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I. Betriebsverhältnisse. 
1. Das Gleiten der Zahnflanken. Gleitet die ebene Fläche F eines Körpers 1 

(Abb. l) von der Länge B auf der ebenen Fläche f eines Körpers 2 von der Länge b 
derart, daß Punkt a nach e kommt, dann ist der Gleitweg des Körpers 1 (B- b). 
Gleitet umgekehrt Körper 2 (Abb. 2) auf Körper 1 so, daß wieder a nach e gelangt, 
dann ist der Gleitweg des Körpers 2 nur zahlenmäßig betrachtet der gleiche 
wie oben. Die Folgen des Gleitens, z. B. Abnützung, sind dagegen für Körper 1 
(Abb. l) andere wie für Körper 2 (Abb. 2). Denn bei gleichem Werkstoff beider 
Körper wird sich 1 bedeutend weniger abnützen als 2. Um dies kenntlich zu machen, 
soll der Gleitweg stets eine positive Größe sein, wenn die Länge B des Körpers 1, 
dessen Gleitweg bestimmt werden soll, größer ist als die Länge b des Körpers 2. 
Der Gleitweg ist ein negativer Wert, wenn die Länge b des Körpers 2, dessen 
Gleitweg gesucht ist, kleiner ist als die Länge B des Körpers 1. Der Gleitweg 
des Körpers 2 (Abb. 2) auf 1 wird daher durch (b- B) ausgedrückt. Die Fläche 
mit der Länge B wird sich um so weniger abnutzen, je 
kleiner ihr Gleitweg (B- b) im Vergleich zur Länge Bist, 

also je kleiner der Bruch B B!!_ wird. Man heißt: 

Abb. 1. Gleiten ebener Flächen. Abb. 2. Gleiten ebener Flächen. 
Gleitweg B-b. Gleitweg b-B. 

q, 

Abb. 3 Gleiten gekrümmter Flä· 
eben. Wälzwegb; Gleitwegb-B. 

B B b_ das verhältnismäßige Gleiten, oder die Gleitung des Körpers 1; 

lJ b B das verhältnismäßige Gleiten, oder die Gleitung des Körpers 2. 

Sinngemäß gilt das gleiche bei gekrümmten Flächen, also auch bei Zahnflanken, 
wenn deren BogenlängenBund b mit den augenblicklichen Krümmungsradien (>1 

bzw. (>2 auf einem Bogenstück von der Länge b abrollen, das restliche Stück b - B 
aber gleitend zurücklegen (Abb. 3). 

Bestimmung der Gleitung durch Zeichnung (Abb. 4). Man teilt die Ein. 
griffsstrecke E 1E 2 in eine beliebige Zahl gleicher Teile (z. B. 10) und bestimmt 
die zugehörigen Teilpunkte auf der Zahnflanke 1 durch Kreise um 0 1 , auf der 
Zahnflanke 2 durch Kreise um 0 2 • Die Abstände der Teile, d. h. die Breite der 
zum Teil durch Staubkorn hervorgehobenen Felder sind an den Kopfkreisen groß, 
in der Nähe der Grundkreise aber sehr klein, woraus folgt, daß die nächst den 
Grundkreisen liegenden am Eingriff teilnehmenden Flankenteile sich stärker ab­
nützen, weil sie auf den längeren Wegstrecken an den Kopfkreisen gleiten. Über­
trägt man die Teile der Eingriffsstrecke E 1 E 2 dagegen auf die gerade Zahnflanke 
des Bezugsprofils, dann entstehen gleich lange Gleitwege, weil ja sein Eingriff 
von E1 nach E 2 in Richtung MM gleichmäßig erfolgt. 

Das verhältnismäßige Gleiten, die Gleitung eines beliebigen Punktes 7 wird 
wie folgt ermittelt. Rad 1 besitze dort die Umfangsgeschwindigkeit v1 und treibe 

l* 



4 Betriebsverhältnisse. 

Rad 2 mit der Umfangsgeschwindigkeit v2 an. t'1 bzw. v2 stehen senkrecht auf den 
Abständen r' bzw. r" des Punktes 7 von den Mittelpunkten 0 1 bzw. 0 2 , wodurch 
die Richtung von v1 bzw. v2 festliegt. Ihre Größe folgt, was bei der Ableitung 
des Verzahnungsgesetzes (Werkstattbuch 47, S. 4) besprochen wurde, aus der 
Forderung, daß die in Richtung der Eingriffsstrecke d. i. der Berührungsnormalen 
N N fallenden Komponenten Cl und c2 einander gleich sein müssen. Die beiden 
anderen Komponenten w1 und w2 geben die im Eingriffspunkt 7 in Richtung der 
Berührungstangente TT verlaufenden Gleitgeschwindigkeiten an. Die relative 
Gleitgeschwindigkeit v~ der Flanke 1 gegenüber der ruhend gedachten Flanke 2 
findet man, wenn man sich dem ganzen Getriebe die gleich große aber entgegengesetzt 

t ._",Jll \ o,! z1=15 

'UT • lre{ben\ ~w, ~ 
a-.?0<>--~ r' T -

Abb. 4. Aufzeichnen der Gleitmarken, des 
spezifischen Gleitensund der Gleitdiagramme. 

3 

gerichtete Geschwindigkeit der Flanke 2 zuerteilt denkt. Dadurch kommt Flanke 2 
zur Ruhe. Zur Geschwindigkeit w1 der Flanke 1 kommt noch die Geschwindig­
keit w2 • Somit ist die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 1 gegenüber Flanke 2 
vg, = (w1 - w2), die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 2 gegenüber Flanke 1 
vg, = (w2 - w1). 

In der äußerst kleinen Zeit 'C legt die Zahnflanke 1 den Weg w1 1:, die Zahn­
flanke 2 den Weg w21:, beide Flanken legen gegenseitig den Gleitweg w1 'C- W 2 'C 

zurück. Also Gleitung der Flanke 1 (im Punkt 7) 

Gleitung der Flanke 2 
Ws1:-Wl1: 
----··-

Der Zahlenwert der Gleitung kann durch Ausmessen der Länge der w-Kom­
ponenten für jeden Berührungspunkt gefunden werden. Schneller und genauer 
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ist folgendes Zeichenverfahren. Man zieht in beliebigem Abstand p eine Parallele 
nn zu der Berührungsnormalen N N, errichtet in dem betreffenden Berührungs­
punkt (z. B. Punkt 7) senkrecht zur Berührungsnormalen die gemeinschaftliche 
Tangente T T an die Zahnflanken und zieht durch Punkt 7 und durch 0 1 bzw. 0 2 

die Radienstrahlen. Es entstehen durch Schnitt mit der Parallelen nn recht­
winklige Dreiecke, die wegen der gleic}:len Spitzenwinkel y1 bzw. y2 den Geschwin-

digkeitsdreiecken ähnlich sind. Daher wird 1!'1 ----=-~2 = 81 -=--~- . Die Gleitung 
81-82 • d 0 d h d w1 . 8d1 . w··lz --- wir = , wenn 8 1 = s2 . • w1 = w2 o er v1 = v2 wu , was nur 1m a -

81 

punkt 0 möglich ist. Die Gleitung der Flanke 1 wird, wenn 8 1 = 0 ist, -~1= 82 
81 

= -co; die Gleitung der Flanke 2 wird ebenfalls, wenn 8 2 = 0 ist, -82 :-::-- 81-= -co. 
82 

Bestimmung der Gleitgeschwindigkeit bzw. der Gleitung durch Rechnung. 
a) Mit Hilfe der Krümmungshalbmesser (/ bzw. (!" der Zahnflanken 

1 und 2. 
Wegen Ähnlichkeit. der Dreiecke ( 1: y Abb. 4) ist: 

w1 _ w1 N 17 _ (I' . w2 w2 N 2 7 (.J" • 

-:v;,-- - r~~- = --r,- - r' ' --;;2- = r'1-W2 === 7- == ·-:;_,-;-' 
somit wird die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 1: vg, = w1 - w2 

= l/ üJ1 - f( w2, und die Gleitung der Flanke 1: 

die Gleitung der Flanke 2: 

n'~w - o"w 
~>; z 2 ' 2 

1 

o' z_2_ w 
' z1 2 

w.J-=:-w1 (J~z1 ~z2 
w2 r/'z1 

(!'z2 -r/'z1 . 

?-z~- - , 

b) Mit Hilfe des Abstandes ~ des Berührungspunktes B bzw. B' vom 
Wälzpunkt C. 

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

wl - w2 = r:' wl - r:" w2 
= (rlsin<X-~)wl- (r2sin<X + s)w2 
=- Z: (w1 + w2) + sin<X hw1- r2w2) 

=- ~ (w1 + w2); weil r1 w1 = r2w2) 

die relative Gleitgeschwindigkeit der Flan­
ke 1 im Punkt B' (allgemein in allen Ein­
griffspunkten der Auslaufseite): 

w1' -w2' = r:'w1-r:"w2 
= (rl sin <X+ I;') wl __:__ (r2 sin <X- n w2 
= ~' (wl + w2); 

die relative Gleitgeschwindigkeit der Flan­
ke 2 in B: 
w2-w1 = ~ (wl + w2); 

Abb. 5. Gleitgeschwindigkeiten w und Abstände ~ 
der Berührungspunkte B vom Wälzpunkt C bei 

Außenverzahnung. 

die relative Gleitgeschwindigkeit der Flanke 2 in B': 
w2' - wl' = - ~' (wl + w2). 

Bei Innenverzahnung ändert sich nur der Klammerausdruck in 
Daraus folgt, daß die Relativgeschwindigkeiten der Flanke 1 und 2 
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a) im Wälzpunkt C das Vorzeichen wechseln, 
b) bei gleichem Abstand~ stets gleich groß aber entgegengesetzt gerichtet sind. 

Daher ist die Gleitung der Flanke 1 bei Außenverzahnung auch: 

U)1~w2_ = =f ~(w1_+ w2~ = =f 1:;(~-=zl) 
W1 1/ wl 1/ Z2 • 

Durch Ausmessen der jeweiligen Krümmungsradien e der Evolvente bzw. 
der Abstände ~ kann für jeden Berührungspunkt der Eingriffsstrecke E 1 E 2 die 
Gleitung bestimmt werden. Es ergeben sich bei z1 = 15 und z2 = 20 mit IX = 20° 
(Abb. 4) die in der Tabelle l angegebenen Werte. 

Trägt man diese Werte der Gleitung 
Tabelle l. Zahlenwerte der Gleitung. für Flanke 1 und 2 als Abszissen, die 

Punkt N1 
E 1 =- 0 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 

Flanke 1 
9'Z2-f!"Z1 
-----~--

=- 00 

= -14,75 
=- 4,5 
=- 2,09 
=- 1,03 
=- 0,426 
=- 0,04 
= + 0,23 
= + 0,432 
= + 0,584 
= + 0,71 
= + 0,81 
= + 1,0 

Flanke 2 
u"zl-t~'zt 

= + 1,0 
= + 0,94 

I ~~ + 0,82 
= + 0,68 
= + 0,51 
= + 0,299 
= + 0,037 
= -0,303 
= -0,76 
= -1,41 
= -2,41 
= -4,12 
=-00 

2. Die Abnutzung der Zahnflanken 
a) vom Werkstoff der Flanken, 

radialen Abstände der einzelnen Berüh-
rungspunkte 0 · · · lO von den Teilkreisen 
als Ordinaten auf, dann entstehen zwei 
Gleitdiagramme. Je gestreckter die 
Gleitkurven in Richtung der Zahnhöhe 
verlaufen und je mehr sie sich der Null­
linie der Gleitung nähern, desto kleiner 
ist die Gleitung, desto besser sind also 
die Gleitverhältnisse der untersuchten 
Flanke. Je näher die Grenzpunkte 
E 1E 2 der Eingriffsstrecke an die Grund­
kreisberührungspunkte N 1 N 2 heran­
rücken, desto schlechter werden die 
Gleitverhältnisse. 

hängt ab: 

b) vom Schmierungszustand der Flanken, 
c) vom Normaldruck Pn auf die Flanken, 
d) von der Gleitung der Flanken, 
e) von der Krümmung der Flanken, 
f) von der Drehzahl der Räder, 
g) vom Zustand der Zahnflankenfläche, die fehlerhaft oder unsauber bearbeitet 

sein kann, 
h) von den Betriebsverhältnissen (Betriebsdauer, Beeinflussung durch Stöße, 

Drehschwingungen, Staub, Wärme usw.). 
Bei gleichem Werkstoff der Räder, bei gleichmäßigem Schmierungszustand, 

bei guten Zahnflanken und normalen Betriebsverhältnissen wird die Abnutzung 
hauptsächlich mit dem Zahlenwerte des Normaldrucks, der Gleitung, der Dreh­
zahl und mit abnehmendem Evolventen-Krümmungsradius wachsen. 

Werden zwei Zylinder, die sich längs ihrer Erzeugenden berühren, zusammen­
gedrückt, so verbreitert sich die Berührungslinie irrfolge der elastischen Verformung 
zu einer schmalen Fläche, deren Breite mit wachsendem Druck zunimmt. Die 
auf diese Fläche wirkende Flächenpressung a [kgjcm 2] kann nach der HERTZsehen 
Gleichung berechnet werden; sie ist bei gleichem Werkstoff (E =Elastizitäts­
modul), gegebenem Normaldruck Pn und bekannter Zylinderlänge b nur mehr 
von dem Maß der Zylinderhalbmesser '!1!?2 abhängig. Es ist: 
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Im Grundkreisberührungspunkt z. B. N 1 , wo !h = 0 ist, wird die Flächenpressung 
ein Höchstwert, theoretisch oo. Da hier auch die Gleitung theoretisch =- oo 
wird, so müssen bei einem richtigen Getriebeentwurf diese ungünstigen, nahe den 
Grundkreisberührungspunkten N 1 N 2 liegenden Teile der Eingriffslinie unbenutzt 
bleiben. Andererseits wäre es falsch, anzunehmen, daß die auf oder nahe dem 
Wälzkreis liegenden Zahnflankenteile am wenigsten abgenutzt werden, weil hier 
die Gleitung = 0 und die Krümmungsradien ungefähr einander gleich sind. Denn 
hier wirkt, wenn e < 2 ist, auf eine Zahnflanke der ganze Normaldruck, so daß 
das Öl oberflächlich weggequetscht werden kann und trockene Reibung entstehen 
wird. Bei zu großer Flächenpressung bilden sich 
feine Oberflächenrisse. Das in die Risse gepreßte 
Öl erweitert sie allmählich und sprengt schließ. 
lieh Flankenteilchen ab (Bildung der Grü b. 
chen, s. Abb. 6). Weil sich die Reibungszahl der 
trockenen Reibung zur Reibungszahl der Flüs­
sigkeitsreibung ungefähr wie lO : l verhält, so 
wird man wenigstens eine gemischte d. h. halb­
flüssige Reibung anstreben, die sich bei wachsen­
der Relativgeschwindigkeit der Reibflächen mehr 
und mehr der Flüssigkeitsreibung nähert. Denn 
der Anteil der Flüssigkeitsreibung steigt wesent­
lich mit der relativen Gleitgeschwindigkeit der 
Flanken. Ein tragender Ölkeil bildet sich erst 
bei einer gewissen relativen Gleitgeschwindigkeit. 
Das Gleiten der Zahnflanken fördert die Öl­

Abb. 6. Grübchenbildung an den Flan­
ken eines Flugzeuggetriebes aus vergüte­

tem Stahl. r feine Risse. 

filmbildung, das Rollen der Flanken im Wälzkreis zerdrückt den Film, so­
bald die Flächenpressung größer wird als die Haftkraft des Öls an den Flanken. 

Man kann daher zusammenfassend sagen: Eine Flankenabnutzung infolge .der 
Gleitwirkung ist nur beiGeradzahnstirnrädern mitgeringem Überdeckungsgrad, 
geringer Umfangsgeschwindigkeit, geringer Schmierung, rauben und ungenauen 
Flanken und ungünstigen Betriebsverhältnissen (z. B. Staub) zu erwarten. Die 
Abnutzung durch Gleiten ist von der Gleitrichtung abhängig. Auf der Einlauf­
seite des Eingriffs schieben sich treibender Zahnfuß und getriebener Zahnkopf 
gegeneinander, sie s t emm en, auf der Auslaufseite 
s treichen treibender Zahnkopf und getriebener Zahn­
fuß in_ entgegengesetzter R ichtung aneinander vorbei 
(Abb. 7). Im Wälzpunkt wechselt also die Richtung, 
was ja auch die Gleitdiagramme zeigen. Wegen 
der Stemmwirkung hat daher der treibende Zahn­
fuß und der getriebene Zahnkopf die größte Abnut­
zung. 

EineFlankenabnutzunginfolge zu h oher Fläch en ­

getriebener Zahn 2 
Sfreichrichlu< 
der fuB!Ionke f 
· der Kop(/lonke 1 

pressung ist zu erwarten, wenn die dem Grundkreis Abb. 7. stemmen und streichen 
benachbarten E volvententeile in Eingriff kommen. beim Einlauf und Auslauf der Zähne. 
Durch Wahl größerer Zähnezahlen oder durch Profil-
verschiebung (s. Werkstattbuch 47, S. 30) läßt sich die Flächenpressung erniedrigen. 

Eine Flankenabnutzung infolge örtlich ungenügender S chmierwirkung 
tritt auch bei im übrigen bester Schmierung ein, wenn entweder durch zu große 
Flächenpressung der Ölfilm zerquetscht wird oder sich ein tragender Ölkeil nicht 
ausbilden ·kann mangels zu geringer relativer Gleitgeschwindigkeit. Besonders die 
Wälzkreispartien zeigen diese Abnutzung in Form von Grübchen. Gußeisenzähne 
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nützen sich am Wälzkreis am meisten, am Zahnkopf und Zahnfuß fast gar 
nicht, weiche Stahlzähne meist am Zahnfuß derart ab, daß ein doppelt ge­
krümmtes, zykloidenähnliches Profil entsteht. Zähne aus elastischem Stoff 
(Kunstharz und Holz) verhalten sich ähnlich ; sie geben unter Druck so weit nach, 

lrelbentf 

Abb. 8. Ausschaben der Zahnwurzel. 

daß ihre ]'ußflanken von den Kanten des eingreifenden Metallzahnes ausgehöhlt 
werden (Abb. 8). Schließlich hängt die Abnutzung der Zahnflankentrotz genaue­
ster Berechnung und Herstellung wesentlich ab von der Starrheit der Getriebeteile 
unter Vollast und der Genauigkeit des Einbaues. Neuzeitliche Herstellungs­
verfahren berücksichtigen daher bewußt die elastischen Verformungen und kleinen 
Einbaufehler, indem die Flanken von Stirn- und Kegelrädern unter dauernder 
geringer Verlagerung der Getriebeachsen geläppt oder geschabt werden. 

I 
- t 

Oz 

(;( 

Rot/2 

Rat11 

02 

Abb. 9. Gleichbleibende Richtung und Größe des 
Normaldrucks P,. bei der Evolventenverzahnung. 

I t 
Rat/2 jll:! 

I 

Abb. 10. Wechselnde Richtung und Größe des l\or­
maldrucks Pn bei der Zykloldenverzahnung. 

3. Reibung beim Wälzgleiten, Wälzreibung der Stirnräderflanken. Die treibende 
Flanke des Rades 1 drückt auf die getriebene Flanke des Gegenrades 2. Nimmt 
man vorerst an, daß nur ein Flankenpaar in Eingriff steht, und daß die beiden 
Räder sich nicht drehen, dann kann die Richtung des im Berührungspunkt B 
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übertragenen Druckes nur mit der Profilnormalen in diesem Punkt zusammen­
fallen, muß also nach dem Verzahnungsgesetz durch den Wälzpunkt C gehen. 
Die Richtung dieses Normaldruckes Pn fällt bei der Evolventenverzahnung 
(Abb. 9) stets mit der Eingriffsgeraden zusammen, die unter konstantem Ein­
griffswinkel cx zur Tangente an die Wälzkreise im Wälzpunkt C verläuft. Die 
tangentielle Komponente dieses Normaldruckes heißt die Umfangskraft U und 
es besteht die Beziehung Pn= Ujcoscx. Bei der Zykloidenverzahnung (Abb.lO) 
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 Wälzpunkt C, aber Eingriffswinkel cx und Größe des 
Normaldruckes Pn ist je nach Lage des 
Berührungspunktes B verschieden. Der 
Größtwert von cx und Pn tritt in den End­
lagen E 1 E 2 des Eingriffs auf. Im Wälz­
punkt C ist bei der Zykloidenverzahnung 
cx=O;Pn=U . . 

Drehen sich die Räder infolge der Kraft­
wirkung, dann entstehen wegen des Glei­
tens der nicht auf den Wälzkreisen liegen­
den Flankenteile Reibungskräfte. Nach 
Abb. 7 wirkt auf der Einlaufseite die 
Fußflanke 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 pPn. Auf der Auslaufseite 
wirkt die Kopfflanke des Zahns 1 s t r e i -
chend auf die Fußflanke des Zahns 2 und 
ruft am Zahn 2 eine gegen den Zahnkopf 
gerichtete Reibungskraft ,u Pn hervor. Diese 
Reibungskräfte ändern wie die Gleit­
geschwindigkeiten im Wälzpunkt ihre Rich­
tung. Der Normaldruck Pn und die Rei­
bungskraft fl P n sind die treibenden Kräfte, 
die auf den im Eingriff stehenden Zahn 2 

B, /Ja 
Krlifleplan der 
Einlaufseile 

·Pn 

n 

1 

Hadt 

Abb. 11. Gegenseitige Abhängigkeit des Normal­
drucks P. und der Umfangskräfte U, bzw. U, 
von der Wälzreibungskraft !J P,., wenn Eingriffs-

punkt B, auf der Elnlaufseite. 

einwirken. Sie müssen am Wälzkreisumfang des Rades 2 das gewünschte Dreh-
moment u2 r2 erzeugen. . 

