version 5.0.
Frankfurt/Main: Forschungsvereinigung Antriebstechnik e.V. (FVA), 2006. — Pro-
grammdokumentation

[36] O’CONNOR, B. M. u.: Axle Efficiency - Response to Synthetic Lubricant Compo-
nets. In: SAE-paper Nr. 821181, 1982

[37] RICHTER, M.: Der Verzahnungswirkungsgrad und die FreBtragfdhigkeit von
Hypoid- und Schraubenradgerieben, Universitat Minchen, Diss., 1976

[38] REITER, H.: Verluste und Wirkungsgrade bei Traktorgetrieben. 1990. — VDI
Fortschritt-Berichte, Reihe 14, Nr. 46, VDI-Verlag

[39] DIN, 1319: Grundlagen der MeBtechnik, 1996

[40] KETTLER, J.: Olsumpftemperatur von Planetengetrieben, Universitdt Bochum,
Diss., 2001

[41] STRASSER, D.: Einfluss des Zahnflanken- und Zahnkopfspieles auf die Leerlauf-
verlustleistung von Zahnradgetrieben, Universitat Bochum, Diss., 2005

[42] WIMMER, A.: Lastverluste von Stirnradverzahnungen, Universitat Minchen, Diss.,
2006

[43] SCHLENK, L.: FVA-Heft 443: FVA-Forschungsvorhaben 166, GréBeneinfluss Fres-
sen / Forschungsvereinigung Antriebstechnik e.V. (FVA). Frankfurt / Main, 1995. —
Forschungsbericht. — Abschlussbericht

[44] OHLENDORF, H.: Verlustleistung und Erwdrmung von Stirnrddern, TH Minchen,
Diss., 1958

[45] LAUSTER, E.: Untersuchungen und Berechnungen zum Wéarmehaushalt mechani-
scher Schaltgetriebe, Universitat Stuttgart, Diss., 1980



130 Systematik hoch Ubersetzender koaxialer Getriebe

[46] WALTER, P. ; LANGENBECK, K.: FVA-Heft 118: FVA-Forschungsvorhaben 44/1,
Anwendungsgrenzen fur Tauchschmierung von Zahnradgetrieben, Plansch- und
Quetschverluste bei Tauchschmierung. 1982. — Forschungsbericht

[47] MAuUz, W.: Hydraulische Verluste von Stirnradgetrieben bei Umfangsgeschwindig-
keiten bis 60 m/s, Universitat Stuttgart, Diss., 1987

[48] NIEMANN, G. ; WINTER, H. ; HOHN, B.-R.: Maschinenelemente. Bd. 1. 3. Auflage.
Berlin Heidelberg New York : Springer Verlag, 2001

[49] INA, FAG: Wilzlagerkatalog. Schéffler Gruppe, 2006

[50] ISO, 14179-1: Gears. Thermal capacity. Rating gear drives with thermal equilibri-
um at 95C sump temperature, 2001

[51] ISO, 14179-2: Gears. Thermal capacity. Thermal load carrying capacity, 2001
[52] LicHARz, GmbH: Konstruieren mit Kunststoffen. 2. Auflage, 2005

[53] STAHL, K. ; MULZER, F.: Auslegung und Berechnung des Duo-Planetengetriebes.
In: Konstruktion 61, Heft 6, 2009



Anhang 131




132 Systematik hoch Ubersetzender koaxialer Getriebe

A Getriebesystematik

A.1 Grundvarianten

Bild A.1: Reihengetriebe (Fortsetzung nachste Seite)



Anhang

133

21 22 23 24
22 2y i 2 =2 2=
| e
ws{ %@@S{}%QQSQZES wsi%w
1 . 1 . 1 T 1 T

L—T = =T _“\'“_
29 30
s s’
S
S, BE+
1881 E SRl =188
T =

=L I s R L
33 34 35 36
2

=884

Bild A.2: Reihengetriebe (Fortsetzung)



134 Systematik hoch Ubersetzender koaxialer Getriebe

37 38 39 40

53 54 55 56
|::>S:E& %wws:@}%wwﬁ w%%&ﬂw
1 T 1 T 1 1 T
T LT T LT - - =

Bild A.3: Koppelgetriebe mit Antrieb an Einzelwelle und Abtrieb an angeschlossener Koppel-
welle (Fortsetzung nachste Seite)
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Bild A.4: Koppelgetriebe mit Antrieb an Einzelwelle und Abtrieb an angeschlossener Koppel-
welle (Fortsetzung)
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Bild A.5: Koppelgetriebe mit Antrieb an angeschlossener Koppelwelle und Abtrieb an Einzel-
welle (Fortsetzung nachste Seite)
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Bild A.6: Koppelgetriebe mit Antrieb an angeschlossener Koppelwelle und Abtrieb an Einzel-
welle (Fortsetzung)
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A.2 Abgeleitete Varianten (Vereinfachungsmoglichkeiten)
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Bild A.7: Vereinigung von zwei Zentralrddern (Fortsetzung nachste Seite)
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Bild A.8: Vereinigung von zwei Zentralrddern (Fortsetzung)
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41 42 44 45

