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I. Betriebsverhiltnisse.

1. Das Gleiten der Zahnflanken. Gleitet die ebene Fliche F eines Kérpers 1
(Abb. 1) von der Lange B auf der ebenen Fliche f eines Korpers 2 von der Lénge b
derart, daB Punkt @ nach e kommt, dann ist der Gleitweg des Korpers I (B— b).
Gleitet umgekehrt Korper 2 (Abb. 2) auf Kérper 1 so, dafl wieder a nach e gelangt,
dann ist der Gleitweg des Korpers 2 nur zahlenm&Big betrachtet der gleiche
wie oben. Die Folgen des Gleitens, z. B. Abniitzung, sind dagegen fiir Kérper 1
(Abb. 1) andere wie fiir Korper 2 (Abb. 2). Denn bei gleichem Werkstoff beider
Koérper wird sich I bedeutend weniger abniitzen als 2. Um dies kenntlich zu machen,
soll der Gleitweg stets eine positive Grofle sein, wenn die Lange B des Korpers 1,
dessen Gleitweg bestimmt werden soll, gréBer ist als die Lange b des Korpers 2.
Der Gleitweg ist ein negativer Wert, wenn die Linge b des Korpers 2, dessen
Gleitweg gesucht ist, kleiner ist als die Liange B des Korpers I. Der Gleitweg
des Korpers 2 (Abb. 2) auf I wird daher durch (b — B) ausgedriickt. Die Fliche
mit der Lange B wird sich um so weniger abnutzen, je
kleiner ihr Gleitweg (B — b) im Vergleich zur Linge Bist,

wird. Man heif3t:

also je kleiner der Bruch

B
b
6’/9/#/’4731&0] !
b ‘\Q' =
\ A
b-B—i
T '
Abb. 1. Gleiten ebener Flichen. Abb. 2. Gleiten ebener Flichen. Abb. 3 Gleiten gekriimmter Flii-
Gleitweg B—b. Gleitweg b—B. chen. Wilzweg b; Gleitweg b—B.
B—b . ..o . . . .
—5 das verhdltnismaBige Gleiten, oder die Gleitung des Korpers I;
b—B - . . 0s . . . ..
— das verhdltnismé#Bige Gleiten, oder die Gleitung des Korpers 2.

Sinngemi gilt das gleiche bei gekriitmmten Flichen, also auch bei Zahnflanken,
wenn deren Bogenlingen B und b mit den augenblicklichen Kriimmungsradien g,
bzw. g, auf einem Bogenstiick von der Lange b abrollen, das restliche Stiick 6 — B
aber gleitend zuriicklegen (Abb. 3).

Bestimmung der Gleitung durch Zeichnung (Abb.4). Man teilt die Ein-
griffsstrecke E,E, in eine beliebige Zahl gleicher Teile (z. B. 10) und bestimmt
die zugehorigen Teilpunkte auf der Zahnflanke I durch Kreise um O,, auf der
Zahnflanke 2 durch Kreise um O,. Die Absténde der Teile, d. h. die Breite der
zum Teil durch Staubkorn hervorgehobenen Felder sind an den Kopfkreisen grof,
in der Néhe der Grundkreise aber sehr klein, woraus folgt, daBl die nédchst den
Grundkreisen liegenden am Eingriff teilnehmenden Flankenteile sich stéirker ab-
niitzen, weil sie auf den lingeren Wegstrecken an den Kopfkreisen gleiten. Uber-
tragt man die Teile der Eingriffsstrecke E, E, dagegen auf die gerade Zahnflanke
des Bezugsprofils, dann entstehen gleich lange Gleitwege, weil ja sein Eingriff
von E; nach E, in Richtung MM gleichmiBig erfolgt.

Das verhiltnisméBige Gleiten, die Gleitung eines beliebigen Punktes 7 wird
wie folgt ermittelt. Rad I besitze dort die Umfangsgeschwindigkeit v, und treibe

1*



4 Betriebsverhiltnisse.

Rad 2 mit der Umfangsgeschwindigkeit v, an. v, bzw. v, stehen senkrecht auf den
Abstdnden 7" bzw. r’* des Punktes 7 von den Mittelpunkten O; bzw. O,, wodurch
die Richtung von v, bzw. v, festliegt. Thre GriBe folgt, was bei der Ableitung
des Verzahnungsgesetzes (Werkstattbuch 47, S.4) besprochen wurde, aus der
Forderung, dafl die in Richtung der Eingriffsstrecke d. i. der Beriihrungsnormalen
NN fallenden Komponenten ¢; und ¢, einander gleich sein miissen. Die beiden
anderen Komponenten w, und w, geben die im Eingriffspunkt 7 in Richtung der
Beriihrungstangente 7’7 verlaufenden Gleitgeschwindigkeiten an. Die relative
Gleitgeschwindigkeit v, der Flanke 1 gegeniiber der ruhend gedachten Flanke 2
findet man, wenn man sich dem ganzen Getriebe die gleich groBe aber entgegengesetzt

> ] “r z Gleifdiagramm
CHN N WV N\~ fir Flanke 2

Cleitdizan 7 B ‘ { o
Gigita agramm fir Flankel ,, “ // \ (22=20)
[Z;=l5) DI By Kopfini
-— G/e//?/ng——i R\ =it AR g oprme ok
SHIS 18 -6 -4 -2 0+ O A e Bezugsprofil £ 7
R e e S T/‘\, 't ‘ Y /\ INER|
= Teitinie A > w 7, i 'Aj' s
S 4 | ) T sk
[ e & A < ‘N\%\, =2=
-4 ‘ 3P0 \
L ) - AT A g —a
Hoplinie TR AT T = g 7 4 Gleifung
4D TSI
& T RS
A / (. T o
- / // \\ \’/ /1 -
A
L\ N/
D
' R
oy
/ ?/\ \
N /
29=20 92/ ] s, rn
getrieben /
— .
0 2 y
Abb. 4. Aufzeichnen der Gleitmarken, des ~2_ /) /
spezifischen Gleitens und der Gleitdiagramme. /

gerichtete Geschwindigkeit der Flanke 2 zuerteilt denkt. Dadurch kommt Flanke 2
zur Ruhe. Zur Geschwindigkeit w; der Flanke I kommt noch die Geschwindig-
keit w,. Somit ist die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke I gegeniiber Flanke 2
v,, = (wy — w,), die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 2 gegeniiber Flanke 1
vy, = (Wy — wy).

" In der &uBerst kleinen Zeit z legt die Zahnflanke 7 den Weg w,, die Zahn-
flanke 2 den Weg w,z, beide Flanken legen gegenseitig den Gleitweg w, 7t — w,7
zuriick. Also Gleitung der Flanke I (im Punkt 7)

WiT—WeT Wy — Wy
wy T - w
Gleitung der Flanke 2
WoT— W1 T Wy— Uy
Wy T Wo

Der Zahlenwert der Gleitung kann durch Ausmessen der Linge der w-Kom-
ponenten fiir jeden Berithrungspunkt gefunden werden. Schneller und genauer



Das Gleiten der Zahnflanken. 5

ist folgendes Zeichenverfahren. Man zieht in beliebigem Abstand p eine Parallele
nn zu der Berithrungsnormalen N N, errichtet in dem betreffenden Beriihrungs-
punkt (z. B. Punkt 7) senkrecht zur Berithrungsnormalen die gemeinschaftliche
Tangente 7T an die Zahnflanken und zieht durch Punkt 7 und durch O, bzw. O,
die Radienstrahlen. Es entstehen durch Schnitt mit der Parallelen nn recht-
winklige Dreiecke, die wegen der gleichen Spitzenwinkel y, baw. y, den Geschwin-
digkeitsdreiecken &hnlich sind. Daher wird “—*2 — % Die Gleitung
1 1

- wird = 0, wenn s, = s, d. h. w; = w, oder v, = v, wird, was nur im Wélz-
1 _
punkt ' moglich ist. Die Gleitung der Flanke I wird, wenn s, = 0 ist, 78—178—— %2
— 1

= —o0; die Gleitung der Flanke 2 wird ebenfalls, wenn s, = 0 ist, 8 o = .

8y — Sy

Bestimmung der Gleitgeschwindigkeit bzw. der Gleitung durch i%echnung.

a) Mit Hilfe der Kriimmungshalbmesser ¢’ bzw. ¢”’ der Zahnflanken
1 und 2.

Wegen Ahnlichkeit- der Dreiecke (< y Abb. 4) ist:

w,  owy,  NT o wy_ wy, _ N,T
o T = Ty ’ 7 . . 72N 2

v, | e r T v, ey, 7 T
somit wird die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 1: v, = w;, —w,
=¢'w; — 0wy, und die Gleitung der Flanke 1:

7
o .

2

’ 44
—=W,— 0 W
wy—wy, oo —0"wy ¢ 21 pov — ",zi:_?”zl .
- =y - == 7T
wy 0wy Rz 0%
[ )
%
die Gleitung der Flanke 2: ” /
Wo—W, ¢ 2 —02
w2 91121 *

b) Mit Hilfe des Abstandes { des Berithrungspunktes B bzw. B’ vom
Wilzpunkt C.

Fiir AuBenverzahnung (Abb. 5) ist die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 1
im Punkt B (allgemein in allen Eingriffspunkten der Einlaufseite):

Wy — w, = o'wy; — 0wy

= (rysino —{)w; — (rysinx + &) w,
— {(wy + wp) + sin & (1107 — T30,)
=—{ (0 + wy); weil rw, = r,m,)

/ 1
/| telierd,,

die relative Gleitgeschwindigkeit der Flan-
ke 1 im Punkt B’ (allgemein in allen Ein-
griffspunkten der Auslaufseite):
wy —w, = g'w;— " w,

= (rysine + ') wy — (rgsinae — ') wy

=" (o) -+ wy);
die relative Gleitgeschwindigkeit der Flan-
ke 2 in B: Abb. 5. Gleitgeschwindigkeiten w und Abstinde
Wy — w,y = C (wl + w2); der Ben'ihrungsgi%ifvefzagtﬁnzv&lzpunkt C bei
die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 2 in B':
wy —w, = — " (0, + w,).

Bei Innenverzahnung #ndert sich nur der Klammerausdruck in (w; — w,).
Daraus folgt, dal die Relativgeschwindigkeiten der Flanke I und 2



6 Betriebsverhaltnisse.

a) im Wailzpunkt C das Vorzeichen wechseln,

b) bei gleichem Abstand { stets gleich grof3 aber entgegengesetzt gerichtet sind.
Daher ist die Gleitung der Flanke I bei AuBenverzahnung auch:

Wy — Wy (o) + ) C(z + 2)
Wy + o' =7+ 0’2 '

Durch Ausmessen der jeweiligen Kriimmungsradien ¢ der Evolvente bzw.
der Abstinde { kann fir jeden Berithrungspunkt der Eingriffsstrecke E,E, die
Gleitung bestimmt werden. Es ergeben sich bei 2, = 15 und 2, = 20 mit & = 20°
(Abb. 4) die in der Tabelle 1 angegebenen Werte.

. Tragt man diese Werte der Gleitung
Tabelle 1. Zahlenwerte der Gleitung. s Flanke 7 und 2 als Abszissen, die

lanke 1 ,Flanke 2 radialen Abstinde der einzelnen Beriih-
*‘"ﬁ'z-:/*’ = ‘o7z rungspunkte 0---10 von den Teilkreisen
als Ordinaten auf, dann entstehen zwei
Punkt N, o | Z s | = + (1)’34 Gleitdiagramme. Je gestreckter die
N o — 45 | = 10:82 Gleitkurven in Richtung der Zahnhohe
" ) — 209 : = 10,68 verlaufen und je mehr sie sich der Null-
" 3 | =—L03 =401 linie der Gleitung néhern, desto kleiner
» ‘; - 8’326‘; = ig’ggg ist die Gleitung, desto besser sind also
’ 6 — + 0;23 | _02303 die Gleitverhiltnisse der untersuchten
. 7 = 1 0432 =-—0,76 Flanke. Je ndher die Grenzpunkte
» 8 | =+ 0,58 =-—-141 E K, der Eingriffsstrecke an die Grund-
”» 9 =+071 ) =—24] kreisberiihrungspunkte N, N, heran-
. E, 10 | =+081 | =-—412 . :
N, — 410 | = —o rucl.ien, desto schlechter werden die
‘ Gleitverhéaltnisse.
2. Die Abnutzung der Zahnflanken hingt ab:
a) vom Werkstoff der Flanken,
b) vom Schmierungszustand der Flanken,
¢) vom Normaldruck P, auf die Flanken,
d) von der Gleitung der Flanken,
e) von der Kriimmung der Flanken,
f) von der Drehzahl der Réder,

g) vom Zustand der Zahnflankenfliche, die fehlerhaft oder unsauber bearbeitet
sein kann,

h) von den Betriebsverhiltnissen (Betriebsdauer, Beeinflussung durch St6Be,
Drehschwingungen, Staub, Wirme usw.).

Bei gleichem Werkstoff der Réder, bei gleichmafBigem Schmierungszustand,
bei guten Zahnflanken und normalen Betriebsverhiltnissen wird die Abnutzung
hauptséiichlich mit dem Zahlenwerte des Normaldrucks, der Gleitung, der Dreh-
zahl und mit abnehmendem Evolventen-Kriimmungsradius wachsen.

Werden zwei Zylinder, die sich lings ihrer Erzeugenden beriihren, zusammen-
gedriickt, so verbreitert sich die Beriihrungslinie infolge der elastischen Verformung
zu einer schmalen Fliche, deren Breite mit wachsendem Druck zunimmt. Die
auf diese Fliche wirkende Flichenpressung ¢[kg/cm?] kann nach der HERTZschen
Gleichung berechnet werden; sie ist bei gleichem Werkstoff (E = Elastizitats-
modul), gegebenem Normaldruck P, und bekannter Zylinderlinge b6 nur mehr
von dem MaB der Zylinderhalbmesser g,¢, abhingig. Es ist:

PnE B, (1 L)
(@1 +

7 =035 =
oa 02

— 0. (2Ll 7 i .
max b (B, + Ey) ¢ ( > (— - Zeichen fiir Hohlkriimmung).

\ 0102



Das Gleiten der Zahnflanken. 7

Im Grundkreisberithrungspunkt z. B. N,, wo g, = 0 ist, wird die Flichenpressung
ein Hochstwert, theoretisch co. Da hier auch die Gleitung theoretisch = — oo
wird, so miissen bei einem richtigen Getriebeentwurf diese ungiinstigen, nahe den
Grundkreisberithrungspunkten N, N, liegenden Teile der Eingriffslinie unbenutzt
bleiben. Andererseits wire es falsch, anzunehmen, daB die auf oder nahe dem
Wailzkreis liegenden Zahnflankenteile am wenigsten abgenutzt werden, weil hier
die Gleitung = 0 und die Kriimmungsradien ungefihr einander gleich sind. Denn
hier wirkt, wenn ¢ <C 2 ist, auf eine Zahnflanke der ganze Normaldruck, so da@
das Ol oberflichlich weggequetscht werden kann und trockene Reibung entstehen
wird. Bei zu grofler Flichenpressung bilden sich
feine Oberfliachenrisse. Das in die Risse gepreBte
Ol erweitert sie allméihlich und sprengt schlieB-
lich Flankenteilchen ab (Bildung der Griib-
chen, s. Abb. 6). Weil sich die Reibungszahl der
trockenen Reibung zur Reibungszahl der Fliis-
sigkeitsreibung ungefihr wie 10:1 verhilt, so
wird man wenigstens eine gemischte d. h. halb-
fliissige Reibung anstreben, die sich bei wachsen-
der Relativgeschwindigkeit der Reibflichen mehr
und mehr der Flissigkeitsreibung nihert. Denn
der Anteil der Fliissigkeitsreibung steigt wesent-
lich mit der relativen Gleitgeschwindigkeit der
Flanken. Ein tragender Olkeil bildet sich erst AbD. 6. Grilbchenbildung an den Flan-
.. R . . . . A en eines Flugzeuggetriebes aus vergiite-
bei einer gewissen relativen Gleitgeschwindigkeit. tem Stahl. r feine Risse.
Das Gleiten der Zahnflanken fordert die Ol-
filmbildung, das Rollen der Flanken im Wilzkreis zerdriickt den Film, so-
bald die Flichenpressung groBer wird als die Haftkraft des Ols an den Flanken.
Man kann daher zusammenfassend sagen: Eine Flankenabnutzung infolge der
Gleitwirkung ist nur bei Geradzahnstirnridern mit geringem Uberdeckungsgrad,
geringer Umfangsgeschwindigkeit, geringer Schmierung, rauhen und ungenauen
Flanken und ungiinstigen Betriebsverhéltnissen (z. B. Staub) zu erwarten. Die
Abnutzung durch Gleiten ist von der Gleitrichtung abhingig. Auf der Einlauf-
seite des Eingriffs schieben sich treibender Zahnfu und getriebener Zahnkopf
gegeneinander, sie stemmen, auf der Auslaufseite iricbener Zubn 2
streichen treibender Zahnkopf und getriebener Zahn- getrevener Lanmn
full in entgegengesetzter Richtung aneinander vorbei Syreichnich
, entgegengese g aneman der fubfianke 2
(Abb. 7). Im Wilzpunkt wechselt also die Richtung, \der opffanke 1
was ja auch die Gleitdiagramme zeigen. Wegen
der Stemmwirkung hat daher der treibende Zahn- Semmrichiung
fu und der getriebene Zahnkopf die grofte Abnut- — derkipffunke?

zung. _JderFublfionke 1
Eine Flankenabnutzung infolge zu hoher Flichen- treibender Zahn 1

pressung ist zu erwarten, wenn die dem Grundkreis spp.7. Stemmen und Streichen
benachbarten Evolvententeile in Eingriff kommen. beim Binlauf und Auslauf der
Durch Wahl gréBerer Zihnezahlén oder durch Profil-
verschiebung (s. Werkstattbuch 47, 8. 30) 148t sich die Flichenpressung erniedrigen.
Eine Flankenabnutzung infolge drtlich ungeniigender Schmierwirkung
tritt auch bei im wbrigen bester Schmierung ein, wenn entweder durch zu grofe
Flichenpressung der Olfilm zerquetscht wird oder sich ein tragender Olkeil nicht
ausbilden kann mangels zu geringer relativer Gleitgeschwindigkeit. Besonders die
Wilzkreispartien zeigen diese Abnutzung in Form von Griibchen. GuBeisenzihne
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niitzen sich am Wailzkreis am meisten, am Zahnkopf und ZahnfuBl fast gar
nicht, weiche Stahlzihne meist am Zahnfull derart ab, dall ein doppelt ge-
kriimmtes, zykloidenidhnliches Profil entsteht. Zihne aus elastischem Stoff
(Kunstharz und Holz) verhalten sich dhnlich; sie geben unter Druck so weit nach,

Abb. 8. Ausschaben der Zahnwurzel.

daB ihre FuBflanken von den Kanten des eingreifenden Metallzahnes ausgehohlt
werden (Abb. 8). Schliefllich hingt die Abnutzung der Zahnflanken trotz genaue-
ster Berechnung und Herstellung wesentlich ab von der Starrheit der Getriebeteile
unter Vollast und der Genauigkeit des Einbaues. Neuzeitliche Herstellungs-
verfahren beriicksichtigen daher bewuSt die elastischen Verformungen und kleinen
Einbaufehler, indem die Flanken von Stirn- und Kegelridern unter dauernder
geringer Verlagerung der Getriebeachsen geldppt oder geschabt werden.

Abb. 9. Gleichbleibende Richtung und GroéBe des Abb. 10. Wechselnde Richtung und GroSe des Nor-
Normaldrucks P, bei der Evolventenverzahnung. maldrucks P, bei der Zykloidenverzahnung.

3. Reibung beim Wiilzgleiten, Wiilzreibung der Stirnriiderflanken. Die treibende
Flanke des Rades 1 driickt auf die getriebene Flanke des Gegenrades 2. Nimmt
man vorerst an, daB nur ein Flankenpaar in Eingriff steht, und daf die beiden
Rider sich nicht drehen, dann kann die Richtung des im Berithrungspunkt B
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ibertragenen Druckes nur mit der Profilnormalen in diesem Punkt zusammen-
fallen, muf also nach dem Verzahnungsgesetz durch den Wilzpunkt C' gehen.
Die Richtung dieses Normaldruckes Py fillt bei der Evolventenverzahnung
(Abb. 9) stets mit der Eingriffsgeraden zusammen, die unter konstantem Ein-
griffswinkel &« zur Tangente an die Wailzkreise im Wilzpunkt C verliuft. Die
tangentielle Komponente dieses Normaldruckes heilt die Umfangskraft U und
es besteht die Beziehung P, = U/cosx. Bei der Zykloidenverzahnung (Abb. 10)
und allen anderen Verzahnungen, bei denen die Eingriffslinie Kreis- oder Kurven-
form besitzt, geht die Richtung des Normaldruckes nach dem Verzahnungsgesetz
zwar auch stets durch den Wilzpunkt C, aber Eingriffswinkel & und Gréfe des
Normaldruckes P, ist je nach Lage des
Beriithrungspunktes B verschieden. Der

GroBitwert von « und P, tritt in den End- P

lagen E,E, des Eingriffs auf. Im Walz- ./;,
punkt C ist bei der Zykloidenverzahnung
x=0; Ph=U.

Drehen sich die Rider infolge der Kraft-
wirkung, dann entstehen wegen des Glei- £
tens der nicht auf den Walzkreisen liegen- b
den Flankenteile Reibungskrifte. Nach Km@g’;ﬁ;"
Abb. 7 wirkt auf der Einlaufseite die
Fuliflanke des treibenden Zahns (1) stem-
mend auf die Kopfflanke des getriebenen
Zahns (2) und erzeugt am Zahn des Rades 2
eine gegen die Zahnwurzel gerichtete Rei-
bungskraft wP,. Auf der Auslaufseite
wirkt die Kopfflanke des Zahns 1 strei-
chend auf die Fuliflanke des Zahns 2 und
ruft am Zahn 2 eine gegen den Zahnkopf
gerichtete Reibungskraft u Py, hervor. Diese
Reibungskrafte édndern wie die Gleit-
geschwindigkeiten im Walzpunkt ihre Rich- » N
tung. Der Normaldruck P, und die Rei- d“};‘%ﬁ1'pnGﬁgﬁ““i;i‘g%,‘.}E}f;';i}%‘?ié” %ef 1,;’;’;‘“‘?},
bungskraft 1 P, sind die treibenden Kréfte, ~von der Wilarelbungsiratt o Fet Bingriffs-
die auf den im Eingriff stehenden Zahn 2
einwirken. Sie miissen am Wilzkreisumfang des Rades 2 das gewiinschte Dreh-
moment U, r, erzeugen. .

Bei der Evolventenverzahnung folgt fiir die Einlaufseite (Stemmseite) aus
Abb. 11 fiir einen beliebigen im Abstand { vom Wilzpunkt C liegenden Eingriffs-
punkt B, nach dem Hebelgesetz:

Uyry= Pungy— 1t Py (rysine 4 L) = Pprycosx — u Py (rysina 4 {);

Y

P U, U,
s
rySin o+ g < .
cosx — u (3 e D cos oy — U — —usinx
7o Ty

Fiir die Auslaufseite (Streichseite) ergibt Abb. 12:
Uyry = Pngy+ uPn(rysinoe —{);
U,
CO8 & — u §fry + wsina
Es zeigt sich, daB durch die Einwirkung der Wilzreibung der Normaldruck P,
auf der Einlaufseite (Stemmseite) immer groBer sein muB als der auf der Aus-

Pn—:
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lauf- oder Streichseite. Die Abb. 11 und 12 ergeben, daBl die aus P, und u P,
gebildete Resultierende L auf der Einlaufseite anders gerichtet ist als auf der
Auslaufseite und im allgemeinen nie durch den Wélzpunkt C gehen kann, nur wenn
C Eingriffspunkt wird, geht L durch C. Aus Krifteplan der Abb. 11 folgt weiter-
hin, daB der Resultierenden L eine treibende Umfangskraft U, entspricht, die
ebenfalls grofer sein muf als die am Rad 2 erzeugte Umfangskraft U,. Man findet
ihre Grofle, wenn man in den Schnittpunkten D, und D, der Wilzkreise mit der
Resultierenden L diese durch je eine tangentiale (U, bzw. U,) und radiale Kom-
ponente ersetzt und parallel dazu im Krafteplan die Seiten des Kraftdreiecks zieht.

Bei y =0 (Wilzpunkt C)
ist Uj=U,=U = Py, cos«x.
Wird auf der Auslaufseite { =
7y sine, rickt der Endpunkt
des Eingriffs also in den Grund-
kreisberiibrungspunkt, = dann
wird ebenfalls U, = Px cos «.

Bei dem Durchschnittswert
w=0,1 und bei 0c—20° ist

M sinx = 0,0342. Bel— = bzw
—-14 wird im Begmn des Elngrlffs
Pn~107 Us bzw ~ 1,038 — —a
am Ende des Eingriffs P,, ~
0,995 = bzw. ~ 0,965 =

08 o

4. Relbung in den Lagern.
Unter der Wirkung des Lager-

druckes L[kg] J P2+ (uPy)?

»)/1 ++ u? entstehen beim

Abb. 12. Gegenseitige Abhingigkeit des Normaldrucks P, und der Drehen des getriebenen Rades 2
Umfangskraft U, von der Wailzreibungskraft wP,, wenn Ein- . 5 =

griffspunkt B, auf der Auslaufseite. an den gedriickten Gleitflichen

der beiden Wellenzapfen Rei-

bungskrafte, deren Moment gleichfalls iiberwunden werden mufl. Da die Fliachen-

reibungszahl des Wilzgleitens der Zahnflanken in den Grenzen

@ =0,2---0,15 bei unbearbeiteten Flanken und unvollkommener Schmierung bis
= 0,05-:-0,03 bei bester Bearbeitung und dauernder Olstromschmierung, also
im Mittel bei

w = 0,1 liegt, so kann der Zahlenwert |/1 + w2 héchstens die in der Tabelle 2
angegebenen Werte erreichen, den Lagerdruck L also nur wenig erhéhen. Daher

4 ,
A

Kréfeplan der |
Auslaufseifs ,“’L”"__,w

ist praktisch genau L~ P, ~ é(ga. Der Lagerreibungsverlust ist vom Ver-
hiltnis des Wellen- zum Radhalb-

Tabelle 2. EinfluBl der Walzreibung messer abhingig und daher bei Ritzel-
auf Lagerdruck. wellen meist viel gréBer als der Zahn-
« o2 | 015 | o1 | 005 ‘ 0,03 reibungsverlust, de.r bei sorgfiltiger
; ; Ausfithrung ~ 19 ist.
V1T + w2 | 1,02 | 1,011 1,005 | 1,001 |1,0005 5. Wirkungsgrad. Der Gesamtwir-

kungsgrad eines Stirnradpaares
setzt sich zusammen aus dem Wirkungsgrad des Wilzgleitens der Flanken 1,
und dem Wirkungsgrad der Lagerung ;. Er betrigt etwa
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7 =1y = 0,92:--0,94 bei unbearbeiteten Zihnen,
= 0,96 bei sauber bearbeiteten und gut geschmierten Zihnen,
= 0,98 bei Adulerst sorgfiltig bearbeiteten Zahnen mit Fliissigkeits-
reibung zwischen den Zahnflanken.