Bei der Evolventenverzahnung folgt für die Einlaufseite (Stemmseite) aus 
Abb. ll für einen beliebigen im Abstand ~vom Wälzpunkt C liegenden Eingriffs­
punkt B1 nach dem Hebelgesetz: 

U 2 r2 = Pn g2 - fl Pn (r2 sin cx + ~) = Pn r 2 cos cx -p Pn (r2 sin cx + '); 
Pn = ---- u2 ___ - = ----- --· [!_2_ __________ _ 

(r2 sin<X+~) ~ . COS <X- ,11 ·· ·------------ COS <X- ,ll --- -- ,u Sill <X 
r2 r2 

Für die Auslaufseite (Streichseite) ergibt Abb. 12: 
U 2 r2 = Pn g2 + ftPn h sincx- 0; 
P- u2 
n- COS<X-[l sfr2 + f.1. Sill <X 

Es zeigt sich, daß durch die Einwirkung der Wälzreibung der Normaldruck Pn 
auf der Einlaufseite (Stemmseite) immer größer sein muß als der auf der Aus-
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lauf- oder Streichseite. Die Abb. ll und 12 ergeben, daß die aus Pn und !1- Pn 
gebildete Resultierende L auf der Einlaufseite anders gerichtet ist als auf der 
Auslaufseite und im allgemeinen nie durch den Wälzpunkt C gehen kann, nur wenn 
C Eingriffspunkt wird, geht L durch G. Aus Kräfteplan der Abb. 11 folgt weiter­
hin, daß der Resultierenden L eine treibende Umfangskraft U1 entspricht, die 
ebenfalls größer sein muß als die am Rad 2 erzeugte Umfangskraft U 2 • Man findet 
ihre Größe, wenn man in den Schnittpunkten D1 und D 2 der Wälzkreise. mit der 
Resultierenden L diese durch je eine tangentiale (U1 bzw. U2) und radiale Kom­
ponente ersetzt und parallel dazu im Kräfteplan die Seiten des Kraftdreiecks zieht. 

Kriilleplan der 
Auslaufseile 

g, 

\ I 
~ t)I-Wt 
II , 

1 Ir l?ad1 
I I 
I, 

~~ 
I o, 

Abb. 12. Gegenseitige Abhängigkeit des Normaldrucks P" und der 
Umfangskraft U, von der Wälzreibungskraft ,uPn. wenn Ein­

griffspunkt B, auf der Auslaufseite. 

Bei !1- = 0 (Wälzpunkt G) 
ist U 1 = U 2 = U = P n COS IX • 

Wird auf der Auslaufseite ~ = 
r 2 sin IX, rückt der Endpunkt 
des Eingriffs also in den Grund­
kreisberübrungspunkt, dann 
wird ebenfalls u2 = Pn cos IX. 

Bei dem Durchschnittswert 
,u = 0,1 und bei IX = 20° ist 

!1- siniX = 0,0342. Bei ~2 = 1
1- bzw. 

zl 
~ wird im Beginn des Eingriffs 

Pn ~ 1 07 U2 bzw. ~ 1 038 _u2-; 
' COS IX ' COS IX 

am Ende des Eingriffs P" ~ 
0 995 ~ bzw. ~ 0 965 _[[2- • 

' COS IX ' COS Oi 

4. Reibung in den Lagern. 
Unter der Wirkung des Lager-
druckes L[kg] = VPni+ (!J-l\) 2 

= P n V1+p2 entstehen beim 
Drehen des getriebenen Rades 2 
an den gedrückten Gleitflächen 
der beiden Wellenzapfen Rei­

bungskräfte, deren Moment gleichfalls überwunden werden muß. Da die Flächen­
reibungszahl des Wälzgleitens der Zahnflanken in den Grenzen 
,u = 0,2· · ·0,15 bei unbearbeiteten Flanken und unvollkommener Schmierung bis 
,II = 0,05·· ·0,03 bei bester Bearbeitung und dauernder Ölstromschmierung, also 

im Mittel bei 
,ll = 0,1 liegt, so kann der Zahlenwert ViT.~2 höchstens die in der Tabelle 2 
angegebenen Werte erreichen, den Lagerdruck L also nur wenig erhöhen. Daher 

ist praktisch genau L ~ Pn ~ U Der Lagerreibungsverlust ist vom Ver-
cos"' hältnis des Weilen- zum Radhalb-

Tahelle 2. Einfluß der Wälzreibung messerabhängig und daher bei Ritzel-
auf Lagerdruck. wellen meist viel größer als der Zahn-

1 I I reibungsverlust, der bei sorgfältiger ·" 0,2 ' 0,15 ' 0,1 0,05 0,03 
----1~--+---+------+---+--- Ausführung ~ 1 °/o ist. 

VI + {t2 1,02 , 1,011 11,00511,001 [ 1,0005 5. Wirkungsgrad. Der Gesamtwir-
kungsgrad eines Stirnradpaare:-; 

setzt sich zusammen aus dem Wirkungsgrad des Wälzgleitens der Flanken 'Yjy 
und dem Wirkungsgrad der Lagerung 'YJl. Er beträgt etwa 
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1) = l)g • l)l = 0,92 · · · 0,94 bei unbearbeiteten Zähnen, 
= 0,96 bei sauber bearbeiteten und gut geschmierten Zähnen, 
= 0,98 bei äußerst sorgfältig bearbeiteten Zähnen mit Flüssigkeits-

reibung zwischen den Zahnflanken. 
Es wurden sogar Wirkungsgrade bis 0,99 erzielt, wenn bei sehr hohen Drehzahlen 
der Zahndruck ohne unmittelbare Berührung der Zahnflanken durch eine Öl­
stauung übertragen wird, die gerade durch das Gleiten der Zahnflanken zustande 
kommt. Andererseits entstehen bei raschlaufenden ungenau hergestellten und 
nicht einwandfrei gelagerten Rädern Massenkräfte, die Erschütterungen, Schwin­
gungen, Durchbiegungen und zusätzliche 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 Schraubräder (d <:::: 90°). 

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

6. Reibung beim Schraubgleiten, Schraubreibung der Flanken der zylindrischen. 
Schraubräder. Wirkungsgrad. a) Grundsätzliches. Die einzelnen Berührungs­
punkte der Zahnflanken der zylindrischen Schraubräder gleiten nicht nur in Rich­
tung der Zahnhöhe sondern auch besonders in Längsrichtung der Zahnflanken 
aufeinander. Zum Wälzgleiten kommt hier noch das Schraubgleiten. 

Es ist (Abb. 13) ß 1 bzw. ß2 = Schrägungswinkel für Rad 1 bzw. 2, 
Y1 bzw. y2 = Steigungswinkel, wobei YI + ßi = y2 + ß 2 = 90°, 
o = ß 1 + ß 2 = Kreuzungswinkel der Radachsen, 
vi bzw. v2 = Umfangsgeschwindigkeit der Teilkreise. 

Die Umfangsgeschwindigkeit vi des Rades 1 zerlegt sich in eine Normal­
geschwindigkeit v", = vi cos ßi und in eine Tangentialgeschwindigkeit Vt, = vi sinßi, 
ebenso die Umfangsgeschwindigkeit v2 des Rades 2 in Vn, = v2 cos ß 2 bzw. 
v1, =v2 sin ß 2 • Wegen dauernder Berührung der Zahnflanken muß sein: Vn, = Vn, 

oder vi cos ßi = v2 cos ß 2 • 

Das Schraubgleiten erfolgt mit emer relativen Gleitgeschwindigkeit 
Vt = v1, + v1, = vi sin ß 1 + v2 sin ß 2 , die starke Reibung und Abnutzung her­
vorruft. Da außerdem wegen Herstellungsschwierigkeiten die Grundkörper der 
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6, 

f?qr/1 
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Abb. 14. Eingriffsbild der zylindrischen Schraubräder (o = 90°). 

Abh . 15 . Axial- und Umfangskräfte an Schraubrädern bei o-=::::90'. 

Schraubkörper nicht Hyper­
boloide (Werkstattbuch 47, S.47) 
sondern gewöhnlich Zylinder 
oder Kegel sind, so verschlech­
tern sich wegen der jetzt auf­
tretenden · Punktberührung 
der. Zahnflanken noch wesent­
lich die Betriebsverhältnisse. 
Abb. 14 zeigt ein zylindrisches 
Schraubräderpaar mit Kreu­
zungswinkel o = 90°. Das 
Schraubgleiten erfolgt längs der 
in Grund- und Aufriß gezeich­
neten Eingriffslinie G:1 G:2 bzw. 
G:1' G:2' des Rades 1. Die Kurve 
verbindet die während des Ein­
griffs nacheinander sich berüh­
renden Punkte. Infolge starker 
Abnützung wird bald ein schma­
ler in Richtung der Kurve ver­
laufender Streifen entstehen. 
(Näheres in Werkstattbuch 47, 
S. 49.) Zylindrische Schraub­
räder eignen sich also nur zum 
Übertragen kleiner Leistungen 
und für kleine Übersetzungen 
(z. B. für Schalträder). Dagegen 
nützt 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 gewöhnlieh 
um """ 15° gekreuzt. Der Windungssinn des Schaberades wird gleich oder ent­
gegengesetzt dem des Werkrades gewählt, um bei gegebenem Schrägungswinkel 
des Werkrades mit einem Kreuzungswinkel von """ 15° auszukommen. 

b) Kräfteverteilung. Bei der Untersuchung der Kraftwirkung vernach­
lässigen wir jetzt die verhältnismäßig recht kleine Zahnreibung in Richtung der 
Zahnhöhe infolge des W älzgleitens und beachten nur den wesentlich höheren 
Reibungswiderstand durch das Schraubgleiten längs 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 En,En, (Abb. 14) wirkenden resultierenden Normaldruck Pn (Abb. 15) 
und entgegen der Richtung der relativen Gleitgeschwindigkeit Vt des Rades 2 
(die bei ruhend gedachtem Rad 1 wie gezeichnet verläuft) einen resultierenden 
Reibungswiderstand 11 Pn, die beide eine Resultierende Pnfcos e ergeben, welche 
unter Reibungswinkel f! gegen Pn geneigt ist. Die Projektion dieses Kräfteparallelo­
gramms in die Abwicklungsebene des Teilzylinders. ergibt eine unter e' > f! 
geneigte Resultierende 

P!"Cf)fl_ 1Xn = Pn' b . 1 ll Pn fl tg (' . 
Cos n' , WO el tg f! = p~ ~-~- 1St. , n COS IXn cos <Xn COS <Xn 

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

R d 1 f eine Umfangskraft 
a l eine Axialkraft 

U1 = Pn' cos (ß1 - (/) 

A1 = Pn' sin (ß1 - e') 

Rad 2 { e~ne U ~fangskraft 
eme Axmlkraft 

U2 = Pn' cos (ß2 + e') 
A2 = Pn' sin (ß2 + e') 

c) Wirkungsgrad T)s der Schraubung. Der Wirkungsgrad T)s, des treiben­
den Rades 1 ergibt sich zu: 

erhaltene Arbeitsleistung U2 v2 

'Js, = eillgeh:)itete.Ai:bcitsielstung = -U1 v1 

cos (J' - tg ß2 sin ('' 1 - tg (J' tg {32 

=o cos f!' + tg ß1 sin-(/ = -1-+tg r/ tg ß1 ' 

(es ist v1 = vnfcos ß1 ; v2 = vnfcos ß2 ; ß2 = o- ß1). 

Grenzfälle: ')s, = 0, 

cos (/12 + (J') cos ßl 
cos (ßl- Q')cüs-ß2 

a) wenn tg (/ tg (32 = 1; tg ß2 = 1/tg (J' = tg (90- [!'); ß2 = 90°- (/, d. h. wenn die 
Achse II gegen die Zahnrichtung um ;:12 = 90°- ('1 geneigt ist. Rad 2 ist unverdrehbar. 

Zum Beispiel,u = tg {! = 0,1; <Xn = 15°; dann fl/cos <Xn = 0,1035 = tg (''; (/=5° 55'; 
ß2 = 84° 5'. 

b) wenn tg (31 = oo ; (31 = 90° ; d. h. das treibende Rad 1 ist ein Rillenrad mit Zähnen 
in Umfangsrichtung. Rad 2 ist unverdrehbar. 

'/s, wird ein Höchstwert, 
a) wenn tg (l' = 0; dann 'is, = 1; nie eintretender theoretischer Grenzfall. 

b) wenn der Differentialquotient dd!h = 0 wird; die Auswertung gibt dann: /11 - ß2 = (l'. 
~ d+~ d-~ 

Weil (11 + {12 = rl, so folgen die Maximum-Bedingungen: (31 = --2- ; ß2 = - 2-·. 

Meist ist o = ß1 + ß2 = 90°. Somit ß2 = 90°-ß1 . In diesem Falle wird 
der Wirkungsgrad T)s, des treibenden Rades 1 

1 - ctg {31 tg (J', tg {31 - tg (J' tg (ß_=_(J') 
1181 = C + tg /;tg(JT (f+-tg ß1tg~'jtg~ß~ tg (31 
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Treibt umgekehrt Rad 2 mit Schrägungswinkel /)2 und ist 1J =Pt+ [32 = 90° 
(Abb. 16}, dann wird der Umfang des Rades 1 nach rechts mit der Gleitgeschwin­
digkeit Vt ausweichen und entgegen dieser Bewegungsrichtung von 1 ein Gleit­
widerstand p,Pn entstehen. Die Kräfteverteilung gibt für: 

R d 2 { eine Umfangskraft U2 = Pn' cos (p2 -(!'). 
a eine Umfangsgeschwindigkeit v2 = Vnfcos P2 • 

R d l { eine Umfangskraft Ut = Pn' sin (p2 - (!'). . 
a eine Umfangsgeschwindigkeit vt = Vnfcos Pt= Vn/sin P2 • 

Daher Wirkungsgrad f)s, des treibenden Rades 2 
- ul vt - sin (Pz- (11

) cos Pz - tg (Pa- (11
) - ctg (ßt + (11

) - tg Pt 
tjs, --U2 v2 - cos(P2 -(I')sinp;- -tg~-- ctgp-t-- tg(Pt + ~')" 

Beispiel: p. = 0,1; IXn =15°; o = 900; dann (1 1 =50 55' F::J 60. 

'I• wird ein Höchstwert bei Pt= 0 ~_{ F::J 48°; dann ist Pa= d 2 (I' F::J 42°, also 

tg (Pt - (I') tg 420 3 d 1 · r:~ 4 o "b ) 7781max = ~~- F::J tg 480 = 0,81 (Ra mtt l'l F::J 8 tret t 

tg (Pa- (I') tg 36° . . 
17 = --~-- F::J t 420 = 0,81. (Rad 2 mtt P2 F::J 42° tretbt). s, tg l'a g 

ß 
'Yc 
80 

'0 
0 

I _I 
1 1Jsmnv flir fit - '/ ....... /r?' ~ '1/smuK hlr fle 1'\. '(} ' 

i/i -4 I 
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' 
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1\ 
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p=0,1; a";=15°;(!'=5°56',..8° \ 
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' ,j,' v, 
I 

/11- o 10 20 ao '10 50 110 70 80 !10° 
/Ia- !10 ao 10 110 50 '10 30 ao 10 0° 

-~ Vt ScllrOgungawinlfel des frei/Jenden flqdea 

Abb. 16. Axial- und Umfangskräfte an 
Schraubrädern bei o = 90°. 

Abb. 17. Wirkungsgrad~. bei Schraubrädern mit o = 90°. 

Treibt z. B. bei o = P1 +Pa= 30° + 60° dagegen Rad 1 mit Schrägungswinkel Pt= 30°, 
dann tg (Pt -.(I') tg 240 

17• = ---·--- F::i -- = 0,774; 
' tg Pt tg 3oo 

treibt aber Rad 2 mit Schrägungswinkel p2 = 60°, so 

- tg (Pz- (I')~!_~ 54o = 0 796· 
17"• - t fJ ~ t 60° ' ' daraus folgt: g z g 

a) Zahnschrägen zwischen 300 und 600 verschlechtern den Wirkungsgrad nur unbedeutend; 
b) das treibende Rad soll bei bekanntem P1 und P2 eines Getriebes den größeren 

Schrägungswinkel erhalten. 

Das Diagramm der Abb. 17 zeigt für o = 90°; f-l = 0,1; (Xn = 15° und für 
verschiedene Schrägungswinkel Pt und p2 den Wirkungsgrad f)s in Ofo. 
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7. Schraubreibung der Flanken der Schnecken und Schneckenräder. Wirkmigs­
grad. Kräfteverteilung. Die bei den Schraubrädern mit gekreuzten Achsen 
angegebenen Gleichungen des Wirkungsgrades gelten auch für Schneckentriebe. 
Da hier meist o = 90° ist, so rechnet man statt mit dem Schrägungswinkel ß 
lieber mit dem mittleren Steigungswinkel rm = 90°-ß. 

a) Schnecke treibt Schneckenrad (Abb. 18), d. h. kleines Rad mit großem 
Schrägungswinkel ß1 = 90°-ym, also kleinem Steigungswinkel J'm, treibt Rad 2. 
Das Drehmoment der Schnecke ruft senkrecht zur Zahnfläche des Rades 2 in dessen 

'-- .................... 

Abb. 18. Kräfteplan des Schneckentriebs. .J = 90'. 

EingriffsflächeN ormaldrücke und längs der Zahnflanken entgegen der Richtung 
der relativen Gleitgeschwindigkeit Vt des Rades 2 Reibungskräfte ·hervor, 
deren Resultierenden Pn und fiPn im Wälzpunkt C angreifen sollen. Nach Zu­
sammenfassung und Projektion dieser Ausgangskräfte in drei zueinander senkrechte 
Achsen ergeben sich eine: 

Umfangskraft U1 ausgehend von Schnecke= Pn' sin (ym + (?') 
= Axialkraft A 2 auf Rad; 

Axialkraft A1 ausgehend von Schnecke= Pn' cos (Ym + (?') 
= Umfangskraft U 2 auf Rad; 

Radialkraft R1 ausgehend von Schnecke= Pn sin <Xn 
= Radialkraft R 2 auf Rad 2. 

Wirkungsgrad 'T)s, der Schnecke. 

Ist v1 = Umfangsgeschwindigkeit am Schneckenteilkreis = ~, 
smrm 
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v2 = Umfangsgeschwindigkeit am Radteilkreis 

dann wird: 
1 _ _u2v2_ -~()S (Ym ±_~')__si!ll'm -~i}n __ 
1"'- U1 v1 sin (Ym + (J') cos Ym tg (y", + l.l'). 

tjs, wird um so größer, je größer der mittlere Steigungswinkel rm und je kleiner 
der Winkel (!' wird, d. h. je kleiner der Reibungswinkel (! und der Eingriffs­
winkel 1Xn sind (denn tg (!1 = tg (1/cos 1Xn)· Wie bei den Schraubrädern wird f]s, ein 
Höchstwert, wenn 

P1 = 90°-Ym = 45° + (!'/2; Ym == 45°- (! 1/2 
wird, also 

f]s,max =c ~-~:~:+ ::;:} =tg(45-(11 /2) tg{90- (45 + (! 1 /2)} = tg2 (45-(11 /2). 

b) Schneckenrad treibt Schnecke, d. h. großes Rad 2 mit kleinem Schrä­
.---1_T=:r==t==-=F==F===1===f==~ gungswinkel ß2 = rm treibt 
t Rad 1. Wie bei den Schraub-

10 15 20 26 90 
mt!Herer Sleigunpswinkel 1m 

rädern wird: Wirkungsgrad 
1)>, des Schneckenrades 

tg (Ym-(.l') 
ljs, = -- tg Ym - · 

Hier gilt noch mehr wie bei 
a), daß rm gegenüber (11 mög­
lichst groß werden muß, wenn 
f]s, wachsen soll. Es sind daher 
beim Treiben ins Schnelle 
steilgängige ( mehrgängige) 
Schnecken zu verwenden. 
'f].,,max bei ß2 = 45-(!' /2 = Ym. 
Wegen Herstellungsschwierig­
keiten begnügt man sich bei 

36 I/IJ '16° Spiralschnecken meist mit 
rm = 30°· ··35°. 

Abb. 19. Wirkungsgrad r,, = ·t--(tg l'~• ')- der Schraubung des 
g Ym T !' 

Schneckentriebs bei treibender SeJmecke und bei verschiedenen 
mittleren Steigungswinkeln rm und Reibungszahlen ."· 

Ist ym = (11
, dann wird 

T,s, = 0, also geleistete Arbeit 
= 0, 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 y". < Q1 , dann wird r,s, negativ, d. h. selbst bei Stößen und Erschütterungen, 
die ein Losprellen der aufeinander gepreßten Schraubengänge und somit eine 
Änderung der Reibung bewirken, wird noch Sperrsicherheit vorhanden sein. 