Bild A.9: Vereinigung von zwei Zentralrddern (Fortsetzung)
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Bild A.10: Vereinigung von zwei Zentralrddern (Fortsetzung)
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86b

Bild A.11: Vereinigung von zwei Zentralrddern (Fortsetzung)
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Bild A.12: Vereinigung von zwei Zentralrddern (Fortsetzung)
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Bild A.13: Einfache Umlaufgetriebe mit Stufenplanet (Fortsetzung siehe unten)
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Bild A.14: Einfache Umlaufgetriebe mit Stufenplanet (Fortsetzung)
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Bild A.15: Einfache Umlaufgetriebe mit Stufenplanet (Fortsetzung)
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Bild A.16: Reduzierte Koppelgetriebe mit Stufenplanet (Fortsetzung nachste Seite)
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Bild A.17: Reduzierte Koppelgetriebe mit Stufenplanet (Fortsetzung)
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Bild A.18: Reduzierte Koppelgetriebe mit Stufenplanet (Fortsetzung)
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Bild A.19:

Bild A.20:
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Einfache Umlaufgetriebe mit durchgehendem Planet (Fortsetzung)
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Bild A.21: Einfache Umlaufgetriebe mit durchgehendem Planet (Fortsetzung)



Anhang 151

Bild A.22: Reduzierte Koppelgetriebe mit durchgehendem Planet (Fortsetzung nachste Seite)
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Bild A.23: Reduzierte Koppelgetriebe mit durchgehendem Planet (Fortsetzung)
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Bild A.24: Reduzierte Koppelgetriebe mit durchgehendem Planet (Fortsetzung)
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Bild A.25: Offene Umlaufgetriebe (Fortsetzung nachste Seite)
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Bild A.26: Offene Umlaufgetriebe (Fortsetzung)
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Bild A.27: Offene Umlaufgetriebe (Fortsetzung)
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B Tabellen und Arbeitsblatter nach Muller

Die Drehzahlen Arbeitsblatt 1
Bezeichnungen der Drehzahlverhiltnisse:
Ubersetzung i bei zwangliufigen Getrieben: iyy = Ox o —I——
ny gy
Freies Drehzahlverhiltnis k bei 3 laufenden Wellen ~ k,, =—% = “iEL
n
y X
A. Drehzahl-Grundgleichung der Umlaufgetriebe
m-npipp—ng(1-ipp)=0 und i = :;:ﬁ:

B. Gegenseitige Zuordnung der Ubersetzungen i bei 2 laufenden Wellen

hy=| f(ip) f (i21) f (is5) f (is1) f (izs) f (is)
in=| ig iz, 1—ip | 1-1hy | V(1 -iz) | i/ —1)
i1=| iy iy (1 —-1ys) [is/(isg—1)| 1—1ip 1 -1/,
115 = -1 1-1/y 115 1/i5 ip/(ips — 1) | 1/(1 — i)
i =| V(=ip) |iglliy—1) | Uig i 1= 1y | 1-ig
ix=| 1-1/ 1—iy /(s — 1) | 1/(1-1g) igs 1/isn

is = | ipf(in = 1) | 1/(1 —ip) | 1 = Uiy 1 -ig 1/15 isy

C. Gegenseitige Zuordnung der freien Drehzahlverhiltnisse k bei 3 Ifd. Wellen

kxy = f (k 2) f (kZI) f (kls) f (ksl) f (kzs) f (ksz)

1 ki i 1 1—ijy(1=ks,) . .
k12= k12 _— 1s712 12 - 12 2s ko (1—ijp)+ipp
'kZI kls—1+i12' l.rks](l'-llz) kZS
k2] — _k_l_ kzi kls—ll'l-llz l—ksl.(l—llz) : kZS .l :

12 kisipp ij2 | -i12(1-kas) keo(l—ijz)+ip
1-1 1-1 1 i
kis= R — k; —_ 1-i;p(1-k 1-ipy +-12.
1-—112“(12 1_112k21 $ ksl 12( ZS) 12 ks2
1-ij5 7k 1-1p9k 1
kg = 12. 12 1? 21 A kg : 1 : 1-
I-ip, 1-ijp ki —ipp(=kyg) [1=ijp+ijs/kg
k2s - 1—-11-2 1—!12. ELE-—.I-I-IH lfksl-—l-}-llz k2s _}_
kip—ipp |1/ kpp—ip2 ) p) ko
ki —1i 1/kyy -1 i i 1
k-s2= 12 : 12 21. 12 12 - 12 - —_ ksZ
1-ip 1-ipp kis=1+i) 1/kg =1+ipp ko
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Drehmomente und Umlaufwirkungsgrade Arbeitsblatt 2

A. Drehmomente

Die Drehmomente M sind abhingig von der Richtung des jeweiligen Wilzlei-
stungsflusses, d.h. vom Vorzeichen von wi, nicht jedoch von den Drehzahlen.