Es wurden sogar Wirkungsgrade bis 0,99 erzielt, wenn bei sehr hohen Drehzahlen
der Zahndruck ohne unmittelbare Berithrung der Zahnflanken durch eine Ol-
stauung tibertragen wird, die gerade durch das Gleiten der Zahnflanken zustande
kommt. Andererseits entstehen bei raschlaufenden ungenau hergestellten und
nicht einwandfrei gelagerten Ridern Massenkréfte, die Erschiitterungen, Schwin-
gungen, Durchbiegungen und zusitzliche Reibung auf den Zahnflanken hervor-
rufen. Starke Zahnabnutzung bedingt weiterhin Schabarbeit der Kopfkanten an
den Zahnwurzeln des Gegenrades. Bei derart stark abgenutzten Verzahnungen
wurden Wirkungsgrade mit 1 = 0,9---0,85 festgestellt.

Abb. 13. Bezeichnungen der zylindrischen Schraubriider (J <= 90°).

Der Gesamtwirkungsgrad eines Kegélradpaares ist stets kleiner, weil die
Lagerreibungsverluste infolge der hier hinzutretenden axialen Lagerdriicke groBer
sind (s. Abschnitt 16 Abb. 28, Abschnitt 21 Abb. 32).

6. Reibung beim Schraubgleiten, Schraubreibung der Flanken der zylindrischen.
Schraubrider. Wirkungsgrad. a) Grundsitzliches. Die einzelnen Beriihrungs-
punkte der Zahnflanken der zylindrischen Schraubrider gleiten nicht nur in Rich-
tung der Zahnhohe sondern auch besonders in Léngsrichtung der Zahnflanken
aufeinander. Zum Wéilzgleiten kommt hier noch das Schraubgleiten.

Es ist (Abb. 18) 3, bzw. 3, = Schrigungswinkel fir Rad I bzw. 2,
y, bzw. y, = Steigungswinkel, wobei y, 4 8; =y, -+ B, = 90°,
d = f3; -+ 3= Kreuzungswinkel der Radachsen,
v, bzw. v, = Umfangsgeschwindigkeit der Teilkreise.

Die Umfangsgeschwindigkeit », des Rades I zerlegt sich in eine Normal-
geschwindigkeit v,, = v, cos 3, und in eine Tangentialgeschwindigkeit v, =v,sin 3,
ebenso die Umfangsgeschwindigkeit v, des Rades 2 in v,, = v,cos 8, bzw.
vy, =0, sin 8,. Wegen dauernder Berithrung der Zahnflanken muB sein: v, = vy,
oder v, cos 3, = v, cos f3,.

Das Schraubgleiten erfolgt mit einer relativen Gleitgeschwindigkeit
v = vy + v, = v, 8in @, + vysin B,, die starke Reibung und Abnutzung her-
vorruft. Da auBerdem wegen Herstellungsschwierigkeiten die Grundkorper der
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Abb. 14. Eingriffsbild der zylindrischen Schraubriider (J = 90°).

Lingrifsebene,

oSN
N e mo

O \ N
N/

&

Abwicklungsebene
Abbh. 15. Axial- und Umfangskrifte an Schraubridern bei ¢ <= 90°.

Schraubkorper nicht Hyper-
boloide (Werkstattbuch 47, S.47)
sondern gewéhnlich Zylinder
oder Kegel sind, so verschlech-
tern sich wegen der jetzt auf-
tretenden- Punktberiihrung
der. Zahnflanken noch wesent-
lich die Betriebsverhiltnisse.
Abb. 14 zeigt ein zylindrisches
Schraubriderpaar mit Kreu-
zungswinkel ¢ = 90°. Das
Schraubgleiten erfolgt lings der
in Grund- und AufriB gezeich-
neten Eingriffslinie €€, bzw.
€,'C," des Rades 1. Die Kurve
verbindet die wihrend des Ein-
griffs nacheinander sich beriih-
renden Punkte. Infolge starker
Abniitzung wird bald ein schma-
ler in Richtung der Kurve ver-
laufender Streifen entstehen.
(Naheres in Werkstattbuch 47,
S. 49.) Zylindrische Schraub-
rider eignen sich also nur zum
Ubertragen kleiner Leistungen

, und fiir kleine Ubersetzungen

(z. B. fiir Schaltrider). Dagegen
niitzt man gerade das Schraub-
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gleiten als Schnittbewegung beim Fertigbearbeiten, Schaben, der Zahnflanken
aus. Die Achsen des Werkzeugs (Schaberades) und Werkrades sind gewéhnlich
um ~ 15° gekreuzt. Der Windungssinn des Schaberades wird gleich oder ent-
gegengesetzt dem des Werkrades gewahlt, um bei gegebenem Schrigungswinkel
des Werkrades mit einem Kreuzungswinkel von ~ 15° auszukommen.

b) Krifteverteilung. Bei der Untersuchung der Kraftwirkung vernach-
lissigen wir jetzt die verhdltnismaBig recht kleine Zahnreibung in Richtung der
Zahnhohe infolge des Walzgleitens und beachten nur den wesentlich hoheren
Reibungswiderstand durch das Schraubgleiten lings der Zahnflanken.

Das Drehmoment des treibenden Rades 1 erzeuge am Rade 2 einen in C an-
greifenden, senkrecht zur Zahnflanke 2 im Normalschnitt in Richtung der Ein-
griffsstrecke-E, E,, (Abb. 14) wirkenden resultierenden Normaldruck P, (Abb. 15)
und entgegen der Richtung der relativen Gleitgeschwindigkeit v: des Rades 2
(die bei ruhend gedachtem Rad I wie gezeichnet verliuft) einen resultierenden
Reibungswiderstand u P,, die beide eine Resultierende Py/cosg ergeben, welche
unter Reibungswinkel ¢ gegen P, geneigt ist. Die Projektion dieses Krifteparallelo-
gramms in die Abwicklungsebene des Teilzylinders ergibt eine unter o' > ¢
geneigte Resultierende

Py, cos o , . , w Py u tgo
——— " =Py, wobei tgo = 5—— = = 2

cos ¢’ P,cosoy  COSXp  COS &p

ist.

Nach Zerlegung dieser Resultierenden in zwei Komponenten nach Achsen- und
Umfangsrichtung entsteht fiir

| eine Umfangskraft U, = Py cos (3, — o)
| eine Axialkraft 4, = P,/ sin (8, —¢')
Rad 2 { eine Umfangskraft U, = Py’ cos (3, + ¢')

a eine Axialkraft A, = Py'sin (B, + 0')

¢) Wirkungsgrad 5 der Schraubung. Der Wirkungsgrad 7, des treiben-
den Rades I ergibt sich zu:

Rad 1

erhaltene Atbeitsleistung __ Uyvy __ cos (%, + ¢) cos

Y = eingeleitete Arbeitsleistung = U, v,  cos (8; — 0') cos 3,
__cosg —tgfysing’ 1—tge'tgh,
TTcos¢’ +tgBysing T 1+tgoitgp
(es ist vy = vp/cos fBy; Uy = VnfCOS By; By =0 — f3y).
Grenzfalle: 75, = 0,
a) wenn tg ¢’ tg B8, =1; tg 8, = l/tgo = tg (90 —¢’); B, = 90°—¢’, d.h. wenn die
Achse II gegen die Zahnrichtung um 2, = 90° — ¢’ geneigt ist. Rad 2 ist unverdrehbar.
Zum Beispiel 4 = tg o = 0,1; &n = 15% dann u/cos an = 0,1035 = tg ¢’; ¢ = 5°55';
By, = 8405,
b) wenn tg 8, = w0 ; B, = 90°; d.h. das treibende Rad I ist ein Rillenrad mit Zahnen
in Umfangsrichtung. Rad 2 ist unverdrehbar.
ns, wird ein Hochstwert,
a) wenn tg ¢’ = 0; dann 75, = 1; nie eintretender theoretischer Grenzfall.

b) wenn der Differentialquotient %’i‘ = 0 wird; die Auswertung gibt dann: 2, — 2, = ¢’.
Y j— o
Weil B, + 8, = 4, so folgen die Maximlum-Bedingungen: By = L;;j 3 Ba= ’—2&

Meist ist ¢ = 8, + B, = 90°. Somit B, = 90°— ;. In diesem Falle wird
der Wirkungsgrad 7, des treibenden Rades I

_l—ctgitge,  tghh—tge _ tg(f—¢)

1 - T - 7 i
BT U tgBitge’ T (L tg By tg o) t8 By tg 3
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Treibt umgekehrt Rad 2 mit Schrigungswinkel 3, und ist 0 = 81+ 3y = 90°
(Abb. 16), dann wird der Umfang des Rades I nach rechts mit der Gleitgeschwin-
digkeit v; ausweichen und entgegen dieser Bewegungsrichtung von I ein Gleit-
widerstand - P, entstehen. Die Krifteverteilung gibt fiir:
Rad 2 { eine Umfangskraft U, = Py’ cos (B, —¢') .
eine Umfangsgeschwindigkeit v, = vy/cos 3,.

Rad I { eine Umfangskraft U, = Py’ sin (8, — ¢'). :

eine Umfangsgeschwindigkeit v, = vy/cos 3, = vu/sin 3, .
Daher Wirkungsgrad 7, des treibenden Rades 2

Uy, _ sin(By—o)cos By tg(By—0)

e =

Uswy — cos(B—0)singy, ~  tgp, ctgpy  tg (B + o)
Beispiel: u = 0,1; &, =15% J = 90° dann ¢’ = 5%55" ~ 69,

etg (8, 'l:_@/) _ tgp

d‘ ’ - ’
ns wird ein Hochstwert bei B, = It =~ 48%; dann ist B, = I—¢ ~ 429, also

2 2
_tg(B—e) tg42® i O trei
My max = - Tten g = 0,813 (Rad I mit 8, ~ 48° treibt)
_tg(8,—0)  tg36° . 0 tred
8T tg g gdd 0,81 (Rad 2 mit B, ~ 42° treibt).
N R
8 N fy” I
< & ° B e 00 1
< *§7§ rs&v 8- — //- ; mm:
N - < s irfe TN
é’«w N 70 // o AAN
° - / \
¢®/:{5- y 60 \
% o R \
P E - ,/ / \\'\
S0—
= e F/ \
S
€ Ny 3
b wh>ng Ytk fotser s, f \ \
ot |
Unfang 1 [/ \ o ¥
(gefrieben) /i W, !
|t oy, i \
N /"%& i 1
S H e [ I A=0T; 0 =15%0'=5°55'%6° | |
<8 7 }
hd  §[2 8 I |
6'/ = P b b v b g bp g by i Ll
y 4 Pr=0 W 20 38 W W & W & X°
" ot bo=90 80 70 6 & W w 2 w0 0°
s 7 Schragungswinkel des freibenden Rades
Abb. 16. Axial- und Umfangskrifte an Abb. 17. Wirkungsgrad 7, bei Schraubriidern mit ¢ = 90°.

Schraubriadern bei 0 = 90°.

Treibt z. B. bei d = 8, + 8, = 30° 4- 60° dagegen Rad I mit Schrigungswinkel g, = 30°,
dann t Y 0
_BBi—e) WA o
s, == te s, e300 0,774;
treibt aber Rad 2 mit Schrigungswinkel g, = 60°, so
_ 8B —0) ~ Eg§4_0 0.796:

. tg B ~ tg 600
daraus folgt: 2
a) Zahnschragen zwischen 30° und 60° verschlechtern den Wirkungsgrad nur unbedeutend ;
b) das treibende Rad soll bei bekanntem B, und g, eines Getriebes den groBeren
Schriagungswinkel erhalten.
Das Diagramm der Abb. 17 zeigt fiir d = 90°; u = 0,1; &y = 15° und fiir
verschiedene Schragungswinkel 3, und 3, den Wirkungsgrad »s in %o.
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7. Sehraubreibung der Flanken der Schnecken und Schneckenriider. Wirkungs-
grad. Kriifteverteilung. Die bei den Schraubridern mit gekreuzten Achsen
angegebenen Gleichungen des Wirkungsgrades gelten auch fiir Schneckentriebe.
Da hier meist J = 90° ist, so rechnet man statt mit dem Schrigungswinkel g
lieber mit dem mittleren Steigungswinkel y, = 90°— 3.

a) Schnecke treibt Schneckenrad (Abb.18), d. h. kleines Rad mit groBlem
Schrigungswinkel 3, = 90° — 9y, also kleinem Steigungswinkel ym , treibt Rad 2.
Das Drehmoment der Schnecke ruft senkrecht zur Zahnfliche des Rades 2 in dessen

Abb. 18, Krifteplan des Schneckentriebs. ¢ = 90°.

Eingriffsfliche Normaldriicke und lings der Zahnflanken entgegen der Richtung
der relativen Gleitgeschwindigkeit v: des Rades 2 Reibungskrafte -hervor,
deren Resultierenden P, und u P, im Wilzpunkt C angreifen sollen. Nach Zu-
sammenfassung und Projektion dieser Ausgangskréfte in drei zueinander senkrechte
Achsen ergeben sich eine:

Umfangskraft U, ausgebend von Schnecke = Py’ sin (ym + o)
= Axialkraft 4, auf Rad;
Axialkraft 4, ausgehend von Schnecke = P’ cos (ym + ¢)
= Umfangskraft U, auf Rad;
Radialkraft R, ausgehend von Schnecke — Py sin oy
= Radialkraft R, auf Rad 2.
Wirkungsgrad 1, der Schnecke.

Ist v; = Umfangsgeschwindigkeit am Schneckenteilkreis = ﬁ%;—’
m
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v, = Umfangsgeschwindigkeit am Radteilkreis = a;:l’:ﬁ ,
im
dann wird: _ Uyry _ c(?sf(,,mﬁ;v@ )sin ym __ 77‘§g ym_
Ul'bl 8in (ym 4+ ¢') co8 ym tg (ym + o)

1js, Wird um so groBer, je groBer der mittlere Steigungswinkel y» und je kleiner
der Winkel o' wird, d. h. je kleiner der Reibungswinkel ¢ und der Eingriffs-
winkel o, sind (denn tg o = tgo/cos x.). Wie bei den Schraubrddern wird z,, ein
Hochstwert, wenn
= 900 — yp, = 45° | Q//2; Im = 45°—~Q'/2
wird, also
tg (45° — o'/2 - = LN L g '
s = 15 (4301 gy — U5 — €'/t (90— (45 -+ ¢'12)) = g (45— ¢/2).
b) Schneckenrad treibt Schnecke, d.h. grofles Rad 2 mit kieinem Schri-
' gungswinkel 3, = y, treibt

3

] -l | n,wachsen soll. Essind daher
1 beim Treiben ins Schnelle
steilgdngige (mehrgéngige)

|
i | }
|

88 |
T T TT 1T
IS

W : ] [/t Rad 1. Wie bei den Schraub-
0L ‘ 5 J ] —i ird: Wi
P g=% : ‘ — — ridern wird: Wirkungsgrad
awt — - Wi 7, des Schneckenrades
- | / ,
S / | v o Blm—e)
N =
S 1 | 7
S oA e Hier gilt noch mehr wie bei
$ o ) T | Dsa a), daB y. gegeniiber o' mog-
& ! / - ; lichst groB werden muf}, wenn
S 905
e
Y

Schnecken zu verwenden.

B ! Wiir T 1 o nsgmax bei /32 et 45.—9’/2 = }/ﬂl .

0

S UGS P S S

Wegen Herstellungsschwierig-
‘ i Lo {....] keiten begnigt man sich bei
L ! Ll Ll ] A T O A | I I D O Y B i ° . . N
v zets w5 2 2 % &% @ #%° Spiralschnecken meist mit
mifflerer Stejgungswinke! 3y, Y = 300+ --350
tg ; ; .
Abb. 19. Wirkungsgrad s = ta (s, ’_Z’ o) der Schraubung des Ist ym = o', dann wird

Schneckentriebs bei treibender Schnecke und bei verschiedenen 1., = 0, also ge]eistete Arbeit

mittleren Steigungswinkeln y,, und Reibungszahlen u. ::- O, d. h. das Schneckenrad
kann die Schnecke nicht mehr antreiben, sich unter Lastwirkung nicht mehr
verdrehen. Erst durch Drehen der Schnecke kann die Last gehoben oder gesenkt
werden. Das Getriebe ist selbstsperrend.

Ist ym << ¢, dann wird 1, negativ, d. h. selbst bei StéBen und Erschutterungen
die ein Losprellen der aufelnander geprefften Schraubenginge und somit eine
Anderung der Reibung bewirken, wird noch Sperrsicherheit vorhanden seln

Der Wirkungsgrad eines selbstsperrenden Getriebes folgt fiir ym = ¢’ aus
der Gleichung unter a) zu

, g vm tg ¢’ P 1—tg?y . ' 5
Us, = tg (ym + o) = tg2¢ =1tgo “Sige =0,56—0,5tg2¢" = < 0,5.
Gesamtwirkungsgrad % des Schneckentriebs. Zur Schraubung lings der
Flankenlinien kommt noch die Lagerreibung. Der Wirkungsgrad der Reibung in
den Schnecken- (1;,) und Radwellenlagern (1;,) betrigt bei
Gleitlagern 1y, -, = 0,92---0,95;
Wilzlagern 1, + 1y, = 0,97---0,98;
also Gesamtwirkungsgrad 1 = ns -, - 1y, .

!Y\}Th‘
&
n
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Abb. 19 gibt fiir verschiedene y,- und u-Werte den Wirkungsgrad rs der Schraubung
bei treibender Schnecke an, Tabelle 3 enthilt mittlere Erfahrungszahlen.

Tabelle 3. Mittelwerte von Flichenreibungszahl # und Reibungswinkel g, 0" im Be-
wegungszustand bei ap = 15° (u = tgo; tgo = tgo/cosay). Beim Anlaufen zur
Sicherheit mit 4 = 0,2; ¢’ &~ 12° rechnen!

Schnecke Rad u 0 ! tg o' o | ohiwal Zihme | Austibrung
GuBeisen | GuBeisen . . . .von | 0,15 | 8032’ i 0,155 | 8°50"| 9° roh Gleitlager
' " . . . .bis | 0,12 |6°51"10,124 |7° 5| 7° . »
Stahl GuBeisen . . . .1 01 |5°43 0,1035]|5°55" | 6° |bearbeitet| Gleitlager
v Phosphor- oder |von 0,05 | 2052’1 0,0518 | 2058 | 3° » Wilzlager

. Aluminiumbronze | bis 0,03 ' 1°43/ 0,031 |1°47"| 2° ’s .

Neuzeitliche Kraftwagengetriebe zeigen noch niedrigere Reibungswerte
(u =0,0164; 0 = 56"; ¢’ ~ 19 bei ap ~ 20°; ym ~ 35°---449),

. -k

] tWell t%n Ym = 9r f/f Cym=42%27"; 7,”1[—745' S
—L — 2 —<,sokannman  7f——2° — ] .
dl'ﬂ dl - Z7-=}/ //
bei bekannter Gangzahl z, 1 e R - L —1"]
und gewihltem Baustoff & F % Jr
von Schnecke und Rad ¥ s f / X -

on N YA <2 et Grenze de/’é’e/bs//)emmzmg
d.h. bekannten Reibungs- & wr /1 / (=0 I L
zahlen aus Abb. 20 und \§ - / / | voleSchnecken | | |

: altni S wE < S R
21.. das Verhaltnis m/d, so E /4 aufy 5"5'5/21‘9‘5'0/7”6’5‘/“’” s Pad und Sehnecke aus GuBeisen,
wéhlen, dafl der Gesamt- § arll  Feitiager
wirkungsgrad n moglichst S“H// 1/ 1 y oo 1
giinstig wird. Auchderzu-  » ES. V =07; 00 =15% 71, 1, =0 %2 |
gehorige Steigungswinkel ; ‘ [ J ’
o . . 1Ll LIl 11rr\||||||1[1|1* IEENA NN

ym 188t sich ungefihr ab- 0 G GG G G G0 a5 g8 g 42 qzv 025

schitzen. GroBe Schnek- E—

ken werden wie Riader auf  abb. 20. Gesamtwukungsgrad n des Schneckentriebs fiir verschiedene
Wellen aufgesetzt, haben Verhaltniswerte -
aber kleines m/d, und

schlechteren Wirkungs- s, ”n-zmm ,_”,W,gns e

= —-—. Rad und Schnecke aus GuBeisen.
d, 7 dy

grad; kleine Schnecken, %p__T20°] _,, L —— ]
sog. volle Schnecken, bil- 80 0° o S ———
den mit der Welle ein ,F X =

Stiick, haben groBes m/d, T =6/ N A \

und besseren Wirkungs- &% V// / B g P —

grad. Selbsthemmung er- EMEW [ 4 -flquﬁen;edems’e/ﬁsflmmmuﬂy

fordert kleine Gangzahl €T // y o n=0 ) J

(meistens z, = 1) und klei- S “F 111 autpeseret Sotenhon

ne Wertem/d, (aufgesetzte 3 [/ffr/ 1 °

Schnecken). nmax ist fiir § B - N~ Rad aus Phospherbronze,

alle Gangzahlen (z,) gleich, S 30:/// 3 Sc/?/?ec#e Tw.s' 15'/117/7/, h[/d/z/apl'eﬁ
tritt aber bei verschiede- . P05 150 T =
nenm/d,-Werten auf. npax 7 / “ ”'05'0?1 Ry =857
liegtfﬁrz1:4und8tahl- Ll Ll LLil1y [\l‘illlLll‘l[! 101

schnecken (Abb. 21) bei 0 goz oo 406‘ lW 47” 473 A

mjd, — 0,237, bei Gub- 7

eisenschnecken ( Abb. 20) Abb. 21. Gesamtwirkgngsgrad n des Schneckentriebs fiir verschiedene Ver-
N s m b

bei m/dl = 0,225. hiiltniswerte - &= wd Rad aus Phosphorbronze, Schnecke aus Stahl.

Trier, Die Kraftitbertragung durch Zahnriider. 2
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I1. Berechnung der Abmessungen der Ziihne.

A. Grundsitzliches.

8. Krifte. Die Richtung der Kraft, d. h. des gesamten Zahndruckes, den zwei
im Eingriff stehende Zahnriader gegenseitig ausiiben, geht stets durch den Be-
rithrungspunkt der beiden aufeinander driickenden Zahnflanken, durch den je-
weiligen Eingriffspunkt. Aus Abschnitt 3 ist bekannt, daB sich sowohl GroBe
wie Richtung dieses gesamten Zahndrucks wihrend des Eingriffs &ndern miissen,
wenn Rad 2 mit einer konstanten Umfangskraft U, verdreht werden soll, da3 die

Richtungsgerade des resultierenden Zahndrucks L = |/Ps2 + uPs? in um so
groBerem Abstand vom Walzpunkt ¢ vorbeigehen muf}, je weiter der jeweilige
Eingriffspunkt von C abliegt. Unangenehme Schwingungserscheinungen, Ab-
niitzung und Larm der Zahnriader werden neben anderen Ursachen auf diesen in
jeder Eingriffsperiode sich wiederholenden Richtungs- und Gré8enwechsel zuriick-
zufithren sein. Da es sich in der Folge nur um die Be-
stimmung der Abmessungen der Zéhne und Radkdérper,
also um Festigkeitsrechnungen handelt, so braucht
7 (¢ Feﬁﬂ- hier weder beriicksichtigt zu werden, daB sich die GroBe

(/M'U des Normaldruckes P, wahrend des Eingriffs gering-

U
Y figig dndert (Abschnitt 3) noch braucht die ebenfalls
reibender kleine Reibungskraft u P, (Abschnitt 5) in Rechnung

Hormaldruck gestellt zu werden. Wir setzen also Zahndruck L ~

Rad 2
! getrigben Py ~ Ucos .
! Zerlegt man den bei der Evolventenverzahnung
L:/;z/i unter Eingriffswinkel « in Richtung der Eingriffslinie

i verlaufenden Normaldruck P, im Wailzpunkt C in

Abb. 22. Richtung der Lager- eine zum Walzkreis tangential bzw. radial verlaufende
driicke bei gegebenem Drehsinn y .

des getriebenen Rades. Komponente, dann kann nur die erstere Komponente,

die Umfangskraft U zur Leistungsiibertragung dienen,

da die radiale Komponente P, keine Raddrehung, also keine Arbeit erzeugt.

Es ist Umfangskraft U = P, cos «,
Radialkraft P,= U tg«,
gesamter Lagerdruck L ~ Pn.

Abb. 22 gibt die Richtung der Lagerdriicke L an, wenn Rad 2 in angegebenem
Drehsinn angetrieben w1rd

9. Drehmoment. Leistung. Durch die am Wélzkreis mit Halbmesser r [cm]
angreifende Umfangskraft U [kg] kann das Zahnrad in Drehung versetzt werden.
Es ist Drehmoment M;[kgem] = Ur = P,rcosx = P,g. Macht die Welle
des Rades » Umdrehungen je Minute, so ist die Umfangsgeschwindigkeit am Wilz-

kreis in m/s v = 27[2:)] ™" und die Arbeitsleistung N [PS] = —g
__U2rm]jan __ Urmln __ Ur[em]n _ Mg[kgem]n
~ 60.7 716 71620 71620

Beispiel. 7, =60 mm; r, = 240 mm; a = 20%; n, = 2000; Rad I treibt mit 10 PS;
Gesamtwirkungsgrad 5 = 0,97.

_ 2nymn, 20,06 7 - 2000 __ 60 _
=% = " e = =12,5T m/fs. n,= Y 2000 = 500.
75-N 75-10 U 59,7

U =

pn = ~1’§,Eﬁ* = 59,7 kg Pn = C(TSTX = 0’94 = 63,5 kg
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Auch auf die beiden Lager der Welle des kleinen Rades wie des groBen Rades treffen zu-
sammen je 63,5 kg. Drehmoment an der Welle des kleinen Rades

Mg =Ur,=597-6= ZL—;?—G@ = 358,2 kgem.
Drehmoment an der Welle des groBen Rades '
N -71620 - n

Mg, = Uryn =59,7-24-0,97 = = = 1390 kgem.