Der Wirkungsgrad eines selbstsperrenden Getriebes folgt für y". = (! 1 aus 
der Gleichung unter a) zu 

tg Ym tg (J' , l - tg2 (11 
, 

1/s, = tg (Y,~ + (l') = tg 2(), = tg (l 2tg"~,- = 0,5- 0,5 tg2 (J = < 0,5. 

Gesamtwirkungsgrad 1) des Schneckentriebs. Zur· Schraubung längs der 
Flankenlinien kommt noch die Lagerreibung. Der Wirkungsgrad der Reibung in 
den Schnecken- (r;1,) und Radwellenlagern (r11,) beträgt bei 

Gleitlagern r, 1, ·1)1, = 0,92···0,95; 
Wälzlagern r1z, "1)!, = 0,97···0,98; 
also Gesamtwirkungsgrad r1 = 'f]s • 'Yjl, • 'Yjl,. 



Schraubreibung der Flanken der Schnecken und Schneckenräder. Wirkungsgrad. 17 

Abb.19 gibt für verschiedene yrn- und ,u-Werte den Wirkungsgrad 'Y)s der Schraubung 
bei treibender Schnecke an, Tabelle 3 enthält mittlere Erfahrungszahlen. 

Tl!>belle 3. Mittelwerte von Flächenreibungszahl ,u und Reibungswinkel (1, (I' im Be­
wegungszustand bei e<n = 15° (.u = tg (I; tg (I'= tg (1/cos an). Beim Anlaufen zur 

Sicherheit mit f1 = 0,2; (I' R> 12° rechnen! 

Schnecke Rad I I' I Q tg (l' I Q' I (l:.üttel Zähne I Ausführung 
I 

Gußeisen Gußeisen 
I 
8°50' I go roh . von 0,15 8° 32' 0,155 

" " 
. bis 0,12 6° 51' 0,124 7° 5' 70 

" 
Stahl Gußeisen 0,1 5° 43' 0,1035 5° 55' 60 bearbeitet 

" 
Phosphor· oder tvon 0,05 2° 52' 0,0518 2° 58' 30 

" 
" 

Aluminiumbronze J bis 0,03 l 0 43' 0,031 1° 47' 20 
" 

Neuzeitliche Kraftwagengetriebe zeigen noch niedrigere Reibungswerte 
(u = 0,0164; ('=56'; r/ R> 1°; bei an R> 20°; Yrn R> 35°···44°). 

W "1 . h e1 tgy", = 2--
z1t m r1;-c 

-;r--; = z1 d' so kann man 
1 1 

bei bekannter Gangzahl z1 

o 0,02 0,011 o,o& 0,08 o,to o,t2 0,111 o,tfl 0/8 0,20 
t,-

Gleitlager 

" 
Gleitlager 
Wälzlager 

" 

und gewähltem Baustoff 
von Schnecke und Rad 
d.h. bekannten Reibungs­
zahlen aus Abb. 20 und 
21 das Verhältnis mjd1 so 
wählen, daß der Gesamt­
wirkungsgrad I) möglichst 
günstig wird. Auch der zu­
gehörige Steigungswinkel 
ym läßt sich ungefähr ab­
schätzen. Große Schnek­
ken werden wie Räder auf 
Wellen aufgesetzt, haben · 
aber kleines m/d1 und 
schlechteren Wirkungs­
grad; kleine Schnecken, 
sog. volle Schnecken, bil-

Abb. 20. Gesamtwirkungsgrad 'I des Schneckentriebs für verschiedene 

Verhältniswerte _rn_ = _ __t ___ Rad und Schnecke aus Gußeisen. 
d, "'d, 

den mit der Welle ein 71 

V 'J'm -'13°31,1';_!j_mar-87,lffl 
o 20"- r 

Z1-~ ~ 

10° ~ ~ v --. P-~~--- --- -g;;; ~ 

v~~~H 
·--

.,.___ 
I--'-T 7 v Stück, haben großes mjd1 f 

und besseren Wirkungs- ~ 80 

grad. Selbsthemmung er- 15 
V ~6i fordert kleine Gangzahl ~ 

II 

~ 
~ ---lzZ ~ + -~ _ _ volle Seimecken '!Jr Orenze de~(elbsthemmung 

(rm-qJ ~ 
0 

---
(meistens z1 = 1) undklei- ~ '1. 

ne Wertemjd1 (aufgesetzte lao 
Schnecken). l)max ist für ., ~ 

liau&esekk Schnecken _ ___, 

1- /?(]d (JUS Phoephorbronze, +----
:;; 

alle Gangzahlen (z1) gleich, ~ 2 0 

1 
~ 

~ Schneolfe (JUS Shhl, IV'tilzloger 
I I 10 I I 

p,=0,05;«n-15 ;1)l11JZ2 -0,97 tritt aber bei verschiede­
nen mjd1-Werten auf. 'Y)max 

liegt für z1 = 4 und Stahl­
schnecken (Abb. 21) bei 
mjd1 = 0,237, bei Guß­
eisenschnecken (Abb. 20) 

o 0,02 o,o11 o,o& qoa wo 0,12 o,t'l o,tfl wo 420 fJ/!2 IJ,2'I IJ26' 

:-
Abb. 21. Gesamtwirkungsgrad ~des Schneckentriebs für verschiedene Ver· 

bei mjd1 = 0,225. hältniswerte -"'d_ = _td __ . Rad aus Phosphorbronze, Seimecke aus Stahl. 
1 1l 1 

Trier, Die Kraftübertragung durch Zahnräder. 2 
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II. Berechnung der Abmessungen der Zähne. 
A. Grundsätzliches. 

8. Kräfte. Die Richtung der Kraft, d. h. des gesamten Zahndruckes, den zwei 
im Eingriff stehende Zahnräder gegenseitig ausüben, geht stets durch den Be­
rührungspunkt der beiden aufeinander drückenden Zahnflanken, durch den je­
weiligen Eingriffspunkt. Aus Abschnitt 3 ist bekannt, daß sich sowohl Größe 
wie Richtung dieses gesamten Zahndrucks während des Eingriffs ändern müssen, 
wenn Rad 2 mit einer konstanten Umfangskraft U2 .verdreht werden soll, daß die 
Richtungsgerade des resultierenden Zahndrucks L = VPn 2 + flP~2 in um so 
größerem Abstand vom Wälzpunkt C vorbeigehen muß, je weiter der jeweilige 
Eingriffspunkt von C abliegt. Unangenehme Schwingungserscheinungen, Ab­
nützung und Lärm der Zahnräder werden neben anderen Ursachen auf diesen in 
jeder Eingriffsperiode sich wiederholenden Richtungs- und Größenwechsel zurück­

zuführen sein. Da es sich in der Folge nur um die Be­
ß'!d1 L ............... z..,Pn, stimmungder Abmessungen der Zähne und Radkörper, 

treibend, also um Festigkeitsrechnungen handelt, so braucht 
;----,r.-_....:;fhr;eu;; hier weder berücksichtigt zu werden, daß sich die Größe 

u.--~~~~ lJ ra des Normaldruckes Pn während des Eingriffs gering-
& IJ. fügig ändert (Abschnitt 3) noch braucht die ebenfalls 

d,reibenrler I kleine Reibungskraft fl Pn (Abschnitt 5) in Rechnung 
fOf'ITIOirlruar-r--.

1 

n ·" gestellt zu werden. Wir setzen also Zahndruck L !'::i rrou2 

I. gelrieben P n !'::i U / cos <X. 

Zerlegt man den bei der Evolventenverzahnung 
L~ unter Eingriffswinkel <X in Richtung der Eingriffslinie 

• verlaufenden Normaldruck Pn im Wälzpunkt C in 
Abb. 22. Richtung der Lager- eine zum Wälzkreis tangential bzw. radial verlaufende 
drücke bei gegebenem Drehsinn 

des getriebenen Rades. Komponente, dann kann nur die erstere Komponente, 
die Umfangskraft U zur Leistungsübertragung dienen, 

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

Es ist Umfangskraft U = Pn cos <X, 

Radialkraft Pr = U tg <X, 

gesamter Lagerdruck L !'::i Pn. 

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

9. Drehmoment. Leistung. Durch die am Wälzkreis mit Halbmesser r [cm] 
angreifende Umfangskraft U [kg] kann das Zahnrad in Drehung versetzt werden. 
Es ist Drehmoment Ma [kgcm] = Ur= Pnr cos <X= Png. Macht die Welle 
des Rades n Umdrehungen je Minute, so ist die Umfangsgeschwindigkeit am Wälz-

kreis in m/s v = 2 r[:O] nn und die Arbeitsleistung N [PS]= -~tJ_ 

U2r[m]nn 
--~75 

Ur[cm]n 
- 7f62o-

Md[kgcm]n 
----· ----

71620 

Beispiel. r1 = 60 mm; r 2 = 240 mm; a = 20°; n1 = 2000; Rad 1 treibt mit 10 PS; 
Gesamtwirkungsgrad 'I = 0,97. 

v = 2rl n 11,1 = 2_~_0,0!_-_ n . 2()()() = 12 57 m/s 
60 60 , . 

75 · N 75 · lO 
U = -V- = -12,57- = 59,7 kg. 

60 
n2 = ÜO · 2000 = 500. 

u Pn = -----­
cosa 

59,7 k 
(J,H4 = 63,5 g. 
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Auch auf die beiden Lager der Welle des kleinen Rades wie des großen Rades treffen zu­
sammen je 63,5 kg. Drehmoment an der Welle des kleinen Rades 

N · 71620 Md, = U r1 = 59,7 · 6 = --- = 358,2 kgcm. 
nl 

Drehmoment an der Welle des großen Rades 
N · 71620 · r1 M.l, = Ur2 17 = 59,7 · 24 · 0,97 = = 1390 kgcm. 

n2 
10. Werkstoffe. Preis, Raum, Gewicht, Lebensdauer, Drehzahl, Leistung und ver­

langte Laufeigenschaften bedingen die Wahl des Werkstoffes der Zähne und Räder. 
Zahnräder mit unbearbeiteten Zähnen werden nur in Gußeisen oder Stahlguß 
ausgeführt. Die gegen Abnützung sehr widerstandsfähige Gußhaut eignet sich 
ganz besonders für Räder, die Staub, Nässe, Wetterunbilden, Stößen ausgesetzt 
sind und geringe Umfangsgeschwindigkeiten (v::% 1· · · 2 mjs) haben. Bei größeren 
Geschwindigkeiten verursachen die durch das Gießen bedingten Rundlauf- und 
Teilungsfehler unerträglichen Lärm. Bei der Wahl des Werkstoffes der Zahn­
kränze mit bearbeiteten Zähnen sind neben der Raumfrage meist die verlangte 
Genauigkeit, die Lebensdauer oder besondere Laufeigenschaften z. B. geräusch­
armer Betrieb maßgebend. Die Zahnflanken raschlaufender Räder müssen bei 
sorgfältigster Schmierung und genauester Herstellung besonders große Ober­
flächenhärte und große Widerstandsfähigkeit gegen Verschleiß besitzen. Holz, Kunst­
harzpreßstoffe, Lignofol, Gußeisen, Stahlguß, Schmiedestahl, legierte (vergütete 
oder im Einsatz gehärtete) Stähle haben der Reihenfolge nach aufsteigende Werte 
der Oberflächenhärte und des Verschleißwiderstandes. Bei höchsten Ansprüchen 
auf Genauigkeit und Lebensdauer werden jetzt den VCN-Stählen (vergüteten 
Chrom-Nickel-Stählen) die vergüteten Silizium-Mangan- und Silizium-Chrom-Stähle 
yorgezogen, 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 daß das Ritzel eine höhere Festigkeit hat als das Rad; 
gewöhnlich ist beim Ritzel as ""=! 80···90 kgjmm 2, beim Radkranz as ""=! 65 bis 
75kgjmm2• 

Die Flanken der Zahnräder für Straßenbahnen und elektrische Lokomotiven, 
die räumlich beengt und mangelhaft geschmiert großer Flächenpressung und daher 
großer Abnützung unterliegen, werden im Einsatz gehärtet und erhalten eine glas­
harte, ""=! 1,5 mm tief gehende Oberflächenschicht. Für Ritzel wird Einsatzstahl, für 
die Räder härtbarer Sonderstahlguß gewählt. Schleifen der Zahnflanken unterbleibt. 

Die ebenfalls im Einsatz gehärteten hochbeanspruchten Zahnflanken der Räder 
für Werkzeugmaschinen und Autogetriebe werden noch geschliffen, um größte 
Genauigkeit und möglichst geräuscharmen Lauf auch bei hohen Geschwindigkeiten 
zu erreichen. Zu erwähnen ist die örtliche Abschreckhärtung durch den Härte­
brenrier (Brennhärtung1), die bis auf eine Tiefe von 2 · · · 3 mm eindringt. ( Brenngas: 
Azetylen-Sauerstoff, neuerdings Leuchtgas-Sauerstoff.) Bedingung ist, daß der 
Modul m >- 4 mm und der Werkstoff selbst härtbar ist, also allein durch Er­
hitzen und schnelles Abschrecken Härte annimmt. 

Schließlich findet die Nitrierhärtung geeigneter Nitriersonderstähle überall dort 
.Anwendung, wo höchste Oberflächenhärte erwünscht aber die Gefahr der Härte­
spannungen und der dadurch bedingten Verziehungen entfallen soll, z. B. bei 
Tellerrädern und Ritzelwellen von Personenwagen. 

Zu beachten ist, daß beide eingreifenden Räder eine gehärtete Oberfläche 
haben. Denn erfahrungsgemäß nützt sich bald das eine oder andere vorzeitig 
&chnell ab. Es kann sehr wohl das ungehärtete das gehärtete zerstören. 

1 Vgl. Werkstattbücher, Heft 89: Brennhärten. 
2* 
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Zur Verminderung des nie völlig verschwindenden Zahngeräusches dienen neben 
peinlichster Her- und Aufstellungsgenauigkeit auch geräuschdämpfende Werk­
stoffe (Holz, Lignofol und Kunstharzpreßstoffe). Diese mit nichtmetallischen 
Zähnen versehenen Räder dürfen nie untereinander sondern nur mit genau ver­
zahnten Gußeisenrädern kämmen. Die Zahnbreiten der Zähne aus nichtmetallischen 
Stoffen müssen um einige mm kleiner sein, als die der eingreifenden metallischen 
Räder, sonst splittern jene seitlich aus. Stets soll das größere "Rad die nicht­
metallischen Zähne erhalten, weil dadurch die geräusch- und schwingungsdämpfen­
den Eigenschaften am besten ausgenutzt werden. 

Holzzähne (Holzkämme) aus Weißbuche (Abb. 23) werden in die keilförmigen 
Löcher des Kranzes des großen Rades eingeschlagen und mit Stiften oder Keilen 
gehalten. Dann wird die nur roh vorgeschnittene Zahnform unter Einhalten eines 
von der Genauigkeit der Herstellung abhängigen Flankenspiels nachgearbeitet. 
Wegen der geringeren Festigkeit des Holzes erhalten die Holzzähne eine Zahnstärke 
8 ~ 0,6 t, die eingreifenden Gußeisenzähne eine Zahnstärke 8 ~ 0,4 t. Größte 
Breite eines Holzzahnes höchstens 200 mm; bei größeren Radbreiten müssen zwei 

oder mehr Zähne nebeneinander gesetzt 
werden. Die Zahnzahl muß wegen des 
Armanschlusses ein ganzzahliges Vielfaches 
der Armzahl sein. Große Räder meist ge­
teilt. Anwendung der Holzzähne noch bei 
ungünstigen Übersetzungsverhältnissen ins 
Schnelle (z. B. bei Wasserrad- und Wasser­
turbinen). Man bevorzugt heute, wenn 

Abb. 23. Weißhuchenkämme. möglich, die viel weniger Raum beanspru-
chenden und gleich ruhig laufenden mo­

dernen Radgetriebe aus vergütetem Silizium-Mangan-Stahl mit schrägverzahnten 
Zähnen, die bei gleicher Lebensdauer 3- bis 4mal größere Drehmomente übertragen 
können. 

Ritzel aus Lignofol (Kunstholz, zusammengepreßt aus geschichteten mit_ 
Phenolharz verkitteten Buchenholzfurnieren) und aus Kunstharzpreßstoffen 
( Hartgewebe mit Phenolharz, bekannt unter der Handelsbezeichnung: Ferro­
zell, Novotext, Turbax usw.) werden aus Platten von ~ 1m2 Fläche und 
0,2 · · · 300 mm Dicke scheibenförmig als Kolben in jedem gewünschten Durch­
messer herausgeschnitten und wie Metalle mit Schnellstahl- oder Hartmetall­
werkzengen bei hohen Schnittgeschwindigkeiten gebohrt, genutet und verzahnt. 
Die Hartgewebekolben können auch als Preßformstücke geliefert werden und 
eine eingepreßte Radnabe aus Stahl oder Bronze erhalten. Die Metallnaben sind 
außen gekordelt oder geriffelt und sitzen mit Preßsitz im Hartgewebekolben. 

Alle Kunstharzpreßstoffe sind gegen Wasser unempfindlich und müssen ge­
schmiert werden. Sie vertragen eine Zahnbelastung, die nahe an die des Guß­
eisens heranreicht und haben daher den Werkstoff Rohhaut völlig verdrängt. Die 
Verzahnung wird mit normalen Werkzeugen eingeschnitten, hat also genau die 
gleichen Abmessungen wie die des eingreifenden metallischen Rades. 

B. Stirnräder mit geraden Zähnen. 
11. Berechnung der Zähne auf Bruchfestigkeit mit Zahnformfaktor. Rand­

spannungen. Der Zahneingriff wandert beim treibenden Rad vom Evol­
ventenfuß bis zur Kopfkante, beim getriebenen umgekehrt. Der Zahn ist ein an 
einem Ende eingespannter, hauptsächlich auf Biegung beanspruchter Träger glei-
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eher Breite= Zahnbreite b. Die ungünstigste Beanspruchung tritt auf, wenn der 
Normaldruck Pn im Eingriffsbeginn E 1 auf die Kopfecke des getriebenen Zahnes 
wirkt. Zerlegt man Pn (Abb. 24) im Schnittpunkt A mit der Zahnmittellinie in 
zwei Komponenten, deren eine in Richtung der Zahnmittellinie, deren andere senk­
recht dazu verläuft, dann besteht 
im gefährlichen Querschnitt Z S D 
im Abstand l von A 

1. ein Biegungsmoment 
Pnlsin 8 [kgcm] 

2. eineDruckk;raft Pn cos 8 [kg] 
3. eine Querkraft P n sin 8 [kg] . 

Wäre der Zahn wie ein Träger glei­
cher Breite b und· gleichen Wider­
standes gegen Biegung nach einer 
Parabel geformt, dann wäre in jedem 
Querschnitt die gleiche Biegungs­
spannung. So aber tritt die größte 
Biegungsspannung dort auf, wo die 

Abb. 24. Kräfte am Zahn. Bestimmung des gefährlichen 
Querschnitts ZSD. 

passende Parabel, deren Scheitel in A liegt, die Zahnflanken berührt. Diese Be­
rührungspunkte Z und D bestimmen den gefährlichen Querschnitt. Höchstwerte 
der von 1 hervorgerufenen Zug- und Druckspannungen in den Punkten Z und D, 
Höchstwert der von 3 erzeugten Schubspannungen im Punkte S. Die Schub­
spannungen verschwinden in den Punkten Z und D, sie beeinflussen daher die 
größten in Z und D auftretenden Randspannungen nicht. Die absolut höchsten 
Randspannungen entstehen auf der Druckseite D. Hier ist 

I 2 6PnlsinE PncosE 
O"max [kg cm] = O"b + O"a =- --bs2- -- + ---r;s- · 

Dieser Wert ist maßgebend für alle Zähne aus dehnbaren zähen Werkstoffen 
(d. s. alle schmiedbaren Eisensorten, elastischen Legierungen, Kunstharzpreßstoffe 
und Holz). Die nächsthohen Randspannungen zeigt die Zugseite Z mit 

. 2 _ _ 6PnlsinE PncOSF 
O"max [kg/cm ] - O"b - O"d - . b-r-- b-s --. 

Dieser Wert gilt für alle spröden Werkstoffe (Gußeisen, unter Umständen auch 
Stahlguß). Denn Gußeisen hält auf Zug nur R~ 1 / 3 , Stahlguß R~ 2/ 3 so viel aus 
wie auf Druck. 

Beim Weiterdrehen wandert der Normaldruck Pn in Richtung der Eingriffs­
geraden und wirkt auf andere Evolventenpunkte. Die jetzt auftretenden Rand­
spannungen nehmen rasch ab. Diegenaue Bestimmung dieser Randspannungen 
ist umständlich, da Winkel 8, Angriffspunkt A, Zahnstärke s' im gefährlichen 
Querschnitt und Abstand l veränderlich sind und nur von Fall zu Fall zeichne­
risch ermittelt werden können. Zahnstärke s' und Abstand l sind abhängig vom 
Eingriffswinkel IX, von der Teilung t, der Zähnezahl z und gegebenenfalls vom ein­
tretenden Unterschnitt. Ist allgemein s' = vt, l =At, dann sind v und Ä nur mehr 
von z und IX abhängige unbenannte Größen. Da außerdem die am Wälzkreis 
wirkend gedachte Umfangskraft U = Pn cos IX ist, so folgt 

für die Druckseite D: O"max = _!!__ ( 6 i. t ~n ~ cos ti) = u_ (~_;, sin f + cos ~ ) = !!_ . ;' d' 
COS IX b(vt)2 + b Vt bt v2 COS IX V COS IX bt 

U ( 6.1.sinE für die Zugseite Z: a - - --;;:----
max- bt 1' 2 COS IX 

COSf) U 
V COS IX, = bt. ;'z. 
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Der Klammerwert heißt der Zahnformfaktor ra bzw. Yz· Er ist eine un­
benannte Zahl, hängt nur vom Eingriffswinkel IX und der Zähnezahl z ab und be­
rücksichtigt die Zahnform. Die für die Zugseite maßgebenden kleineren rz-Werte 
sind nur bei Gußeisen, vielleicht auch bei Stahlguß zu benutzen, die größeren 

z 

10 
11 
12 
13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
23 
25 
27 
30 
34 
38 
43 
50 
60 
75 

100 
150 
300 

Tabelle 4. Zahnformfaktor y. 