Mi+M;+M;=0 M, : M; : M = konst

M . X M 1
—Z =iy — =i, —1 Sl
M, M, Mz ipmd

wobei firwl=+1 —» n¥'=n, und fir wl=-1 - 0! =1/my
_ Mj(n; —ny)

mit w1 aus Tab. Arbeitsblatt 2,C oder 3,A oder aus G1.(2.13): wl=
|M1(n] - ns)l

Umlaufwirkungsgrade Nym

Indices bei 2 Ifd. Wellen: erster Index Antriebswelle, zweiter Index Abtriebswelle.
Bei drei laufenden Wellen s. Arbeitsblatt 3 unter Spalten ,,Lfl“.

B. Umlaufwirkungsgrad fiir einen gegebenen Betriebszustand
(fiir selbsthemmungsfihige Umlaufgetriebe beachte jedoch Abschnitt 2.4.2.2):

M, (@, —‘”s)(l—ﬂgl)
P,

Num=1-

C. Umlaufwirkungsgrade bei zwei laufenden Wellen

ip<0 O<ipp<1 ip>1
Mis ijpMy2 —1 ijp /M1 —1 ijpnpp -1
ijp -1 12 —1 12 —1
wl +1 -1 +1
- ijp—1 ijp -1 ijp—1
sl ) ; N ., .
i12/mM21—1 | ippnp2 -1 ijp /M1 -1
wl -1 +1 -1
s il? -1 11_2 -1 ill'—ll N2
-1 12 —1 ijp -1
wl -1 -1 +1
— — —
Ns2 112 1 ' i1p—1 - 112
11 —1/My2 i1 —-1/My5 112 =My
wl +1 +1 -1
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A. Betriebsbereiche bei 3 laufenden Wellen Arbeitsblatt 3
gegeben durch i), und ein beliebiges freies Drehzahlverhéltnis k
Betriebsbereich Leistungstleilg. | Leistgssummierg
i, |k ki ko | Glw|FallLfl wl|Fall Lfl wl
| <ip  >ip <0 A 12 +#1|B L1 4
<0 |ip.0 <0 >i |2 [Cc 251 1D L2 +
0.1 0.1 1l.ix|s [E s<b +1|F lss -1
>1 L 0.1 s |G s<b -1 |H 3>s 41
<0  Onijg i0]|s |E s> #1|F  iss -1
0.110.dp <0 <ip |2 |C 2< 1D b2 41
il > >t |1 |A 12 #1|B 1 -1
>1 el 0.1 |1 T 1< 1K 251+l
<0  ijs.0 Oni|s |G s<b —1|H  bss 41
>1 |01 0.1 ig.d1|2 [L 2<d #1fM b2 -1
1ip >1  >1 |2 |c 2<d -1|Dp L2 +1
>ip <iis <0 |1 |A 1<Z +1|B 21 -1

Glw: Gesamtleistungswelle, Lfl: duBerer Leistungsflu8, w1: Exponent von n:;’ 1
B. Umlaufwirkungsgrade fiir obige Betriebsbereiche A bis M

Fall Lfl | Umlaufwirkungsgrad Fall Lfl | Umlaufwirkungsgrad
A 12 kip—ipp +ipNip(-kpp) |5 251 k1pMp1(1-ig2)
kjp(1-1p2) Moi(kiz —irz) +ira(1-kp2)
kip—119 + 1-k 1-i
c 2« | X2zl tmu@-kip)  fp 1, M2~ 1)
I-117 Ma(kyp —ijz) +1-kyp
E s<} (klz-flgﬂlz)('l—lu) Flss (k12“112?(ﬂ21—{12)
(kg2 —ip2)(1=112M52) (koMo —i12)(1-1p2)
G S<}0. (klz‘ﬂzg"llz)(l*.llz) H l>s (klz"flz)(l-llzﬂlz)
(k12 —112)(M21 —112) (k1g —ippMi2)1-152)
I 12 Mikip —ip) Hip(=kip) | g 2,4 KipU=1pp) |
koo (1-1p2) kg —ijp +ippMpa(1-ky2)
L 24 ”‘llz(k12“112)‘+1—k12 M Lo ' 1-1y9
Mi2(1-1p2) kip —ijp +n21(1-kj2)
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DIN 3961/62 / (mm)

STIRNRAD:

SZP

11: 59

04.05.2005

EMZ 402 V7.0

O KLINGELNBERG

Messprotokolle

FZG TU-Muenchen

PROFIL- FLANKENLINIE

02

Messprogramm:  Mu: Bosch_HR/z278/ Hohlrad z=-78 LFD. NR.: 5
BEMERKUNG:  36/B1
Test/V.N. neu Oel
Kraftstufe Laufzeit
z -78 R/R |an 20°0'0" [0=0 @ .3mm d 39/39 mm
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