2

10. Werkstoffe. Preis, Raum, Gewicht, Lebensdauer, Drehzahl, Leistung und ver-
langte Laufeigenschaften bedingen die Wahl des Werkstoffes der Zahne und Réder.
Zahnrider mit unbearbeiteten Zihnen werden nur in GuBeisen oder Stahlguf
ausgefiihrt. Die gegen Abniitzung sehr widerstandsfihige GuBhaut eignet sich
ganz besonders fiir Rader, die Staub, Nésse, Wetterunbilden, St6Ben ausgesetzt
sind und geringe Umfangsgeschwindigkeiten (v == 1---2 m/s) haben. Bei groBeren
Geschwindigkeiten verursachen die durch das GieBen bedingten Rundlauf- und
Teilungsfehler unertriglichen Liarm. Bei der Wahl des Werkstoffes der Zahn-
kriinze mit bearbeiteten Zihnen sind neben der Raumfrage meist die verlangte
Genauigkeit, die Lebensdauer oder besondere Laufeigenschaften z. B. gerdusch-
armer Betrieb mafigebend. Die Zahnflanken raschlaufender Rider miissen bei
sorgfiltigster Schmierung und genauester Herstellung besonders groBe Ober-
flichenhérte und groBe Widerstandsfihigkeit gegenVerschleif besitzen. Holz, Kunst-
harzpreBstoffe, Lignofol, GuBeisen, StahlguB, Schmiedestahl, legierte (vergiitete
oder im Einsatz gehértete) Stiahle haben der Reihenfolge nach aufsteigende Werte
der Oberflichenhirte und des VerschleiBwiderstandes. Bei hochsten Anspriichen
auf Genauigkeit und Lebensdauer werden jetzt den VCN-Stihlen (vergiiteten
Chrom-Nickel-Stihlen) die vergiiteten Silizium-Mangan- und Silizium-Chrom-Stihle
vorgezogen, die sich im Betrieb ganz ausgezeichnet polieren und viel weniger
Neigung zum Fressen zeigen. Die Festigkeiten von Ritzel und Rad werden zu-
einander abgestimmt, so daB das Ritzel eine héhere Festigkeit hat als das Rad;
gewohnlich ist beim Ritzel gz ~ 80---90 kg/mm?2, beim Radkranz ¢z ~ 65 bis
75 kg /mm?2,

Die Flanken der Zahnrider fiir Straenbahnen und elektrische Lokomotiven,
die raumlich beengt und mangelhaft geschmiert groBer Flichenpressung und daher
grofler Abniitzung unterliegen, werden im Einsatz gehirtet und erhalten eine glas-
harte, ~ 1,5 mm tief gehende Oberflichenschicht. Fiir Ritzel wird Einsatzstahl, fiir
die Réder hartbarer SonderstahlguBl gewihlt. Schleifen der Zahnflanken unterbleibt.

Die ebenfalls im Einsatz gehirteten hochbeanspruchten Zahnflanken der Rider
fir Werkzeugmaschinen und Autogetriebe werden noch geschliffen, um groBte
Genauigkeit und moglichst gerduscharmen Lauf auch bei hohen Geschwindigkeiten
zu erreichen. Zu erwihnen ist die ortliche Abschreckhértung durch den Hirte-
brenner (Brennhértung?), die bis auf eine Tiefe von 2-++-3 mm eindringt. (Brenngas:
Azetylen-Sauerstoff, neuerdings Leuchtgas-Sauerstoff.) Bedingung ist, daB der
Modul m = 4 mm und der Werkstoff selbst hirtbar ist, also allein durch Er-
hitzen und schnelles Abschrecken Harte annimmt.

SchlieBlich findet die Nitrierhdrtung geeigneter Nitriersonderstihle iiberall dort
Anwendung, wo hichste Oberflichenhirte erwiinscht aber die Gefahr der Hirte-
spannungen und der dadurch bedingten Verziehungen entfallen soll, z. B. bei
Tellerridern und Ritzelwellen von Personenwagen.

Zu beachten ist, daB beide eingreifenden Réder eine gehirtete Oberflichc
haben. Denn erfahrungsgemiB niitzt sich bald das eine oder andere vorzeitig
schnell ab. Es kann sehr wohl das ungehirtete das gehirtete zerstéren.

1 Vgl. Werkstattbiicher, Heft 89: Brennhirten.
2*
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Zur Verminderung des nie vollig verschwindenden Zahngerausches dienen neben
peinlichster Her- und Aufstellungsgenauigkeit auch gerduschdimpfende Werk-
stoffe (Holz, Lignofol und Kunstharzpreflstoffe). Diese mit nichtmetallischen
Zihnen versehenen Rider diirfen nie untereinander sondern nur mit genau ver-
zahnten GuBeisenridern kimmen. Die Zahnbreiten der Zahne aus nichtmetallischen
Stoffen miissen um einige mm kleiner sein, als die der eingreifenden metallischen
Riéder, sonst splittern jene seitlich aus. Stets soll das grofiere Rad die nicht-
metallischen Zihne erhalten, weil dadurch die gerdusch- und schwingungsddmpfen-
den Eigenschaften am besten ausgenutzt werden.

Holzzihne (Holzkimme) aus WeiBbuche (Abb. 23) werden in die keilfsrmigen
Lécher des Kranzes des groBen Rades eingeschlagen und mit Stiften oder Keilen
gehalten. Dann wird die nur roh vorgeschnittene Zahnform unter Einhalten eines
von der Genauigkeit der Herstellung abhingigen Flankenspiels nachgearbeitet.
Wegen der geringeren Festigkeit des Holzes erhalten die Holzzéhne eine Zahnstérke
s~ 0,6t, die eingreifenden GuBeisenzihne eine Zahnstirke s~ 04t. Grofite
Breite eines Holzzahnes hichstens 200 mm; bei groBeren Radbreiten miissen zwei
oder mehr Zihne nebeneinander gesetzt
werden. Die Zahnzahl mufl wegen des
Armanschlusses ein ganzzahliges Vielfaches
der Armzahl sein. Grofle Rader meist ge-
teilt. Anwendung der Holzzéhne noch bei
ungiinstigen Ubersetzungsverhéltnissen ins
Schnelle (z. B. bei Wasserrad- und Wasser-
turbinen). Man bevorzugt heute, wenn
moglich, die viel weniger Raum beanspru-
chenden und gleich ruhig laufenden mo-
dernen Radgetriebe aus vergiitetem Silizium-Mangan-Stahl mit schrigverzahnten
Zahnen, die bei gleicher Lebensdauer 3- bis 4 mal grolere Drehmomente iibertragen
konnen.

Ritzel aus Lignofol (Kunstholz, zusammengepreSt aus geschichteten mit
Phenolharz verkitteten Buchenholzfurnieren) und aus KunstharzpreBstoffen
(Hartgewebe mit Phenolharz, bekannt unter der Handelsbezeichnung: Ferro-
zell, Novotext, Turbax usw.) werden aus Platten von ~ 1m? Fliche und
0,2---300 mm Dicke scheibenférmig als Kolben in jedem gewiinschten Durch-
messer herausgeschnitten und wie Metalle mit Schnellstahl- oder Hartmetall-
werkzeugen bei hohen Schnittgeschwindigkeiten gebohrt, genutet und verzahnt.
Die Hartgewebekolben konnen auch als PreBformstiicke geliefert werden und
eine eingepreBte Radnabe aus Stahl oder Bronze erhalten. Die Metallnaben sind
auBen gekordelt oder geriffelt und sitzen mit PreBsitz im Hartgewebekolben.

Alle KunstharzpreBstoffe sind gegen Wasser unempfindlich und miissen ge-
schmiert werden. Sie vertragen eine Zahnbelastung, die nahe an die des GuB-
eisens heranreicht und haben daher den Werkstoff Rohhaut vollig verdrangt. Die
Verzahnung wird mit normalen Werkzeugen eingeschnitten, hat also genau die
gleichen Abmessungen wie die des eingreifenden metallischen Rades.

B. Stirnrider mit geraden Zihnen.

11. Berechnung der Zihne auf Bruchfestigkeit mit Zahnformfaktor. Rand -
spannungen. Der Zahneingriff wandert beim treibenden Rad vom Evol-
ventenfuB bis zur Kopfkante, beim getriebenen umgekehrt. Der Zahn ist ein an
einem Ende eingespannter, hauptsichlich auf Biegung beanspruchter Triger glei-
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cher Breite = Zahnbreite . Die ungiinstigste Beanspruchung tritt auf, wenn der
Normaldruck P, im Elngrlffsbegmn E, auf die Kopfecke des getriebenen Zahnes
wirkt. Zerlegt man Py, (Abb 24) im Schnlttpunkt A mit der Zahnmittellinie in
zwei Komponenten, deren eine in Richtung der Zahnmittellinie, deren andere senk-
recht dazu verliuft, dann besteht
im geféhrlichen Querschnitt ZSD
im Abstand ! von 4

1. ein Biegungsmoment

P lsin e [kgem]
2. eine Druckkraft P, cos e  [kg]
3. eine Querkraft P,sine [kg].

Wire der Zahn wie ‘ein Triger glei-
cher Breite b und ' gleichen Wider-
standes gegen Biegung nach einer
Parabelgeformt,dann wirein jedem
Querschnitt die gleiche Biegungs- ,
sp.annung‘ So aber tritt die groB{:je Abb. 24. Krifte am@i‘?ﬁ?}imﬁ??ﬁ%@g des geféihrlichen
Biegungsspannung dort auf, wo die

passende Parabel, deren Scheitel in A4 liegt, die Zahnflanken beriihrt. Diese Be-
rithrungspunkte Z und D bestimmen den gefihrlichen Querschnitt. Hochstwerte
der von 1 hervorgerufenen Zug- und Druckspannungen in den Punkten Z und D,
Hochstwert der von 3 erzeugten Schubspannungen im Punkte S. Die Schub-
spannungen verschwinden in den Punkten Z und D, sie beeinflussen daher die
groBten in Z und D auftretenden Randspannungen nicht. Die absolut héchsten
Randspannungen entstehen auf der Druckseite D. Hier ist

Omax [kgfom?) = g, - gg = Enlane | Pucose
Dieser Wert ist mallgebend fiir alle Zihne aus dehnbaren ziben Werkstoffen
(d. s. alle schmiedbaren Eisensorten, elastischen Legierungen, KunstharzpreBstoffe
und Holz). Die nichsthohen Randspannungen zeigt die Zugseite Z mit

Omax [kg/em?] = 6p — 04 = 6Pnb}82!ili - Pnbcfii'
Dieser Wert gilt fiir alle sproden Werkstoffe (GuBeisen, unter Umstéanden auch
StahlguB). Denn GuBeisen hilt auf Zug nur ~ 1/,, StahlguB ~ 2/, so viel aus
wie auf Druck.

Beim Weiterdrehen wandert der Normaldruck P, in Richtung der Eingriffs-
geraden und wirkt auf andere Evolventenpunkte. Die jetzt auftretenden Rand-
spannungen nehmen rasch ab. Die genaue Bestimmung dieser Randspannungen
ist umsténdlich, da Winkel ¢, Angriffspunkt A4, Zahnstirke s’ im gefihrlichen
Querschnitt und Abstand ! verinderlich sind und nur von Fall zu Fall zeichne-
risch ermittelt werden konnen. Zahnstirke s’ und Abstand I sind abhingig vom
Eingriffswinkel «, von der Teilung ¢, der Zihnezahl z und gegebenenfalls vom ein-
tretenden Unterschnitt. Ist allgemein s’ = »t, I = A¢, dann sind » und A nur mehr
von z und x abhingige unbenannte GroBen. Da auBerdem die am Wilzkreis
wirkend gedachte Umfangskraft U = P, cos & ist, so folgt
fiir die Druckseite D: oyax = Eggg (—(S—;)—z:;n £ cl:) ::) = I:]t (6)~ SIME | cosE ) _

fiir die Zugseite Z:  opmax = 7,%( 62sine con ) = ZU% ‘vz

12 cos o v COS o

= 'bt' cids

12 cos o ¥ COS8 «,
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Der Klammerwert heifit der Zahnformfaktor ys bzw. y.. Er ist eine un-
benannte Zahl, hingt nur vom Eingriffswinkel & und der Zahnezahl z ab und be-
riicksichtigt die Zahnform. Die fiir die Zugseite maf3gebenden kleineren y.-Werte
sind nur bei GuBeisen, vielleicht auch bei Stahlgul zu benutzen, die gréBeren

yi-Werte der Druckseite bei allen an-

Tabelle 4. Zahnformfaktor y. deren Werkstoffen. Die aus der Ta-
« =200 @ = 15° belle 4 ersichtlichen y-Werte gelten:
- — - . 4 g
2 ¥, 7, 1. fiir die ungiinstigste Annahme,
2 z . . g g . .
Sur fus vd Sur tr Yd daB der in Richtung der Eingriffs-
geraden verlaufende Normaldruck P,
10 11,88 QE 14,58 an der Zahnkopfecke nur eines
g 1(1)%3 =t igﬂg 15.11 Zahnes in voller Stirke angreift,
13 63 5.5 130 g 18,5 was bei Riddern mit geraden Zéh-
10,17 7S 12,5 12,56 14,83 aern ,
14 9,78 12,01 12,09 = 14,27 Den stets zur Sicherheit angenom-
15 9,45 11,6 11,72 £ 13,8  men wird;
16 9,19 11,26 11,45 _5 13,46 2. fiir nach DIN 870 empfohlene
g |l TR ko3
19 8.59 10,49 10,74 2 12,58  normale Teilkreiszahnstirke §=1/2;
20 8,45 10,31 10,56 o 12,35 3. fiir auBenverzahnte, im Ab-
21 8,31 10,13 10,41 12,15  wilzverfahren hergestellte Stirn-
23 8,09 9,85 10,16 11,82 rider mit geraden Zahnen.

25 7,93 9,62 9,94 11,55 Die Zihne innenverzahnter Ra-

27 7,717 9,42 9,76 11,32 der b hen nicht auf Bruchsich
30 7,59 9,17 9,55 11,02 e? raucnen nic au rucnsicher-
34 7,41 8,92 9,30 10,7 heit nachgerechnet zu werden, da
38 7,27 8,72 9,10 10,46  gsie stidrkere Zahnwurzeln besitzen
43 7,14 8,54 8,92 10,23 415 die Zahnstangenzihne. AuBer-

50 6,99 8,36 8,72 9,96 d ift. hier bei richti tof
60 6,85 8,17 8,52 9,72 em g}‘el 1er bel richtlg gestobe-
75 6,7 7,98 8,33 9,45 nen Zihnen der Normaldruck P,
100 6,57 7,82 8,14 9,18  nie am Kopfeckpunkt an (s. Werk-
égg g§4 325 ggg | ggg stattbuch 47, S.28/29, Abb. 40, 41),
o 6,17 7,37 75 ‘ .30 Wweshalb allein die Bruchfestigkeit

des eingreifenden Ritzels mafgebend
ist. Bei den Zihnen der Vy,s-Réder treten wegen der groferen Zahnstarken s’ und
des kleineren Hebelarms ! bessere Festigkeitseigenschaften auf, die wenn notig nach
Aufzeichnen des Zahnprofils beriicksichtigt werden konnen. Bei den schrauben-
formigen Zdhnen der Schrigstirnrider unterstiitzt der augenblicklich nicht im
Eingriff befindliche Teil der Zahnbreite den belasteten Teil. Daher sind Schrig-
zihne, deren Normalteilung f, gleich der Stirnteilung ¢ der Geradzahnstirnrdder
ist, bedeutend giinstiger auf Biegung beansprucht als diese. (Naheres unter Ab-
schnitt 16.)

Zahnbreite b. Man fiihrt sie im gewissen Verhéltnis zum Modul m = t/r aus,
setzt also b = ¢ - m; das Zahnbreitenverhéltnis ¢ = b/m schwankt zwischen 5 und
20 (30). Niedrige Werte ¢/ dann erforderlich, wenn die Umfangskraft U ungleich-
miBig lings der Zahnflanke verteilt ist. Ursachen sind roh gegossene Zahnflanken,
nicht parallele Radebenen und Wellen, schlechte Lagerung, Durchbiegungen des
Lagerkérpers usw. Folgen: einseitige Zahnbeanspruchung und Abnutzung, sogar
Bruch der Zahnecken. Daraus ergibt sich, daB ¢ mit der Giite der Zahnausfiihrung
steigt. Man wahlt

¢ ~ 5--+6 fiir unbearbeitete Zahnflanken bei groBen Kriften und kleinen

Drehzahlen,
~ 10 fiir bearbeitete Zahnflanken mit mittlerer Beanspruchung,
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~ 15-:-20 (---30) fiir genau bearbeitete Zahnflanken bei bester Lagerung und
starrem Unterbau (Schrigverzahnung, Hochleistungsgetriebe).

Zulissige Spannung k; [kg/cm?]. Da neben Bruchfestigkeit auch Ab-
nutzung der Zahnflanken, Erschiitterung, Lirm usw. zu beachten sind, so ist die
zuléissige Spannung nicht nur nach dem Werkstoff, sondern auch entsprechend
der GroBe der Drehzahl, der Her- und Aufstellungsfehler, der Formanderung usw.
abzuschitzen. Weil Her- und Aufstellungsfehler, sowie Larm mit der GréBe der
Réder wachsen, so verkleinert man die nur die Festigkeit beriicksichtigende zu-
lassige Spannung ¢, je nach Umfangsgeschwindigkeit v und Betriebsverhalt-
nissen mit einem Geschwindigkeitsfaktor f,. Man setzt fiir Zihne aus

Eisen und Legierungen etwa k; [kg/cm?] = f, * gy = —;;4—“ G, fiir Zdhne aus
elastischem Werkstoff, z. B. KupstharzpreBstoff, Lignofol, Holz . . . etwa
ky [kg/em?]) = f," - gy = (13% + 0,25) Oui; darin bedeuten:

A = eine von der Genauigkeit der Verzahnung abhéngige Zahl in m/s,

(~ 3 fir handelsiibliche gewohnliche Verzahnung, steigend bis ~ 6,
hochstens 10, fiir besonders sorgfiltig hergestellte Verzahnung),

v = Umfangsgeschwindigkeit am Wilzkreis in m/s,
0. = zuliissige nur die Festigkeit beriicksichtigende Spannung in kg/cm?2.

Tabelle 5 gibt fiir die wichtigsten Werkstoffe Mittelwerte der zulissigen Bie-
gungsspannung o,y an, welche bei Uberschlagsrechnungen und bei Bean-
spruchungen verwendet werden konnen, die zwischen Belastungsfall 11 (schwellen-
der Belastung) und Fall III (wechselnder Belastung) liegen.

Fiir die genauere Uberpriifung ist folgendes zu beachten. Die zwischen
zwei Grenzen pendelnde, also wechselnde Beanspruchung erzeugt nach einer ge-
wissen Spielzahl, etwa nach Millionen Wechselplétzlich den Dauerbruch,
wenn die Dauerfestigkeit des Werkstoffes an irgendeiner Stelle {iberschritten
wird. Je nach Art der Beanspruchung (Zug, Druck, Biegung usw.) bezeichnet
man die Dauerfestigkeit mit Wechselzug-,  Wechseldruck-, Wechselbiegefestig-
keit usw. Man ermittelt sie dadurch, daB man einen Probestab zunichst etwas
tiber die voraussichtliche Dauerfestigkeit belastet und die Zahl der Lastspiele bis
zum Bruch bestimmt. Bei den folgenden Versuchen wird die Belastung vermindert,
bis die Probe nicht mehr bricht. Um die Versuchsdauer abzukiirzen, wird bei
Stahl nach 10 Millionen Lastspielen der Versuch abgebrochen, weil nach dieser
Spielzahl der Zahlenwert der Dauerfestigkeit bereits annihernd genau erreicht ist.
Hat also z. B. St 50.11 die Wechselbiegefestigkeit oy 190 = 2426 kg/mm?, so
bedeutet dies, daf nach 10 Millionen Wechsel (Fall I1I) der auf Biegung mit
24---26 kg/mm? beanspruchte zylindrische Probestab noch nicht gebrochen ist.
Fiir schwer belastete und schnell laufende Réider darf daher die héchstzulissige
Biegungsspannung der Zdhne bei Fall III nur einen Teil dieser Wechselbiege-
festigkeit betragen. Die Dauerfestigkeit — besonders die der hochwertigen Stahl-
sorten — ist sehr abhingig von der Oberflichenbeschaffenheit (Bearbeitungsriefen,
Korrosion). Baustoffe wie St 37---St 40 und GuBeisen sind dagegen unempfindlich.
Auflerdem ist die Dauerfestigkeit der Druckseite immer hoher als die der Zug--
seite, weil hier die Kerbwirkung der Oberflichenverletzungen (Riefen usw.) den
Festigkeitswert herabdriickt.

Im allgemeinen Maschinenbau geniigt es, wenn bei den iiblichen zihen Stahl-
sorten fiir den Belastungsfall 11 eine Sicherheit Sy = 2,4 angenommen wird.
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Tabelle 5. Festigkeitszahlen verschiedener Werkstoffe.

. o '\ Be-
DIN- | Werks- Zug- ({iﬂl?e“) Streck- “ﬁiﬁ’éi” Zgli?gsé?e lﬂsfl:ﬁllgs-
1ok of ickers ; N 1o
[ o, e eyt | opemmne | ol
arte H, s . 0. w rto)
Bezeichnung Wb 107 Zul
kg/mm? | kg/mm?® |kg/mm? % kg/mm?|  kgfem? | kg,cm*
Ge 18.91 | GuBeisen mind.18| 195 | — ~ 8 350 |~ 25
Ge 22 91 e I 22 . 210 B - o :f? 10 450
GBz 14 PhosphorguBbronze mmd 20 90 — "3 \ 40() -800 ‘4() 50
GAI-M-Bz | Aluminium-Mehr- {40---45 20---8 B0+
_ stoff-GuBbronze | | .
Stg 52. 81 StahlformguB mind. 52 — 12 — 700 900 3() -65
Stgs281S| ., f ., 52 | 25 | 16 22 | 800--1000
St 34.11 , gegliiht {34---42 95-~~116 19 30 '17~~-18 700---900 | X 55
St 42.11 = »s 42---50 |116---138| 23 25 18---21| 800:--950 | ~ 60
St 50.11 | é » 50---60 | 138---166] 27 22 124---26| 850---1100| ~ 70
St 60.11 g | » 60---70 1166---195 30 17 125---28] 950--- 1200 ~ 85
StC 2561 |5 o | ! ’s 42---50 116---138" 24 . 27 ; 21-- ' 850---1000!
",2.3 i ] vergiitet |47---55  130---153; 28 | 24 | 23-- : ---1100.
StC 3561 |2 | £ | gegliht [50---60 |138---166 28 23 | 25+ 900---1150
b =§ﬁ vergiitet | 55---65 | 153---180; 33 22 | 26-- ! ---1300'
StC 45.61 -gﬁn & | geglitht |60---70 | 166---195 34 19 31-- 1000---1300
2 [ 2 vergitet |65---75 | 180---207] 39 18« 32 -+-1500
StC 60.61 5 | geglitht |70---85 195---235] 40 15 34-- 1200---1600
7| | vergitet |75---90 207---250 45 14 | 37 -+~ 1800.
Silizium [60---70 175---205 40-- 18 29-- 32 1000- --1400
= 1,6% 65---75 1190---220 42-- 18 31---34 1100---1500
g Mangan |70---80 ' 205---235| 45-- 17 {33'--36 1200---1600.
w 1,6 % 75---85 |220---250| 50-- 16  35---38/1300---1700,
,§ C 0 5 % 80-- 90 235~ --265 55- . 15 37 40 1400~ -+ 1800
o 5 — AR D : * L
VCMo 125 2 | Chrom 65---80 {190---235 42 52 23 -17 30---37/1400- - - 1800:
VC 135 - | 75---90 1 220---265/48---58(16---10 35---41{1500--- 1900
VCMo 135 = Molybdéin | 80---100| 235---290|56--- 70 16 -10 38---47/1600- - - 2000:
VCMo 140 | & 95---110| 280-+-320/71-+-82(15---9 4653 -+-2000,
VCN 15w § 65---75 | 190---220142---49 24---18 32 1400- --1600:
h 3 Chrom |75---85 |220---25052---6022---16 36 |1500---1800
VCN 25w ’ED 70---85 {205---250/49---6020---14 34 11400---1700
h g | 80---95 [235---28056---66:16---10 38 :1600---1900
VCN 35w > ! Nickel |75---90 1 220---26556---66/20---14 36 1500---1800
ok |90---105{265---305/66---79/16---10) 42 1800---2000
EN 15 _. | Chrom |60---80 39---52/20---10(28---371200---1600. 100
ECN 25 ’5‘—5--‘3. 80---100]600---66056---70 20---14/38---47{1500---1900. bis
ECN 35 :qj 2 & . Nickel |80---120 67:-:90'16---9 44---58 +=+2000. 200
T S - — — =
EC 30 ZEE | Chrom [55-70 (5863 36"~ 4520-- 1424 --32 1000--- 1400
EC 60 éjo =R 70---90 Rockwell --63,18-- 12‘33 -431400---1800
ECMo 80 M~ Molybdan|90---110 ) 63 -77i16---10143---52 -++2000
ECMO 100 }19~-«1357 3 '77 83-- 100113 7:54---66 -~220()‘ ,
KunstharzpreBstoffe. Lignofol o 7300400 [10++-20
Holz: WeiBbuche i 80---200 | 5---15

Somit ist die zuldssige Hochstspannung im Falle 177

Ows 107

).III -

Ows
zul — 6111 = 24

Nach Fall I1I werden nur die Zahne der Zwischenrider z. B. der Umlaufrider
zwischen Hohlrad und Ritzel beansprucht.
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Gewdhnlich liegt aber Belastungsfall II vor, fiir den die Ursprungsfestig-
keit gy,10r maBgebend ist. Wird fiir Fall I bei den iiblichen zéhen Stahlsorten
eine Sicherheit G;; = 1,9 fiir ausreichend angesehen, dann betrigt die zuldssige
Hochstspannung im Belastungsfall 11

O-II - EU.Z_EL - FE]:

wl=— Sy = 1,9°
Sind fiir einen Werkstoff die Zahlenwerte der Streckgrenze gp, der Wechsel-
biegefestigkeit owp1or und der Ursprungsfestigkeit oy, 100 bekannt, dann
kann bei Annahme der Sicherheiten 17 = 2,4 fiir Fall I11, bzw. &7 = 1,4 fiir
Fall I bei allen zihen Stahlsorten der Wert
der zulassigen Hochstspannung ol auch

[ g
zeichnerisch als Ordinate U U’ gefunden wer- Yo
den (Abb. 25)1. a0l 85 __
Ist der Wert der Ursprungsfestigkeit nicht b T e
bekannt, dann geniigt es, die zuléssige Hochst- 2l 205‘#‘ -
spannung o4 als Mittelwert zwischen dem - Ll ‘ S
zuldssigen Spannungswert fiir Fall ITI (o) « "8~ s | 3 )
und fiir Fall I (¢l,) aus $§T 10 = | ~§
3
o7~ " O owss - orp ﬁ;l ‘QTN J! l o
zul 2 2 7 Vo 0 W g/mm?
zu bestimmen, oder noch einfacher, wenn S
auch ungenauer o1y ~ 05/2 zu setzen. Fall I Falllr FallT

Bei langsam laufenden schwerbelasteten — Abb. 25. Bestimmung der zulissigen Span-

Ridern aus GuBeisen sind die Zihne auf "0 vm Mt Stahl mit owsio = 28,5
. . ogz10m = 39; o = 41,5 kg/mm*.

Bruchsicherheit nachzupriifen, da GuB-
eisen keine Streckgrenze hat. Nimmt man als Mittelwert den Sicherheitsgrad gegen
Bruch G = 4,5-+-5 an, dann soll ¢Zl, ~ 2{5(? 5

Weil GuBeisen auf Zug nur etwa /; so hoch beansprucht werden darf wie auf
Druck, so ist die groBte Randspannung auf der Zugseite festzustellen, also der
Zahnformfaktor y. aus der Tabelle 5 zu beniitzen.

Beispiel: Normales Getriebe aus St 50.11; Fall IT; » = 3 m/s; keine StéBe. Uber-
schlaglich wird mit dem Mittelwert ozu = 1000 kg/em? der Tabelle 5:

sein.