"= 20° 

11,88 ' § 
11,2 $~ 
10,63 :5 ..Ei 
10,17 ?;l 
9,78 
9,45 
9,19 
8,95 
8,76 
8,59 
8,45 
8,31 
8,09 
7,93 
7,77 
7,59 
7,41 
7,27 
7,14 
6,99 
6,85 
6,7 
6,57 
6,44 
6,3 
6,17 

14,58 
13,75 
13,07 
12,5 
12,01 
11,6 
11,26 
10,96 
10,72 
10,49 
10,31 
10,13 
9,85 
9,62 
9,42 
9,17 
8,92 
8,72 
8,54 
8,36 
8,17 
7,98 
7,82 
7,65 
7,5 
7,37 

a = 15' 

13,11 
12,,j6 

12,09 § 
11,72 ~ 
11,45 _§ 
11,18 " 
10,94 ~ 
10.74 :: 
10,56 p 

10.41 I 10,16 
-----

9,94 
9,76 
9,55 
9,30 
9,10 
8,92 
8,72 
8,52 
8,33 
8,14 
7,92 
7,73 

1

, 

7,5 

15,5 
14,83 
14,27 
13,8 
13,46 
13,10 
12,83 
12,58 
12,35 
12,15 
11,82 
11,55 
11,32 
11,02 
10,7 
10,46 
10,23 

9,96 
9,72 
9,45 
9,18 
8,89 
8,59 
8,30 

ya-Werte der Druckseite bei allen an­
deren Werkstoffen. Die aus der Ta­
belle 4 ersichtlichen r-Werte gelten: 

1. für die ungünstigste Annahme, 
daß der in Richtung der Eingriffs­
geraden verlaufendeNormaldruck P n 

an der Zahnkopfecke nur eines 
Zahnes in voller Stärke angreift, 
was bei Rädern mit geraden Zäh­
nen stets zur Sicherheit angenom­
men wird; 

2. für nach DIN 870 empfohlene 
Zahnhöhe h = k + f = 2,2 m und 
normale Teilkreiszahnstärke s = t f2 ; 

3. für außenverzahnte, im Ab­
wälzverfahren hergestellte Stirn­
räder mit geraden Zähnen. 

Die Zähne innenverzahnter Rä­
der brauchen nicht aufBruchsicher­
heit nachgerechnet zu werden, da 
sie stärkere Zahnwurzeln besitzen 
als die Zahnstangenzähne. Außer­
dem greift hier bei richtig gestoße­
nen Zähnen der Normaldruck P n 

nie am Kopfeckpunkt an (s. Werk­
stattbuch 47, S. 28/29, Abb. 40, 41}, 
weshalb allein die Bruchfestigkeit 
des eingreifenden Ritzels maßgebend 

ist. Bei den Zähnen der V plus-Räder treten wegen der größeren Zahnstärken s' und 
des kleineren Hebelarms l bessere Festigkeitseigenschaften auf, die wenn nötig nach 
Aufzeichnen des Zahnprofils berücksichtigt werden können. Bei den schrauben­
förmigen Zähnen der Schrägstirnräder unterstützt der augenblicklich nicht im 
Eingriff befindliche Teil der Zahnbreite den belasteten Teil. Daher sind Schräg­
zähne, deren Normalteilung tn gleich der Stirnteilung t der Geradzahnstirnräder 
ist, bedeutend günstiger auf Biegung beansprucht als diese. (Näheres unter Ab­
schnitt 16.) 

Zahnbreite b. Man führt sie im gewissen Verhältnis zum Modul m = t/11: aus, 
setzt also b = lj; · m; das Zahnbreitenverhältnis lj; = bfm schwankt zwischen 5 und 
20 (30). Niedrige Werte lj; dann erforderlich, wenn die Umfangskraft U ungleich­
mäßig längs der Zahnflanke verteilt ist. Ursachen sind roh gegossene Zahnflanken, 
nicht parallele Radebenen und Wellen, schlechte Lagerung, Durchbiegungen des 
Lagerkörpers usw. Folgen: einseitige Zahnbeanspruchung und Abnutzung, sogar 
Bruch der Zahnecken. Daraus ergibt sich, daß lj; mit der Güte der Zahnausführung 
steigt. Man wählt 

lj; ~ 5 · · · 6 für unbearbeitete Zahnflanken bei großen Kräften und kleinen 
Drehzahlen, 

~ 10 für bearbeitete Zahnflanken mit mittlerer Beanspruchung, 
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111>1 15···20 (···30) für genau bearbeitete Zahnflanken bei bester Lagerung und 
starrem Unterbau (Schrägverzahnung, Hochleistungsgetriebe). 

Zulässige Spannung kb [kgfcm 2]. Da neben Bruchfestigkeit auch Ab­
nutzung der Zahnflanken, Erschütterung, Lärm usw. zu beachten sind, so ist die 
zulässige Spannung nicht nur nach dem Werkstoff, sondern auch entsprechend 
der Größe der Drehzahl, der Her- und Aufstellungsfehler, der Formänderung usw. 
abzuschätzen. Weil Her- und Aufstellungsfehler, sowie Lärm mit der Größe der 
Räder wachsen, so verkleinert man die nur die Festigkeit berücksichtigende zu­
lässige Spannung O"zui je nach Umfangsgeschwindigkeit v und Betriebsverhält­
nissen mit einem Geschwindigkeitsfaktor f.,. Man setzt für Zähne aus 

Eisen und Legierungen etwa kb [kgfcm2] = fv • O"zui = A! v O"zu;, für Zähne aus 
elastischem Werkstoff; z. B. Kunstharzpreßstoff, Lignofol, Holz ... etwa 

kb [kgfcm 2] = /v' · O"zul = (1°~5v + 0,25) O"zul ; darin bedeuten: 

A = eine von der Genauigkeit der Verzahnung abhängige Zahl in m/s, 
(111>1 3 füi- handelsübliche gewöhnliche Verzahnung, steigend bis 111>1 6, 

höchstens 10, für besonders sorgfältig hergestellte Verzahnung), 
v = Umfangsgeschwindigkeit am Wälzkreis in mjs, 

O"zui =zulässige nur die Festigkeit berücksichtigende Spannung in kgfcm2• 

Tabelle 5 gibt für die wichtigsten Werkstoffe Mittelwerte der zulässigen Bie­
gungsspannung O"zui an, welche bei Überschlagsrechnungen und bei Be!!>n­
spruchungen verwendet werden können, die zwischen Belastungsfall 11 (schwellen­
der Belastung) und Fall II1 (wechselnder Belastung) liegen. 

Für die genauere Überprüfung ist folgendes zu beachten. Die zwischen 
zwei .Grenzen pendelnde, also wechselnde Beanspruchung erzeugt nach einer ge­
wissen Spielzahl, etwa nach Millionen Wechselplötzlich den Dauerbruch, 
wenn die Dauerfestigkeit des Werkstoffes an irgendeiner Stelle überschritten 
wird. Je nach Art der Beanspruchung (Zug, Druck, Biegung usw.) bezeichnet 
man die Dauerfestigkeit mit Wechselzug-, · Wechseldruck-, Wechselbiegefestig­
keit usw. Man ermittelt sie dadurch, daß man einen Probestab zunächst etwas 
über 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 abzukürzen, wird bei 
Stahl nach 10 Millionen Lastspielen der Versuch abgebrochen, weil nach dieser 
Spielzahl der Zahlenwert der Dauerfestigkeit bereits annähernd genau erreicht ist. 
Hat also z. B. St 50.11 die Wechselbiegefestigkeit awblo' = 24···26 kgjmm2, so 
bedeutet dies, daß nach 10 Millionen Wechsel (Fall 11I) der auf Biegung mit 
24···26 kgfmm2 beanspruchte zylindrische Probestab noch nicht gebrochen ist. 
Für schwer belastete und schnell laufende Räder darf daher die höchstzulässige 
Biegungsspannung der Zähne bei Fall II1 nur einen Teil dieser Wechselbiege­
festigkeit betragen. Die Dauerfestigkeit - besonders die der hochwertigen Stahl­
sorten- ist sehr abhängig von der Oberflächenbeschaffenheit (Bearbeitungsriefen, 
Korrosion). Baustoffe wie St 37 · · · St 40 und Gußeisen sind dagegen unempfindlich. 
Außerdem ist die Dauerfestigkeit der Druckseite immer höher als die der Zug-· 
seite, weil hier die Kerbwirkung der Oberflächenverletzungen (Riefen usw.) den 
Festigkeitswert herabdrückt. 

Im allgemeinen Maschinenbau genügt es, wenn bei den üblichen zähen Stahl­
_sorten für den Belastungsfall II1 eine Sicherheit elm = 2,4 angenommen wird. 



24 

DIN-

Ge 18.91 
Ge 22.91 

Berechnung der Abmessungen der Zähne. 

Tabelle 5. Festigkeitszahlen verschiedener Werkstoffe. 

Werks- I . ! 1wechsel- Zulässige Be-
Zug- l}.rmell Streck-~ I biege- Biege- lastungs-

festigkeit ~·Ob(\wflk.erhs) grenze Dehnung I fpstig- spanuung zahl 
er ac en- . • k ·t (M'tt 1 t (JI.[i'ttel 

<I B h'' ·t H ° F r· d. ' Cl 1 e wer e) • . • 
ar e n , 1 "wb "" 

1 

"zu! werctc) 

kg/mm' I kg/mm' kg/mm' % I kg/mrn' kg/crn' ! kg/cm' 
Bezeichnung 

Gußeisen mind.18 195 R<8 
"", 10 I 

350 
450 

~ 25 
" " .22 210 

1
• 

GBz 14 Phosphorgußbronze mind. 20 90 . 
-! 

3 ' 
20 .. ·81 

i 700 .. ·800 !40 .. ·50 
':30 .. ·70 GAl-M-Bz Aluminium-Mehr- 40· .. 45 1 

stoff-Gußbronze I 

Stg-52.si_l-st~hlfor~guß~- I 1- 12 700 .. ·900 i3ii .. ·65 
Stg 52.818_1_ - .--- ~ -- ! 25 16 I 22 800 .. ·1000 1 

St 34.11 
St 42.ll 
St 50.ll 
St 60.ll 
StC 25.61 ... 
StC 35.61 '" ..0 

""' :;:I 

StC 45.61 
OD ... 
Cl) 

1>-

StC 60.61 

-+" 

'§ 
-+" ... 
Cl) 

'Sb 
VCMo 125 .sl 
vc 135 :a VCMo 135 '" VCMo 140 -+" w. 

VCN 15w 
... 
Cl) 

""' h Cl) 

""' VCN 25w :;:I 
OD 

h ... 
Cl) 

VCN 35w p. 

h 

EN 15 
ECN25 Si~]· ECN35 ""'""' Cl) 00 

EC 30 
~.:2~ 
:CI3 ce ä:: 

EC 60 
..d 00•,.... 

Cl) .:: b() 
o·~"' ECMo 80 ~-

ECMo 100 

geglüht 34 .. ·42 95· .. ll6. 19 30 117 .. ·18 700 .. ·900 """. 55 
42 .. ·50 ·u6 .. ·138 23 25 118 .. ·21: 800 .. ·950 ~HO 
50 .. ·00 1138 .. ·106 1 27 22 •24 .. ·26, 850 .. ·1100 '"' 70 
ß0 .. ·70 1166 .. ·1951 30 17 125 .. ·28! 950 .. ·1200: ,.,. 85 

" 42 .. ·.50 III6 .. ·138I 24 27 I 21 .. I 850 .. ·1000! 
vergütet 47· ... 55 . 130· .. 1531 28 24 23.. ---1100: 
geglüht 50· .. ß0 138· .. W6i 28 23 25.. !)00· .. 1150 
vergütet 55· .. 65 153 .. ·180 33 22 26.. .. ·1300 
geglüht 60 .. ·70 166 .. ·195 34 19 31 .. 1000 .. ·1300 
vergütet 65 .. ·75 180 .. ·207 1 39 18 32.. ...1500 

1 geglüht 70 .. ·85 195 .. ·235 1 40 15 34 .. 1200 .. ·1600 

i ~;~::: ~:::~6- I ~~::::~~i 4~~. ~: ~~29~~~21000:::-i!66· 
I 1,5% 65 .. ·75 '190 .. ·220 42.. 18 31 .. ·341100 .. ·1500 

Mangan 70 .. ·80 . 205 .. ·235' 45 .. , 17 ,33 .. ·361200 .. ·1600 
1,5% 75 .. ·85 220 .. ·2501 50.. 16 35 .. ·3811300 .. ·1700 

c 0,5% 80 .. ·90 235 .. ·265! 55.. 15 37 .. ·40 1400 .. ·1800 
, ___ ~ I_ ---~- -- ___ 1 

I Chrom 65 .. ·80 190 .. ·235 142 .. ·52123 .. ·17 30 .. ·3711400 .. ·1800• 
I 75 .. · 90 220 .. · 265148 .. · 58116· · ·10 35· · ·4111500· · ·1900 
:Molybdän 80 .. ·100 235 .. ·290 50 .. ·70116 .. ·10 38 .. ·4711600 .. ·2000 

95 .. ·ll0 280 .. ·320171 .. ·82115 .. ·9 46 .. ·53 "·2000 

65 .. ~75 l9o-:-:.2io142 .. ·49i4 .. ~18- 32 i4oo .. ·i6oo 
Chrom 75 .. ·85 220 .. ·250:52 .. ·6022 .. ·16 36 !1500 .. ·1800 

70· .. 85 205 .. ·250149 .. ·6020 .. ·14 34 1400· .. 1700 
80 .. ·95 235 .. ·28056 .. ·66116 .. ·10 38 1600· .. 1900 

Nickel 75 .. ·90 220 .. ·26556 .. ·66!20 .. ·14 36 '11500···1800 
9~"·105 ~65~ .. 305 1113_6·~·~9'1~".-..!0 42_ 11~00_ ... 2000 

Chrom 60 .. ·80 39 .. ·5220 .. ·1028 .. ·371200 .. ·1600 100 
80 .. ·100 600 .. ·660.56 .. ·70120 .. ·14 38 .. ·47 1500 .. ·1900, bis 

Nickel 80 .. ·120 167 .. ·90 1 16 .. ·9 144 .. ·58 ... 2000 :WO 

Chrom 5,5.::70 1 36·~ ·45120 .. -:-14 24 .. ·S2ilOOO .. · l400 
( 58 .. ·631 I I .. 70 .. ·90 RockweH 49 .. ·63,18 .. ·12133 .. ·4311400· .. 1800 

Molybdan 90 .. ·110 C 63 .. ·77;16 .. ·1043 .. ·521 ... 2000 
no ... J35 ) 33 .. -10o!13 ... 7 54 .. ·661 ... 2200! 

!::s:-th_;_re-~p-ß~:-:_:_:ffe.~L-ig_n_o_f_o!- 1 --~--~ _·-I = _ ---~~~-~~~::::~~~-:::~: 
Somit ist die zulässige Höchstspannung im Falle I I I 

111n <::.:::: _<J_wb 10• -:::::: _a_]Vb_. 
zu! · ·- 6n1 •= 2,4 

Nach Fall III werden nur die Zähne der Zwischenräder z. B. der Umlaufräder 
zwischen Hohlrad und Ritzel beansprucht. 
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Gewöhnlich liegt aber Belastungsfall II vor, für den die Ursprungsfestig­
keit auztO' maßgebend ist. Wird für Fall II bei den üblichen zähen Stahlsorten 
eine .Sicherheit Gn = 1,9 für ausreichend angesehen, dann beträgt die zulässige 
Höchstspannung im Belastungsfall II 

1l < !!!'• 10' <: ~I!' 
azul ~~= 6n = 1,9 · 

Sind für einen Werkstoff die Zahlenwerte der Streckgrenze CJF, der Wechsel­
biegefestigkeit awbtO' und der Ursprungsfestigkeit auzlO' bekannt, dann 
kann bei Annahme der Sicherheiten Gm= 2,4 für Fall III, bzw. Gz = 1,4 für 
Fall I bei allen zähen Stahlsorten der Wert 
der zulässigen Höchstspannung a!~ auch 
zeichnerisch als Ordinate U U' gefunden wer­
den (Abb. 25)1. 

Ist der Wert der Ursprungsfestigkeit nicht 
bekannt, dann genügt es, die zulässige Höchst­
spannung a'~ als Mittelwert zwischen dem 
zulässigen Spannungswert für Fall III (a'.!f) 
und für Fall I ( a'zu1) aus 

zu bestimmen, oder noch einfacher, wenn 
auch ungenauer a!~ >:::~ aF/2 zu setzen. 

1------ur----· 
rol/l/I foi!JI 

29 -- r 

roll I 

Bei langsam laufenden schwerbelasteten Abb. 25. Bestimmung der zulässigen Span­

Rädern aus Gußeisen sind die Zähne auf nungen "zu! für Stahl mit "Wb 10• = 28,5; 
o Uz 10' = 39; up = 41,5 kg/mm•. 

Bruchsicherheit nachzuprüfen, da Guß-
eisen keine Streckgrenze hat. Nimmt man als Mittelwert den Sicherheitsgrad gegen 

Bruch 6 = 4,5 · · · 5 an, dann soll a~~ >:::~ 4,;.~ :S sein. 

Weil Gußeisen auf Zug nur etwa 1 / 3 so hoch beansprucht werden darf wie auf 
Druck,· so ist die größte Randspannung auf der Zugseite festzustellen, also der 
Zahnformfaktor yz aus der Tabelle 5 zu benützen. 

Beispiel: Normales Getriebe aus St 50.11; Fall II; v1 = 3 mfs; keine Stöße. Über­
schläglich wird mit dem Mittelwert O"zuJ = 1000 kg/cm 2 der Tabelle 5: 

.A 4 
kb = /v · O"zul = .A + v O"zul = y · 1000 = 570 kgfcm2 • 

Modul m [mm]. Ersetzt man in der allgemeinen Gleichung kb = [e · y (Ab­

schnitt 11) die Teilung t [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[cm] = ~; und Zahnbreite b[cm] = ~6' ist, die übertragbare Umfangskraft 

U[kg] = m2~-~-
. 100 r 

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

• N z m m3 tp z :n: kb • 
Wetl Ma[kgcm] = 71620 n =Ur= U 20 = - 2000 ·-y· so wtrd 

V Ur ' ,-MaY ~1000N-r 
Modul m [mm] = 5,64 -k = 8,6v- -k = 35,7 --k·-. 

____ tp b tp z b tp z n b 

1 Näheres RöTSCHER: Z. Maschinenbau Nr 7 (1930) S. 225/229. 
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Bei gleichem Werkstoff der Zähne eines Räderpaares ist stets das kleine Rad 
(z1 , n1) gefährdet und daher zu berechnen. 

12. Berechnung der Zähne auf Walzenpressung und Lebensdauer. HERTzsehe 
Gleichung. Die größte Druckspannung aamax tritt in der Mitte der schmalen 

Berührungsfläche zweier paralleler Zylinder auf (Abschnitt 2) und beträgt 
o 0,35 Pn 

a(jmax = b <Xm (Jm ' 

wobei Pn [kg] = Normaldruck auf Berührungsfläche, 
b [cm] =Länge der Berührungsfläche der Zylinder, 

[ 2/k ] l ( ) I ( l l ) E 1 + E2 
iXm cm g = 2 - 1X1 +1X2 == 2 E~ + -E; = 2E1 E 2 

=mittlere Dehnungszahl der Werkstoffe der beiden Zylinder 

___!___ [ cm - 1] = _1_ (___!___ ± ___!___} = t!2 ± t!1 
(Jm 2 t!1 t!2 . 2(ld12 

=Maß der mittleren Krümmung der beiden Zylinder (-Zeichen 
für Hohlkrümmung). 