A
Ao Ozul = ‘; - 1000 = 570 kg/cm?2.
Modul m [mm)]. Ersetzt man in der allgemeinen Gleichung ky = bUt -y (Ab-

kb:fv'ﬂzulz

schnitt 11) die Teilung ¢ [cm] durch den Modul m, der stets in mm gemessen wird und
in allen folgenden Gleichungen stets in mm einzusetzen ist, dann ist, weil Teilung

t{em] = % und Zahnbreite b [cm] = ”;g ist, die iibertragbare Umfangskraft
. mr*yn kp
Ulkgl =795 "

Meist ist der Modul m gesucht entweder aus der Umfangskraft U oder aus dem
Drehmoment Mg oder aus der Leistung N [PS], die iibertragen werden soll.

Weil Mafkgem] = 71620 © — Uy = U = " LET. ] sy yirg

20 2000 ¥
Modul m [mm] = 5,64 V_Ul — 86 Vi”ﬂ — 35,7 ]/»@O—NZ.
Wk wzky wznkp
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Bei gleichem Werkstoff der Zahne eines Réderpaares ist stets das kleine Rad
(24, m,) gefihrdet und daher zu berechnen.

12. Berechnung der Zihne auf Walzenpressung und Lebensdauer. HERTzZsche
Gleichung. Die grofite Druckspannung ¢4, tritt in der Mitte der schmalen
Beriihrungsflache zweier paralleler Zylinder auf (Abschnitt 2) und betrigt

, _ 035P,
dmax b &m om >
wobei P, [kg] = Normaldruck auf Beriihrungsfliche,

b [cm] = Lénge der Beriihrungsfliche der Zylinder,
1 1(1 1 E,+ E
2 — A Pl Bl I | 2
M[Cm /kg]’_' 9 (0&1‘{—062) 9 ( ) + Ez) - 2E1E2
= mittlere Dehnungszahl der Werkstoffe der beiden Zylinder
L rem-11= L (L ly_@eta
om fem=] = 2\ 02 ) 20,0,
= MaB der mittleren Kriimmung der beiden Zylinder (— Zeichen
fir Hohlkriimmung).

Somit iibertragbarer Normaldruck
Py, =286 63, bomon = kbom,
wenn k [kg/em?] = 2,86 7, om = theoretische Walzenpressungsziffer.
Wendet man die HErTzsche Gleichung auf die Evolventenflanken der Stirn-
rider mit geraden Zihnen an, dann zeigt sich, daB of,,, ein Hochstwert wird,
wenn der ganze Normaldruck P, wirksam ist, wenn also nur ein Zahnpaar im
Eingriff steht und wenn der Kriimmungs-
halbmesser g, der Flanke des Ritzels klein
ist. Dies trifft zu, wenn ein Zahneckpunkt
(Abb. 26) des kleinen Rades gerade in das
Eingriffsende E, riickt. Dann ist die Strecke
BE, = Eingriffsteilung . = {; = fcos«x
und der Kriimmungshalbmesser des Ritzels
¢, = N, B, der entsprechende Kriimmungs-
halbmesser des grofen Rades ¢, = N,B
und ¢, + ¢ = N, N, = (r, + ry) sinx =
rysinx (¢ < 1), weil ¢ = ro/r;. Durch Auf-
zeichnen oder Berechnen ist ¢, bestimm-
bar. Der theoretisch ungiinstigste Fall ent-
steht, wenn ¢, = 0, also 1/gm =00 wird,
d.h. wenn der am Grundkreis liegende Evol-
ventenpunkt des Ritzels zum Eingriff kime,
weil 03, = oo wiirde. Praktisch wird die
Pressung nicht diesen Grenzwert erreichen,
da schon vor dem Erreichen der Quetsch-
grenze diese Flankenpunkte abgeniitzt und
‘3‘1’2 ¥ Unglinstigster Krimmungshalliesser  daher entlastet werden. Jgtzt hat, vyeil ja
e> 1 sein muB, das zweite im Eingriff
stehende Flankenpaar den Druck P, voll aufzunehmen. Wiirde dieses wegen
Uberlastung sich ebenfalls abniitzen, dann kdme das erste Flankenpaar wieder
unter Belastung, der Vorgang wiirde sich wiederholen und zur Zerstérung der be-
treffenden Flankenteile fiithren. Es diirfen daher die Endpunkte E,E, der Ein-
griffslinie nie zu nahe an die Grundkreisberiihrungspunkte N;N, heranriicken.
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Normalerweise haben bei allen richtig her- und aufgestellten Zahnrédern nur
die im mittleren Teil der Eingriffsstrecke liegenden Eingriffspunkte den vollen
Normaldruck P, aufzunehmen. Der Eingriffspunkt B (Abb. 26) hat den kleinsten
Kriimmungshalbmesser ¢, = N, B und daher die relativ grote Pressung auszu-
halten. Man verzichtet meist auf die zeichnerische Bestimmung dieses kleinsten
Kriimmungshalbmessers und wihlt den Wilzpunkt C als Beriihrungspunkt der
Flanken mit den Kriimmungsradien g, = r, sin &; g, = 7, sin o = 7,4 sin «.

Die theoretische Walzenpressungsziffer k& = 2,86 ¢3_, &m ist abhingig von
der mittleren Dehnungszahl x, und der groBten Druckspannung o7 , , die fiir
einen gegebenen Fall gerade noch ertragen wird. Es ist dabei zu beriicksichtigen,
ob dieser Hochstwert G}max selten oder dauernd, gleichméBig oder stoBartig auf-
tritt. Die Erfahrungen mit Rollenlagern aus gehértetem Wilzlagerstahl und mit
Zahnradflanken sind einander sehr dhnlich. Sie ergaben, daBl die Zerstérungen
am Wilzkreis, die ,,Griibchen‘‘, hauptséichlich durch Schubspannungen entstehen,
die nahe der Flankenoberfliche auftreten. Es laBit sich fiir Stahl als Werkstoff
eine Beziehung aufstellen, in der die Pressung von der gewiinschten Lebens-
dauer, d. h. von der Zahl W der Uberrollungen in Millionen und von der Brinell-
Ziffer H [kg/mm?] abhingig gemacht wird. Es ist

Pressung p [kg/mm?] ~ 0,487 H/ W und
n h 60
Zahl der Uberrollungen W = j5oooos,
wobei H ~ ¢5/0,36 = Brinellziffer in kg /mm?2,
n = Drehzahl in der Minute,
h = Lebensdauer in Betriebsstunden bedeutet.

Schwer und vollbelastete Zahnradgetriebe erhalten stets Stahl- oder Stahlguflanken,
daher ist die Dehnungszahl als konstant anzusehen und &« = 1/E ~ 1/2100000
E,+E 1 1

SEE, — "~ 2100000° etz
man fir ¢j _ noch den oben stehenden Erfahrungswert der Pressung p ein,
dann erhilt man fiir Zahnflanken aus Stahl oder Stahlgufi die zuldssige
Walzenpressungsziffer

zu setzen. Die mittlere Dehnung ist dann: o, =

k [kg/cm®] = 2,86 (100p)* - om = 2,86 (48,7 '%)2 ;

Fiir Stirnrdder mit geraden Zihnen wird also aus:

U M, 20,0 __ 2 (rysinx)?4 \
Pn*coslx——;l‘a)so‘—kbgm—kb 2*91 kbmj_l) kbdlsm(x( :tl)
ibertragbare Umfangskraft des Ritzels:

kbd

HZ
— = 6800 - .
E EWs

_ . T\ 1 i
U[kg]_chdlsmoccosoc(@.:tl)—— 3 s1n20ci:t1,
ibertragbares Drehmoment des Ritzels
Mgy, [kgem] = 7:&
Abmessungen des Ritzels aus:
Mg 4 741
2 romdl — =4 . P
bd; [em?]} = k. sin2a¢ 1
Fiir o = 200 st b2 [om?] = 6,22 2. L=1 — 445700 % ’%J,
fir o = 169 ist ba? ~ — 8% -’ £l = 573000k =23

(N in PS; Minuszeichen fiir Hohlradverzahnung).
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Nimmt man an, daB sich bei voller Belastung unter sonst einwandfreien
Betriebsumstinden erst nach % = 5000 Betriebsstunden die ,,Griibchen bilden
und daff das Gegenrad aus Stahl oder Stahlgu8 ist, dann folgt z. B. fiir das Ritzel
aus St 60.11 mit Brinellhiirte H [kg/mm?] = 180 und £ = 2100000 bei einer
Drehzahl #» = 1000 und % = 5000 die zuldssige Walzenpressungsziffer

)0 H? 6 1802

kso00 [kg/cm?] = 6*8(2" = 800 - 180 - == 157T~ 16.
E Wt 2100000 - /1000 5000 - 60
l 1000000

Fiir andere Werkstoffe und Drehzahlen des Ritzels gibt Tabelle 6 die entsprechen-
den kgygo-Werte an.

Da die Walzenpressungsziffer fir Rad und Gegenrad gleich grof} ist, so
kann fiir eine gegebene Drehzahl n, des Gegenrades 2 mit dem bereits bekannten
Wert kyp9o aus der Tabelle 6 der erforderliche Werkstoff des Rades 2 entnommen
werden. Also bei n, = 100 wiirde Stg 52, bei n,’ = 375 St 50.11 geniigen.

Tabelle 6. Werte der Walzenpressungsziffer ks in kg/em?
fiir b = 5000 Betriebsstunden.

%ZT ezlgﬁfge Drehzahlen in der Minute

Werkstoff der Zahne

100 | 250 | 500 | 750 | 10(.0?175_(;6"]‘2;0;)} 5000

kg/mm® | 10 | 25 | 50

|

St42.11; Stg 5281 . | 125 | 35 26 20| 16| 12| 9,5 83 75 66 56

St 5011 . . . . . . 153 52| 38 31| 24| 18/ 14 | 12 |11 ; 9,8 83 6,6

St 6011 . . . . .. 180 73| | 53| 42| 34| 25/20 |17 ;16 |14 11 @ 9,1

St 7011 . . . . .. 208 97| 71! 57| 45| 3326 123 |21 (18 15 .12

Si-Mn-St. 63 = 75++80 230 [ 87 69 55 41 32 |28 126 |22 19 15
(vergiitet) | [ : |

Si-Mn-St. 65 = 8590 | 260 89 70 52 y 41 |36 33 28 ‘ 19
(vergiitet) S 3 ‘ | %

Legierter Einsatzstahl 600 | 374 | 276 '219 190 174 152 128 100
(gehartet) 3 | | ‘ |

Die Wahl der rechnerischen Lebensdauer  in Betriebsstunden bei Nenn-
last ist davon abhingig, wie oft und wie lange diese Nennlast auftritt.

Ausgefiihrte vollbelastete Dauergetriebe, z. B. Turbinengetriebe, haben
eine rechnerische Lebensdauer & = 40000---150000 Betriebsstunden (~ 5---20 Be-
triebsjahre). '

Ausgefiihrte nur zeitweise eingeschaltete oder nur zeitweise vollbelastete
Getriebe, z. B. Schaltgetriebe an Werkzeugmaschinen, Kraftwagen-, Flugzeug-
‘und Krangetriebe haben eine rechnerische Lebensdauer von b = 50---5000 Be-
triebsstunden.

Die wirkliche Lebensdauer wird bei nur zeitweiser Vollbelastung in der
Betriebsstunde ein Vielfaches, bei betriebsmaBiger Uberlastung durch ungleiche
Flankenanlage, Schwingungen und St68e nur ein Bruchteil der rechnerischen sein.
Dazu kommt der Einfluf von Schmierung, Erwirmung, Verschleil usw. Fiir
mehrfachen Flankenangriff je Umdrehung, z. B. bei Zwischenrddern, Umlauf-
ridern, ist also A oder n entsprechend mehrfach einzusetzen, bei betriebs-
miBigen Uberlastungen (z. B. StéBen, Schwingungen . ..) die Nennlast hoher
zu wihlen.

Fiir eine andere Lebensdauer als b = 5000 Stunden ist &' = k;p0 ¢ und ¢
aus Tabelle 7 zu entnehmen.

Fiir GuBeisen als Gegenwerkstoff ist kgug = kyggo + 1,6 zu setzen.

Die Berechnung oder Nachpriifung der Zidhne auf Walzenpressung ist
besonders wichtig bei allen hochwertigen Werkstoffen. Thr hoher E-Wert
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Tabelle 7. ¢-Werte zum Umrechnen der fiir 5000 Betriebsstunden giiltigen
Lggpo-Werte aus Tabelle 6 fiir eine andere Lebensdauer =g k5000

k in Betriebsstunden . . 150 5 312 ’ 625 | ‘ 1200 ‘ 2500 l 5000 l 10000 ‘ 40000 | 80000 ‘ 150000 | 300 000

\ I I
52,5\2 16‘125‘ ‘08‘05}0,4\ 032\0256

—

Umrechnungsfaktor ¢ | 3,2
beeinfluBt den Zahlenwert ogq__ ungiinstig, ihre hohe Zahigkeit dagegen die

Bruchfestigkeit giinstig. Gerade umgekehrt verhilt sich GuBeisen, dessen Spro-
digkeit ungiinstigere Bruchfestigkeit und dessen kleinerer E-Wert giinstigere
Walzenpressungswerte ergibt.

13. Uberschlagsrechnung mit Belastungszahl ¢ (Vergleichswert ¢). Fir grobe
Uberschlagsrechnungen nimmt man an, daB die eigentlich am Teilkreis wirkende
Umfangskraft U = Mg/r, in voller Grole am Zahnkopf eines Zahnes tangential zum

Radumfang angreift und den Zahn nur auf Biegung beansprucht. Fir Quer-

schnitt f---f (Abb. 27) wird U - ; = — qul Wihlt man s; = 0,562¢; |; = 0,641,
dann wird:
0,522 ozul
U[kg]:: " —~btam,6 0.6 =bt = bic.

Man heiBt ¢ = ¢,4/14 die Belastungszahl, die
aus Tabelle 5 entnommen werden kann. Die Rechnung
ist stets fiir das kleine Rad auszufithren und gibt
brauchbare Werte fiir kleine Zahnezahlen. Fiir groBlere  AbD. 27. Biegungsbeanspruchung
Zahnezahlen erhilt man unnétig groBe Moduln. Durch umfang wirkende Kraft U.
Annahme von entsprechend groeren aus Erfahrung ge-
wonnenen Werten ¢ lassen sich so die Moduln auch ohne Kenntnis der wirklich
auftretenden Randspannungen abschétzen.

C. Kegelrider mit geraden Zihnen.

14. Berechnung der Zihne auf Bruchfestigkeit mit Zahnformfaktor. Die Um-
fangskraft U wirke am mittleren

Teilkreis (Abb. 28) mit Halbmesser Jcm y
Tm, = dm, /2. Das entsprechende Er- N Mg
satzstirnrad habe einen Halbmesser , ¢ / \74\&4
7e,,, einen Teilkreismodul m,, eine /'/ LAY tgasmoS, -
Zahnbreite b, eine auf der ganzen ya P . ";‘
Zahnbreite b gleichbleibende Zahn- I O 3w o
stirke s im gefahrlichen Quer- 7 ™. A 7 \
schnitt, eine Zahnezahl 2z, und N @‘E ; ¥
einen zu z, gehorigen Zahnform- '\%%is\,\f‘—é‘: NN
faktor y.. Die friihere Biegungs- ng/\ =4 L N “\E
gleichung lautet hier sinngemif3: . Ff‘o S ;37_ vl J $~§\4/
rg s Lk
100 }’e Vs y—i’ N l |
Das Drehmoment M, des Ersatz- =4
stirnrades in Ebene Oy, Cm ist: Abb. 28. Kriifte am Kegelrad.
’ mn Y ky L ReMm mm Y 2e ky
M Tegom] = Ure, = 356", 780~ 70-2000

Tm 2 o .
Da ro irta=12,:2 also r, = —mé—? ist, wird:
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Ze _ M w Zekpm
Ure, = Urn~ 72000’
also das Drehmoment M; des Kegelrades in Ebene CnO':
. mapzkyn N
Md [kgcm] U Tm — m@b—‘ == 7]. 620 7’; 5

und mittlerer Modul
M [mm] = 5,64 VZZ: — 8,64 ff: 7= 35,7 ‘/lgofika“.
ky [kg/cm?] ist wieder der die Festigkeit und den Verschlei beriicksichtigende
Spannungswert, also der entsprechend zu verkleinernde Wert oy [kg/cm?] der
Tabelle 5, N [PS] die iibertragbare Leistung. Zu beachten ist, da mit einziger
Ausnahme des Zahlenwertes y., der entsprechend z. der Tabelle 4 zu entnehmen
ist, alle anderen GroBSen sich auf das Kegelrad beziehen.
Der suBlere Teilkreisdurchmesser des Kegelrades ist:

dlzdml—{—2-b/2-sin61=dm1—[—bsin61.

. . d in o
Da i:mls.t;, so wird aus ﬂzﬂ%-bsm L
1 % ? %
AuBerer Modul m [mm] == mn + b S;n % . Der gefundene Wert m wird abgerun-

det, um fiir d, ein rundes MaB zu bekommen, kann aber sonst beliebig gro8 sein,
da es fiir Geradzahnkegelrider keine genormten Werte m gibt.

15. Berechnung der Zihne auf Walzenpressung und Lebensdauer. Die bei den
Stirnridern mit geraden Zdhnen gefundene Gleichung des Normaldrucks

P, = cogya — kb 2O 02 gilt auch fir Kegelrider, wenn man annimmt, dal die

Oa
Umfangskraft U im Punkte Cn (Abb. 28) des Ersatzstirnrades mit Halbmesser Te,
angreift. Das Minuszeichen kann hier wegfallen, da man Innenkegelrider wegen
Herstellungsschwierigkeiten vermeidet. Weil die Kriimmungsradien im Punkte Cn

Lrganzungskege/ - : .. sina
Wilkegel 01 == Tep, S & = Tm, T 55
M= Rad 2] sin «
7N , Q2 = Te,, SIN & = T, - wos 4,
\ . . .
RIS Y (4 sind, so wird die Walzenpressungsziffer
L . -\ bei Achsenwinkel § == 90°.
[\ Walzkegel  \ [ -
P % Lk o U et
- P [kg/em?] = becosx 29,0
Rad 71 S 8 102
i T el U (rm, cos dy -+ rm, cos d,)
T bcosasina 2rm, rm,
Ty——n ;
f’%ﬁ% 161 2U (21008 0y + 25 08 &y
= bsin 26 dm, 2 ’

Abb. 29. Hilfsfigur zur Ermittlung der Rezie-
hungen zwischen Zihnezahlen, Teilkegel- und d Z Mm
Achsenwinkel. a Tm = o

Der Klammerausdruck kann umgeformt werden. Nach Werkstattbuch 47, Abschnitt 40, ist
2/2 + cos d 2/% + cos 8
to J, — 2/°1 T VTR T _ “1*2
ML sin ¢ 3 otgdy sind
cos d; = (2,2, -+ cos d) sin d,/sin d; cos dy = (2,/2, + cos z)) sin dyfsin d.

Aus Dreieck A BC (Abb. 29) folgt mit Sinussatz:

-, also:

sin d, = ET—IB— sin (180 — d) = EZI'B sin d; sin d, = Aﬁg sin d;
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mit Cosinussatz 4 B = }r® + r: — 2r, 7, cos (180 — J), demnach
" _ (2a/7y + cos d) 2,
Vri 4o ~{T 27, 74 CO8 & Vz + z; + 22, 2, cos 5o
(21/25 + 08 d) 2z,
P2 4 2z, 250084
Somit wird Klammerausdruck:
2, CO8 Jy -+ 2, €08 0y 23 25 (2)/25 1 €08 d) + 2221 (2/2 +cosd) 1442+ 24co8d
% - 2 )z + 7 + 252,008 8 YT+ i+ 2icosd
und Walzenpressungsziffer bei Achsenwinkel d == 90°:

cos §, = (ZZ +cos d)
1

€O8 Jy = V2

2U 1+12—;—2zcos6
klkg/om®] = o i, 2

Walzenpressungsziffer bei Achsenwinkel d = 90°:

k[kg/cm?} = _2U Vl + 12.

bsin 2o dm, 12

> (s
Bei o = 15° ist k[kg/cm?] = 40 1+ 8Mg Vlj"_’

e T bdy, 2
. . 3,11U 'l—i—’bz 6,22 Mg, /1 + 4
J— 1) — LA It amant 1
bei o = 20° ist k& =Yin V = b V -

Diese Werte % miissen unter denen der Tabelle 6 und 7 bleiben.

16. Axialdruck. Lagerdruek. Infolge des unter Eingriffswinkel & geneigten
Normaldrucks P, (Abb. 28) entsteht neben der Umfangskraft U noch eine Kom-
ponente P, sin x = U tg «, die einen Axialdruck erzeugt:

A, = U tg & sin §, in Richtung Ritzelachse
A, = U tg o sin d, in Richtung Radachse.

Diese Kraft sucht die Réder auBer Eingriff zu bringen, d. h. von der Kegelspitze M

wegzuschieben. Der gesamte Lagerdruck ist wieder durch P, nach Richtung und
GroBe gegeben.

D. Stirnrider mit schraubenformigen Zihnen, Schriigzahnstirnrider.
17. Berechnung der Zihne auf Bruchfestigkeit. Die bei den Geradzahnstirn-
ridern zur Berechnung der Zihne benutzte Gleichung U = bt % wird sinngemé3

fir das Ersatzstirnrad des Schrigzahnstirnrades umgeschrieben, also fiir
Zahnbreite b, = b/cos #, Normalteilung ¢,, und Zahnformfaktor y,, welcher der
Zshnezahl 2, des Ersatzstirnrades entspricht. Die biegende Kraft P, = P, cos &,
(Abb. 30) liefert zwei Komponenten, eine Umfangskraft U = P, cos # und eine

Axialkraft P,. Aus der Biegungsgleichung fiir das Ersatzstirnrad P, = b, tn
wird daher: U b

w0sf = cosp tn~~ oder U =101, /—"

Beachte, dafl hier mit der Normaltellung t, und mit dem fiir z, giiltigen Zahn-
formfaktor y, zu rechnen ist, daB wegen des schrigen Verlaufs der Flanken-
berithrungslinien (€,EE, [Abb. 31]) des im Eingriffsfeld stehenden Zahnteils der
mittlere Hebelarm I', an dem der resultierende Normaldruck wirkt, héchstens
etwa 2/; so groB ist wie der. am geraden Zahn, und daB wegen des Sprungs der
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augenblicklich nicht im Eingriff befindliche Teil der Zahnbreite den belasteten
unterstiitzt. Fir Schrigzahnstirnrider gilt also:

biyky ky
Ulkg] = gr.r. = 15bt !
Weil " v
tn [cm] = ~m;"0i; bem] =V ,@, Mglkgem] = Ur = 71620 i:
m] o fa_ o tn2 M 2
rle T 2x 2~ccosp " 20cos @’
so wird aus . mny 7w ky m‘,,. vza ke
U= 15" 5, wnd Ma= 15550 = 2

@zﬂqfaf/‘/ im Stirnschift )

it (f I//pé'e)/
|
/

\’\ Welzzylinder
/ Zd/i/ze geschiifien lings
// Walzzylindermante!

2
-

On=20% Y=1; =30 2=170
Abb. 30. Wilzkreishalbmesser » und Kriimmungshalbmesser r, des Schrigzahnstirnrades.

Modul m, [mm] des Schréigzahnstirnradeq in der Normalebene
/U/n 1” Mdyn cosﬁ‘ IOOON,n cos I
_5’64]/11ka 15 > wzkb' 1,5 _357V wznky ) 1,5 °
ky [kg/em?] ist wieder der die Festigkeit und den VerschleiB beriicksichtigende
Spannungswert, also der entsprechend verkleinerte Wert o,y [kg/cm?], N [PS]
die iibertragbare Leistung.

Aus der Gleichung ms = mn/cos § = d,/z, folgt der Stirnmodul m; und mit
z; der Durchmesser d, des Ritzels.

18. Berechnung der Zihne auf Walzenpressung und Lebensdauer. Aus den An-
gaben im Abschnitt 12 fiir Stirnrdder mit geraden Zahnen folgt sinngemaB fiir
die Normalschnittebene nn der Schrigzahnstirnrider (Abb. 30):

py U Ma, 20,0,  kb2sinanra, ra,

= e —_— R n— =

COS &n  cos fcosxy 7,008 3 COS Oy 02 + 01 cos 3 (rn,+ Tny)

n
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somit: .
M, — kb2r cosamsinay ra,rn, _ kbd,sin 20n7n, 1n, kbd, sin 20 7, 1y cos®
T Tn, + Tn, T 2(mtrm) 2c08i i (ry 4 1y)

(weil r, = r/cos? 3; s. Werkstattbuch 47, Abschnitt 35)
kbd,sin 207,

T 2c08? B (ryfry + 1)
_ kbdisin20p ¢
4 cos2 B P41
Daher die Abmessungen des Ritzels
mit schragen Zihnen aus:
4 Mg, (z + 1);

sin 20, \ 4

- b d?[em®] = cos? 3- y

sie verkleinern sich um den Betrag
cos? B (s. Tabelle 8), mit anderen
Worten:

Tabelle 8. EinfluB der Zahnschrige
auf die Walzenpressung.

Schrigungs- ! | ‘ |
winkel 3 . 10° ‘ 20"“ 300 i 40° ‘ 500

cos?p . .

Die Walzenpressung von Schrig-

zahnstirnrddern sinkt mit zu-

nehmender Zahnschréige, weil

der _Elngrlffswmkel .0‘3 des Stirn- Abb. 81. Geradliniger Verlauf des Eingriffs auf der Zahn-
prOfllS gemiaLB der Bezlehung tg Ks = flanke des Schrigzahnstirnrades. €, €€, = Linie (Gerade)

. . des gleichzeitigen Eingriffs.

tg «n/cos @ steigt und daher die

Kriimmungsradien in der Ebene des Stirnschnitts, d.h. in Richtung der Um-
fangskraft U groBer werden.

Fiir o = 20° ist bd3 [em?] = 6,22 cos? 3 AIE’@ Ll

= 445700 cos? ﬂ - -_*—;

fir o = 15° ist bd? :80052ﬂ£kdi-i_l;1 = 573000 coszﬂk 1t—1 ;
7y
(N in PS, k aus Tabelle 6 bzw. 7).

E. Kegelriider mit schriigen bzw. gekriimmten Ziihnen.

19. Berechnung der Zihne auf Bruchfestigkeit. Das dem mittleren Teilkreis des
Kegelrades mit Halbmesser 7, entsprechende Ersatzstirnrad mit z, Zahnen (Abb. 32)
besitzt hier schrige bzw. gekriimmte Zahne, fiir welche das bei den Schrigzahn-
stirnrddern Gesagte gilt. Die Biegungsgleichung fiir Geradzahnstirnriader ist auf
das Ersatzstirnrad der Normalebene mit z, geraden Zihnen umzuschreiben, das
eine Zahnbreite by[cm] = b/cos Bm = Y m,/10 cos 3, eine Normalteilung #,[cm] =
my /10, eine Zahnezahl z, = 2./cos® Am = 2,/cos d; cos? By, (s. Werkstattbuch 47,
Abschnitt 35 und 40), einen Teilkreishalbmesser r,, = 7., /c0s? By =1,, [cOs J; cOs? B
und einen z, entsprechenden Zahnformfaktor y, besitzt. Es wird:

U butaky  miy- 7wk
cosfPm  ¥Yn  100cosBmyn
Drehmoment des Ersatzstirnrades in der Normalebene C,, M,:

Py cos oy =

Mg, [kgem] = v L o mayToky  zemn _ maWzawhy

Py == e — ndhii A
cosfm " 100 cos Bmyn 20 2000 c0S B Vn
Trier, Die Kraftiibertragung durch Zahnrider. 3
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m 2n €08 fm
z
und alle Schrigzahnrider aus den auf S. 31 gesagten Griinden eine gréBere Bie-

gungsfestigkeit haben, so wird

a ak
Drehmoment des Kegelrades in Ebene C,,0, = Mafkgem] = Urp ~ 1,5 5 07(;'0 %,z?;asb?;;l

Normalmodul m, [mm] (= Modul des Schréigstirnrades in Normalebene)

U L g/ M7 o8 5 TO00N 5,
~ 5,64 V_Igz;ﬁ vzkp wznky 1,5 °

Weil 2, /2, =1 /cos 0, cos® B, 7y, [T, = 1/cos J; cos? By, , also allgemein r, =

Hieraus mittlerer Mo-
dul mp, [mm] am Um-
fang des Kegelrades mit
mittlerem Teilkreishalb-
messer (7m):

Mm = My/COS B .

¥n ist entsprechend der
Zihnezahl 2, zu wihlen.
Alle anderen Gré8en be-
ziehen sich auf das Ke-
gelrad. Im Breitenver-
héltnis v = b /m,, ist der
volle Wert & nur dann
einzusetzen, wenn die
Umfangskraft U auch
langs der ganzen Zahn-
breite b iibertragen wird.
Da die iiblichen Bo-
genzihne nur etwa auf
Abb. 32. Krifteplan bei Schrigzahnkegelridern. Ypr++3/5 b tragen, so ist

das zu beachten.
20. Berechnung der Zihne auf Walzenpressung und Lebensdauer. Die bei den

Kegelridern mit geraden Zihnen gefundene Beziehung der Walzenpressungs-
ziffer k& ist hier fiir den Krummungsradms des Zahnprofils im Punkte C, des
Normalschnitts g,, = 7y, sin &n = 7y, sin an/cos d; cos? B,, und fiir die Zahnbreite
bn = bfcos Bm umzuschreiben in:

% [kg/om?] — Pn on, +-on, __ v . | Tmy €08 &y 4 Tm, cO8 d;

by 2@n On. - b sin oy,
e COS 2 COS Oty + ———— 27m, Tmy -
Ccos ,Agm Ccos ﬂm

__2U (2 008 dy -} 2, cos d,) cos? B, _ 2Ucos? B, T+2+ 24 c?;s d
— b sin 200 dm, 2, " bdm, sin 20, 2
fiir Achsenwinkel §=90°;

2 142
_ 2Ucosfy ]/1 % fiir Achsenwinkel d = 900,
b dm, sin 2o0m 12

2Mq,
dml

bei o = 200 zu b3, [om?] = 6,22 cos? i 11 V“”. — 445700 cos? B ]/1 it

(3

Die Abmessungen des Ritzels folgen mit U = fiir ¢ = 90°

iy

beix =15°zu bd2, [cm3]—8eos~ﬂde‘] EJ_ == 573000 cos2ﬂm , V _t

72
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(N in PS; k-Werte miissen unter denen der Tabelle 6 bzw. 7 bleiben. Die Werte
cos? By, sind aus Tabelle 8 zu entnehmen. Weil die iiblichen Bogenzéhne nur im
mittleren Teil der Zahnbreite aufliegen, ,,ballig‘ tragen, so ist hier nicht mit
der ganzen Radbreite b, sondern mit der wirksamen Zahnbreite b’ a~ (}/,+++3/;) b
zu rechnen.

21. Axialdriicke. Die im mittleren Kegelradwalzpunkt C), angreifend gedachte
Resultierende des Normaldrucks P, ergibt einen Axialdruck P4, der je nach Drech-
richtung des Rades und Steigungssinn der Flankenlinien- /ysoieny
spirale von der Kegelspitze weg oder auf sie zu gerichtet  /nksdrehend
sein kann. Aus Abb. 32 folgt

P, = ?()E%« (bg o, 8in 0; + sin By cos d;) fiir Ritzel,

Py, = __U/V (tg &, 8in d, F sin A cos d,) fiir Rad.

Das obere Vorzeichen gilt, wenn Drehsinn und Steigungs-
sinn, gesehen von der Kegelspitze aus (Abb. 33) gleich ge-
richtet sind, das untere Vorzeichen, wenn Drehsinn und rechissteigend,
Steigungssinn einander entgegengesetzt verlaufen. Ergibt reclbchetent.

. . S . Abb. 33. Drehsinn und Stei-
die Formel einen positiven Zahlenwert P4, dann ist der gungssinnwird durch Blick-
Axi.a,ldruck, wie Abb. 32 zeigh, von der Kegelspitze weg “01;;‘;“%;’;;%25:;?;;“‘4
gerichtet, was moglichst anzustreben ist.

Berechnungsgang der HauptmaBe, der Zahnstirken und Breiten usw. bei den

verschiedenen Verzahnungsarten s. Schrifttum [1] IT/I1I, S. 46/47. — [3] S. 624, 633.
— Berechnungsgrundlagen in [5], [6].

F. Schraubriider.

Hier ist zu beachten, dafl der Eingriff nur punktweise erfolgt und daB die
Beanspruchung auf Biegung gegeniiber der auf Abnutzung infolge der Schraub-
reibung mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit v (Abb. 15) in den Hintergrund
tritt. Bei ganz niederen vi-Werten (z. B. in handbedienten Schraubenflaschen-

ziigen) kann man mit U = b#, ~73 rechnen. Bei einigermafen merklichem v; aber

hingt die GroBe der ibertragbaren Umfangskraft U vor allem von der Wider-
standsfahigkeit der kleinen aufeinandergepreBten Reibflichen, der Art der Schmie-
rung und der Betriebsdauer ab und kann nur nach Erfahrung bestimmt werden.

Als Werkstoff eignet sich nur GuBeisen fiir beide Réder, wenn
v =>5[m/s] oder Stahl fiir das schnell, Phosphorbronze fiir das langsam
laufende Rad, wenn v: = 5 bis hochstens 10 [m/s] ist. Man setzt U = b¢,c und
wihlt die Belastungszahl

c= (ﬁ) — _ 3% bei GuBeisen auf GulBeisen
Yn 1+ vy
40 .
c= T o bei Stahl auf Phosphorbronze.

Radbreite b; wirksame Radbreite b = Zahnbreite. Die Zihne der
Schraubrider berithren sich nur lings der gemeinsamen, im Punkt €, senkrecht
zur Zahnflanke stehenden Eingriffsstrecke E, E, (Abb.34). Durch die Linge
dieser Strecke, die durch die Kopfkreise der schrigen Zylinderschnitte je nach
Zahnezahl 2, verschieden gekiirzt wird, ist auch die Grenze der wirksamen Breite b’

3*
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der Rader gegeben. Im Grenzfall kann also bei der Schrigzahnplatte, d. h. bei
sehr groBer Zihnezahl 2, die Projektion der Eingriffsstrecke ExE» den Hochst-

‘ wert A B = 2mpu/tgon er-
roﬂ‘ reichen.

09"'“?“ Also wirksame Rad-

il .
° breite 6’5% sin 3.
g an

Bei oy = 20° wird
b' = 5,5musin 3,
,, On = 15% wird
b = 7,5musin 3.
Eine  Verkleinerung
des Eingriffswinkels «,
erhoht also die wirksame
Radbreite b’ und gibt we-
gen tg o' = u/cos xn auch
eine giinstigere Reibungs-
ziffer. Daher wéhlt man
hier besser o, = 159 statt
" on =200, Diese wirksame
Radbreite b’, die in Wirk-
lichkeit- wegen der Rad-
kriimmung noch kleiner
ist, ist maBgebend fiir die
Eingriffsverhéltnisse und
Abnutzung und muf} zur
Berechnung der Zahn-
abmessungen herangezo-
gen werden. Somit Zahnbreitenverhaltnis ¢'=17,5sing (bei &, = 15%). Die
wirkliche Radbreite b wird meist grofer ausgefiihrt, um das Rad seitensteifer zu
machen, etwa b ~ 8my,.

Abb. 34. Wirkliche Radbreite b und wirksame Radbreite &’ des Schraub-
rades.

Weil o fom] = 707, b fem] = ¥ Malkgem] = 71620 Y — U r:
_tsz__ tz  mmz
r [em] T 2n " 2mcosp  20cos 3’
so wird aus .
YMIDNE (11 _myzme
Ulkgl =b"tnc = ""y55—; Malkgem] = 550 cos i

Modul m, [mm] des Schraubrades in der Normalebene
504/ 0 = ng]/Micor? g5y /R0 con
Ye vze

Pznc

G. Schnecken und Schneckenriider.
Werkstoff fiir Schneckenradzihne:
GuBeisen, wenn v [m/s] == 3.

Phosphprbronze fiir hohes »; und Dauerbetrieb.
Aluminiumbronze

Aluminiumbronze eignet sich besonders fiir héchste und stoBweise Belastungen.
Neuerdings werden mit gutem Erfolg auch Leichtmetallegierungen (Kolben-
legierung KS 1275) auf Aluminiumgrundlage verwendet, deren Verschleififestig-
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keit der der GuBbronzen sehr nahe kommt. Durch das Schleudergulverfahren
erhalten die Radkrinze ein sehr dichtes Gefiige.

Werkstoff fiir Schnecken:

(GuBeisen auf GuBeisenrad nur bei Handbetrieb; Zahne bleiben unbearbeitet,
da GuBhaut vor schnellem Verschleil schiitzt.)

Stahl (ungehértet, besser naturhart oder vergiitet, geschliffen und poliert;
gehirtete Schnecken miissen wegen des Hirteverzugs geschliffen werden. Ein-
satzhértung vermeiden, da KEinsatzschicht ungleichmiBig).

Radabmessungen.

Zahnteilung. Die Schnecke mufl wegen der stirkeren Abnutzung, weil z,
klein ist, aus hérterem Werkstoff sein. Man berechnet also die Zahnteilung ¢ des
weicheren Radzahns wie bei den Schraubridern nach der Gleichung U, [kg] = btc
und wiéhlt fiir die Radzdhne die Belastungszahl

¢ [kg/em?} = 71*_;4-_9;- bei GuBeisen auf Gufleisen,
60
c =TT bei Stahl auf Bronze.

Die Gleitgeschwindigkeit v [m/s] = v,/cos ym (Werkstattbuch 47, Abschnitt 46)
braucht nur bei gréBeren Steigungswinkeln, also meist nur bei mehrgingigen
Schnecken berechnet zu werden, sonst geniigt fiir die Bestimmung von ¢ die Um-
fangsgeschwindigkeit v, der Schnecke. Es soll » == 10 m/s sein.

Zahnbreite heit man die Linge b der Sehne (Abb. 18) der FuBrundung.
Es ist b ~ 2,5¢. Eine seitliche Begrenzung der Zahne durch radiale Gerade zum
Schneckenmittel beseitigt die nie tragenden Zahnecken. Somit ist Zahnbreiten-
verhiltnis ¥ ~ 257~ 7,5:-8. Mit b[em] =7 und t[cm] 2 wird bei
U, [kg] = btc — "‘l‘go”“- und bei M, [kgem] = U r,="U

Modu! m [mm] des Rades im Mittelschnltt

—5 64V —86 Mdz, _ 357 l/l??‘lél.

Y2y nyl

Zahnbegrenzung (Abb. 18). Der Radzahn wird konzentrisch zur Schnecken-
rundung geformt. Das Kopfspiel S ist meist durch die Abmessungen des ge-
wihlten Schneckenradfrisers festgelegt. Die Hohe & des Radzahns beeinfluBt
die Liange des Feldgrundrisses, d. h. des Abstandes des Punktes % von der Kreu-
zungslinie (Abb. 35, auBerdem Werkstattbuch 47, Abschnitt V C). Es ist nicht
giinstig, wenn dieser Abstand zu grof wird, weil bei allen Ausfithrungsfeblern der
Schnecke (Teilungsfehlern, Hérteverzug) gerade die duBersten Schneckenginge
tragen und die seitlichen Radkopfteile stark angreifen, wodurch die wertvollere
Schneckenmitte gar nicht mehr zum Anliegen kommt. Die Hohe % ist nur so
groB zu machen, daB der Feldgrundril etwa (2,5:--3,5)t lang wjrd. Im Mittel
ist &k~ 0,5¢cos ym ~ 1,5m cOS ym.

Zihnezahl. Wegen gleichméaBiger Abnutzung der Radzihne und Schnecken-
génge beim Einlauf und Betrieb ist die Radzédhnezahl so zu wihlen, daB jeder
Zahn des Rades mit jedem Gang in Eingriff kommt. Es sind also z. B. bei zwei-
gingiger Schnecke 39, 41 ... und nicht 38, 40 ... Zihne auszufiihren.

Schneckenabmessungen. Die zylindrische Arbeitsschnecke mufl mit dem
zugehorigen Schneckenrad-Abwilzfriser genau gemeinsam haben: Teilung
(Modul), Steigung, Flankenwinkel, Gangrichtung (rechts- oder linksgéingig)
und Teilkreisdurchmesser. Nur AuBen- und Kerndurchmesser sind wegen des
erforderlichen Spielraums andere als am Friser. Die Arbeitsschnecke muB im

220
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Getriebe genau in der Stellung eingebaut werden, die der Walzfraser gegeniiber
dem Rad bei der Bearbeitung der Radzihne einnahm. Die Schnecke hat sogar
dem jeweiligen Schliffzustand des Wilz-
frisers zu entsprechen. Daher ist Aus-
tauschbarkeit nur innerhalb der Reihe
der im gleichen Scharfschliffzustand des
Frasers erzeugten Schneckenrider vor-
handen.
Schneckenlinge. Die Linge des
Feldgrundrisses, d. h. der Abstand des
Punktes 2 von der Kreuzungslinie (Abb. 35)
sowie die Radzdhnezahl z, beeinfluBlt die
Schneckenlinge L (Abb. 18). Aus Ta-
belle 9 kann die Lénge L anndhernd be-
rechnet werden.

Tabelle 9. Abhéngigkeit der Schnecken-
lange L von Teilung ¢ und
Radzéhnezahl 2,.

T

Lit 4 4,81 52 | 06 j 6,0
!
|

Abb. 35. Eingrifisfeld des Spiralschneckengetriebes. \
2= 1; 23 = 30; v =5°43". 2y 24 | 36 48 60 72

Kraftwirkung. Nimmt man an, daB Schnecken- und Radzahn sich nur im
Punkt C beriihren, dann wirken hier lings der drei senkrecht zueinander liegenden
Hauptachsen (Abb. 18, 36 u. 37) die

Umfangskraft U, = Py’ sin (ym + ¢') = 4,;
Axialkraft A, = Py cos (ym + ¢') = Uy;
Radialkraft R, = P, sin .

Logers & b 4ry _Ray L
é T bl L
Ay Yo
e Lager il E
Ryby - /
& L
Abb. 36. Auflagerdriicke Lz, L;; und Axialdruck 4, auf Abb. 37. Auflagerdriicke Ly, L7y und Axial~
die Schneckenwellenlager. druck U, auf die Radwellenlager.

Weil U,/4, = tg (ym + ¢') so auch U, = A4, tg (ym + ¢'). Durch die Krifte U,,
A, und R, entstehen in den Lagern I bzw. II Teilauflagerdriicke. Sie sind in
den Abb. 36 und 37 maBstdblich aufgetragen und zu den resultierenden Lager-
driicken L; bzw. Lj; zusammengefat worden. Diese Resultierenden L; bzw.
Lir zeigen wegen des Kippmomentes A,r; verschiedene Gréfe und Richtung,
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wobei die Richtung der Axialdruckkraft 4, mit dem Drehsinn der Schnecke
wechselt.

Schneckenwelle (Abb. 36). Beanspruchung auf zusammengesetzte Festig-
keit. Das Drehmoment M; = U, r, und die Schubkraft U, rufen im gefihrlichen
Querschnitt ¢ Schubspannungen, das Biegungsmoment M, = L;a, und
die Axialkraft 4; Normalspannungen hervor.

Bei Uberschlagsrechnungen kann man den Kerndurchmesser der vollen Schnecke
bzw. den Schneckenwellendurchmesser dy, in der Nabe der aufgesetzten Schnecke
nur auf Verdrehung mit einer geringen Verdrehungsspannung ¢ = 120 kg/cm? aus

d, :T/Zf@;'f?”c@ /M _ /30008,
bestimmen. rt 24 ™

Radwelle (Abb. 37). Hier gilt sinngemif das gleiche wie oben. Néaheres s.
Zahlenbeispiel 5 Abschnitt 30.

III. Gestaltung der Radkorper.

22. Abmessungen. a) Naben. Die Nabenbohrungen richten sich nach den
Wellendurchmessern d, die auf zusammengesetzte Festigkeit zu berechnen sind.
Bei Uberschlagsrechnungen geniigt es, die Wellen wie Triebwerkswellen nur auf
Verdrehung mit geringer Verdrehungsbeanspruchung 7 ~ 120 kg/em? zu be-

rechnen, also wie oben Y Y
d [em] — Vlftlfd — 144 V%’—

zu setzen, wobei Mg[kgem] = zu ibertragendes Drehmoment,
N [PS] = ibertragbare Leistung,
n = minutliche Drehzahl bedeutet.
Die Wandstiarke der Nabe, welche das volle Drehmoment der Welle iibertrigt,
ist (Abb. 38) d[em] = 0,4d + 1 bei GuBeisen,
) =0,3d + 1 bei StahlguB.

Die Nabenlinge soll etwas linger sein als die Radkranzbreite, mindestens aber
1=15d.

Lange Naben werden in der Mitte ausgenommen, sie sitzen nur an beiden
Enden auf (Abb. 42). Schwache Naben konnen bei Ritzeln durch angegossene

3 m s @
b g
iy 41

yil \ A=

zy//////é - , AN " L ‘ PR P,
a b
Abb. 38. Zahnrad mit symmetrischem (¢) und unsym- ADbb. 39a. Seitliche Nabenverstirkung bei unbe-
metrischem Armstern (b) fiir durchgehende bzw. flie- arbeiteten Zdhnen.
gende Welle. Abb. 39b. Seitliche Kranzverstirkung bei unbe-

arbeiteten Zahnen.

§eitrenschéiben verstirkt werden, wenn die Zahne unbearbeitet bleiben (Abb. 39a).
Ahnlich kénnen Zahnkrinze mit unbearbeiteten Ziahnen seitlich verstirkt werden
(Abb. 39b). Die Kolbenform kleiner Riader 16st sich bei mittelgroBen Ridern in,
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Nabe, Kranz und Radscheibe auf, die oft wegen Gewichtsersparnis, leichterer
Ausbau- und Uberwachungsmoglichkeit mit kreisrunden Lochern versehen wird.
GroBere Zahnrider erhalten 4---6---8 Arme.

b) Kranz. Die radiale Komponente des Normaldruckes P, (Abb. 38) bean-
sprucht mit P, = P, sin & = U tg o den Zahnkranz auf Biegung nach innen, die
durch etwaigen Kopfkanteneingriff noch bedeutend gesteigert werden kann.
Fliehkrifte biegen den Kranz nach auflen. Die Festigkeit und Steifheit des Zahn-
kranzes ist von der Kranzstirke und Armzahl abhingig. Gewohnlich ist

Zahnkranzstirke e~ 1,6m---2m
Kranzrippenhthe s ~ 1,6m ~ t/2.

¢) Arme. Fiir groBe Réder und normale Fille gibt die Formel: Armzahl
7= %Vﬁ brauchbare Werte, wobei D = Teilkreisdurchmesser in mm.

Armquerschnitte (Abb. 40). Der steife Zusammenhalt verlangt Querschnitte,
die in voller Breite am Radkranz ansetzen. Meist iibliche Armquerschnitte zeigt
Abb. 40a, 40b, bei groBeren Rad-
breiten Abb. 40d. Die in der Dreh-
richtung liegende Hauptrippe hat an
der Nabe die Hohe 2, am Radkranz
0,8% und eine Rippenstirke s~
s 1,6m ~ t/2. Die Breite b’ des Arms
‘a b c an der Nabe (Abb. 38) bzw. am
Abb. 40. Armquerschnitte: a und c fiir unsymmetrische, Radkranz fiihrt man um einige mm

b und d fiir symmetrische Armsterne. kleiner aus als die Nabenlidnge ! bzw.
Kranzbreite = Zahnbreite b, um die
Naben- und Kranzstirnflichen bearbeiten zu konnen.

Die Beanspruchung des Armquerschnitts 148t sich wegen der elastischen Form-
dnderungen des Kranzes bzw. der Arme und wegen des Einflusses vorhandener
GuBspannungen schwer feststellen. Man betrachtet den Arm als eingespannten
Triger, der mit einem Teil der Umfangskraft U im Betrage von i/4 belastet ist
und berechnet den Armquerschnitt nach der Biegungsgleichung Zf = igf ks,
wobei ¢ == 4 angenommen und das Widerstandsmoment der senkrecht zur Dreh-
richtung stehenden also flach liegenden Rippen vernachlissigt wird. Da gewohn-
Lok 4Uy
5’30 ik’

fiir GuBeisen mit &y = 300 kg/cm? h ~ VO—’%U Y

475 Drebrichtung

lich b~ (5:--7) 8 ist, so folgt, wenn s = also

fur StahlguB mit &, = 600 kg/em?2 k'~ V 912—?3

23. Geteilte Ridder. Eine Teilung der Rédder kann notwendig werden, um die
Réder besser auf die Welle aufbringen zu kénnen, um die GuB- und Versand-
schwierigkeiten zu verringern, um schliefilich fiir die Zahnkrinze hochwertigen
und daher teuern Werkstoff verwenden zu konnen. Die Teilfuge legt man mitten
durch die Arme und die Zahnliicke (Abb. 41). Beim EinzelguBl der Radhélften
miissen die spéteren Auflageflichen in den Teilfugen der Arme bearbeitet werden.
ZweckméBiger ist das Einformen des ganzen Rades unter Beilegen von trennenden
Blechplatten und Sprengen des noch nicht erkalteten Rades nach dem GuB in
den wenigen schmalen Leisten L (Abb. 41). Diese Leistenflichen werden nicht
bearbeitet. Durch ihre rauhe Bruchfliche erzwingen und sichern sie nach dem
Zusammenpressen der Radhilften deren gegenseitige Lage. Zum Verbinden der
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Radteile geniigen gewdhnlich Schrauben, die moglichst nahe an Nabe und Kranz
heranzudriangen sind. Bei den Schraubenléchern sind Sprengleisten vorzusehen,
um Armdurchbiegungen zu vermeiden.
Miissen die Zahnflanken wie z. B. bei
Hochleistungsgetrieben aus bestem Werk-
stoff bestehen, dann werden Zahnkrinze
in Form von geschmiedeten Ringen auf
Radkérper aus GuBeisen warm aufge-
schrumpft (Abb. 42, 43). Der Radkranz
erhilt etwa zwischen jedem zweiten Arm
Trennungsschlitze, um die GuBspannun-
gen unschidlich zu machen. Die Zihne
werden in den Radkranz erst einge-
schnitten, wenn Kranz, Radkoérper und
Welle fertig zusammengesetzt sind und die
vollstandig fertigen Lagerflichen der Wel-
lenzapfen auf der Verzahnungsmaschine
rundlaufen. Nur so ist eine schlagfreie
Verzahnung zu erreichen. Aus dem glei- Abb. 41. Geteiltes Stirnrad, verschraubt.
chen Grunde werden Ritzel und Welle

oft aus einem Stiick gefertigt, ebenso aufgespannt und verzahnt.

24. Ausfiihrungsbeispiele. Allgemeines. Die im Betriebe erzielten Erfah-
rungen erlauben es, immer héhere Anforderungen zu stellen und zu befriedigen.
Es wurden bei Hochleistungsgetrieben (ortsfesten Turbogetrieben) mit einer
Ritzelwelle bis zu 20000 PS, mit drei und vier Ritzelwellen bis zu 50000 PS iiber-
tragen. Die neuzeitlichen Werkzeugmaschinen bearbeiten Réader, Verzahnung und
‘ Wellenzapfen derart genau,
daB Drehzahlen bis zu 50000
U/min, Wilzgeschwindigkei-
ten bis 140 m/s und Lager-

22 Sicherungsschrb. 1" 150 150
- s ey nach dem Linschrauben o=
1 verniefen - S

g 8 zapfenumfangsgeschwindig-
; keiten bis zu 110 m/s bewil-
' tigt werden konnen, und da@3
L s/ die Getriebe dabei auch ge-
Jd 3 _ N rauscharm laufen. Wahrend bei
%s“ 884% §l Stirnridern bis zu 4300 mm @
%g 3 _ o und 3000 mm Breite der grofite
3 Teilwinkelfebler unter 5/, der
0
#, ol N\ 4 A
wfimo ’ 1 T N
Léicher eingrefen ~__ 0 _ ?g ‘% 1
GRpn) Seble sauber eingiefon B gy 8§
N lifze sauber eingiefen- =i 5
Dk T B 745 |
Abb. 42. GuBeiserner Radkorper eines Stirnrades fiir Walzwerks- Abb. 43. Geschmiedeter Zahnkranz mit
antrieb (Demag, Duisburg). Schrigverzahnung zum Aufschrumpfen auf

Radkérper Abb. 42 (Demag, Duisburg).

Teilungsfehler bei einem Rad von 1000 mm @ also 0,012 mm betrégt, ist bei
Kegelridern, wenn hohe Genauigkeit verlangt wird, zur Zeit nur ein Durchmesser
von etwa 1500 mm zu erreichen. Schnellaufende und stark beanspruchte Getriebe
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miissen sorgféltig geschmiert werden. Das zwischen die eingreifenden Zahne und in
die Lager gepreSte Ol muB bei Hochleistungsgetrieben noch gekiihlt, die groBten-
teils in den Lagern entstehende Reibungswirme also abgeleitet werden. Mit einem
Réderpaar ist eine Ubersetzung bis etwa 12 : 1 zu iibertragen, bei zwei Riderpaaren
kann man bis etwa 75 : 1 gehen. Ganzzahlige Ubersetzungswerte sind bei hohen
Drehzahlen zu vermeiden, damit die gleichen Zahne erst nach mehreren Raddrehun-
gen wieder zusammentreffen und alle Zahne sich méglichst gleichméBig abnutzen.

Beispiele: Abb.42 und 43. Stirnrad fiir Walzwerksantrieb. Nporm = 2725 PS; Nmax
= 5450 PS; » = 81 U/min; Radkorper aus Ge 18.91; Zahnkranz aus gegliihtem S.M. Sonder-
stahl (65 = 60---70 kg/mm?; ¢, = mind. 38 kg/mm?; Dehnung mind. 18 % ; Kerbzahigkeit
mind. 5 mkg/em?) z = 209; my = 14 mm; ms = 14,74 mm; Schrigungswinkel 2 ~ 18915’;
b=2-345mm; d = 3080,66 mm.