Somit übertragbarer Normaldruck 

Pn = = 2,86 aL .. biXm (!m = kbqm' 

wenn k[kgjcm2] = 2,86aäm•x1Xm = theoretische Walzenpressungsziffer. 
Wendet man die HERTZsehe Gleichung auf die Evolventenflanken der Stirn­

räder mit geraden Zähnen an, dann zeigt sich, daß ifdm.x ein Höchstwert wird, 
wenn der ganze Normaldruck Pn wirksam ist, wenn also nur ein Zahnpaar im 

g, 

llad2 

r, 
lladt ' 

Eingriff steht und wenn der Krümmungs­
halbmesser e1 der Flanke des Ritzels klein 
ist. Dies trifft zu, wenn ein Zahneckpunkt 
(Abb. 26) des kleinen Rades gerade in das 
Eingriffsende E 2 rückt. Dann ist die Strecke 
BE2 = Eingriffsteilung te = tg = t cos 1X 

und der Krümmungshalbmesser des Ritzels 
(J1 = N 1 B, der entsprechende Krümmungs­
halbmesser des großen Rades e2 = N 2 B 
und e1 + e2 = N 1 N 2 = (r2 + r1) sin 1X = 
r1 sin 1X (i + l), weil i = r2 jr1 • Durch Auf­
zeichnen oder Berechnen ist e1 bestimm­
bar. Der theoretisch ungünstigste Fall ent­
steht, wenn q1 = 0, also 1/em = oo wird, 
d. h. wenn der am Grundkreis liegende Evol­
ventenpunkt des Ritzels zum Eingriff käme, 
weil aäm .. = oo würde. Praktisch wird die 
Pressung nicht diesen Grenzwert erreichen, 
da schon vor dem Erreichen der Quetsch­
grenze diese Flankenpunkte abgenützt und 

Abb. 26. Ungünstigster Krümmungshalbmesser d h tl t t d J t t h t 'l · 
Q1 = N,BderZahnflankelbeiAußenverzahnung. a er en as e wer en. e z a, we1 Ja 

e > l sein muß, das zweite im Eingriff 
stehende Flankenpaar den Druck Pn voll aufzunehmen. Würde dieses wegen 
Überlastung sich ebenfalls abnützen, dann käme das erste Flankenpaar wieder 
unter Belastung, der Vorgang würde sich wiederholen und zur Zerstörung der be­
treffenden Flankenteile führen. Es dürfen daher die Endpunkte E 1 E 2 der Ein­
griffslinie nie zu nahe an die Grundkreisberührungspunkte N 1N 2 heranrücken. 
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Normalerweise haben bei allen richtig her- und aufgestellten Zahnrädern nur 
die im mittleren Teil der Eingriffsstrecke liegenden Eingriffspunkte den vollen 
Normaldruck Pn aufzunehmen. Der Eingriffspunkt B (Abb. 26) hat den kleinsten 
Krümmungshalbmesser e1 = N 1 B und daher die relativ größte Pressung auszu­
halten. Man verzichtet meist auf die zeichnerische Bestimmung dieses kleinsten 
Krümmungshalbmessers und wählt den Wälzpunkt C als Berührungspunkt der 
Flanken mit den Krümmungsradien e1 = r 1 sin iX; e2 = r 2 sin iX = r 1 i sin iX. 

Die theoretische Walzenpressungsziffer k = 2,86 al.x iXm ist abhängig von 
der mittleren Dehnungszahl 1Xm und der größten Druckspannung aam.x, die für 
einen gegebenen Fall gerade noch ertragen wird. Es ist dabei zu berücksichtigen, 
ob dieser Höchstwert aam•x selten oder dauernd, gleichmäßig oder stoßartig auf­
tritt. Die Erfahrungen mit Rollenlagern aus gehärtetem Wälzlagerstahl und mit 
Zahnradflanken sind einander sehr ähnlich. Sie ergaben, daß die Zerstörungen 
am Wälzkreis, die "Grübchen", hauptsächlich durch Schubspannungen entstehen, 
die nahe der Flankenoberfläche auftreten. Es läßt sich für Stahl als Werkstoff 
eine Beziehung aufstellen, in der die Pressung von der gewünschten Lebens­
dauer, d. h. von der Zahl W der Überrollungen in Millionen und von der Brinell­
Ziffer H [kgfmm 2] abhängig gemacht wird. Es ist 

Pressung p [kg/mm 2] R; 0,487 HjWk und 
Ü nh60 

Zahl der berrollungen W = 1000000 , 

wobei H R; aB/0,36 = Brinellziffer in kgfmm 2, 

n =Drehzahl in der Minute, 
h =Lebensdauer in Betriebsstunden bedeutet. 

Schwer und vollbelastete Zahnradgetriebe erhalten stets Stahl- oder Stahlgußflanken, 
daher ist die Dehnungszahl als konstant anzusehen und iX = 1/E R; 1/2100000 

D . · 1 D h · d E1 + E2 1 1 S zu setzen. 1e m1tt ere e nung 1st ann: CXm = -21lr.E ~=-ER; 2100000 . etzt 
1 2 

man für al.x noch den oben stehenden Erfahrungswert der Pressung p ein, 
dann erhält man für Zahnflanken aus Stahl oder Stahlguß die zulässige 
Walzenpressungsziffer 

k [kgfcm2J = 2,86 (IOOp) 2 • cxm = 2,86 (48,7 -!At{-= 68oo lii!!ji. 
Für Stirnräder mit geraden Zähnen wird also aus: 

Pn =_!!_=_!I!_'!!_= k b m = k b -~-(\22 = k b 2 (:1 sin_a)2 i = k b d sin 1X (-,-i_), 
COS<X r1 COS<X Q (l2 ±(l1 r1 sma(~±1) 1 ~±1 

übertragbare Umfangskraft des Ritzels: 

U [kg] = kb d1 sin iX cos iX (i =~ 1) =--= k~d1 sin 21X i ~ 1 ; 

übertragbares Drehmoment des Ritzels: 

M [k J k b a: . 2 i 
d, gern = -4~~ sm iX ~~±-1 . 

Abmessungen des Ritzels aus: 
b d2 [cm3] = M~f: • . ~.~4- ~-!. 

1 k sm 2a ~ 

Für 1X = 200 ist b d~ [cm3] = 6,22 Mkd, • i :±:=__! = 445700 _kl!__. i~~1 , 
~ n1 ~ 

für iX = 15° ist b d~ = 8 Mkd, • i :±:= 1 = 573000 kN • i :±:=-1. 
~ n1 ~ 

(N in PS; Min~szeichen für Hohlradverzahnung). 
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Nimmt man an, daß sich bei voller Belastung unter sonst einwandfreien 
Betriebsumständen erst nach h = 5000 Betriebsstunden die "Grübchen" bilden 
und daß das Gegenrad aus Stahl oder Stahlguß ist, dann folgt z. B. für das Ritzel 
aus St 60.11 mit Brinellhärte H [kgjmm 2] = 180 und E = 2100000 bei einer 
Drehzahl n = 1000 und h = 5000 die zulässige Walzenpressungsziffer 

2 - 6800 H 2 - 6800 . 1802 - ' 
k5000 [kg fern ] - - -1 - ------"--:c::c-:--::==-= cc. -_-c - 15,7 ""' 16 . 

E W' 2100000 -l~l~O_Q~~()()_·~~ 
1000000 

Für andere Werkstoffe und Drehzahlen des Ritzels gibt Tabelle 6 die entsprechen­
den k5000-Werte an. 

Da die Walzenpressungsziffer für Rad und Gegenrad gleich groß ist, so 
kann für eine gegebene Drehzahl n 2 des Gegenrades 2 mit dem bereits bekannten 
Wert k5000 aus der Tabelle 6 der erforderliche Werkstoff des Rades 2 entnommen 
werden. Also bei n 2 = 100 würde Stg 52, bei n 2' = 375 St 50.11 genügen. 

Tabelle 6. Werte der Walzenpressungsziffer k5000 in kgjcm 2 

für h = 5000 Betriebsstunden. 

Brinellhärte 
Drehzahlen in der Minute· der Zähne 

Werkstoff der Zähne H -
-~---~-~--~ , I -~----~- --,-

kgjmm' 10 1 25 ! 50 1 oo , zso 1 5oo 1 7 so 1 ooo 1 1soo 25oo 1 r.ooo 

St 42.11; Stg 52.81 125 351 26i 20 16 121 9,51 8,3 1 7,51 6,~1 5,6 1 

St 50.11 15:3 52 38' 31 24 18: 14 I 12 11 I 9,8 8,3 ti,6 
St 60.11 180 73 53 i 42 34 25 I 20 ' 17 16 

! 
14 11 !!,1 

I 23 ' St 70.11 208 97 71! 57 45 33 26 : 21 18 15 12 
Si-Mn-St. aB= 75--·80 230 87 69 55 411 32 I 28 26 ! 22 19 15 

(vergütet) I 

52 I 41 
I 

Si-Mn-St. aB= 85---90 260 89 70 36 33 i 28 24 1H 
(vergütet) 

276 1219 
i 

1152 Legierter Einsatzstahl 600 i 374 ,190 174 128 100 
(gehärtet) I 

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

Ausgeführte vollbelastete Dauergetriebe, z. B. Turbinengetriebe, haben 
eine rechnerische Lebensdauer h = 40000· · ·150000 Betriebsstunden (""' 5· · · 20 Be­
trie bsj ahre). 

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

Die wirkliche Lebensdauer wird. bei nur zeitweiser Vollbelastung in der 
Betriebsstunde ein Vielfaches, bei betriebsmäßiger Überlastung durch ungleiche 
Flankenanlage, Schwingungen und Stöße nur ein Bruchteil der rechnerischen sein. 
Dazu kommt der Einfluß von Schmierung, Erwärmung, Verschleiß usw. :Für 
mehrfachen Flankenangriff je Umdrehung, z. B. bei Zwischenrädern, Umlauf­
rädern, ist also h oder n entsprechend mehrfach einzusetzen, bei betrieb s­
mäßigen Überlastungen (z. B. Stößen, Schwingungen ... ) die Nennlast höher 
zu wählen. 

Für eine andere Lebensdauer als h = 5000 Stunden ist k' = k5000 • cp und cp 
aus Tabelle 7 zu entnehmen. 

Für Gußeisen als Gegenwerkstoff ist kGuß = k5000 • 1,5 zu setzen. 
Die Berechnung oder Nachprüfung der Zähne auf Walzenpressung Ü;t 

besonders wichtig bei allen hochwertigen Werkstoffen. Ihr hoher E-\Vert 
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Tabelle 7. cp- Werte zum Umrechnen der für 5000 Betriebsstunden gültigen 
k5000-Werte aus Tabelle 6 für eine andere Lebensdauer. k' = cp • k5000 • 

h in Betriebsstunden . . 150 000 300 OOÖ 

Umrechnungsfaktor cp 

beeinflußt den Zahlenwert admax ungünstig, ihre hohe Zähigkeit dagegen die 
Bruchfestigkeit günstig. Gerade umgekehrt verhält sich Gußeisen, dessen Sprö­
digkeit ungünstigere Bruchfestigkeit und dessen kleinerer E-Wert günstigere 
W alzenpressungswerte ergibt. 

13. Überschlagsrechnung mit Belastungszahl c (V ergleichswert c). Für grobe 
Überschlagsrechnungen nimmt man an, daß die eigentlich am Teilkreis wirkende 
Umfangskraft U = Md(r1 in voller Größe am Zahnkopf eines Zahnes tangential zum 
Radumfang angreift und den Zahn nur auf Biegung beansprucht. Für Quer-

schnitt I··· I (Abb. 27) wird U · lt = b :r- azul· Wählt man Bf = 0,52 t; lt = 0,64 t, 
dann wird: 

Ma 0,522 azpJ 
U [kg] = -r~ = b t azul 6 . 0,64 = b t 14 = b t C. 

Man heißt c = azu1(14 die Belastungszahl, die 
aus Tabelle 5 entnommen werden kann. Die Rechnung 
ist stets für das kleine Rad auszuführen und gibt 
brauchbare Werte für kleine Zähnezahlen. Für größere ~~~~ ~~h:!e.Fu:c'f:~~~~s~~c~~~ 
Zähnezahlen erhält man unnötig große Moduln. Durch umfangwirkende Kraft u. 
Annahme von entsprechend größeren aus Erfahrung ge-
wonnenen Werten c lassen sich so die Moduln auch ohne Kenntnis der wirklich 
auftretenden Randspannungen abschätzen. 

C. Kegelräder mit geraden Zähnen. 
14. Berechnung der Zähne auf Bruchfestigkeit mit Zahnformfaktor. Die Um­

fangskraft U wirke am mittleren 
Teilkreis (Abb. 28) mit Halbmesser 
Tm1 = dm1/2. Das entsprechende Er­
satzstirnrad habe einen Halbmesser 
r6,.., einen Teilkreismodul mm, eine 
Zahnbreite b, eine auf der ganzen 
Zahnbreite b gleich bleibende Zahn­
stärke s im gefährlichen Quer­
schnitt, eine Zähnezahl Ze und 
einen zu Ze gehörigen Zahnform­
faktor r•· Die frühere Biegungs­
gleichung lautet hier sinngemäß : 

U [kg] = _m~ tp :n: • }'_b • 
100 Ye 

Das Drehmoment M a' des Ersatz­
stirnrades in Ebene Om Gm ist: 

/ 

Abb. 28. Kräfte am Kegelrad. 

M ' [k J _ U _ m;-;, tp :rt • Jc.b • Ze mm _ m~ tp Ze kb "!_ 
d gern -- re,n- 100 ?'e 20 - Ye · 2000 · 

Da r •• ,: r", = Ze : z also rem = ~ ze ist, wird: 
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U _ U Ze __ m!. lfJ Ze kpt . 
r.m- rm z- l'e. 2000 ' 

also das Drehmoment Ma des Kegelrades in Ebene Gm 0': 
m!. lfJZ kp,; N 

Ma[kgcm] =Ur".=- re·20oo= 71620 n' 
und mittlerer Modul 

'fflm [mm] = 5 64 yu l'e = 8 64 i'/Ma re = 35 7 l/IOOON J'~. 
' lfJkb ' V lfJZkb ' V lfJZnkb 

kb [kgjcm2] ist wieder der die Festigkeit und den Verschleiß berücksichtigende 
Spannungswert, also der entsprechend zu verkleinernde Wert O'zul [kgjcm2] der 
Tabelle 5, N [PS] die übertragbare Leistung. Zu beachten ist, daß mit einziger 
Ausnahme des Zahlenwertes r·' der entsprechend Ze der Tabelle 4 zu entnehmen 
ist, alle anderen Größen sich auf das Kegelrad beziehen. 

Der äußere Teilkreisdurchmesser des Kegelrades ist: 

d1 = dm, + 2 • b /2 · sin d1 = dm, + b sin d1 . 

d1 . . d1 dm bsin<f1 
Da - = m 1st, so Wird aus - = ~· + --. 

~ z1 z1 z1 
.. bsin<f · 
A ußerer Modul m [mm] = mm + --1 • Der gefundene Wert m Wird abgerun­

~ 
det, um für d1 ein rundes Maß zu bekommen, kann aber sonst beliebig groß sein, 
da es für Geradzahnkegelräder keine genormten Werte m gibt. 

lo. Berechnung der Zähne auf Walzenpressung und Lebensdauer. Die bei den 
Stirnrädern mit geraden Zähnen gefundene Gleichung des Normaldrucks 

Pn = _!!_ = k b 2 (l±1 (lz gilt auch für Kegelräder, wenn man annimmt, daß die 
cos o.: (lz (l1 

Umfangskraft U im Punkte Gm (Abb. 28) des Ersatzstirnrades mit Halbmesser r.m 
angreift. Das Minuszeichen kann hier wegfallen, da man Innenkegelräder wegen 
Herstellungsschwierigkeiten vermeidet. Weil die KrüJp.mungsradien im Punkte G". 

Abb. 29. HUfsfigur zur Ermittlung der Bezie-

. . sin o.: 
(h = re Sln IX = Tm,---~ ; m, COS u 1 

. sino.: 
Q2 = re", sm IX= rm, --~-

• cos "a 

sind, so wird die Walzenpressungsziffer 
bei Achsenwinkel d ~ 900. 

k [kgjcma] = _U_. (lz + (l1 
bcoso.: 2(l1 (la 

_ U (Tm, cos <f1 + Tm, cos 111) 
- b cos o.: sin o.: 2Tm1 Tm, ----

= 2 U -~- (z1 C()S O~Zz CO~ ~1 -)' 
b sin 2o.: dm, z2 

hungen zwischen Zähnezahlen, Teilkegel- und da z mm 
Achsenwinkel. Tm = -2-· 

Der Klammerausdruck kann umgeformt werden. Nach Werkstattbuch 47, Abschnitt 40, ist 

ctg 01 = zafz1 ~cos tJ; ctg <fa = z1/~a :-- cos tJ also: 
sm o sm tJ ' 

cos o1 = (z8/z1 + cos tl) sin <f1jsin tl; cos o8 = (z1fz8 + cos o) sin o8fsin ,J, 

Aus Dreieck ABC (Abb. 29) folgt mit Sinussatz: 

sinrl'1 = :~ sin(ISO-d) = :§sino; sino2 = :~sin•J; 
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mit Cosinussatz AB= Vr: + r~- 2r1 r2 cos (I80- J), demnach 

cos 61 = (t +cos J) Vr; + r~ : 1
2rl TzCOS J = r/~:~: ~0:1 :: :~s J; 

(zifz2 + cos J) z2 

cos rlz = ·v .. , - 2 ". Zi + z, + z1 z2 cos u 

Somit wird Klammerausdruck: 

~- cos J2 + z2 cos J1 z1 z2 (z1/z2 + cos J) + z2 z1 (z2/z1 + cos J~ I + i 2 + 2i cos J 

Zz z2 Vz: + z~ + 2z1 z2 cos J i VI + i 2 + 2i cos J 

und W alzenpressungsziffer bei Achsenwinkel o ~ 90°: 

2 2U yi+i2 +2icos(}' 
k [kgjcm] = b sin 2-0(J;,.~ · ~~-t2--- · 

Walzenpressungsziffer bei Achsenwinkel o = 90°: 

2- 2U . VI+ iZ k[kgjcm]- -b-.-2--d- --z--· 
Sill IX m1 _ t 

4 U V'l+"iil 8 Ma 1 jl.+T2 
Bei lX = 15° ist k [kgjcm 2] = b dm, iz ___ = bd::. V --:{,2'-i-z-; 

bei N = 200 l'st k - 3,ll u vf+ i 2 - 6,22Ma,VI + i 2 
"' - -bli;.~ -i-2 - - b din, -i-2 - • 

Diese Werte k müssen unter denen der Tabelle 6 und 7 bleiben. 
16. Axialdruck. Lagerdruck. Irrfolge des unter Eingriffswinkel lX geneigten 

Normaldrucks Pn (Abb. 28) entsteht neben der Umfangskraft U noch eine Kom­
ponente P n sin lX = U tg lX, die einen Axialdruck erzeugt: 

A 1 = U tg lX sin o1 in Richtung Ritzelachse 
A 2 = U tg lX sin o2 in Richtung Radachse. 

Diese Kraft sucht die Räder außer Eingriff zu bringen, d. h. von der Kegelspitze M 
wegzuschieben. Der gesamte Lagerdruck ist wieder durch Pn nach Richtung und 
Größe gegeben. 

D. Stirnräder. mit schl'aubenförmigen Zähnen, Schrägzahnstirnräder. 
17. Berechnung der Zähne auf Bruchfestigkeit. Die bei den Geradzahnstirn­

rädern zur Berechnung der Zähne benutzte Gleichung U = b t !!!!_ wird sinngemäß y 
für das Ersatzstirnrad des Schrägzahnstirnrades umgeschrieben, also für 
Zahnbreite bn = bfcos ß, Normalteilung tn, und Zahnformfaktor yn, welcher der 
Zähnezahl Zn des Ersatzstirnrades entspricht. Die biegende Kraft Pn' = Pn cos lXn 
(Abb. 30) liefert zwei Komponenten, eine Umfangskraft U = Pn' cos ß und eine 

Axialkraft Pa. Aus der Biegungsgleichung für das Ersatzstirnrad Pn' = bn tn ~b 
wird daher: u b kb kb Yn 

-~- = ··-- tn- oder U = b tn -- . 
COS fJ COS fJ /'n l'n 

Beachte, daß hier mit der Normalteilung tn und mit dem für z., gültigen Zahn­
formfaktor rn zu rechnen ist, daß wegen des schrägen Verlaufs der Flankeu­
berührungslinien (1!:1[1!:2 [Abb. 31]) des im Eingriffsfeld stehenden Zahnteils der 
mittlere Hebelarm l', an dem der resultierende Nqrmaldruck wirkt, höchstens 
etwa 2/ 3 so groß ist wie der. am geraden Zahn, und daß wegen des Sprungs der 
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augenblicklich nicht im Eingriff befindliche Teil der Zahnbreite den belasteten 
unterstützt. Für Schrägzahnstirnräder gilt also: 

b tn kb kb U [kg] = -0-67 • = I ,5 b tn -- . 
, i'n Yn 

Weil [ mn ;r lfJ mn N tn cm] =- 10-; b [cm] = --fO; Md [kgcm] = Ur= 7I620 1i ; 

so wird aus 

/ 

M a = I 5 1'/!,;n 1/J _Z3 • '!fJ 
' 2000 cos ß Yn 

I 
I 

I 
I 

I 

1 Wii/zzy/imler 
/ Z411ne geschmllen ltinp 

j / lrülzqlimlermonlel 

~----~~--~r------------~ -~ 
fXn-3tl~·lJ·-1;/1=30°j z-fl) 

Abb. 30. Wälzkreishalbmesser r und Krümmungshalbmesser rn des Schrägzahnstirnrades. 

Modul mn [mm] des Schrägzahnstirnrades in der Normalebene 

= 5 64 yu rn. -f = 8 6 -v· Md 1-"-. cJo~J!. = 35 7 i 1 1ooo ~i'r!. _cos-f; . 
' lfJ kb 1,5 ' lfJ z kb 1,5 ' Y lfJ z n kb 1,5 

kb [kgjcm 2] ist wieder der die Festigkeit und den Verschleiß berücksichtigende 
Spannungswert, also der entsprechend verkleinerte Wert C1zul [kgjcm2], N [PS] 
die übertragbare Leistung. 