Abb. 44. ZF-4-Gang-Einheitsgetriebe fiir 4,5-t-Lastwagen. Mg, = 4500 kgem bei
n = 1700 U/min. Zahnrider aus ECMo 100, einsatzgehirtet, Flanken geschliffen, m = 4,5mm.

Ubersetzung: 1. Gang i, = 37/14 - 35/16 = 5,78

2. ,, iy = 31/20-35/16 = 3,39

3. . i, = 27/24-35/16 = 2,46

Riickwartsgang iz = 37/20 - 20/14 - 35/16 = 5,78.
Abb. 45. Kegelrad-
& trieb ins Schnelle fir
N = 294 PS; grofles
Kegelrad aus Si-Mn-St
: mit ¢, = 60---70 kg je
27 = 27 mm?; n,= 63,3 U/min;
Z 5 Z =d 2, = 162; m = 10 mm;
a = 129; Kegelradrit-
zel aus Si-Mn-St mit
65 ="70---80 kg/mm?2;
Zom My = 250 U/min; z, =
= F Ausgleichyetriebe 41. Schwach aufkip-
i pende Segmentkl6tze 4
) nehmen die Axial-
e e — driicke auf. Zwischen
® —r _ Klstzen und Ringfla-
= " che bilden sich Olkeile,
P welche die Lagerrei-
bung bedeutend ver-
ringern(Michell-Lager).
Abb. 44. Vier-Gang-Wechselgetriebe (Zahnradfabrik Friedrichshafen). Abb. 46. Hinter-
achsantrieb eines Om-
e 1370 nibus mit unten lie-
gender Schnecke (tiefe
FuBibodenlage) durch
geneigte Kardanwelle
und hinten im Fahr-
gestell erhéht liegen-
=~ dem Diesel-6-Zylinder-
Motor mit N = 130PS
bei n = 2000 U/min.
Oleinspritzung in Ge-
triebeeingriff =~ durch
Zahnradpumpe.
Schneckenwelle:
Mg, = 17800 kgem
bei n = 520 U/min;
Nmax = 3380 U/min;
S Gange dreifach links-
Abb. 45. Kegelradtrich (Zahnraderfabrik Augsburg). gewunden; Einsatz-
stahl ECM, 80.

Schneckenrad: z=27; ¢=27/3=9; Teilung ¢=13x; Schleuderbronze mit

op = 32 kg/mm?; op = 17 kg/mm?; J, = 12 %.
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Ausgleichgetriebe: 4 Umlaufkegelrader mit z = 10; Hinterachskegelrider z = 16;
AuBenmodul m = 9 mm; Stumpfverzahnung mit y = 0,72 und geringer Profilverschiebung;
Einsatzstahl ECM, 80.
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Abb. 46. Schneckengetriebe (Hinterachsantrieb) mit schrig unten liegender Schnecke und Bronze-Schnecken-
rad. (Rheinmetall-Borsig, Diisseldorf.)

IV. Umlaufgetriebe.

2b. Grundsiitzliches. Umlaufrader (Planetenrider) sind Rader, die sich nicht
nur um ihre Eigenachse U — die Umlaufachse —, sondern mit ihrer Eigenachse
auBerdem um die geometrische Hauptachse M — die Zentralachse — drehen
konnen. Die um diese Hauptachse kreisenden Réder heiflen Zentralrider. Den
Abstand zwischen Eigenachse und Hauptachse sichert ein um die Hauptachse M
kreisender Arm oder Steg oder eine als Rad ausgebildete Armscheibe.

Die einfachsten Umlaufgetriebe (Abb.47 u. 48) besitzen mindestens drei
Achsen (zwei zentral liegende — Hauptachse und Armachse — und mindestens
eine Umlaufachse) und mindestens zwei Rider (ein Zentralrad und wenigstens
ein Umlaufrad). Praktische Verwendung z.B. zum Schalten von Bohrkopf-
spindeln (bei Zylinderbohrmaschinen), zum Antrieb von Riihrern (in Mischtrom-
meln), von Spindeln (in Zwirnmaschinen), von Garnkndueln (in Wickel-
maschinen) usw.

Vielseitiger in der Anwendung und weitaus verbreiteter sind die riickkehren-
den Umlaufgetriebe (Abb. 49, 51, 52). Sie besitzen mindestens vier Achsen (drei
zentral liegende — zwei Zentralachsen und eine Armachse — und mindestens eine
Umlaufachse) und mindestens drei, meist vier Riader (zwei Zentralrider und ein
Umlaufrad bzw. zwei in einem Block vereinigte Umlaufrider). Weil die zwei Zen-
tralachsen in einer Flucht liegen, so spricht man von riickkehrenden Umlauf-
getrieben. Um schidliche Fliehkrifte zu vermeiden, werden mindestens zwei,
manchmal drei oder vier Umlaufblocke eingebaut, die unter 180° bzw. 120° oder
90°¢ versetzt liegen.

26. Berechnung der Drehzahlen der Rider und des Arms. Die Drehbewegungen
der Rader und des Arms stehen in gegenseitiger Beziehung. Man findet diese
durch folgende Regel:

1. Teildrehung: Man denke sich den Arm (Steg) im Gehduse (in der Zeich-
nung) festgehalten. Dreht man Rad I um Winkel &' um die Hauptachse M,
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dann verdrehen sich wie in einem gewdhnlichen Getriebe alle iibrigen Réder um
ihre feststehenden Achsen um entsprechende Winkel «’'--+ gegen die urspriingliche
Nullage 0---0 (Abb. 47, 48).

2. Teildrehung: Dann denke man sich alle Zahnréder samt Arm gegenseitig
verriegelt. Verdreht man jetzt den Arm um einen bestimmten Winkel um die
Hauptachse M, dann werden alle Zahnréider um den gleichen Winkel, also gleich-
viel und gleichsinnig gegen die urspriingliche Nullage 0-:-0 verdreht (Drehung
der ganzen Zeichnung um M).

Resultierende Drehung: Die algebraische Summe dieser beiden Teil-
drehungen gibt die resultierende Drehung. Hat man die ,Zeichnungsdrehung"
um M (2. Teildrehung) gleich groB aber entgegengesetzt der Drehung des Rades I
um M (1. Teildrehung um Winkel &) gewihlt, dann ist dieses Rad I wieder in
seine urspriingliche Nullage zuriickgekehrt, seine resultierende Drehung ist gleich
Null. Durch Einleiten einer - oder —-Zusatzdrehung in Rad I erhélt man schlie§3-
lich fir diesen allgemeinsten Fall die zugehorigen Beziehungen der Drehwinkel
und Drehzahlen der Rider und des Arms unter sich. Die in gleicher Zeit bestrichenen
Drehwinkel « konnen durch die minutlichen Drehzahlen n ersetzt werden.

"In einem vierridrigen riickkehrenden Umlaufgetriebe (Abb. 49, 51, 52) bedeutet:

ng = Drehzahl des Arms (Stegs) um Hauptachse M (entspr. Drehwinkel ')

n,; = Drehzahl des Zentralrades 1 ,, ) M v ’ o)

n, = Drehzahl des Zentralrades 4 , M

ny = ny = Drehzahl des Umlaufradblocks mlt Ridern 2 und 3 um Umlauf-
achse U (mafBgebend zur Berechnung der Umlauflager).

Ty, Ty, T3, 7, = Halbmesser der einzelnen Réader gemessen bis zum Wilzpunkt.
(Bei Zahnriadern fithrt man einfacher die Zahnzahlen z,, 2,, 23, 24 €in.)

Die Drehzahlen der Umlaufrider um ihre Eigenachse = Umlaufachse U findet
man, wenn man von dem Gesamtdrehwinkel des Umlaufradblockes um Hauptachse M
den Drehwinkel der Eigendrehung der Umlaufachse um M, also den Drehwinkel des
Arms um M wieder abzieht. Es ist also z. B. bei einem Getriebe nach Abb.49
Gesamtdrehwinkel des Umlaufradblocks 2, 3 gegen Nullage 0+--0 = (&’ - o' — &,),
Drehwinkel des Umlaufradblocks 2, 3 gegen Eigenachse = (o' — &’ + &'" — ox5)

= (0" — o) = &' 1y[ry — 0y 71,
Drehzahl des Umlaufradblocks 2, 3 gegen Eigenachse = ny = ny = na 7y fry— 1, 7,/75.

Tabelle 10.
Art der Drehbewegung Drebhwinkel zur Nullage 0---0 um Hauptachse M B N
N J— emerkung
AuBenverzahnung (Abb. 47) Rad 7 | Rad 2 ! Arm
1. Teildrehung:
Lmksdrehung von lum M | — & + o 0 a'ry == o'y
um o’; Arm fest j ]
also
2. Telldrehung ’
Rechtsdrehung des ganzen | 4 «f + o 4o o ==t
Getriebes um M um o’ Ta
Res;létierende Drehung um 0 o o ol | KTy =Gy
_“_v o . also
Zusatzdrehung von 1 um M i r
um & g ioﬁhx’qta”q:cxz:(x(14————):}1% Lo xg=og ]
1 : Ty s
Drehzahlen um ihre Ligenachsen
Rechts- bzw. Linksdrehung " ’1 3
n =n, - :
von 1 um M +=m i\ e = T :F Ly, T
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Tabelle 11.
Art der Drehbewegung Drehwinkel zur Nullage 0---0 um Hauptachse M
Innenverzahnung (Abb. 48) T T T T e e o e | Bemerkung
Rad 1 | Rad 2 | Arm
1. Teildrehung: ! ‘ a'ry = a1y
Linksdrehung von 1 um M | — &’ | — 0 also
um «’; Arm fest ‘\ ; ,
2. Teildrehung: ; o = o
Rechtsdrehung des ganzen | + «f -+ [y 2
- ) :
Getriebes um M um o T 0Ty = Qyly
Resultierende Drehung um 0 o — + o also
. L I I o =« "
Zusatzdrehung von 1 um M , Py
um & x| —a
Drehzahlen um ihre Eigenachsen
Rechts- bzw. Linksdrehung | ] 41
it (2]
von 1 um M

Abb. 47.

Abb. 48.

Abb, 47, Zweiriddriges Umlaufgetriebe mit AuBenverzahnung.
Abb. 48. Zweirddriges Umlaufgetriecbe mit Innenverzahnung.
Abb. 49. Vierridriges riickkehrendes Umlaufgetriebe mit AuBen-

verzahnung.
Tabelle 12.
Art der Drehbewegung Drehwinkel zur Nullage 0---0 um Hauptachse M
(AbD. 49) Rad 7| Rad 2 und 3 Rad 4 | Amm
1. Teildrehung: |
Linksdrehung von 1 um M | — &’ + o — 0
um «’; Arm fest
2, Teildrehung:
Rechtsdrehung des ganzen | + «’ 4o + + o
Getriebes um M um o« .
Resultierende Drehung um 0 o 4+ o o — + o
Zusatzdrehung von 1 um M | + &, | o +a”F Oy o — a4 &, +
um &, 7y Ty Ty T3
= o ( — =14 &, =
Ty Ty Ta Ty
Drehzahlen um ihre Eigenachsen
Rechts- bzw. Linksdrehung ‘ 7 1 ' 778 7y Ty
von 1 um M +n | nyg=n,=F 0~ ”4:"a(1—"'\’)in1““' + n,
L Ty Ty | Ta Ty Ty Ty
Sonderfall 7, = 7, ;
ohne Zwischenrider
Rechts- bzw. Linksdrehung T 7, ( 7. T
i 1 1 1 1
von 1 um M + Ny | M= F My Ny = N\l ——| L n = + n,
f Ty T2 Ty Ty
Es ist: 0‘/1=0‘/11_; & = w3 , T Ta _0‘11'1_, 4_0(27"'._3"_ Z]l'g.
T3 s T Ty T2 74 Ty Ty
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Die Abb. 47---56 zeigen die Grundformen der Umlaufgetriebe, die zu diesen
Abbildungen gehérigen Tabellen 10---17 die Ableitung der Gleichungen der Dreh-
winkel & und Drehzahlen n. Durch Hintereinanderschalten und Vereinigen der
angegebenen Grundformen oder Kinschieben von Zwischenrddern entstehen die
verschiedensten zusammengesetzten Umlaufgetriebe. Die Berechnung ihrer
Drehzahlen kann ebenfalls mit den oben angegebenen und sinngemédl angewandten
Grundgleichungen erfolgen.

27. Berechnung der Drehmomente unter Beriicksichtigung der Reibungsverluste.
Die folgenden Angaben beziehen sich auf ein riickkehrendes Umlaufgetriebe mit
drei Zentralwellen (zwei Radwellen und eine Armwelle), das folgende Voraus-
setzungen erfillen mufl. Die drei Zentralwellen miissen sich um die gleiche geo-

Tabelle 13.
Sonderfall 7, = #; Drehzahlen um ihre Eigenachsen
. ; - . ‘ [
mit Zwischenradern (Abb. 50) Rad 1 ‘ Rad 2 und 3 7 Rad 2 I Arm
7
Rechts- bzw, Linksdrehung 1 7y {
von 1 um M + T e, B R i
|
2wischenrad
TR SN
DRSHN ) ,__‘ -0
N
Gk AN\ | Rad 2/3
N ,7;;4//3‘0/79/) ad
el ¥
Abb. 50. Riickkehrendes Umlaufgetriebe mit zwei Abb. 51. Vierridriges riickkehrendes Umlaufgetriebe
Zwischenridern; Sonderfall: r, = r;. mit einem Hohlrad.
Tabelle 14.
Art der Drehbewegung Drehwinkel zur Nullage 0---0 um Hauptache M
(Abb. 51) Rad 1 Rad 2 und 3 Rad £ Arm

1. Teildrehung:
Linksdrehung von 1 um M | — o’ —a + o 0
um «’; Arm fest
2. Teildrehung:
Rechtsdrehung des ganzen | + « + o + o + a
Getriebes um M um o’

Resultierende Drehung um 0 o — & o 4+ o’ + o
Zusatzdrehung von lum M | 4+ «; o — o 4 oy o 4 & F 4+ o
um 77, T
1 —a (14T g 1T
Te Ty Te Ty

Drehzahlen um ihre Eigenachsen

Rechts- bzw. Linksdrehung 7y Ty ( ry rs) Ty Ty
Ny | Mg =-—Nyg— Ny — | Ny = N, |1 + = =21 = n,
von 1 um M =~ 2 arzj: 17.2 3 a\ +727'4 17‘27,4
Sonderfall r, = r;
Rechts- bzw. Linksdrehung . ’ ry ry
von 1 um M + ny ny, wie oben Ng = N, (1 + ;47) ¥ o T Ny

Gleichungen fiir a”; &””’; &,; &, s. Tabelle 12.
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Tabelle 15.
Art dor Drehbewegung Drehwinkel zur Nullage 0---0 um Hauptachse M
Abb. 52) Rad 1 Rad 2 und 3 Rad 4 | Arm

1. Teildrehung:
Linksdrehung von 1 um M | — &’ — — " 0
um o’; Arm fest
2. Teildrehung:
Rechtsdrehung des ganzen | + o + o + o + o
Getriebes um M um «

Resultierende Drehung um 0 o — & o o
Zusatzdrehung von lum M | 4 o, o — o & oy o — o oy = + o
um « T Ty
! = (1 —212) Loy 23
X Ta Ty

Drehzahlen um ihre Eigenachsen

Rechts- bzw. Linksdrehung ‘ r T [ 7y 75 7475 |
. 1 1 173 173
von 1 um M Ny | M=y = My "427%(1 ’*’*)i”l = 4 0,
| 7y 7y 9 Ty) 2 Ta |

Gleichungen fiir &”; o’”’; &, und «, 8. Tabelle 12.

S —
Rad 1~
Abb. 52, Vierriddriges riickkehrendes Umlaufgetriebe Abb. 53. Riickkehrendes Umlaufgetriecbe mit einem
mit zwei Hohlriidern. Hohlrad und einem Zwischenrad.
Tabelle 16.
Art Drehzahlen um ihre Eigenachsen
der Drehbewegung
(Abb. 58) Rad 1| Rad 2 | Rad 3 Rad 4 Arm
Rechts- bzw.Links- 2 n 7y '
drehung von 1 +n nzm—n Lin,-tng=mn, ~—:Fn1 Ng =1, (1 ——]tn—|+mn,
M Te T3 73 Ty s
um

metrische Mittelachse (M) drehen. AuBer den auf die einzelnen Wellen ausgeiibten
Drehmomenten diirfen keine weiteren &uBeren Krifte, also z. B. keine Gewichts-
krifte drehend einwirken. Beide Forderungen werden wohl stets schon aus bau-
lichen Griinden erfiillt sein. Irgendwelche weitere Annahmen iiber den inneren
Aufbau des Getriebes werden nicht gemacht.

Diese in den Abb. 49, 51, 52 und 55 dargestellten Grundformen riickkehrender
Umlaufgetriebe enthalten allgemein drei bewegte Systeme:

Das Umlaufsystem ¢ mit den im Armabstand kreisenden Umlaufridern,
,» Zentralsystem I mit Rad I,

2 ” II ’ 7] 4.
Die Drehzahl des Systems a d.h. des Arms sei ng,
” ”» ”» w I ., , Rades I seimn,

”» ” ” » II ., ,, ,, Rades 4 sei n,.
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Tabelle 17.
Art der Drehbewegung Drehwinkel um ihre Eigenachsen
Abb. 54 und
¢ und 55) Rad 1 Rad 2 und 3 Rad 4 Arm

1. Teildrehung:
Linksdrehung von 1 um M | —«’ + + & 0
um o’; Arm fest
2. Teildrehung :
Rechtsdrehung des ganzen | + « 0 + o + o’
Getriebes um M um o’

Resultierende Drehung um 0 + o o - 4o’
u
Zusatzdrehung von 1 um M | + «, &’ F oy o + o’y = + &
um Ty T ryT
1 _ “/(1 + 71_»7;3) x 1’3
Ta T4/ Ta Ty
Drehzahlen [um ihre Eigenachsen
Rechts- bzw. Linksdrehung r 7 7T, 7T
M 1 1 1’3 173
von 1 um M Sl En |ng=n-~Fn-—> n4=na(l+~-’)3}:n]»——v -+ n,
T2 Ty To Ty Ty Ty
Sonderfall 7, = 7, und 7, = 7,
bb. 56)
Rechts- bzw. Linksdrehung | 4 n, n, = wie oben ny=2mn, F n + n,

von 1 um M

Gleichungen fiir &”; a’""’; &, und &, s. Tabelle 12.

Ml
0 .
/ N
Abb. 54 und 55. Vierriddriges riickkehrendes Kegelrad-Umlauf- Abb. 56. Riickkehrendes Kegelrad-Umlauf-
getriebe. getriebe. Sonderfall 7, = r,; 7, = ;.

Die Drehzahlen werden mit dem ---Zeichen versehen, wenn sich der Arm
bzw. die betreffenden Réider in der einmal angenommenen Blickrichtung im Uhr-
zeigersinn gegen die Nullage 0---0 drehen. Bei umgekehrtem Drehsinn ist das
—-Zeichen zu setzen.

Die Drehmomente erhalten wie die Drehzahlen das +-Zeichen, wenn sie
in der einmal angenommenen Blickrichtung im Uhrzeigersinn, dagegen das
—-Zeichen, wenn sie entgegengesetzt auf das betreffende System einwirken. Es
kann dabei ein Rad, auf das ein positives Drehmoment, z. B. ein Bremsmoment
wirkt, sehr wohl infolge des Einflusses der anderen Systeme links herum laufen,
also negative Drehzahl besitzen.

Bei der rechnerischen Bestimmung der Richtung der Drehmomente mufl
noch beriicksichtigt werden, ob die Bauart des vorliegenden Rédergetriebes be-
dingt, daB der Drehsinn der Endwelle dem der Anfangswelle gleicht oder nicht.
Zwei Stirnrider mit dem Zihnezahlenverhiltnis v = z,/z, (Abb. 57) kehren bei
AuBenverzahnung den Drehsinn der Endwelle gegeniiber dem der Anfangs-
welle um. Daher ist diéses Verhiltnis mit negativem Vorzeichen in die Glei-
chung einzufithren. Bei Innenverzahnung (Abb. 58) bleibt der Drehsinn der
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gleiche, daher hat dieses Verhéltnis v = 2,(z;, das positive Vorzeichen. Ein aus
vier auBenverzahnten Stirnridern gebildetes Verhiltnis v = z,/2; « 2,/2, (Abb. 61)
muB wieder 4-Vorzeichen erhalten, weil zweimal umgekehrt wird. Die Abb. 57
bis 67 zeigen die wichtigsten Anwendungsbeispiele und zugleich die Vorzeichen,
mit denen ihre Drehwirkung in den folgenden Rechnungen ausgedriickt wird.
Diese Vorzeichen sind genau zu beachten, weil nur so algebraisch der Dreh-
sinn der Momente bestimmt werden kann.

Wiahrend der Wirkungsgrad 1, eines aus vier Stirnridern aufgebauten als
Vorgelege laufenden Getriebes bekannt ist, kann der Wirkungsgrad n, eines
aus den gleichen vier Stirnrddern aufgebauten aber als Umlaufgetriebe laufen-
den Getriebes nicht ohne weiteres angegeben werden.

Denkt man sich das ganze Umlaufgetriebe um die im Raume festliegende
Nullage 0---0 mit einer Zusatzdrehung kreisend, die gleich groB3, aber entgegen-
gesetzt der Armdrehung ist, dann wird dieses Getriebe fiir den Betrachter ein
gewohnliches Vorgelege mit stillstehendem Arm und bekanntem Wirkungsgrad #,.
Mit dessen Hilfe kann der Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes bestimmt werden.
Diese Zusatzdrehung, die man sich auch als eine Zeichnungsdrehung um 0-:-0
denken kann, soll natiirlich keinen Kraftaufwand erfordern.

Trier, Die Kraftiibertragung durch Zahnréder. 4
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Die Systeme . ... ......... a I 11
mit den Drehzahlen . . . . ... .. Mg 7, N
erhalten also die neuen Drehzahlen n,— n, =0 (ny — M) (ng — mq)

Die allgemeine Drehzahlgleichung fiir Rad 4 der Abb. 49, die nach Tabelle 12

T rr
R s Rt
lautet, geht iiber in TaTy 271
rr Ny — Ng 7,7,
By— Mg = (N, —ng) -2 oder 1t ="ty 1)
To Ty Ny — Ng 37y

(treibende Réder haben ungeradzahlige Zeiger).

Diese Gleichung ist die gleiche wie die Ausgangsgleichung, woraus folgt, daf3
sich die relativen Drehbewegungen der Réder untereinander durch diese ge-
dachte Zusatzdrehung nicht dndern.

Nach dem Satze von der Erhaltung der Energie mufl die algebraische Summe
der zu- und abgefiihrten Leistungen gleich Null sein. Ist N die zur Uberwindung
simtlicher Reibungswiderstinde notige Leistung, dann ist

Ny +Ny+ No+ Np=0 (2)
Weil M= 71620 N /n, so ist das Produkt Msn = 71620 N ein MaB der Leistung.
Wird die Summe aller Produkte Magn, die zur Uberwindung der Reibungswider-
stdnde in den drei Systemen erforderlich sind, durch V bezeichnet und als Maf
einer abgefiihrten Leistung Nz aufgefafit, dann geht die Gleichung (2) iiber in

]‘Id1 Ty + Md¢ un —|— Mdana + V=0
Sie lautet nach Einfiilhrung der gedachten Zusatzdrehung — n,, also bei ruhen-
dem Am: M, (ny—ma) + Mo, (ny—ma) + V = 0. 3)

Der gesamte Leistungsverlust durch Reibung kann statt durch die GréBe V
jetzt auch durch den Wirkungsgrad 7, des Getriebes als Vorgelege, d.h.
des Getriebes mit ruhendem Arm eingefithrt werden, indem man schreibt:

My, (ny — nq) 4 M (ny—my) =0. “4)
Es ist V =— M, (n, —na) (1 —7). Dabei ist zu beachten, daBl der Exponent
p = -1 sein kann.

Es ist p = 4 1 zu setzen, d. h. mit Faktor n, zu rechnen, wenn bei ruhen-
dem Arm das System I, d.i. Rad 1 treibt. Jetzt kann infolge der Reibungs-
verluste nur ein Teil der durch das Drehmoment M, erzeugten Leistung, also
nur M, (n; — ng) ne ausgenutzt werden.

Es ist p=—1 zu setzen, d.h. mit Faktor 1/y, zu rechnen, wenn bei
ruhendem Arm das System I7 d.i. Rad 4 treibt, System I also angetrieben
wird, was eine groBere Leistung, nimlich M, (n,— na) 1/1, erfordert.

Ein System ist treibend, wenn das Produkt Msn positiv ist, wenn der
Drehsinn des Rades mit der Drehrichtung des Momentes i{ibereinstimmt,
wenn also z. B. bei ruhendem Arm M, und (n, — n,) oder allgemein M und
n beide 4 oder — sind.

Durch Vereinigung von Gleichung (1) mit (4) entsteht schlieBlich die fiir
ruhenden Arm giiltige Gleichung:

Ty 73 My
Mdln"_'—err Mdlna+_4_0 (5)

Um endlich zu einer Beziehung zu kommen, die fir das Umlaufgetriebe,
also fiir ein Getriebe mit kreisendem Arm gilt, ist grundlegend zu beachten,
da durch die gedachte Zusatzdrehung weder die relativen Drehbewegungen der
Rader (s. Rechenbeispiel 6) untereinander, noch die GréSe und Richtung der an



Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes. — Wilzgeschwindigkeiten. 51

den drei Systemen wirkenden Drehmomente My , M, und Mg, gedndert werden,
also die einzelnen Produkte Mgn bzw. Leistungen N und somit auch die Reibungs-
verluste V bzw. Ng die gleichen bleiben wie im Umlaufgetriebe mit kreisendem
Arm.