Aus der Gleichung ms = mnfcos ß = difz1 folgt der Stirnmodul ms und mit 
z1 der Durchmesser d1 des Ritzels. 

18. Berechnung der Zähne auf Walzenpressung und Lebensdauer. Aus den An­
gaben im Abschnitt I2 für Stirnräder mit geraden Zähnen folgt sinngemäß für 
die Normalschnittebene nn der Schrägzahnstirnräder (Abb. 30): 

Pn' U Pn = ---- = ---- ·· 
cos Oi:n cos ß cos Oi:n 

Ma, = k bn -~(ld~!_ = k b 2 sin <Xn rn, r,., ; 
r1 cos (I cos Oi:n (l2 + (l1 cos ß (rn,+ rn,) 
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somit: 
k b 2r1 cos <Xn sin <Xn rn, rn, k b d1 sin 2<Xn rn, rn, k b d1 sin 2<Xn r1 r2 cos2 P 

Ma, = rn, + rn, = 2 (rn, + rn,) = --- -2 cos4/J(T1 + r 2)-

(weil rn = rfcos2 ß; s. Werkstattbuch 47, Abschnitt 35) 

_ kbd1 sin2<Xnr1 _ _ 

- 2 cos2 f1 (r1/r2 + 1) 

kbd;sin2<Xn i 
= 4 -üü827F -- · ·r-+-J:· 

Daher die Abmessungen desRitze l s 
mit schrägen Zähnen aus: 

b d2 [cm3] = cos2 Q _j_M_a, ___ (i ~ 1) · 
1 1-' ksm2<Xn t ' 

sie verkleinern sich um den Betrag 
cos2 ß (s. Tabelle 8), mit anderen 
Worten: 

Tabelle 8. Einfluß der Zahnschräge 
auf die Walzenpressung. 

Schrägungs­
wlnkel (I. 

cos2 {J • • 

10° i 20' i 30° I 40' I 50' 

0,97 1 0,88 0,751 0,59 1 0,50 

Die Walzenpressung vonSchräg­
zahnstirnrädern sinkt mit zu­
nehmender Zahnschräge, weil 
der Eingriffswinkel 1Xs des Stirn­
profils gemäß der Beziehung tg 1Xs = 
tg 1Xn/cos ß steigt und daher die 

D 

r 

Abb. 31. Geradliniger Verlauf des Eingriffs auf der Zahn· 
flanke des Schrägzahnstirnrades. <f, (t <f, = Linie (Gerade) 

des gleichzeitigen Eingriffs. 

Krümmungsradien in der Ebene des Stirnschnitts, d . h. in Richtung der Um­
fangskraft U größer werden. 

F .. 20° . t b d2 [ 3] 6 22 2 ß Md, i +1 445700 • Q N i + 1 ur 1X = 1s 1 cm = , cos --k- -· ·· . = cos-1-' -k -- · - -:,-; 
t ~ I 

für .x = 15° ist bd2 = 8 cos2 ß Ma, · i -1:" 1 = 573000 cos2 ß_!V _. i -f: 1 · 
1 k t kn1 t ' 

(N in PS, k aus Tabelle 6 bzw. 7). 

E. Kegelräder mit schrägen bzw. gekrümmten Zähnen. 
19. Berechnung der Zähne auf Bruchfestigkeit. Das dem mittleren Teilkreis des 

Kegelrades mit Halbmesser rm entsprechende Ersatzstirnrad mit Ze Zähnen (Abb. 32) 
besitzt hier schräge bzw. gekrümmte Zähne, für welche das bei den Schrägzahn­
stirnrädern Gesagte gilt. Die Biegungsgleichung· für Geradzahnstirnräder ist auf 
das Ersatzstirnrad der Normalebene mit Zn ge raden Zähnen umzuschreiben, das 
eine Zahnbreite bn [cm] = bfcos ßm = 1/J mn/10 cos ßm , eine Normalteilung tn[cm] = 
mn 7rfl0, eine Zähnezahl Zn, = Ze/cos3 ßm = z1 /cos 01 cos3 ßm (s. Werkstattbuch 47, 
Abschnitt 35 und 40), einen Teilkreishalbmesserrn, = rem,fcos2 ßm = r111J cos o1 cos2 ßm 
und einen Zn entsprechenden Zahnformfaktor yn besitzt. Es wird: 

P .. cos 1Xn = _ u_ = b!!~-~b- = -m i. 1/J_. n~ . 
cosßm Yn 100cosf:lmYn 

Drehmoment des Ersatzstirnrades in der Normalebene C:", Mn: 
U mi. 1/J :rr; • kb Zn mn m~ 1fJ Zn n kb MtJ,. [kgcm] = - - · rn = · ----- = -· -

cos ßm 100 cos f/m Yn 20 2000 cos flm Yn ' 
Trler, Die Kraftübertragung durch Zahnräder. 3 
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. Tm · z,,cos{1m 
Weil z11 jz1 = l /cos o1 cos3 ßm, r n) rm, = 1/cos o1 cos2 ßm, also allgemem rn = -~- z ·-· 

und alle Schrägzahnräder aus den auf S. 31 gesagten Gründen eine größere Bie-
gungsfestigkeit haben, so wird m~ 'f z :;r kb 
Drehmoment des Kegelrades in Ebene C",01 = Ma[kgcm] =Ur",~ l ,5-2ööö. /'ucilliß~,· 

Normalmodul mn[mm] (=Modul des Schrägstirnrades in Normalebene) 

~ 5,64V' u. /'n [_ ~ 8,6v· Ma )'_n • cos l~m_ ~ 35,7 v· 10~?_1\T_ l'n • ~~s};. 
'P · kb 1,5 y; z kb 1,5 'fJ z n kb 1,5 

Hieraus mittlerer Mo-
: H dul mm (mm] am Um­

fang des Kegelrades mit 
/ ~"''- mittlerem Teilkreishalb­

R Jl z e l,redllssleigentf. 
rec/Jisdrellentl, /reibend 

' "' md z, ZIYI!nen 

" 

Abb. 32. Kräfteplan bei Schrägzahnkegelrädern. 

messer (rm): 

mm = m";cos ßm . 

Yn ist entsprechend der 
Zähnezahl Zn zu wählen. 
Alle anderen Größen be­
ziehen sich auf das Ke­
gelrad. Im Breitenver­
hältnis l/J = b fmn ist der 
volle Wert b nur dann 
einzusetzen, wenn die 
Umfangskraft U auch 
längs der ganzen Zahn­
breite b übertragen wird. 
Da die üblichen Bo­
genzähne nur etwa auf 
1/ 2 • • • 3 / 5 b tragen, so ist 
das zu beachten. 

20. Berechnung der Zähne auf Walzenpressung und Lebensdauer. Die bei den 
Kegelrädern mit geraden Zähnen gefundene Beziehung der W alzenpressungs­
ziffer k ist hier für den Krümmungsradius des Zahnprofils im Punkte Gm des 
Normalschnitts {!n, = r 111 sin iXn '= r m, sin 1Xn/cos 0'1 cos2 ßm und für die Zahnbreite 
bn = bjcos ßm umzuschreiben in: 

k[kgjcm2] = Pn l?n, + l?n, = -~-U----~-- · rm,coso~-t~~,__c~~~~-
bn 2(.)n1 (.)n, b sm iXn 

COS ßm COS iXn · --·- 2Tm1 Tm, - ----
COS ßm cos2 ßm 

= 2 U ( zl COS ~2 + Zz COS 01) COS2jl!"_ = _ ~ ij C~~ {Jm v!__j- i~"t~i_<JOS J 
b sm 2an dm, z2 b dm, sm 2an t 2 

für Achsenwinkel o :'< 900; 

2 U cos2 /1m y T+t2 f"" A h . k l ..r goo = -· ·- -. - ·· ~ --.2- ur c senwm e v = . 
bdm,sm2am t 

Die Abmessungen des Ritzels folgen mit U = ~d],fa, für o = 900 
"'• 

Ma 1/ 1 + i 2 N yT+i2 bei~X = 20° zubd:"., [cm3] =6,22 eos2 ßm T r -i2- = 445700 COS2 ßm T :n;_ -~i2. ; 

b . I 5o bd2 [ 3] s ., ß Ma, 1/I + t2 573000 2ß N yr+ i2 e1 IX = zu m, cm = cos- m - k· · · - ;;z" ··- = cos m _k__ _ --;2 - . 
• · n1 t 
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(N in PS; k-Werte müssen unter denen der Tabelle 6 bzw. 7 bleiben. Die Werte 
cos2 ßm sind aus Tabelle 8 zu entnehmen. Weil die üblichen Bogenzähne nur im 
mittleren Teil der Zahnbreite aufliegen, "b a 11 i g" tragen, so ist hier nicht mit 
der ganzen Radbreite b, sondern mit der wirksamen Zahnbreite b'"" (1/ 2 • • • 3fö) b 
zu rechnen. 

21. Axialdrücke. Die im mittleren Kegelradwälzpunkt Gm angreifend gedachte 
Resultierende des Normaldrucks Pn ergibt einen Axialdruck PA, der je nach Dreh­
richtung des Rades und Steigungssinn der Flankenlinien- linkssleigend, 
spirale von der Kegelspitze weg oder auf sie zu gerichtet linksdrehend 
sein kann. Aus Abb. 32 folgt 

PA, = -00~ßm · (tg iXn sin 01 ± sin ßm cos o1) für Ritzel, 

PA, = --~~- (tg iXn sin 02 =f sin ßm cos 02 ) für Rad. cos pm 

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 
Steigungssinn einander entgegengesetzt verlaufen. Ergibt 
die. Formel einen positiveil Zahlenwert PA, dann ist der 
Axialdruck, wie Abb. 32 zeigt, von der Kegelspitze weg 
gerichtet, was möglichst anzustreben ist. 

~ 
redllssleigend, 
rechtsdrehend 

Abb. 33. Drehsinn und Stei­
gungssinn wird durch Blick­
richtung von KegelspitzeM 

. auf Zähne festgelegt. 

Berechnungsgang der Hauptmaße, der Zahnstärken und Breiten usw. bei den 
verschiedenen Verzahnungsarten s. Schrifttum [1] II/III, S. 46/47.- [3] S. 624,633. 
- Berechnungsgrundlagen in [5], [6]. 

F. Schraubräder. 
Hier ist zu beachten, daß der Eingriff nur punktweise erfolgt und daß die 

Beanspruchung auf Biegung gegenüber der auf Abnutzung infolge der Schraub­
reibung mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit Vt (Abb. 15) in den Hintergrund 
tritt. Bei ganz niederen Vt-Werten (z. B. in handbedienten Schraubenflaschen-

zügen) kann man mit U = b tn kb rechnen. Bei einigermaßen merklichem v1 aber 
Yn 

hä.Bgt die Größe der übertragbaren Umfangskraft U vor allem von der Wider-
standsfähigkeit der kleinen aufeinandergepreßten Reibflächen, der Art der Schmie­
rung und der Betriebsdauer ab und kann nur nach Erfahrung bestimmt werden. 

Als Werkstoff eignet sich nur Gußeisen für beide Räder, wenn 
Vt c::: 5 [m/s] oder Stahl für das schnell, Phosphorbronze für das langsam 
laufende Rad, wenn Vt = 5 bis höchstens lO [m/s] ist. Man setzt U = b tn c und 
wählt die Belastungszahl 

c = ( ~) = -1 +3_Q____ bei Gußeisen auf Gußeisen 
\ Yn Vtj2 

c = -1 
40 -bei Stahl auf Phosphorbronze. + Vtj2 

Radbreite b; wirksame Radbreite b' = Zahn breite. Die Zähne der 
Schraubräder berühren sich nur längs der gemeinsamen, im Punkt Cn senkrecht 
zur Zahnflanke stehenden Eingriffsstrecke En,En, (Abb. 34). Durch die Länge 
dieser Strecke, die durch die Kopfkreise der schrägen Zylinderschnitte je nach 
Zähnezahl Zn verschieden gekürzt wird, ist auch die Grenze der wirksamen Breite b' 

3* 
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der Räder gegeben. Im Grenzfall kann also bei der Schrägzahnplatte, d. h. bei 
sehr großer Zähnezahl Zn die Projektion der Eingriffsstrecke E'LOECIJ den Höchst­

Abb. 34. Wirkliche Radbreite b und wirksame Radbreite b' des Schraub­
rades. 

wert A B = 2 mn;tg iXn er­
reichen. 

Also wirksame Rad-

breite b'<:::.: t2 mn sin{l. 
g <Xn 

Bei iXn = 20° wird 
b' = 5,5m,. sin /1, 

iXn = 15° wird 
b' = 7,5 mn sin ß. 

Eine Verkleinerung 
des Eingriffswinkels iXn 

erhöht also die wirksame 
Radbreite b' und gibt we­
gen tg f/ = [llcos iXn auch 
eine günstigere Reibungs­
ziffer. Daher wählt man 
hier besser iXn = 15° statt 
iXn = 20°. Diese wirksame 
Radbreite b', die in Wirk­
lichkeit wegen der Rad­
krümmung noch kleiner 
ist, ist maßgebend für die 
Eingriffsverhältnisse und 
Abnutzung und muß zur 
Berechnung der Zahn­
abmessungen herangezo­

gen werden. Somit Zahnbreitenverhältnis 1fJ'=7,5sinß (bei iXn = 15°). Die 
wirkliche Radbreite b wird meist größer ausgeführt, um das Rad seitensteifer zu 
machen, etwa b""" 8mn. 

[ m,. 7T b' [ 1/1' m,. M k N [1 Weil tn cm] = -----ro- ; cm] = 10- ; a [ gern] = 71620 n = r: 

r [cm] = tsz =- _lrt3 
2n 2n cos ß 

mnz 
2Ö-cos ß' 

so wird aus 
U [k ] = b' t = m~ 1fJ'-_~. m;! 1/J'z n c 

g n c 100 ' Md [kgcm] = 2000 cosß. 

Modul mn [mm] des Schraubrades in der Normalebene 

= 5,64 V~ = 8,6 y~17~~:~ = 35,7 V _IQ~i~~ :~s i1 . 

H. Schnecken und Schneckenräder. 
Werkstoff für Schneckenradzähne: 

Gußeisen, wenn Vt [m/s] C::::: 3. 
Phosphorbronze } f" h h d D b t · b Aluminiumbronze ur o es Vt un auer e r1e . 

Aluminiumbronze eignet sich besonders für höchste und stoßweise Belastungen. 
Neuerdings werden mit gutem Erfolg auch Leichtmetallegierungen (Kolben­
legierung KS 1275) auf Aluminiumgrundlage verwendet, deren Verschleißfestig-
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keit der der Gußbronzen sehr nahe kommt. Durch das Schleudergußverfahren 
erhal~n die Radkränze ein sehr dichtes Gefüge. 

Werkstoff für Schnecken: 
(Gußeisen auf Gußeisenrad nur bei Handbetrieb; Zäb.ne bleiben unbearbeitet, 

da Gußhaut vor schnellem Verschleiß schützt.) 
Stahl (ungehärtet, besser naturhart oder vergütet, geschliffen und poliert; 

gehärtete Schnecken müssen wegen des Härteverzugs geschliffen werden. Ein­
satzhärtung vermeiden, da Einsatzschicht ungleichmäßig). 

Radabmessungen. 
Zahnteilung. Die Schnecke muß wegen der stärkeren Abnutzung, weil z1 

klein ist, aus härterem Werkstoff sein. Man berechnet also die Zahnteilung t des 
weicheren Radzahns wie bei den Schraubrädern nach der Gleichung U2 [kg] = btc 
und wählt für die Radzähne die Belastungszahl 

c [kg/cm 2] = -~4Q_ bei Gußeisen auf Gußeisen, 
l + Vtf2 

c = - 1~ bei Stahl auf Bronze. + Vtf2 

Die Gleitgeschwindigkeit Vt [m/s] = v1/cos Ym (Werkstatt buch 47, Abschnitt 46) 
braucht nur bei größeren Steigungswinkeln, also meist nur bei mehrgängigen 
Schnecken berechnet zu werden, sonst genügt für die Bestimmung von c die Um­
fangsgeschwindigkeit v1 der Schnecke. Es soll Vt ~ 10 m/s sein. 

Zahnbreite heißt man die Länge b der Sehne (Abb. 18) der Fußrundung. 
Es ist b ~=::> 2,5t. Eine seitliche Begrenzung der Zähne durch radiale Gerade zum 
Schneckenmittel beseitigt die nie tragenden Zahnecken. Somit ist Zahnbreiteu-

verhältnis t/J ~=::> 2,~ n ~=::> 7,5 · · · 8. Mit b [ cm] = i~ und t [ cm] = n;; wird bei 

U2 [kg] = btc = m l~Onc und bei Md, [kgcm] = U2 r2 = U2 ~~;. 
Modul m [mm] des Rades im Mittelschnitt 

= 5,64 v~~~ = 8,6 ~:·0 = 35,7 VJ~~~~;. 
Zahnbegrenzung (Abb. 18). Der Radzahn wird konzentrisch zur Schnecken­

rundung geformt. Das Kopfspiel Sk ist meist durch die Abmessungen des ge­
wählten Schneckenradfräsers festgelegt. Die Höhe k des Radzahns beeinflußt 
die Länge des Feldgrundrisses, d. h. des Abstandes des Punktes h von der Kreu­
zungslinie (Abb. 35, außerdem Werkstattbuch 47, Abschnitt V C). Es ist nicht 
günstig, wenn dieser Abstand zu groß wird, weil bei allen Ausführungsfehlern der 
Schnecke (Teilungsfehlern, Härteverzug) gerade die äußersten Schneckengänge 
tragen und die seitlichen Radkopfteile stark angreifen, wodurch die wertvollere 
Schneckenmitte gar nicht mehr zum Anliegen kommt. Die Höhe k ist nur so 
groß zu machen, daß der Feldgrundriß etwa (2,5···3,5)t lang wjrd. Im Mittel 
ist k ~=::> 0,5 t cos ')'m ~=::> 1,5m cos ym. 

ZähnezahL Wegen gleichmäßiger Abnutzung der Radzähne und Schnecken­
gänge beim Einlauf und Betrieb ist die Radzähnezahl so zu wählen, daß jeder 
Zahn des Rades mit jedem Gang in Eingriff kommt. Es sind also z. B. bei zwei­
gängiger Schnecke 39, 41 ... und nicht 38, 40 ... Zähne auszuführen. 

Schneckenabmessungen. Die zylindrische Arbeitsschnecke muß mit dem 
zugehörigen Schneckenrad-Abwälzfräser genau gemeinsam haben: Teilung 
(Modul), Steigung, Flankenwinkel, Gangrieb tung (rechts- oder linksgängig) 
und Teilkr~isdurchmesser. Nur Außen- und Kerndurchmesser sind wegen des 
erforderlichen Spielraums andere als am Fräser. Die Arbeitsschnecke muß im 
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Getriebe genau in der Stellung eingebaut werden, die der Wälzfräser gegenüber 
dem Rad bei der Bearbeitung der Radzähne einnahm. Die Sehnecke hat sogar 

Scflneckenocl!ff_ __ _ 
dem jeweiligen Schliffzustand des Wälz­
fräsers zu entsprechen. Daher ist Aus­
tauschbarkeit nur innerhalb der Reihe Aufriß 

der im gleichen Scharfschliffzustand des 
Fräsers erzeugten Schneckenräder vor-
handen. 

Schneckenlänge. Die Länge des 
Feldgrundrisses, d. h. der Abstand des 

-Y Punktes h von der Kreuzungslinie (Abb. 35) 
sowie die Radzähnezahl z2 beeinflußt die 
Schneckenlänge L (Abb. 18). Aus Ta­
belle 9 kann die Länge L annähernd be­
rechnet werden. 

Tabelle 9. Abhängigkeit der Schnecken­
länge L von Teilung t und 

Radzähnezahl z2 • 

L/t 4 I 4,8 1 5,2 1 5 ,6 6,0 

Abb. 35. Eingriffsfeld des Spiralschneckengetriebes. 24 i 36 I 48 60 72 Z1 = 1; Zs = 30; Yrn = 5° 43'. 

Kraftwirkung. Nimmt man an, daß Schnecken- und Radzahn sich nur im 
Punkt 0 berühren, dann wirken hier längs der drei senkrecht zueinander liegenden 
Hauptachsen (Abb. 18, 36 u. 37) die 

Umfangskraft U1 = P"' sin (y", + e') = A 2 ; 

Axialkraft A1 = Pn' cos (ym + e') = U2; 

Radialkraft 

lager I /Jrb, lh 
e, 

A~?JSJ 
R~~ . l1 

R 1 = Pn sin O.:n. 

41r1 R,a, lli 
.,-e;-~ 

IJ,a, 
f.oger /1 er 

Abb. 36. Auflagerdrücke LJ, Lu und Axialdruck A 1 auf 
die Schneckenwellenlager. 

,_~! - _1S]: 
~-~ 3J;f loger.ll 

ll ~ ~ 

Abb. 37. Auflagerdrücke LI> Lu und Axial­
druck U1 auf die Radwcllenlagcr. 

Weil UifA 1 = tg (ym + e') so auch U1 = A 1 tg (y." + r/). Durch die Kräfte U1 , 

A1 und R1 entstehen in den Lagern I bzw. 11 Teilauflagerdrücke. Sie sind in 
den Abb. 36 und 37 maßstäblich aufgetragen und zu den resultierenden Lager­
drücken LI bzw. Ln zusammengefaßt worden. Diese Resultierenden LI bzw. 
Ln zeigen wegen des Kippmomentes A1r1 verschiedene Größe und Richtung, 
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wobei die Richtung der Axialdruckkraft A1 mit dem Drehsinn der Schnecke 
wechselt. 

Schneckenwelle (Abb. 36). Beanspruchung auf zusammengesetzte Festig­
keit. Das Drehmoment Ma, = U1 r1 und die Schubkraft U1 rufen im gefährlichen 
Querschnitt C Schubspannungen, das Biegungsmoment Mb,=L1a1 und 
die Axialkraft A 1 Normalspannungen hervor. 

Bei Überschlagsrechnungen kann man den Kerndurchmesser der vollen Schnecke 
bzw. den Schneckenwellendurchmesser d0 in der Nabe der aufgesetzten Schnecke 
nur auf Verdrehung mit einer geringen Verdrehungsspannung r = 120 kgjcm 2 aus 

bestimmen. do = -v~6~~_ao = -v~~ = -v30~~}S[PSJ 
Radwelle (Abb. 37). Hier gilt sinngemäß das gleiche wie oben. Näheres s. 

Zahlenbeispiel 5 Abschnitt 30. 

111. Gestaltung der Radkörper. 
22. Abmessungen. a) Naben. Die Nabenbohrungen richten sich nach den 

Wellendurchmessern d, die auf zusammengesetzte Festigkeit zu berechnen sind. 
Bei Überschlagsrechnungen genügt es, die Wellen wie Triebwerkswellen nur auf 
Verdrehung mit geringer Verdrehungsbeanspruchung r ~ 120 kgjcm 2 zu be-

rechnen, also wie oben v· 16Md V' }l 
d [cm] = ---- = 14 4 ~-

nr ' n 
zu setzen, wobei Ma [kgcm] =zu übertragendes Drehmoment, 

N [PS]= übertragbare Leistung, 
n = minutliche Drehzahl bedeutet. 

Die Wandstärke der Nabe, welche das volle Drehmoment der Welle überträgt, 
ist (Abb. 38) 0 [cm] = 0,4 d + 1 bei Gußeisen, 

o = 0,3 d + 1 bei Stahlguß. 
Die Nabenlänge soll etwas länger sein als die Radkranzbreite, mindestens aber 
l :::> 1,5d. 

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

a 
Abb. 38. Zahnrad mit symmetrischem (a) und unsym­
metrischem Armstern (b) für durchgehende bzw. flie· 

gende Welle. 

a b 
Abb. 39a. Seitliche Nabenverstärkung bei uube­

arbeiteten Zähnen. 
Abb. 39 b. Seitliche Kranzverstärkung bei unbe­

arbeiteten Zähnen. 

Seitenscheiben verstärkt werden, wenn die Zähneunbearbeitet bleiben (Abb. 39a). 
Ähnlich können Zahnkränze mit unbearbeiteten Zähnen seitlich verstärkt werden 
(Abb. 39b). Die Kolbenform kleiner Räder löst sich bei mittelgroßen Rädern jn, 
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Nabe, Kranz und Radscheibe auf, die oft wegen Gewichtsersparnis, leichterer 
Ausbau- und Überwachungsmöglichkeit mit kreisrunden Löchern versehen wird. 
Größere Zahnräder erhalten 4···6···8 Arme. 

b) Kranz. Die radiale Komponente des Normaldruckes Pn (Abb. 38) bean­
sprucht mit Pr= Pn sin IX= U tg IX den Zahnkranz auf Biegung nach innen, die 
durch etwaigen Kopfkanteneingriff noch bedeutend gesteigert werden kann. 
Fliehkräfte biegen den Kranz nach außen. Die Festigkeit und Steifheit des Zahn­
kranzes ist von der Kranzstärke und Armzahl abhängig. Gewöhnlich ist 

Zahnkranzstärke e <"::! l,6m···2m 
Kranzrippenhöhe 8 <"::! l,6m <"::! tj2. 

c) Arme. Für große Räder und normale Fälle gibt die Formel: Armzahl 

i = ~ VD brauchbare Werte, wobei D = Teilkreisdurchmesser in mm. 

Armquerschnitte (Abb. 40). Der steife Zusammenhalt verlangt Querschnitte, 
die in voller Breite am Radkranz ansetzen. Meist übliche Armquerschnitte zeigt 

r~t,·!: 
a b c d 

Abb. 40. Armquerschnitte: a und c für unsymmetrische, 
b und d für symmetrische Armsterne. 

Abb. 40a, 40b, bei größeren Rad­
breiten Abb. 40d. Die in der Dreh­
richtung liegende Hauptrippe hat an 
der Nabe die Höhe h, am Radkranz 
0,8h und eine Rippenstärke 8 <"::! 

l,6m <"::! tj2. Die Breite b' des Arms 
an der Nabe (Abb. 38) bzw. am 
Radkranz führt man um einige mm 
kleiner aus als die Nabenlänge l bzw. 
Kranzbreite = Zahnbreite b, um die 

Naben- und Kranzstirnfläehen bearbeiten zu können. 
Die Beanspruchung des Armquerschnitts läßt sich wegen der elastischen Form­

änderungen des Kranzes bzw. der Arme und wegen des Einflusses vorhandener 
Gußspannungen schwer feststellen. Man betrachtet den Arm als eingespannten 
Träger, der mit einem Teil der Umfangskraft U im Betrage von i/4 belastet ist 

und berechnet den Armquerschnitt nach der Biegungsgleichung -f;J = s_;: kb, 

wobei i ::=::- 4 angenommen und das Widerstandsmoment der senkrecht zur Dreh­
richtung stehenden also flach liegenden Rippen vernachlässigt wird. Da gewöhn-

lich h <"::! (5···7) 8 ist, so folgt, wenn s = ~, :~ = ~~:, also 

V• 0-4U 
für Gußeisen mit kb = 300 kgjcm 2 h <"::! -~- j Y; 

für Stahlguß mit kb = 600 kgjcm 2 h <"::! VQ,2J~!1. 
23. Geteilte Räder. Eine Teilung der Räder kann notwendig werden, um die 

Räder besser auf die Welle aufbringen zu können, um die Guß- und Versand­
schwierigkeiten zu verringern, um schließlich für die Zahnkränze hochwertigen 
und daher teuern Werkstoff verwenden zu können. Die Teilfuge legt man mitten 
durch die Arme und die Zahnlücke (Abb. 41). Beim Einzelguß der Radhälften 
müssen die späteren Auflageflächen in den Teilfugen der Arme bearbeitet werden. 
Zweckmäßiger ist das Einformen des ganzen Rades unter Beilegen von trennenden 
Blechplatten und Sprengen des noch nicht erkalteten Rades nach dem Guß in 
den wenigen schmalen Leisten L (Abb. 41). Diese Leistenflächen werden nicht 
bearbeitet. Durch ihre raube Bruchfläche erzwingen und sichern sie nach dem 
Zusammenpressen der Radhälften deren gegenseitige Lage. Zum Verbinden der 
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Radteile genügen gewöhnlich Schrauben, die möglichst nahe an Nabe und Kranz 
heranzudrängen sind. Bei den Schraubenlöchern sind Sprengleisten vorzusehen, 
um Armdurchbiegungen zu vermeiden. 
Müssen die Zahnflanken wie z. B. bei 
Hochleistungsgetrieben aus bestem Werk­
stoff bestehen, dann werden Zahnkränze 
in Form von geschmiedeten Ringen auf 
Radkörper aus Gußeisen warm aufge­
schrumpft (Abb. 42, 43). Der Radkranz 
erhält etwa zwischen jedem zweiten Arm 
Trennungsschlitze, um die Gußspannun­
gen unschädlich zu machen. Die Zähne 
werden in den Radkranz erst einge­
schnitten, wenn Kranz, Radkörper und 
Welle fertig zusammengesetzt sind und die 
vollständig fertigen Lagerflächen der W el­
lenzapfen auf der Verzahnungsmaschine 
rundlaufen. Nur so ist eine schlagfreie 
Verzahnung zu erreichen. Aus dem glei­
chen Grunde werden Ritzel und Welle 

Abb. 41. Geteiltes Stirnrad, verschraubt. 

oft aus einem Stück gefertigt, ebenso aufgespannt und verzahnt. 
24. Ausführungsbeispiele. Allgemeines. Die im Betriebe erzielten Erfah­

rungen erlauben es, immer höhere 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 über­
tragen. Die neuzeitlichen Werkzeugmaschinen bearbeiten Räder, Verzahnung und 

· Wellenzapfen derart genau, 
daß Drehzahlen bis zu 50 000 
U jmin, Wälzgeschwindigkei­
ten bis 140 m/s und Lager­

zapfenumfangsgeschwindig­
keiten bis zu 110 m/s bewäl­
tigt werden können, und daß 
die Getriebe dabei auch ge­
räuscharmlaufen. Während bei 
Stirnrädern bis zu 4300 mm 0 

und 3000 mm Breite der größte 
Teilwinkelfehler unter 5", der 

Abb. 42. Gußeiserner Radkörper eines Stirnrades für Walzwerks- Abb. 43. Geschmiedeter Zahnkranz mit 
antrieb (Demag, Duisburg). Schrägverzahnung zum Aufschrumpfen auf 

Radkörper Abb. 42 (Demag, Dulsburg). 

Teilungsfehler bei einem Rad von 1000 mm 0 also 0,012 mm beträgt, ist bei 
Kegekädern, 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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müssen sorgfältig geschmiert werden. Das zwischen die eingreifenden Zähne und in 
die Lager gepreßte Öl muß bei Hochleistungsgetrieben noch gekühlt, die größten­
teils in den Lagern entstehende Reibungswärme also abgeleitet werden. Mit einem 
Räderpaar ist eine Übersetzung bis etwa I2 : I zu übertragen, bei zwei Räderpaaren 
kann man bis etwa 75 : I gehen. Ganzzahlige Übersetzungswerte sind bei hohen 
Drehzahlen zu vermeiden, damit die gleichen Zähne erst nach mehreren Raddrehun­
gen wieder zusammentreffen und alle Zähne sich möglichst gleichmäßig abnutzen. 

Beispiele: Abb. 42 und 43. Stirnrad für Walzwerksantrieb. Nnorm = 2725 PS; Nmax 
= 5450 PS; n = 81 Ufmin; Radkörper aus Ge 18.91; Zahnkranz aus geglühtem S.M. Sonder­
stahl (uB=60 .. ·70kgfmm2 ; IJF'=mind. 38kg/mm2 ; Dehnung mind. 18%; Kerbzähigkeit 
mind. 5 mkgfcm 2) z = 209; mn = 14 mm; m8 = 14,74 mm; Schrägungswinkel p ~ 18° 15'; 
b = 2 · 345 mm; d = 3080,66 mm. 

Abb. 44. ZF-4-Gang-Einheitsgetriebe für 4,5-t-Lastwagen. Mdm.x = 4500 kgcm bei 
n = 1700 U fmin. Zahnräder aus ECMo 100, einsatzgehärtet, Flanken geschliffen, m = 4,5mm. 

Übersetzung: 1. Gang i 1 = 37/14 · 35/16 = 5,78 
2. i2 = 31/20 . 35/16 = 3,39 
3. " i 3 = 27/24 · 35/16 = 2,46 

Rückwärtsgang iR= 37/20 · 20/14 · 35/16 = 5,78. 
Abb. 45. Kegelrad­

trieb ins Schnelle für 
N = 294 PS; großes 
Kegelrad aus Si-Mn-St 
mit u B = 60 .. · 70 kg je 
mm2 ; n1 = 63,3U jmin; 
z1 = 162; m= lOmm; 
IX = 12°; Kegelradrit­
zel aus Si-Mn-St mit 
uB = 70···80 kg/mm 2 ; 

n2 = 250 Ufmin; ~ = 
~rleici!feh'fe6e 41. Schwach aufkip-

pende SegmentklötzeA 
nehmen die Axial­
drücke auf. Zwischen 
Klötzen und Ringflä­
che bilden sich Ölkeile, 
welche die Lagerrei­
bung bedeutend ver­
ringern (Michell -Lager). 

Abb. 44. Vier-Gang-Wechselgetriebe (Zahnradfabrik Friedrichsbafen). Abb. 46. Hinter-
achsantrieb eines Om­
nibus mit unten lie­
gender Schnecke (tiefe 
Fußbodenlage) durch 
geneigte Kardanwelle 
und hinten im Fahr­
gestell erhöht liegen­
dem Diesel-6-Zylinder­
Motor mit N = 130 PS 
bei n = 2000 U fmin. 
Öleinspritzung in Ge­
triebeeingriff durch 
Zahnrad pumpe. 

Schnecken welle: 
Mdmax = 17 800 kgcm 
bei n = 520 U/min; 
nm.x = 3380 U/min; 
Gänge dreifach links-

Abb. 45. Kegelradtrieb (Zahnräderfabrik Augsburg). gewunden; Einsatz. 
stahl ECMo 80. 

Schneckenrad: z = 27; i = 27/3 = 9; Teilung t = 13 n; Schleuderbronze mit 
11B = 32 kg/mm2 ; tJp = 17 kg/mm 2 ; tl6 = 12%. 
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Ausgleichgetriebe: 4 Umlaufkegelräder mit z = 10; Hinterachskegelräder z = 16; 
Außenmodul m = 9 mm; Stumpfverzahnung mit y = 0,72 und geringer Profilverschiebung; 
Einsatzstahl ECMo 80. 

Abb. 46. Schneckengetriebe (Hinterachsantrieb) mit schräg unten liegender Schnecke und Bronze-Schnecken­
rad. (Rheinmetall-Borsig, Düsseldorf.) 

IV. Umlanfgetriebe. 
2ö. Grundsätzliches. Umlaufräder (Planetenräder) sind Räder, die sich nicht 

nur um ihre Eigenachse U- die Umlaufachse -,sondern mit ihrer Eigenachse 
außerdem um die geometrische Hauptachse M- die Zentralachse- drehen 
können. Die um diese Hauptachse kreisenden Räder heißen Zentralräder. 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 Räder (ein Zentralrad und wenigstens 
ein Umlaufrad). Praktische Verwendung z. B. zum Schalten von Bohrkopf­
spindeln (bei Zylinderbohrmaschinen}, zum Antrieb von Rührern (in Mischtrom­
meln}, von Spindeln (in Zwirnmaschinen), von Garnknäueln (in Wickel­
maschinen) usw. 

Vielseitiger in der Anwendung und weitaus verbreiteter sind die rückkehren­
den Umlaufgetriebe (Abb. 49, 51, 52). Sie besitzen mindestens vier Achsen (drei 
zentralliegende - zwei Zentralachsen und eine Armachse - und mindestens eine 
Umlaufachse) und mindestens drei, meist vier Räder (zwei Zentralräder und ein 
Umlaufrad bzw. zwei in einem Block vereinigte Umlaufräder). Weil die zwei Zen­
tralachsen in einer Flucht liegen, so spricht man von rückkehrenden Umlauf­
getrieben. Um schädliche Fliehkräfte zu vermeiden, werden mindestens zwei, 
manchmal drei oder vier Umlaufblöcke eingebaut, die unter 180° bzw. 120° oder 
900 versetzt liegen. 

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

1. Teildrehung: Man denke sich den Arm (Steg) im Gehäuse (in der Zeich­
nung) festgehalten. Dreht man Rad 1 um Winkel rX' um die Hauptachse M, 
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dann verdrehen sich wie in einem gewöhnlichen Getriebe alle übrigen Räder um 
ihre feststehenden Achsen um entsprechende Winkel or.." • • • gegen die ursprüngliche 
Nullage o .. ·0 (Abb. 47, 48). 

2. Teildrehung: Dann denke man sich alle Zahnräder samt Arm gegenseitig 
verriegelt. Verdreht man jetzt den Arm um einen bestimmten Winkel um die 
Hauptachse M, dann werden alle Zahnräder um den gleichen Winkel, also gleich­
viel und gleichsinnig gegen die ursprüngliche 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 groß aber entgegengesetzt der Drehung des Rades 1 
um M (l. Teildrehung um Winkel or..') gewählt, dann ist dieses Rad 1 wieder in 
seine ursprüngliche Nullage zurückgekehrt, seine resultierende Drehung ist gleich 
Null. Durch Einleiten einer+- oder --Zusatzdrehung in Rad 1 erhält man schließ­
lich für diesen allgemeinsten Fall die zugehörigen Beziehungen der Drehwinkel 
und Drehzahlen der Räder und des Arms unter sich. Die in gleicher Zeit bestrichenen 
Drehwinkel or.. können durch die minutlichen Drehzahlen n ersetzt werden. 

In einem vierrädrigen rückkehrenden Umlaufgetriebe (Abb. 49, 51, 52) bedeutet: 

na =Drehzahl des Arms (Stegs) um Hauptachse M (entspr. Drehwinkel or..') 
n1 =Drehzahl des Zentralrades 1 " " M " " or..1) 
n4 = Drehzahl des Zentralrades 4 " " M 
n2 = n3 =Drehzahl des Umlaufradblocks mit Rädern 2 und 3 um Umlauf­

achse U (maßgebend zur Berechnung der Umlauflager). 
r1, r2, r3, r4 =Halbmesser der einzelnen Räder gemessen bis zum Wälzpunkt. 

(Bei Zahnrädern führt man einfacher die Zahnzahlen z1 , z2 , z3 , z4 ein.) 

Die Drehzahlen der Umlaufräder um ihre Eigenachse = Umlaufachse U findet 
man, wenn man von dem Gesamtdrehwinkel des Umlaufradblockes um HauptachseM 
den Drehwinkel der Eigendrehungder 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 = (or..' + or.." -or..2), 
Drehwinkel des Umlaufradblocks 2, 3 gegen Eigenachse = (or..' - or..' + or.."- or..2) 

= (or.."- or..2) = or..' r1/r2- or..1 r1/r2, 
Drehzahl des Umlaufradblocks 2, 3 gegen Eigenachse = n2 = n3 = nar1 fr 2-n1 rdr2 • 

Tabelle 10. 

Art der Drehbewegung 
Außenverzahnung (Abb. 47) 

Drehwinkel zur Nullage 0 · · · 0 um Hauptachse M 
Rad.'1T ______ Rad_2 __ -------- -~ Arm 

1. Teildrehung: 
Linksdrehung von 1 um M 

um IX'; Arm fest 
2. Teildrehung: 
Rechtsdrehung des ganzen 

Getriebes um M um IX' 

Resultierende Drehung um 

+IX' +IX' 

0 
__ M ____________ - - -------1--- .. 
Zusatzdrehung von 1 um M i ( r ) r 

um "_1 ± 01'1 I .x' + IX" =f 01'2 = 01'1 1 + -1- =f IX1 _!_ 
r2 r2 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
von 1 um M 

Drehzahlen um ihre Eigenachsen 
r 1 r 1 n2 = n.- =f n1 ----
r2 r2 

+ "' 
---
+ "' 

+()(,' 

+ n. 

Bemerkung 

also 



Art der Drehbewegung 
Innenverzahnung (Abb. 48) 

l. Teildrehung: 
Linksdrehung von 1 um M 

um a'; Arm fest 
2. Teildrehung: 
Rechtsdrehung des ganzen 

Getriebes um M um a' 

Grundsätzliches. 

Ta belle 11. 

I I 
I 

~ a' I -o:.." 0 

+ a' + a' + a' 

Resultierende Drehung um 
M 

0 a' - a" + a' 

Zusatzdrehung von 1 um M 
um a1 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
von1umM 

. .-----·-i· 
/ ' 

I I 
oi - - -j).----'-~1'-'-~; 

' "' \ I 

\Nadt i 1 iada 
"----- - / -----1---- Abb. 47. 

-----~-- - ------- ·--- -----. -- - ---1-
± a a' ~ a" ± a = a'(l ~_rl_)' ± a r1 I + <X' 

1 2 r2 1 r2 , 

Drehzahlen um ihre Eigenachsen 

Abb. 47. Zweirädriges Umlaufgetriebe mit Außenverzalmung. 
Abb. 48. Zweirädriges Umlaufgetriebe mit Innenverzalmung. 

Abb. 49. Vierrädriges rüekkehrendes Umlaufgetriebe mit Außen­
verzahnung. 

Tabelle 12. 

45 

Bemerkung 

cx' r 1 = r.x" 1·2 

also 

C<1 rl = lX2r2 

also 
rl 

C<2 = C<l ~-. 
r2 

Art der Drehbewegung 
(Abb. 49) 

Drehwinkel zur Nutlage 0 · · · 0 um Hauptachse M 

l. Teildrehung: 
Linksdrehung von 1 um M 

um a'; Arm fest 
2. Teildrehung: 
Rechtsdrehung des ganzen + a' 

Getriebes um M um a' 
-·~------

Resultierende Drehung um 0 
M 

Zusatzdrehung von 1 um M ± a 1 

um a1 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
von 1 um M 

Sonderfall r, = r 3 

ohne Zwischenräder 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
von1umM 

Rad 2 und 3 

+ a" 

+ a' 

a' + a" 

cx"" = cx" _!:~_ = cx' rl ra 
r 4 r 2 r 4 

Rad 4 

- cx"" 

+ a' 

iX:- cx"" 

I o 
I 

+ a' 

+ n. 
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Die Abb. 4 7 ···56 zeigen die Grund formen der Umlaufgetriebe, die zu diesen 
Abbildungen gehörigen Tabellen 10· ··17 die Ableitung der Gleichungen der Dreh­
winkel iX und Drehzahlen n. Durch Hintereinanderschalten und Vereinigen der 
angegebenen Grundformen oder Einschieben von Zwischenrädern entstehen die 
verschiedensten zusammengesetzten Umlaufgetriebe. Die Berechnung ihrer 
Drehzahlen kann ebenfalls mit den oben angegebenen und sinngemäß augewandten 
Grundgleichungen erfolgen. 