Zwischen den Drehbewegungen der einzelnen Réder und des Arms tritt nur
dann ein Gleichgewichtszustand ein, wenn die algebraische Summe samtlicher
Drehmomente der angreifenden &ufleren Kréfte, bezogen auf die gemeinsame
Drehachse M, den Wert Null ergibt, wenn also

.LMdl + Mdl —l— Md,z =0 ist. (6)

ist. Aus Gleichung (5) und (6) entsteht schlieBlich die gesuchte Beziehung zwischen
den drei Drehmomenten des Umlaufgetriebes mit kreisendem Arm:

Mi,=— (Mg, + Mg) =— (Mg, — My, vn)) = Mg, (vy7—1)
M, | M,
:M( vy T )——ﬁf(l—vq;’ . ()
Der Reibungsverlust V der Gleichung (4 ) wird mit (7) nach einigen Umfor-
mungen:: g —1
V = — My, (i — ) (L) = — My, (n,— ) (B2 )

_ 1

— — M, (11— na) (1/7- qg). (8)

Beachte, dafi Gleichung (7) fir ein Umlaufgetriebe mit vier Rédern (Abb. 61,
64) mit v = + TaTy gilt. Bei anderen Bauarten ist v entsprechend einzusetzen

und die Drehw1rkunor durch das richtige Vorzeichen (nach Abb. 57---67) zu be-

riicksichtigen. Nutzleistun
28. Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes. Esist ny = ——— — T8 Treibt

zugefiihrte Leistung
z. B. System I mit Moment M, und Drehzahl », und werden sowohl aus Sybtem I
wie aus Armsystem die Drehmomente M, mit Drehzahl n, bzw. M;, mit n, nutz-
bringend entnommen, dann ist n, = M, e+ Magma

M di My

Treibt System I und leistet nur das Armsystem bei abgebremstem System I/
Nutzarbeit, dann wird 7, = %‘2“%

Treibt Armsystem und wird bei ;bgebremstem System I die Leistung von II
entnommen, dann ist: — Ma,mg

’ ‘ a/II -Md Na

Treibt schlieBlich System I und gibt System II bei abgebremstem also ruhen-
dem Arm die Drehleistung ab, dann wird: Nug 1y = Mo = MZj 4

29. Wilzgeschwindigkeiten. Bei den Umlaufgetrieben mit umlaufendem Arm
unterscheiden sich die Geschwindigkeiten, mit denen die Zihne aufeinander ab-
rollen, d. h. ihre Wilz- oder Eingriffsgesehwindigkeiten, wesentlich von den Um-
fangsgeschwindigkeiten der Zentralrider.

Zur Berechnung der Zihne auf Festigkeit bzw. auf Walzenpressung miissen
diese Wilzgeschwindigkeiten erst bestimmt werden.

Kreist z. B. ein Umlaufrad 2 um das feststehende auBenverzahnte Zentral-
rad 1 (Abb. 68), dann wilzt es sich auf dessen Umfang so oft ab, als es durch
die Armdrehung in der Zeiteinheit (Sekunde) dazu gezwungen wird. Die Wilz-
geschwindigkeit zwischen Rad I und 2 ist

7'1 T
Y2 = T3p
4*
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Bei feststehendem innenverzahntem Zentralrad 1" wird
7 T Ng
”;/2 = *130 [m/s].

Kreist ein Umlaufrad 2 um ein sich ebenfalls (Abb. 69) drehendes aufien-
verzahntes Zentralrad I, dann ergibt sich die Wilzgeschwindigkeit als die alge-
})raische Summe zweier Geschwindigkeiten: Durch die Zahl der in der Zeiteinheit
infolge der Armdrehung iiberrollten Umfénge des Zentralrades I -- der Um-
fangsgeschwindigkeit dieses Zentralrades 1. Hier ist
Uy = ’%Ol (e £ 14),
4+ wenn Arm und Zentralrad entgegengesetzten Drehsinn haben.

— ” ’ ’ gleichen Drehsinn haben.

Rollt ein Umlaufrad 2 (Abb. 70) zugleich auf dem Walzkreis eines feststehen-
den innenverzahnten Zentralrades 4 und auf dem Walzkreis eines treibenden
auBenverzahnten Zentralrades 7 ab, dann tritt im Punkt P, wie schon oben be-

merkt, die Wilzgeschwindigkeit

S e Yo 7 N
A L TN Im Punkt C setzt sich die Walz-
/C\ hg T \ 2 Y " geschwindigkeit v,, wieder aus zwei
s / AN Geschwindigkeiten zusammen. Durch
’\ {/ p N/)\ das mit Drehzahl 4 n, treibende Rad
g ) -.\———- f/'e[?e;}i ;7 1wird das als Zwischenrad umlaufende

Rad 2 um den Augenblickspol P links-
bt Wit 000 Wiy horum und der Arm mit o rechts
a{xﬁe;!l (innen) verzahntem Zen- be;ldem2 Zantralrad 1 herum verdreht. Radmittelpunkt 4
tralrad 1 (2) und mit Armdreh-  und mit Armdrehzahl Abb. 70) komme nach B. Das Bogen_
zahl n, umlaufendem Rad 2. n, umlaufendem Rad 2. stitck b des Umlaufrades walzt sich
am gleich langen Bogen des feststehenden Hohlrades ab. E trifft auf E’, P kommt
nach P’. Die auf dem gleichen Durchmesser liegenden Punkte e und C riicken
nach ¢’ und €’. Durch die Drehung des treibenden Rades I und die dadurch er-
zeugte Armdrehung wird das sich im Hohlrad 4 abstiitzende Umlaufrad um das
Bogenstiick b = ¢C = ¢'C" auf dem Rad I abrollen, aulerdem aber sich wie eine
Kupplung um das kleinere Bogenstiick b’ = Ce’ um M gemeinsam und gleich-
sinnig mit Rad I verdrehen aber nicht abwiélzen. Die Wilzgeschwindigkeit v,;,
ist gleich der Differenz zweier Geschwindigkeiten, der Umfangsgeschwindigkeit des
treibenden Zentralrades 7 und der Umfangsgeschwindigkeit des Arms am Umfang
des treibenden Zentralrades 1 der (Kupplungsdrehung), also
Vipp = %g (ny — Ma).

Die Wilzgeschwindigkeiten v,,, und v,, sind bei feststehendem innen-
verzahnten Zentralrad 4 einander gleich. Denn die Abb. 70 zeigt, da@ die Bégen b
des Umlaufrades, die sich auf Rad 4 und Rad I abwéilzen, gleich lang sind.
Die Gleichheit der Walzgeschwindigkeiten 148t sich auch durch die Drehzahl-
gleichung beweisen. Bei feststehendem Rad 4 (n, = 0) lautet nach Tabelle 14
die allgemeine Drehzahlgleichung, wenn sie auf die Bezifferung der Abb. 70 umge-
schrieben wird: 0y = na (1 + %) o :4 — (1 + :4> —0.

\ 1 1 1
Setzt man diesen Wert in die Gleichung fiir »,, ein, dann folgt:
T T4 7

7 7,
Vyje = —a= (Mg — Na) :—30—(7&4 + N ;: —-na\ == gy Ma = V-
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Kreist im allgemeinsten Fall auch noch das innenverzahnte Zentralrad 4,
dann #dndert sich an den soeben besprochenen Verhéltnissen (v,, = v,;,) grundsatz-
lich nichts. Die Abb. 71 zeigt diesen allgemeinsten Fall. Der Mittelpunkt der
Umlaufwelle stehe in A. Es treibe sowohl Hohlrad 4 wie Arm linksherum und es
wiire z. B. ny = 2n,. Legt der Punkt P, des Hohlrades den Bogen 2b nach P,
zuriick, dann wird laut Annahme der Arm am Hohlradumfang den Bogen b = P, P,
beschreiben. Das Umlaufrad wird sich daher nur um die Differenz 26 —b =10
= P,E = P,’ P,/ am Hohlrad abwilzen, da die Armdrehung wieder eine Kupp-
lungsdrehung ist. Daher:

Ty T -
Vo = - (N Ng) .
3 30 ( 4 :% a)
4 4 Vo g
(Teslyetaffen)
’ mm
o Qe BRI
p<‘" b/
2 [2
e
s
1 » n;
treibend
Abb. 70. Die Wilzgeschwindigkeiten vy und v2 des Abb. 71. Dic Wilzgeschwindigkeiten v; und v» des
mit Armdrehzahl n, umlaufenden Rades 2 zwischen mit Armdrehzahl n, umlaufenden Rades 2 zwischen
treibendem Zentralrad 1 und feststehendem Hohlrad 4 treibendem Hohirad 4 und getriebenem Zentralrad I
sind gleich grof. sind gleich gros.

—-Zeichen, wenn Arm und Hohlrad sich gleichsinnig,
+ » » » s » entgegengesetzt drehen.

Das Zentralrad 1 wird durch das Umlaufrad um den Bogen Ce nach rechts,
durch die Armdrehung um Bogen C'e’ riickwirts nach links verdreht. Diese letzte
Drehung ist wieder eine Kupplungsdrehung, beeinfluBit also das Abwélzen
nicht. Daher wird "

Yz = ~g4” (ny — ma) = vy,

V. Berechnungsbeispiele.

30. Bestimmung der Abmessungen bzw. Werkstoffe der Zihne an Zahnridern
in Vorgelegen.

1. Beispiel. Fir den Getriebekasten einer Werkzeugmaschine ist ein Stirnraderpaar zu
berechnen. Normale Beanspruchung durch Schruppen; mittlere Stof8wirkung; Nullrdder;
o = 20°; iibertragbare Leistung 6 PS; Werkstoff: Si-Mn-St. vergitet; o, = 70 kg/mm?;
2 = 24; 2z, = T72; n, = 450; 1 = n, [N, = 2,(2, = 3.

Berechnung der Zahne auf Bruchfestigkeit. Annahmen: v = 2m/s; v = 10; y, = 9,75.

Wahl von ¢,q. Die Beanspruchung der Zihne erfolgt nach Belastungsfall IT (schwellende
Belastung). Die zuléssige Hochstspannung fiir diesen Fall ergibt sich aus der Ursprungs-
festigkeit des Werkstoffes zu P 0w
11 = 2107 -

TS TG LY
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Da der Wert der Ursprungsfestigkeit des vorliegenden Werkstoffes nicht bekannt ist, so muB
die zuldssige Hoéchstspannung annidhernd berechnet werden zu

0'151; O'Wb107/6uzz -+ 0'1*/61 ; 30/2,4 —2f- 40/1,4:<:20,5 kg/mmz.

Mit Riicksicht auf den Verwendungszweck in einer Werkzeugmaschine, in der schon

geringe Forméinderungen nachteilig wirken, wird ¢’ = 1400 kg/cm® gewshlt und auBerdem

wegen Schwingungen, Abnutzung, Her- und Aufstellungsfehler ein Geschwindigkeitsfaktor
A 4

2 2 .
e e it by = fo O = ~ 2 .
fv Aio if2=3 angenommen, somit kp = fy d.u 3 1400 ~ 1000 kg/cm?2 gesetzt

B3
m = 35,1 V 100087 _ g5 7 ]/101000 6975 _ 501 ¥ 3mm.

W2y ny ky 24 - 450 - 1000
Vorldufiger Teilkreisdurchmesser d; = z, m = 24 - 3 = 72 mm. Vorlaufige Umfangsgeschwin-
digkeit v, = 0 0726(7; 450 _ 1,7m/s. v =2m/s war zu hoch geschitzt worden. Die Grofe

des Moduls m == 3 wird aber dadurch nicht wesentlich geandert.
Berechnung der Zihne auf Walzenpressung. Annahme: & = 5000 Betriebsstunden.

Brinellhirte H ~ as ~ 0725 200 ke/mm?.
2 . 9002
Walzenpressungsziffer &k = —?—89 0 % 5 = GS?O‘B?O 55060 = 25 kg/cm?2.
m; h 6C 450 - 5000 - 6
B Vl 000000 2100000 V 1000000
(Tabelle 6 gibt fiir H = 208 ein kg &~ 27 an.)
N +1 6-4
2 L — 3
bd: = 445700 kn, ; = 445700 ——— %5 4503 =317 cm3.
Weil b = }/l){)n cm und d, = 3‘10& cm, so
m3z] p 317 - 1000 _ | /317 - 1000 _
1000 = V"*" FTe-10 oM

Der nur auf Bruchfestigkeit gerechnete Modul m = 3 geniigt nicht, die Walzenpressung ver-
langt m = 4, wenn eine Lebensdauer & = 5000 Betriebsstunden bei voller Leistungsabgabe
von N ==6 PS verlangt wird. Endgiiltig d, =4-24 = 96 mm, d, = 4-72 = 288 mm,
b=40mm. (Wirde m = 3mm und d, = 72mm belassen, dann wire erforderlich & =

445700 -6 - 4
3708450 .3 51. Mit ks ~ 27 nach Tabelle 6 wiirde die Lebensdauer bei Vollast mit
P = ¥ 51— = 1,9 nach Tabelle 7 nur ~ 770 Stunden sein.)
Fsopo 27

Rad 2 mit n, = 450/3 = 150 Umdrehungen hat den gleichen Wert k = 25 aufzubringen.
Nach Tabelle 6 1st St 60.11 zu wahlen, der auch vergiitet werden kann.

2. Beispiel. Stirnriderpaar fiir die Trommel- und Vorgelegewelle eines Krans. Rider
aus GuBeisen mit bearbeiteten Flanken; & = 15°; Nullrider; Drehzahl der Trommelwelle
ny = 45, der Vorgelegewelle n, = 100; Dampfantrieb N, = 18 PS.

T = Ny, = 2,2, = 100/45 = 2,2 . Unterschnlttfrele Zahne nach Diagramm fir o = 15°
(Werkstattbuch 47, Abschnitt 27), nur wenn 2,/z; = 60/27; & = 2,01 .

Berechnung mit Belastungszahl ¢ (= ky/y) kg/em? .

Annahmen: ¢ = 25; v = 10.

my mmn miymwzc 71620 N,
=b-t¢c= - = T - T d
Aus Ukg=0b-tc 0 10 ¢ wird Mg, = Ur, = 2000 " un
o ]/1I000N, “V""’Tooo- 18 _
dy =mz; = 11+ 27 = 297 mm; dy =mz, = 11-60 = 660 mm;
0,297 - - 100 ) __ 71620 N, 71620-18 .
=T = 1,55m/fs; U= _7—1171— 100148 — 866 kg;

Randspannung im gefdhrlichen Zahnquerschnitt:
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1/1000 - N, 3. .
Aus m=35,7V1000 Vi gy o B 35,7°-1000- 18

Wy y ~ 11510~ 27 - 100
Zugspannung bei 7,7 = 9,76 (Tabelle 4)

by =c- vy = 22,8 9,76 = 228 kgjem? .
Druckspannung bei y,, = 11,32

kp = 22,8 - 11,32 = 258 kg/em?.
Sicherheit gegen Bruch & = 9B _ 1809 =8.

kp 223

Berechnung auf Walzenpressung:

573000 Ny i +

Vorhanden ist nach bd} = e eine
“ny

573000 - 18 - 3,2
11 - 29,7%- 100 - 2,2
Mit H = 200 und E = 1000000 ergibt sich die rechnerische Lebensdauer & aus

6800 - 2002
1/100 - - 60
1000000 VT(WO——O 00
d. h. Griibchenbildung tritt hier bei GuBeisen nicht auf.

3. Beispiel. Das Kegelriderpaar eines Kranfahrwerks ist zu berechnen. z; = 20;
2, = 54; d = 90%; n, = 270; n, = 100; & = 20°; Nullgetriebe; Mg, = 8500 kgem; Ritzel aus
St 50.11; rauher Betrieb; StoBe.

Berechnung der Zahne auf Bruchfestigkeit. Annahmen: » = 3 m/s; v = 10.

Wegen rauhen Betriebs und vorkommender Uberlastungen zuldssige Biegungsspannung
6a = 800 kg/em?. Mit Geschwindigkeitsfaktor fy = —-— = _-— = 0,6 wird ky = fp 0
= 0,5 - 800 == 400 kg/cm; A+v 3+3

‘tg §, = 2, /25 = 0,37037; ¢, = 20°19" 23,3"; tgdy = z,/2) = 2,7; J, = 69° 40" 36,7";

Ze, = 2;/c08 6, = 21,35 2o, = 2,/C08 dy = 155,55 a3 = 10,13 (Tabelle 5);
3 3 UET T
| - 10,1
Mg,y 8,64 ‘/8500 0,13

= 22,8 und

Walzenpressungsziffer k=

= 15,4 kg/em?.

kK =154 = zu b = 920000 Stunden,

Vorlsufiger Teilkreisdurchmesser dy, = 8,9 - 20 = 178 mm, vorliufige Umfangsgeschwindig-
keit vm = (Hl%gﬂo = 2,52 m/s. Geschitzt war vm = 3 m/s, daher kann mpy = 8,9 mm

vorerst bleiben. b = v mu = 10 - 8,9 = 90 mm.

Berechnung der Zahne auf Walzenpressung. Auftretende Walzenpressungsziffer
6,22 Mg, 1,1+ 4% _ 6,22 8500 VT+‘2’,’72 . .
Cbdy, ‘ T T g-1r8e f 27 20 kg/em?.
Wird eine Lebensdauer A = 5000 Betriebsstunden bei voller Leistung verlangt, dann folgt
aus Tabelle 6 fiir St 50.11 und n; = 270 ein kyooo &~ 17 oder genauer bei H = 153 kg/em?

2 3800 - 1532
k= QSJE’QEVI? S — _ 6800-158® = 17,5 kg/em?2.

| /270 - 5000 - 6
1000000

Daher geniigt der auf Bruchfestigkeit gerechnete Modul my = 8,9 nicht und es muf

k=

2100000

e . T Las
ba;, — 6,22 Ma /L2 622 8509]/1*,2’77“ — 3240 om?

17,5 e 11,5 2,7%
sein. Mit
= Y mm = A mm
b= 10 cm und  dpy, 10 cm
folgt 5 5
__]/3240-1000 _ /32401000 _ o,
- vz 10-200 7 :
AuBenmodul m = my, + bsin d, = 9,32 4 950,347 = 10,97 ~ 11 mm.

2 20
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Rad 2 mit n, = 100 hat die gleiche Walzenpressungsziffer k& = 17,5 kg/cm2 Nach
Tabelle 6 besitzt Stg 52.81 nur k = 16. Entweder fiir Rad 2 als Werkstoff ebenfalls St 50.11
wahlen. (aufgesetzter Zahnkranz) oder Stg 52.81 ausfithren und Modul my fiir £ = 16 nach-
rechnen. Jetzt wird

3240 - 17,5 1 /3540
e _ 0 " 2920 96 .
by = 3540 und m!, — 9,32 V32 1 = H6mm
AuBenmodul m' = m!, + llsig}ﬂ} = 9,6 - 9 - 2%34 T_ 11,3 mm. Da Unterschied nicht groB,
1

8o bleibt m = 11 mm; m;; = 9,35 mm; b = 95 mm; Rad I aus St 50.11, Rad 2 aus Stg 52.81.

dy =zm=20-11 = 220 mm; dy = z,m = 54 - 11 = 594 mm;

dr, = d; + 2m cos d; = 220 + 22 - 0,9378 = 240,63 mm;

di, = dy + 2m cos d, = 594 4 22 - 0,3473 = 601,64 mm .

Zur genauen Bearbeitung der Kegelradkorper und zum Ausrichten auf der Verzahnungs-
maschine sind noch eine Reihe von MaBen und Angaben nétig. Zusammenstellung zeigt
Tabelle 13 in Werkstattbuch 47.

Axialdruck auf Ritzelachse

. Mg, 850020 o
A, =Utgasind, = o tg 20 - sin §; = 20 9:35 0,364 - 0,347 = 115 kg.

Axialdruck auf Radachse 4, = U tg o sind, = 910 - 0,364 - 0,938 = 311 kg.

Gesamter Lagerdruck L = Py = Ulcos & = 910/0,94 = 970 kg .

4, Beispiel. Aus welchem Werkstoff miissen die Réder eines Schrigstirnradgetriebes
bestehen, wenn eine rechnerische Lebensdauer von % = 10000 Betriebsstunden bei voller
Belastung gewihrleistet werden soll. Abmessungen:
on = 20°; Schriagungswinkel g8 = 22°955"10”; my = 5mm; &y = 15,7mm; b = 50 mm;
2z, =14; 2, =156; i =4; r, =38 mm; 7, = 152 mm; n, = 1000; n, = 250; N, = 13 PS.

Die Schragzahnstirnrider missen Mg, = 71620 17:1 = 71620 I(lj% = 931 kgem  iibertragen.
1

Ein Geradzahnstirnrdderpaar mit gleicher Breite b und gleichem Durchmesser wiirde nur
931 - cos2B = 931 - 0,85 = 791 kgem iibertragen und miiite eine Walzenpressungsziffer
,  622Mg i-+1_ 622-791-5 \
haben bei einer Lebensdauer von kA = 10000 Betriebsstunden. Die entsprechende Walzen-
pressungsziffer fir 2 = 5000 ergibt sich aus k" = ¢ - kyp9p mit @ = 0,8 nach Tabelle 7 zu
kgo00 = k'[9 = 21,3/0,8 = 26,6.
ach Tabelle 6 wiirde wegen k= 26,6 und n», = 1000 fiir Ritzel noch Si-Mn-St

(05 = T75---80), fir Rad (n, = 250) noch St 60.11 geniigen.

Auftretende Randspannungen im geféahrlichen Zahnquerschnitt:

.
1/ My, yncos B 8,6% Mg, yncos 8
-——— folgt = oo .
vz ky 1,5 olgt ko my 2 1,5
Fir 2, = z,/cos® 8 = 14/0,9213 = 17,9 ist Zahnformfaktor y,, = 10,72 und mit v = 10 wird
die groSte Biegungsspannung am Zahn des Rades I
4 — 869 931-10,72-0,921
TR0 1415
Fir zp, = 2,/cos® p = 56/0,921% = 71,6 ist Zahnformfaktor yn, = 8, somit grofite Biegungs-
spannung am Zahn des Rades 2
4 . 865931480921
BT 581056 - 1,5

5. Beispiel. Schneckengetriebe. Verlangte Leistung an der Radwelle N, — 8 PS;
g~ 0,8; ny, = 64; n, = 1440; Radzéhne aus Phosphorbronze, Schnecke aus St 60,11, ge-
hirtet und geschliffen; z, = 2; linksgingig; @ = n,/n, = 1440/64 = 22,5; dann z, = 45.

Annahmen: = 8; u=tgo=0,05; ¢9=2952"; #,-m,=098; »=6m/s;

60 60 1/ 1000 ¥ [/ 1000-8
==, =156 m= — e _ 000 101 .
=g =18 m 35,7]/1;%2”20 35,7]/;45.64_15 10,15 mm

Aus Abb. 21 folgt m/d, = 0,13 fiir y = 0,8 und z, = 2; also d, = m/0,13 == 10,15/0,13 ~ 78 mm .

Aus my [mm] = 8,6

= 223 kg/em?.

= 166 kg/cm?2.
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Vorhanden ist ein Friser mit d; = 76,0 mm; 2z, = 2; ¢ =3/,""; m = t/x = 10,11 mm;
h=2zt=2-3/" =635mm; o = 15° (Achsenschnitt); der entsprechende
Schnecken-AuBendurchmesser dg = 76 -+ 2 - 9,3 = 94,6 mm;
Schnecken-Innendurchmesser d; = 76 — 2+ 11 = = 54,0 mm;

o 635 )
tg ym = 3771 = = 0,26596; vm = 14°53,6”; cos ym = 0,9664;
dymn, 0,076 7 1440 vs 5,74
= - S i ; . _t ~ 6
=760 60 Brmfs v = 0664 P8 M

wie geschitzt; die diesem Friser entsprechenden Schneckenabmessungen werden ausgefiihrt.
tg o = tg o * cos ypy = 0,2679 - 0,9664 = 0,259; «, = 14°30";

s M 005 o 29575
tg o’ = cos o 0,968 — 0,05165; ¢ = 2°57,5;
0 ’
Wirkungsgrad der Schraubung s = bgym @—5%’6‘ = 0,26596 = 0,825;

tg (m -+ ¢)  tg 1795117 0,3220
Gesamtwirkungsgrad des Getriebes 7 = 75 m, m, = 0,825 - 0,98 = 0,808.
Verlangtes Lastdrehmoment an der Radwelle:
g = TN TSy,
Verlangte Umfangskraft am Rad:
*Mdz _ 8952 8952 - 20

Ve = fom] = zpm  45-10,11 = 394 ke (= Ay, om) -
20
Notiges Andrehmoment an Schneckenwelle:
Mg — Mt 8% 90 1gem.

n 0,808 - 22,5
Notige Leistung an der Schneckenwelle: N; = N,/n, = 8/0,808 = 9,9 ~ 10 PS.
Notige Umfangskraft an Schnecke:

BN, 7599 N U, ,
U, = 0o 5{7’4*’ =129 kg = 4, tg (ym + ¢} = o (tg vm + 0')
U, cos ¢’

Zahndruck Py = —— —-

COs &y, Sin (ym +— ) ’

. _ U, cos o tgoyn  129-0,9994 - 0,2586
Radialkraft R, = Ppsin &y = Sin O _}_—oﬁ = 03065 = 108 kg.
Schneckenléinge bei z, = 45 aus Lfi ~ 5,1 zu L =5,1-5/,” = 160 mm.
Schneckenwelle: Annahmen (Abb. 36) ¢, = 30 cm; a, = b, == ¢,/2.

Lagerdruck L; = 1/(?;1 ) + [A 1y 2 R‘ i = 1228 kg .

Lagerdruck L;; = V Uy al + [{4;]'1 ——f%gl» = 64,4 kg .

GroBtes Blegungsmoment My, :lLl a, :11842 kgem = Wop bei oy = 500kg/cm? wird

W,= 1585402 = 3,68 cm® = %gi, dy ~ 3,4 cm = 34 mm;

hochste Normalspannung omax = 03 + 0 = —i—wdb{ -+ ~7;d; = %?gg g %2 ~ 521 kg/em?2;
32 F

Drehmoment Mg, = U, r, = 492 kgem;
My, | 4 U, 492 4 129

h" t max = " gy o " == = - coe RY 2;
ochste Schubspannung 7y, xd; + 2 d? 772 + 3 0,08 83 kg/ecm
16 4
resultierende Spannung
Gres = 0,35 Omax + 0,65 Voiax + 4 (% Tmas)?
Oyut _ 600

== 536 kg/em? < o,q = 600 kg/cm? (wobei &y = = 0,96).

L3t 1,3-480
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3

L : " M, ‘
(Dle Uberschlagsrechnung ergibt d, = 0, 27“(;—2(‘) = 2,7 cm ~ 30 mm )
Radwelle (Abb. 37). Aus gewéhltem e,, a, und b, ergibt sich
/ 2T 2
Lagerdruck L; = V (41& + lglf?__ M] ;

€y €2

3
Lagerdruck L; = V 4, a2 + [0%.2 + El_aﬁ} ;
2

€y

und aus dem grofiten Biegungsmoment Mp, = L b, nach Wahl von op kg/cm? der Rad-
wellendurchmesser in der Nabe des Rades. Die auftretenden gréBten Spannungen omax und Tyax
und schlieBlich die resultierenden o, werden wie oben bestimmt,.

31. Bestimmung der Drehzahlen, Drehmomente und Werkstoffe der Zahnriider
in Umlaufgetrieben.

6. Beispiel. Ein Umlaufgetriebe nach Abb. 61 hat die Zahnezahlen z, = 45; 2z, = 30;
z, = 50; 2z, =25, also: zl; — . ,_+3

2

Das System I mit Rad 1 trelbt mit Drehmoment Mg, = + 6000 kgem und mit Dreh-
zahl n, = + 100. Das Armsystem a soll eine Drehzahl n, = 4 80 bekommen. Gesucht
ist die Drehzahl n, des getriebenen Systems I, die GroBe und Richtung des Armdreh-
moments Mg, und des Lastdrehmoments Mg,, der Reibungsverlust, der Wirkungsgrad des
Getriebes als Umlaufgetriebe, wenn der Wirkungsgrad des Getriebes mit stillstehendem
Arm, algo eines gewohnlichen Getriebes mit zwei Stirnréderpaaren einschlieBlich Lagerung
7o = 0,96 - 0,96 = 0,92 wiare.

Nach Tabelle 12 ist die Drehzahl des Rades 4
ny = na( —?-m:‘i>+ ny 258 80 (1 —3) + 100 -3 = + 140.

%3 %y Ro %4

GréBe und Richtung des Lastdrehmomentes Mg, wird mit Gleichung (4) bestimmt, die fiir
ruhenden Arm gilt und in die daher der Wirkungsgrad 7, des gewéhnlichen Vorgeleges ein-
gefiihrt werden darf. Das Vorzeichen des Exponenten p ist hier positiv, d. h. es ist mit 7,
als Faktor zu rechnen, weil bei ruhendem Arm das Produkt Mg, (n, — n4) = -+ 6000 (100 — 80)
= -+ 120000, also positiv ist und daher auch bei ruhendem Arm treibt. Somit
wird 6000 (100 — 80) 7, + Mg, (140 —80) = 0 oder Mg, = — ﬂ)@—gg 0.92 _ _ 1840 kgem,
d. h. die Richtung des Lastdrehmoments Mg, ist sowohl bei ruhendem wie auch bei umlaufen-
dem Arm entgegengesetzt dem Antriebsmoment, wie es bei n, = -+ 140 sein muf.

Aus Gleichung (7) folgt GroBe und Richtung des Armdrehmoments’ Mg,, wobei das aus zwei

AufBlenverzahnungen gebildete Zahnezahlenverhéltnis b fh? == 3 mit dem positiven Zeichen,
~2
die Momente mit den soeben festgestellten Vorzeichen 4einzufﬁhren sind. Demnach:
Mg, = Ma, (3 — 7o) = — 1840/0,92 (3 — 0,92) = —- 4160 kgcm .

o
Hieraus folgt, daB das Armsystem angetrieben werden muB, weil ng = -+ 80 sein soll.
Der Reibungsverlust ist:

= — Mg, (n, — na) (1 — %0) = — 6000 (100 —- 80) (1 — 0,92) = — 9600 kgem /min.
Im Umlaufgetriebe wirken die Produkte
Mg, n; = 4+ 6000 - 100 = -+ 600000 kgem /min treibend,

Mg, ny = — 1840 - 140 = — 257600 ’ getrieben,
Mg, ng = — 4160 - 80 = — 332800 v getrieben.
Die entsprechenden Leistungen in PS sind:
600000
Ny = a0 = 8317 S,
257600
N, = — 1690 — — 3,597 PS,
332800
Na = —'—'*71620“ = ‘—"4,647 PS,

Ng = 9600/71620 = 0,134 PS = 8,377 — (3,597 - 4,647) .
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Der Wirkungsgrad des Getriebes als Umlaufgetriebe ist, wenn sowohl die an das Arm-
system a wie die an das System I/ mit Rad 4 abgegebene Leistung verwertet wird:

332800 + 257600
= go0000 - 0984

Wenn nur die an das System I/ mit Rad 4 abgegebene Leistung ausgeniitzt, das Armdreh-
moment Mg, ~ — 4160 im gleichen Betrage bei weiterlaufendem Arm abgebremst wird,
also verlorengeht, dann ist der Wirkungsgrad

257600
7]1,4,1/11 = E()*O—O—(*)*O* = 0,429
Wird nur das Armdrehmoment Mg, als Leistung abgenommen und das Moment Mg, = — 1840
im gleichen Betrage bei weiterlaufendem Rad 4 abgebremst, dann wird
332800
sz = 600000 — 200"

Der Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes 7y, = 0,98 ist besser als der Wirkungsgrad 7, = 0,92
eines aus den gleichen Ridern aufgebauten Stirnrddervorgeleges, weil die Drehbewegungen
aller drei Systeme in gleicher Richtung erfolgen und die relativen Bewegungen verhéaltnis-
miBig klein sind. Der bedeutend schlechtere Wirkungsgrad 7u,,,, = 0,43 zeigt deutlich,
wieviel Energie durch das Abbremsen also Vernichten des Armdrehmomentes verlorengeht.

Walzgeschwindigkeiten des Umlaufgetriebes: Zentralrad kreist mit n;, = 4 100, der
Arm mit ng = + 80. Beide Drehungen verlaufen gleichsinnig, also ist:

"
Vg = »f§0~ (ng —mny) = —gn .
Zentralrad 4 kreist mit n, = + 140, daher:
Ty
Vgpy = —;O— (na — M) = — 21y 7.
Wilzgeschwindigkeiten des als Vorgelege mit ruhendem Arm laufenden Umlaufgetriebes:
Durch Einleiten eines Zusatzdrehung — ng = — 80 in alle drei Wellen erhilt
das System I die Drehzahl n,” = n; — n, = 100 — 80 = + 20.
' N § v n, = ny — ng = 140 — 80 = -+ 60,
’s 53 a ” na/ =0.
Damit werden die Wilzgeschwindigkeiten gleich den Umfangsgeschwindigkeiten und
T , , 7T 2
v, = ——:io— (g’ —n,") = w_,,é,o_ 20 = — g N7
T, , Ty
v;“ = —éT(na —n,) = —-—f—:‘;O—GO = —2r, 7.

Die Walzgeschwindigkeiten bleiben also durch die Zusatzdrehung unverindert.
Drehzahl des Umlaufblocks um Umlaufachse U (s. Tabelle 12)
fy =g "} —my b = "1 (80 — 100) = — 20 -
Ty Ty s Ty
Drehzahl des Umlaufblocks des als Vorgelege mit ruhendem Arm laufenden Umlauf-
getriebes um U': '

7 T 7.
ny = ng’ - —mny - =—20 1,
T2 2 2
Der gleiche Wert ergibt sich kiirzer aus dem Ubersetzungsverhiltnis zweier Stirnrdder:
’
1, T . . r
Ny’ = %—L =—n’2 <wenn der Drehsinn beachtet wird; v = — f— !>
2 Ty 1

Auch hier andert sich durch Einleiten einer der Armdrehung entgegengesetzten aber
gleich groBen Drehung nichts. Die Reibungsverluste durch Zahnreibung und Lager-
reibung der Umlaufachse bleiben die gleichen, ob das Getriebe als Umlaufgetriebe oder
als gewohnliches Vorgelege liuft, auch die Verluste durch Lagerreibung der Armwelle
bzw. der Zentralwellen bleiben die gleichen, sofern die Wellen wie Lager und Zapfen
ineinanderlaufen, also keine getrennten Laufflichen besitzen.

Es wird 7y = 7,, wenn n, = 0 wird, also der Arm stillsteht, 7, < 7o, wenn n, < 0 wird,
also der Arm entgegengesetzt dem Rad 1 kreist. Wird in dem vorstehenden Beispiel ng = — 80,
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wihrend n, = + 100; M4, = + 6000; 7, == 0,92 bleibt, dann n; ==—80 (1-—3) -~ 100+ 3 == -- 460;
Mg, (n; — ng) = + 6000 (100 — (— 80)) = + 1080000 kgem .
Der Exponent p bleibt +;

_ Ma, (ny—ma)n,  1080000-0,92 .
Mg, = — — = — 540 - = — 1840 kgem;
My, = Mg, (v5,— 1) = 6000 (0,92/3 — 1) = — 4160 kgem;
Mgym, = + 6000 - 100 == + 600000 treibend,
Mgan, = — 1840 - 460 = — 846400 getrieben,
Mg,ng = — 4160 - — 80 = 4~ 332800 treibend.
Jetzt mufl nicht nur System I, sondern auch System a angetrieben werden, und es wird
846400
= Sa3g05 = 00TV = — M, (m—na) (1 — ) — — 86400
600000 846400
= ————— = P ; = e EE . . ;
1= %1620 + 8,377 PS N, 1630 11,818 PS
332800 86400
= 4 2287 =4 ; - = 1,2 i
No= + 71630 — T 4,647 PS; Ng 1630 1,206 PS

7. Beispiel. Wesentlich andere Werte ergibt das gleiche Umlaufgetriebe der Abb. 61,
wenn 7ng > ny; > 0 ist. Treibt z.B. das System I mit Rad I mit gleichem Drehmoment
Mg, = + 6000 kgem, aber mit Drehzahl n; = -+ 80 und soll das Armsystem a die Dreh-
zahl ng = -+ 100 erhalten, dann ist die Drehzahl des Rades 4

ny = na<1——1~~‘%‘°f) + nl%’»~— 100 (1 —3) + 80 -3 = + 40.
%2 %y %y %y
Aus der fir ruhenden Arm geltenden Gleichung (4) folgt GréBe und Richtung des Lastdreh-
moments Mg,. Es ist:
Md) (nl - na) 77?: + Mdl (n4 - na) = 0.

Das Produkt Mg (n, — ng) = 4 6000 (80 — 100) = — 120000 zeigt durch das — Zeichen,
dafl bei ruhendem Arm das System I getrieben wird, weil die Richtung von Moment
(Mg, = + 6000) und Drehzahl (n; — nq) = — 20 verschieden ist, daB also System II treibt
und dessen Drehmoment (Mg, = —,...) und Drehzahl (n, — ns) = — 60 gleichgerichtet

sein miissen. Der Exponent p des Vorgelegewirkungsgrades 7, ist daher mit — 1 einzufiithren
d. b. es ist mit Faktor 1/7, zu rechnen. Daher:

Ma, (ny — na) 1[50 + Mg, (ny — ng) = 0;

120000
Mg, = —0.92-60 — — 2173,9 kgem .
Aus Gleichung (7) folgt
Armdrehmoment Mg, = Ma, (83— 1/n0) = —2173,9 - 0,92 (3 — 1/0,92) == — 3826 kgem .

/4o
Im Umlaufgetriebe wirken die Produkte
Mg, ny = + 6000 - 80 = - 480000 kgem /min;
Mg, ny = —2173,9 - 40 = — 86956,5 kgem /min;
Mg, ng = — 3826 - 100 = — 382608 kgem /min .

Der Reibungsverlust ist ¥V = — Mg, (n; — na) (1 — 1/55) = -+ 120000 (1 — 1/0,92)
= — 10435 kgem /min = 480000 — (86957 -+ 382608).

Der Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes ist, wenn sowohl die an das System I/ mit Rad 4
wie an das Armsystem a abgegebene Leistung verwertet wird:

_ 86956,5 + 382608
= 480000
Wird nur die an das System II mit Rad 4 abgegebene Leistung nutzbringend verwertet,

das Armdrehmoment bei weiterlaufendem Arm aber durch Bremsen vernichtet, dann sinkt
der Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes sogar auf
86956,5

T = 350000 — 18l

= 0,978.
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Wird schlieflich nur die an das Armsystem a abgegebene Leistung ausgenutzt, dann

betragt der Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes
382608 "
Mty 480000 0,797.

Der immer noch giinstige Wirkungsgrad #y 148t sich wie in Beispiel 1 erkliren und kann
aus den gleichen Griinden auch erwartet werden. Beide Beispiele zeigen, dafl Umlaufgetriebe
nur hohe Wirkungsgrade ergeben, wenn die Drebleistungen der beiden getriebenen Systeme
ausgenutzt werden. Wird dagegen das Drehmoment eines der getriebenen Systeme durch
Abbremsen vernichtet, dann ist stets mit verhiltnismafig niedrigem Wirkungsgrad zu rechnen.

8. Beispiel. Es sind die Zahne des Umlaufgetriebes nach Abb. 61 und Beispiel 7 auf
Festigkeit und Walzenpressung zu berechnen.

Gegeben: z, = 45; z, = 30; 23 = 50; 2, = 25.
n, = -+ 80; n, = + 40; ng = -+ 100.
Angenommen wird fir alle vier Rader ein Modul m = 4,5 mm; &« = 200,
Wilzgeschwindigkeit zwischen Rad I und Rad 2:

7 _45-4,5n

vy = »%— (ng — ny) = 5000 (100 — 80) = 0,2121 m/s.
Wilzgeschwindigkeit zwischen Rad 3 und 4:
Ty 7T 25-4,5- 7
vy =- :‘;—0— (g — My) = 60000 (100 — 40) = 0,353 m/s.
Berechnung der Zihne auf Bruchfestigkeit.
Rad 2: 2, = 30; 7, = 9,17; m = 4,5 mm; y = 10; G 0,2121 m/s.
. Mg, _ 6000-20
Umfangskraft U, = Eﬂ]}iﬂ 4545 592,6 kg .
20
B U,7s _5,642-593-9,17 R
Aus m = 5,64 VTP s, folgt ky, = 45210 = 855 kg/cm?.

Der gesuchte Werkstoff muB einen noch héheren Spannungswert o,u besitzen, weil nicht
bloB die berechneten, durch die reine Leistungsiibertragung entstehenden Biegungskrifte,
sondern auch die durch Her- und Aufstellungsfehler usw. hervorgerufenen zusitzlichen

Krifte aufzunehmen sind. Bei einem Geschwindigkeitsfaktor fy = FAA wird der er-
forderliche Spannungswert +o
ko, Aty 3402 .
Ol = T kp, = 5 855 = 912 kg/em?.
Rad.1: z, = 45; y; = 8,5.
Erforderliche zuldssige Biegungsspannung o¢.a = 912 98’157 == 845 kg/em?2. Fur beide

Rider geniigt mit Riicksicht auf Bruchfestigkeit St 50.11. Da die Wechselbiegefestigkeit
dieses Werkstoffes nach Tabelle 5 ow, &~ 24---26 kg/mm? betrigt, so darf selbst im Grenz-

falle der Wechselbiegefestigkeit, der hier gar nicht erreicht wird, die Spannung den Wert
Osu = 0w,/S = 24/2,4 = 10 kg/mm? = 1000 kg/em? annehmen, bis die Gefahr eines Dauer-

bruches zu befiirchten ist.

Rad 4: z, =25; y,=9,62; m=4,5; v =10; Vg = 0,35 m/s; Mg, = 2174 kgem.
o
1/ Ma,vs 8,6% - 2174 - 9,62
2 = SR = O = k 2.
Aus m = 8,6 w2y I, folgt ks, 45810 - 95 583 kg /em
Hier ist ein Werkstoff nétig mit einer Biegungsspannung
4+ vy, 3,35
= ky — — 2 = D00 2
O = kb, i 583 3 652 kg/em?.
Rad 3: 23— 50; Vs = 8,36 8,36
Erforderliche zuldssige Spannung 6., = 652 "97’627 = 566 kg/cm2. Fiir die Rader 3 und 4

geniigt mit Riicksicht auf Bruchfestigkeit ebenfalls St 50.11.
Berechnung der Zahne auf Walzenpressung. Die Walzenpressungsziffer &k zweier
kimmenden Zahnrider ist stets gleich groB, gefihrdet aber das kleinere Rad mehr, weil es
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gekrimmtere Zahnflanken und hohere Drehzahlen hat. Es ist daher k fiir das kleinere Rad
(Ritzel) zu berechnen.

Rad 2. 2z, = 30. Walzenpressungsziffer ¥ = 6,22 B i
Beachte, dall der Wert 7 hier das Krﬁmmungsverhz'iltnis der Zahnflanken des groBen
Rades zum Ritzel ausdriickt, also stets ¢ > 1 sein muB.

TR T SR S L mm 3045 .
Mit 7 = 2 30 1,5; b= 0= 45cm; d, = =" 10 13,5 cm;
7, 30 6,22 - 3840 - 2,5
My, = Mg, —% = - = i i — 02 o 2
de A " 5 = 6000 5 0,96 = 3840 kgem wird & 15 13.5% 15 48,5 kg/cm?,

Aus der Wilzgeschwindigkeit v, ergibt sich die Walzdrehzahl des Rades 2 zu
o 0000w, 60000 0,212
T mm 0 30-45-=

Fiir eine angenommene Lebensdauer von b = 5000 Betriebsstunden geniigt nach Tabelle 6
St 50.11 fiir Rad 2 und I nicht mehr.

= 30.

Rad 4. 2, = 25. Mit i — gg- =2 b=45om; dy= 24 = 11,25 om, wird
Yy

. Mg, i+1  622-2174-3 9

fes/\, :[2:3 k= 6,22 b S I 35,5 kg/em?.
) Die Wilzdrehzahl des Rades 4 ist n,” = ng — ny = 60. Auch fur die
I Réader 3 und 4 geniigt St 50.11 nicht mehr. Man wahlt fiir alle vier
I . Rider entweder vergiiteten St 60.11 oder vergiiteten Si-Mn-St mit nied-
: 7 riger Festigkeit (65 ~ 60) nach Tabelle 5, der giinstige VerschleiB-

festigkeit und gute Laufeigenschaften besitzt.

9. Beispiel. In Abb. 72 treibt System I mit Rad I bei feststehen-
dem Hohlrad 4, also ruhendem System II, das Armsystem a. Drehzahl
Ve n, = -+ 1500; Leistung N, = 17,5 PS; 2z = 12; 2z, = 36; 2z, = 84;
= & = 209,

Das vorliegende dreirddrige Umlaufgetriebe entsteht aus dem all-
Rechéxl;géig'i el 8 gemeinen vierradrigen der Tabelle 14 dadurch, dafl z; = 2, ist. Die Arm-
) drehzahl ergibt sich aus der dort angegebenen allgemeinen Gleichung, die
entsprechend der anderen Nummernfolge der Abb. 51 hier lauten muB:

- 2\ B 1500 = ng (1 )0 mp = 1590 _
ny _na(l-}— z1> mets 1.)00-71,1(1 + 12) 05 ng=—g— =+ 18T5.
N, 17,5
- 2171620 -0 = .
Mg, = 71620 n 71620 1500 -+ 835,6 kgem
Aus Gleichung (7) sind die Momente Mg, und Mg, zu bestimmen, wobei auf das Vor-
zeichen des Zahnezahlenverhiltnisses v zu achten ist. Weil 2/z; = —; 2,/2, = +, 80 ist
v =—2,/?, also negativ in die Gleichung (7) einzufithren. Wirkungsgrad des als Vor-

gelege mit stillstehendem Arm laufenden Getriebes sei 7, = 0,96. Grofe und Richtung des
Momentes Mg, aus Gleichung (4). Vorzeichen des Exponenten p ist positiv, weil bei ruben-
dem Arm das Produkt

Mg, (ny — nq) = + 835,6 (1500 — 187,5) = + 1096725
positiv ist und daher auch bei ruhendem Arm treibt. Somit:

Ma, (ny — na) o = — Ma, (g — na) = Ma, Ra;
1096725 - 0,96
W=—gg = + 5615 kgem .

Das Gehause, in dem Rad 4 befestigt ist, muB also das Drehmoment Mg, = -+ 5615 kgem
aufnehmen.
Aus (7)
My, = Ma, (v1o—1) = 835,5 (— 24/, - 0,96 — 1) = — 6451 = — (Ma, + Maq,).
Aus Mg, ng = -+ 835,6 - 1500 = + 1253400;

Mg,ny = 0
Mg, ng = — 6451 - 187,56 = — 1209530
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ergibt sich der giinstige Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes

1209530
Taje = " 953400 — 90
Der Reibungsverlust ist V = — Mg, (n, — ng) (1 — 7y) = — 1096725 - 0,04 = — 43870

= Ma,n, — Mazna.
An den Arm kann eine Leistung von N, = N, 0,965 = 17,5 - 0,965 = 16,9 PS abgegeben
werden.

Bestimmung der Zahnabmessungen. Alle drei Réder miissen gleichen Modul haben;
es sei m = 3,5 mm.

Wilzgeschwindigkeit des Rades 2 auf ruhendem Rad 4

o zZmmw  84-35-7
%us = 60000 ™ = 60000 1010 = 289m/s.
Wilzgeschwindigkeit des Rades 2 auf kreisendem Rad I, wobei n, = - 187,5;

= 4 1500 ist,
v ‘zlmn( n)~172;3*,5-77r
127760000 Y 60000
Beide Walzgeschwindigkeiten sind einander gleich, wie nach Abb. 70 zu erwarten war.
Berechnung der Zahne auf Bruchfestigkeit.
Rad 1. z, = 12; y, = 13,07 (dieser Wert gilt fiir Normalverzahnung mit schwach unter-
schnittenen Zihnen); m = 3,5 mm; yp = 20; Mg, = 836 kgem; Vg = 2,89 m/s;
8,63 Mg, y,  636-836- 13,07 .
ko= s T 8550012 070 keem?.
In Wirklichkeit muB8 der gesuchte Werkstoff einen noch héheren Spannungswert o,

besitzen, der sich bei einem Geschwindigkeitsfaktor f, =

(1500 — 187,5) = 2,89 m/s.

T—Fj = 47—"?2:9 = 0,58 erglbt
U Oy = ks, [fv = 675/0,58 = 1160 kg/cm2. Fir Bruchfestigkeit geniigt Si-Mn-St mit
= 60--70 kg/mm? (Fall II).
Rad 2. 2z,=36; y,=28,82; m=3,bmm; vy =20;
Mg, 2z, 5615-36

My, = —""=—_——— — - = 246 ,
ds s 84-0.98 60 kgem

wenn die gesamten Reibungsverluste zwischen Rad 2 und 4 zu 2% geschétzt werden.
8,68 M4, 7, 636-2460 - 8,82 ky, 446

_ 9 _904 2, o M TR 2
kb' m3 W2, - 42,88 - 20 - 36 446 kg/cm 5 Gul fv 0 58 =770 kg/cm .
o
Fir Bruchfestigkeit geniigt St 50.11. Denn o2 = M 2 = 1000 kg/cm? (Fall I1T).
gheth goniis g 24
Berechnung der Zihne auf Walzenpressung.
_ym _ 20-35 . _zm  12-35
Rad I. Mit b 0 = 10 =Tcm; d; = 0 = 10 = 4,2 cm;

h = 5000; ¢= 36/12 = 3, folgt ein erforderlicher Wert dér Walzenpressung

oo Mg i+1 622-836-4 \
k= 6,22rb—d_{,— T rdeiy T 56,4 kg/cm?.

Der Wilzgeschwindigheit v, = 2,89 m/s entspricht eine Walzdrehzahl

v,,, 60000 .6
ny = Jup T 28060000 g,

PR 12-3,5-7
Der fiir Biegungsbeanspruchung ausreichende Si-Mn-St kann die nach Tabelle 6 erforder-

liche Walzenpressungsziffer nicht aufbringen. Rad I mufl daher aus legiertem, im Einsatz
gehirtetem Stahl hergestellt werden.

Rad 2. Weil z, = 3z, so entspricht der Walzgeschwindigkeit v,,, hier eine Wilzdreh-

zahl ny = 1310/3 = 440. Nach Tabelle 6 mufl auch Rad 2 aus leglertém im Einsatz gehar-
tete Stahl bestehen, da fiir Rad 2 die gleiche Walzenpressungsziffer k = 56,4 kg/em? gilt.
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Rad 4. Fiir das Hohlrad 4 dndert sich die Gleichung der Walzenpressungsziffer, weil
jetzt zwischen den Flanken des Rades 2 und 4 ganz andere Anschmiegungsverhaltnisse be-
stehen. Man rechnet % wieder fiir das kleinere Rad 2 aus und erhilt, fir b = 7 cm;

_am _36:35 P T P A
dy = 0 =" 10 =12,6 cm; ¢ = 2 36 = 2,33; h = 5000,
Mg, i—1  6,22-2460-133 \
k= 6,22 Td::‘ “71: = ‘*7*.T2,—6*2f§:33—"" = 7,9 kg/Cm .
Der Walzgeschwindigkeit v,  =2,89 m /s entspricht eine Walzdrehzahl
oy 60000 1310
Ny ="~ — =
Za MW 7
Das Hohlrad 4 ist durch die Walzenpressung nicht
gefahrdet.

Die Nachrechnung auf Bruchfestigkeit kann mit
einem Zahnformfaktor y, ~ ¥, = 7,4 erfolgen, da
der Hohlradzahn stets stiarker als der zugehorige
Zahnstangenzahn ist.

by, — 3:8° Mauy,, _ 636-5615-7.4
BT T e, 42,8820 84
: . . = 366 kg/cm?.
Abb. 73. Schema des WILsoN-Kraftwagen- 01 = k. /fo = 366/0,58 = 630 kg/em?.
getriebes. Werkstoff des Hohlrades Stg 52.81 oder St 50.11
(geschmiedeter Zahnkranz).

10. Beispiel. WiLson-Getriebe (Abb. 73) fiir Lastwagen, Omnibusse. Schalten der
Géange nur durch Abbremsen geeigneter Rider. — Zusammengesetztes Umlaufgetriebe. —
Alle Teilgetriebe sind Sonderfille der Tabelle 14. Bestimmung der Ubersetzungen.

I. Gang. Teil I: z;”= 60 fest, daher n,” = 0; 2,” = 24 treibt, daher n,” = 1 angenommen.
ny =1 =mnq (1 +2/[z) — 0 = ng'(1 -+ 60/24); ng = 1/3,5.
i=n/ng = &5_ . Alle Rader laufen, ausgenommen z,’, z;"”" und z,*.
IT. Gang. Teil II: z” = 60 fest, daher n,” =0; z,” = 24 treibt, daher n,”=1. Wie
oben n,” =1=3,5n,"; ny’ = 1/3,5; damit in

Teil I: Hier n,’ = ns”" = 1/3,5; n,”=1; also
ny = 1=mng (1 + 2[z)) — 2 [2 = 3,50 — 2,5/3,5; na’ = 1/2,04.

1= ny"ng = |2.04|. Alle Réader laufen, ausgenommen z,”.

= 187.

II1. Gang. Teil III: z,”" = 20 fest, daher n,”” = 0; z,” = z,” = 24 treibt, somit n," = n,”" = 1;
n” =0 =mn" (1 + 2,"/2") — 0" 2" [z/"" = na"” (1 + 56/20) — n,””" 56/20.
ny,"”" = 1,357 ns’”; damit in

Teil II: n,”" = 1; n”" =n,"; n/ =n".
n =1=35n"—2,5n,"=3,5-1,357Tn," — 2,5n,” = 2,25n,” .
also n,” = 1/2,25; n,”" = (1 + 2,5n,”)/3,5 = 0,603; damit in
Teil I: n/=1; ny/=n,"=ns".
n' =1=35n—256n"=3,5n— 2,5-0,603; n = 0,7163.
t = n,/[ng = 1/0,7163 = | 1,396 |. Alle Rider laufen, ausgenommen z,”.

IV. Gang: Kupplung geschlossen; n,” = n,”" =n,/=1; n”" = n,"; 0" = ng":
Teil III: n,” =1 = 3,8n,” — 2,80, = 3,8n,” — 2,8 n,"
Teil II: n,” =1 = 3,51, — 2,5n,".
II-TIT: gibt ny” = n," =1 =n,"" = n,” =n,. D. h. direkter Antrieb.
1=mn"n = ’_I_I Alle Réader sind gesperrt.
Rickwartsgang. z®=60 fest, daher n,® = 0; z,” = 24 treibt, daher »n," = 1: n/ = n¥;
ny = ny¥.
Teil I: n/ =1= 3,51 — 2,57, = 3,5 nF — 2,5n,".
Teil R: n,2=3,52% —0; also 1 = (3,5 — 2,5-3,5)n%; n¥ = —1/5.25.

i =mnyjnf =|—5,25|. Alle Rader laufen, ausgenommen z,”.