27. Berechnung der Drehmomente unter Berücksichtigung der Reibungsverluste. 
Die folgenden Angaben beziehen sich auf ein rückkehrendes Umlaufgetriebe mit 
drei Zentralwellen (zwei Radwellen und eine Armwelle), das folgende Voraus­
setzungen erfüllen muß. Die drei Zentralwellen müssen sich um die gleiche geo-

Sonderfall r, = r, 
mit Zwischenrädern (Abb. 50) 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
von 1 um M 

Tabelle 13. 

1
------ Drehzahlen um ihre Eigenachsen 

Rad 1 I Rad 2 und 3 1 Rad 4 1 Arm 

±n1 ln2 =-n.!"I-±n1 2:!.1 n4 =n.(1- T1 .) ±n1 -T1 [ +n. 
T2 T2 T4 T4 I 

.~1'~-" 8- 3 /'-!Jf!. ( . f/ '\ .. ~HadJ \ 
. I , \ ~ 

~l?ad1 ! "/ 1 

'--4---
Abb. 50. Rückkehrendes Umlaufgetriebe mit zwei 

Zwischenrädern; Sonderfall: r 2 = r,. 
Abb. 51. Vierrädriges rückkehrendes Umlaufgetriebe 

mit einem Hohlrad. 

Art der Drehbewegung 
(Abb. 51) 

l. Teildrehung: 
Linksdrehung von 1 um M 

um IX'; Arm fest 
2. Teildrehung: 
Rechtsdrehung des ganzen 

Getriebes um M um IX' 

Resultierende Drehung um 
M 

Zusatzdrehung von 1 um M 
um IX1 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
von1umM 

Sonderfall r, = r, 
Rechts- bzw. Linksdrehung 

von 1 um M 

Tabelle 14. 

Drehwinkel zur Nullage 0 · · · 0 um Hauptache M 

Rad 2 und 3 Rad 4 Arm 

-rx.'' + rx"" 0 

+IX' +IX' +IX' + c\' 

0 rx'- cx" 01.' + (X/Iff I +IX' 

;, ----- IX"±:;.~-~-- ~-+-~-;;,,-=f-;4 I + IX'-

I 
, ( T1 T3) T1 T3 

= IX 1 + r2-r~ =f IXl r2 r4 

Drehzahlen um Ihre Eigenachsen 

± nl n2=-n)T_'I_±nl-TT_!_ n4 = n.(1 + ~12:a) =f nl Tl_T!l -;- n, 
2 2 , T2 T4 T2 T4 

n 2 wie oben n4 = na { 1 + Tl) =f nl _rl 
\ T4 T4 

i nu 

Gleichungen für IX"; IX""; IX2; IX4 s. Tabelle 12. 
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Tabelle 15. 

Art der Drehbewegung Drehwinkel zur Nullage 0 · · · 0 um Hauptachse M 

{Abb. 52) 
Rad 1 Rad 2 und 3 I Rad 4 Arm 

1. Teildrehung: 
I Linksdrehung von 1 um M -IX' - cx" - cx"" 0 

um IX'; Arm fest 
2. Teildrehung: 
Rechtsdrehung des ganzen +IX' +IX' +IX' +IX' 

Getriebes um M um IX' 

Resultierende Drehung um 0 CJt.'- cx" cx'- cx'"' +IX' 
M 

Zusatzdrehung von 1 um M 
± IXl I IX1 - IX11 ± IX2 cx' - rx."" ± cx4 = 

I 

+IX' 
um IX1 = IX' ( 1- ~1 rs) ± lXI rl rs 

r2 r4 r2 r4 

Drehzahlen um ihre Eigenachsen 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
I rl r1 I ( r1 r3) r1 r3 1 + n. von1umM ± n1 n2 =-n.-±n1 - n4 = n. 1--- ±n1 -

r2 r2 r2 r4 r2 r4 

Gleichungen für IX"; IX""; IX2 und IX4 s. Tabelle 12. 

Abb. 52. Vlerrädrlges riickkehrendes Umlaufgetriebe 
mit zwei Hohlrädern. 

Abb. 53. Rückkehrendes Umlaufgetriebe mit einem 
Hohlrad und einem Zwlschenrad. 

Art 
der Drehbewegung 

(Abb. 53) 

Rechts- bzw .Links­
drehung von 1 
um M 

Tabelle 16. 

Drehzahlen um ihre Eigenachsen 

Radl Rad2 I Rad3 I Rad4 IArm 

metrische Mittelachse (M) drehen. Außer den auf die einzelnen Wellen ausgeübten 
Drehmomenten dürfen keine weiteren äußeren Kräfte, also z. B. keine Gewichts­
kräfte drehend einwirken. Beide Forderungen werden wohl stets schon aus bau­
lichen Gründen erfüllt sein. Irgendwelche weitere Annahmen über den inneren 
Aufbau des Getriebes werden nicht gemacht. 

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

Das Umlaufsystem a mit den im Armabstand kreisenden Umlaufrädern, 
" Zentralsystem I mit Rad 1, 
" " 11 " " 4. 

Die Drehzahl des Systems a d. h. 

" " 
" " 

" 
" 

" I " " 
" 11 " " 

des Arms sei na, 
" Rades· 1 sei n1 , 

" Rades 4 sei n4 • 
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Tabelle 17. 

Art der Drehbewegung 
(Abb. 54 und 55) 

Drehwinkel um ihre Eigenachsen 

Rad 1 

l. Teildrehung: 
Linksdrehung von 1 um M - <X' 

um <X'; Arm fest 
2. Teildrehung: 
Rechtsdrehung des ganzen + <X' 

Getriebes um M um <X' 

Resultierende Drehung um 0 
M· 

Zusatzdrehung von l um M :± <X1 
um <X1 

Rechts- bzw. Linksdrehung 
von 1 um M 

Sonderfall r1 = r, und r, = r, 1 (Abb. 56) 

Rechts- bzw. Linksdrehung I :±: n1 
von 1 um M 

Rad 2 und 3 

+<X" 

0 

+<X" 

c(' + "'2 

n2 =wie oben 

Rad 4 Arm 

+ <X"''' 0 

+<X' +<X' 

o/ + cx'''' + C\' 

<X' + <X"" + "'4 = + C(' 

= <X' ( 1 + ~1_!3) + "'1 ~1_73 
r2 r4. r2 r4 

+na 

+ n. 

Gleichungen für <X"; (Y,.lll/. 

' <X2 und <X4 s. Tabelle 12. 

0 

Abb. 54 und 55. Vierrädriges rückkehrendes Kcgelrad-Umlauf­
getriebe. 

Abb. 56. Rückkehrendes Kegelrad-Umlauf­
getricbe. Son<lerfall r 1 = r,; r, = r,. 

Die Drehzahlen werden mit dem +-Zeichen versehen, wenn sich der Arm 
bzw. die betreffenden Räder in der einmal angenommenen Blickrichtung im Uhr­
zeigersinn gegen die Nullage o .. ·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 muß 
noch berücksichtigt werden, ob die Bauart des vorliegenden Rädergetriebes be­
dingt, daß der Drehsinn der Endwelle dem der Anfangswelle gleicht oder nicht. 
Zwei Stirnräder mit dem Zähnezahlenverhältnis v = z2/z1 (Abb. 57) kehren bei 
Außenverzahnung den Drehsinn der Endwelle gegenüber dem der Anfangs­
welle um. Daher ist dieses Verhältnis mit negativem Vorzeichen in die Glei­
chung einzuführen. Bei Innenverzahnung (Abb. 58) bleibt der Drehsinn der 
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gleiche, daher hat dieses Verhältnis v = z2(z1 das positive Vorzeichen. Ein aus 
vier außenverzahnten Stirnrädern gebildetes Verhältnis v = z4/z3 • z2/z1 (Abb. 61) 
muß wieder +-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 ausgedrückt wird. 
Diese Vorzeichen sind genau zu beachten, weil nur so algebraisch der Dreh­
sinn der Momente bestimmt werden kann. 

>\ bb. 5 . z,fz, - + Abb. 59. z, /z, · z,/z, - - Abb. 60. z,{z, . z,/z, - + 

tL 

Abb. 61. A bb. 62. Abb. 63. Abb . 64. 
z,/z3 · z,/zt - - · - ""'" z , lz3 • Zs/Z1 - - · -- - z,/z3 · z,/z, - + · - .: - z, rz, · z,tz , - + · + - + 

.~ bb. 65. z,/z, · z, fz1 -- Abb. 66. z,/z, · z,{z , - - Abb. 67. z ,{z, • z1{z1 -

Während der Wirkungsgrad T)o eines aus vier Stirnrädern aufgebauten als 
Vorgelege laufenden Getriebes. bekannt ist, kann der Wirkungsgrad t)u eines 
aus den gleichen vier Stirnrädern 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 groß, aber entgegen­
gesetzt der Armdrehung ist, dann wird dieses Getriebe für den Betrachter ein 
gewöhnliches Vorgelege mit stillstehendem Arm und bekanntem Wirkungsgrad 1Jo· 
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 natürlich keinen Kraftaufwand erfordern. 

Trler, Die Kraftübertragung durch Zahnräder. 4 
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Die Systeme . . . . . . . . . . . a I II 
mit den Drehzahlen . . . . . . . na n1 n4 

erhalten also die neuen Drehzahlen na- na = 0 (n1 - na) (n4 - na) 
Die allgemeine Drehzahlgleichung für Rad 4 der Abb. 49, die nach Tabelle 12 

lautet, geht über in 
- (1 rl ra) + rl ra n 4 - na - -- n 1 --

r2r4 r2r4 

n 4 - na = (n1 - na) r1 !'3 oder _'ll:t_='/l,a_ r4_!'2 = v (I) 
r2r4 n4 -na r3r1 

(treibende Räder haben ungeradzahlige Zeiger). 
Diese Gleichung ist die gleiche wie die Ausgangsgleichmig, woraus folgt, daß 

sich die relativen Drehbewegungen der Räder untereinander durch diese ge­
dachte Zusatzdrehung nicht ändern. 

Nach dem Satze von der Erhaltung der Energie muß die algebraische Summe 
der zu- und abgeführten Leistungen gleich Null sein. Ist N R die zur Überwindung 
sämtlicher Reibungswiderstände nötige Leistung, dann ist 

Nl+N4+Na+NR=0 (2) 
Weil M a = 71620 N /n , so ist das Produkt Man = 71620 N ein Maß der Leistung. 
Wird die Summe aller Produkte MaRn, die zur Überwindung der Reibungswider­
stände in den drei Systemen erforderlich sind, durch V bezeichnet und als Maß 
einer abgeführten Leistung N R aufgefaßt, dann geht die Gleichung (2) über in 

M a, n 1 + M a, n4 + M da na + V = 0 
Sie lautet nach Einführung der gedachten Zusatzdrehung - na, also bei ruhen­

dem Arm: Ma, (n1 -- na) + Ma, (n4 - na) + V= 0. (3) 

Der gesamte Leistungsverlust durch Reibung kann statt durch die Größe V 
jetzt auch durch den Wirkungsgrad 'l)o des Getriebes als Vorgelege, d. h. 
des Getriebes mit ruhendem Arm eingeführt werden, indem man schreibt: 

Ma, (n1 - na) 1)~ + Ma, (n4 - na) = 0. (4) 
Es ist V=- Ma, (n1 - na) (1 -~:). Dabei ist zu beachten, daß der Exponent 
p = ± 1 sein kann. 

Es ist p = + 1 zu setzen, d. h. mit Faktor l)o 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 a, erzeugten Leistung, also 
nur Ma, (n1 - na) r;0 ausgenutzt werden. 

Es ist p = -1 zu setzen, d. h. mit Faktor 1/fjo zu rechnen, wenn bei 
ruhendem Arm das System II d. i. Rad 4 treibt, System I also angetrieben 
wird, was eine größere Leistung, nämlich Ma, (n1- na) 1/tio erfordert. 

Ein System ist treibend, wenn das Produkt Man positiv ist, wenn der 
Drehsinn des Rades mit der Drehrichtung des Momentes übereinstimmt, 
wenn also z. B. bei ruhendem Arm Ma, und (n1 - na) oder allgemein Ma und 
n beide + oder - sind. 

Durch Vereinigung von Gleichung (1) mit (4) entsteht schließlich die für 
ruhenden Arm gültige Gleichung: 

M P + M rl ra - M P + Ma, - 0 d 1 fjo d, · - d 1 't]o -- - • r2 r 4 v (5) 

Um endlich zu einer Beziehung zu kommen, die für das Umlaufgetriebe, 
also für ein Getriebe mit kreisendem Arm gilt, ist grundlegend zu beachten, 
daß durch die gedachte Zusatzdrehung weder die relativen Drehbewegungen der 
Räder (s. Rechenbeispiel 6) untereinander, noch die Größe und Richtung der an 
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den drei Systemen wirkenden Drehmomente Ma,, Ma, und Ma. geändert werden, 
also die einzelnen Produkte Man bzw. Leistungen N und somit auch die Reibungs­
verluste V bzw. N R die gleichen bleiben vvie im Umlaufgetriebe mit kreisendem 
Arm. 

Zwischen den Drehbewegungen der einzelnen Räder und des Arms tritt nur 
dann ein Gleichgewichtszustand ein, wenn die algebraische Summe sämtlicher 
Drehmomente der angreifenden äußeren Kräfte, bezogen auf die gemeinsame 
Drehachse M, den Wert Null ergibt, wenn also 

Ma, + Ma, + Ma. = 0 ist. (6) 
ist. Aus Gleichung {5) und {6) entsteht schließlich die gesuchte Beziehung zwischen 
den drei Drehmomenten des Umlaufgetriebes mit kreisendem Arm: 

Ma. =- (Ma, + Ma.) =- (Ma,- Ma, VT):) = Ma, (v r1~-l) 

= - (- }J!a, + Ma .) = .. J!d_._ (l- v r(). (7) 
V 'J: 4 V lj: o 

Der Reibungsverlust V der Gleichung (4) wird mit {7) nach einigen Umfor-
mungen: (1JP-l' 

V=- Ma, (n1 - na) {l -r);,) =- .LV!a, (n4 - na) ~) 

=- Ma (n - na) ( '1 ~-=-__!__). (8) 
a 4 ljv-1]~ 

Beachte, daß Gleichung (7) für ein Umlaufgetriebe mit vier Rädern (Abb. 61, 

64) mit v = + !"4 r2- gilt. Bei anderen Bauarten ist v entsprechend einzusetzen 
r3 rr 

und die Drehwirkung durch das richtige Vorzeichen (nach Abb. 57··· 67) zu be-
rücksichtigen. N t 1 · t 

28. Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes. Es ist T)u = -- .~ z er~ u~g · - . Treibt 
zugefuhrte Lerstung 

z. B. System I mit Moment Ma, und Drehzahl n1 und werden sowohl aus System 11 
wie aus Armsystem die Drehmomente Ma, mit Drehzahl n4 bzw. Ma. mit na nutz-

bringend entnommen, dann ist Yju = M_a,!l'M4.+ Ma. na 
d, nr 

Treibt System I und leistet nur das Armsystem bei abgebremstem System 1I 
N b . d . d Ma.na utzar eit, ann Wir T)u11• = -M -· · 

a, nr 
Treibt Armsystem und wird bei abgebremstem System I die Leistung von II 

t d . Ma,n4 en nommen, ann 1st: 'l'l - · .1u"111 - -Ma.na · 
Treibt schließlich System I und gibt System li bei abgebremstem also ruhen-

dem Arm die Drehleistung ab, dann wird: T)u1111 = T)o = _MMa, n4 • 
d, nr 

29. Wälzgeschwindigkeiten. Bei den Umlaufgetrieben mit umlaufendem Arm 
unterscheiden sich die Geschwindigkeiten, mit denen die Zähne aufeinander ab­
rollen, d. h. ihre Wälz- oder Eingriffsgeschwindigkeiten, wesentlich von den Um­
fangsgeschwindigkeiten der Zentralräder. 

Zur Berechnung der Zähne auf Festigkeit bzw. auf Walzenpressung müssen 
diese Wälzgeschwindigkeiten erst bestimmt werden. 

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

r 1 n na [ 
vl/2 = -w- mrs]. 

4* 
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Bei feststehendem innenverzahntem Zentralrad 1' wird 
, rt;r na 

v1 12 = -~30 - [m/s]. 

Kreist ein Umlaufrad 2 um ein sich ebenfalls (Abb. 69) drehendes außen­

verzahntes Zentralrad 1, dann ergibt sich die Wälzgeschwindigkeit als die alge­

braische Summe zweier Geschwindigkeiten: Durch die Zahl der in der Zeiteinheit 

infolge der Armdrehung überrollten Umfänge des Zentralrades 1 ± der Um­

fangsgeschwindigkeit dieses Zentralrades 1. Hier ist 

r1 n ( 
V1;2 = -30 na ± n 1) , 

+ wenn Arm und Zentralrad entgegengesetzten Drehsinn haben. 

" " " " gleichen Drehsinn haben. 
Rollt ein Umlaufrad 2 (Abb. 70) zugleich auf dem Wälzkreis eines feststehen­

den innen verzahnten Zentralrades 4 und auf dem Wälzkreis eines treibenden 

außenverzahnten Zentralmdes 1 ab, dann tritt im Punkt P, wie schon oben be­

Abh. 68. Wälzgeschwindigkeit 
'".\. (v() zwischen feststehendem 
aÜßcn (innen) verzahntem Zen­
tralrad 1 (1') und mit Armdreh· 
zahl na umlaufendem Rad 2. 

Abh. 69. Wälzgeschwin­
digkeit v 1 zwischen trei~ 
bendem ~ Zantralrad 1 
und mit Armdrehzahl 
na umlaufendem Rad 2. 

merkt, die Wälzgeschwindigkeit 
r 4 n na f 

v21, = ---3()- au . 

Im Punkt C setzt sich die Wälz­
geschwindigkeit v112 wieder aus zwei 
Geschwindigkeiten zusammen. Durch 
das mit Drehzahl + n1 treibende Rad 
1 wird das als Zwischenrad umlaufende 
Rad 2 um den Augenblickspol P links­
herum und der Arm mit + na rechts­
herum verdreht. Radmittelpunkt A 
Abb. 70) komme nach B. Das Bogen­
stück b des Umlaufrades wälzt sich 

:Lm 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 rücken 

nach e' und C'. Durch die Drehung des treibenden Rades 1 und die dadurch er­

zeugte Armdrehung wird das sich im Hohlrad 4 abstützende Umlaufrad um das 

Bogenstück b = eC = e' C' auf dem Rad 1 abrollen, außerdem aber sich wie eine 

Kupplung um das kleinere Bogenstück b' =Ce' um M gemeinsam und gleich­

Rinnig mit Rad 1 verdrehen aber ni eh t abwälzen. Die Wälzgeschwindigkeit v112 

ist gleich der Differenz zweier Geschwindigkeiten, der Umfangsgeschwindigkeit des 

treibenden Zentralrades 1 und der Umfangsgeschwindigkeit des Arms am Umfang 

des treibenden Zentralrades 1 der (Kupplungsdrehung), also 

ri n ( ) v,1" = 30 n 1 - na . 

Die Wälzgeschwindigkeiten v214 und v112 sind bei feststehendem innen­

verzahnten Zentralrad 4 einander gleich. Denn die Abb. 70 zeigt, daß die Bögen b 

des Umlaufrades, die sich auf Rad 4 und Rad 1 abwälzen, gleich lang sind. 

Die Gleichheit der Wälzgeschwindigkeiten läßt sich auch durch die Drehzahl­

gleichung beweisen. Bei feststehendem Rad 4 (n4 = 0) lautet nach Tabelle 14 

die allgemeine Drehzahlgleichung, wenn sie auf die Bezifferung der Abb. 70 umge­

schrieben wird: 
n 1 = na l1 + r4-)· - n 4 _r!_ = na (1 + r 4 )- 0. 

\ ~ ~ ' ~ 
Setzt man diesen Wert in die Gleichung für v112 ein, dann folgt: 

r1 ;r r1 ;r( r 4 ') r 4 n 
V!/2 = -30 (nl- na) =SO na + na rl - na = 30 na = V'2/4. 
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Kreist im allgemeinsten Fall auch noch das innenverzahnte Zentralrad 4, 
dann ändert sich an den soeben besprochenen Verhältnissen (v2/l = v,d grundsätz­
lich nichts. Die Abb. 7l zeigt diesen allgemeinsten Fall. Der Mittelpunkt der 
Umlaufwelle stehe in A. Es treibe sowohl Hohlrad 4 wie Arm linksherum und eH 
wäre z. B. n4 = 2na. Legt der Punkt P 4 des Hohlrades den Bogen 2b nach P 4' 

zurück, dann wird laut Annahme der Arm am Hohlradumfang den Bogen b = P 2 P 4 ' 

beschreiben. Das Umlaufrad wird sich daher nur um die Differenz 2b- b = b 
' P 2 E = P 2' P 4' am Hohlrad abwälzen, da die Armdrehung wieder eine Kupp­
lungsdrehung ist. Daher: 

Abb. 70. Die Wälzgeschwindigkeiten v! und v1 des 
mit Armdrehzahl na umlaufenden Rades 2 zwischen 
treibendem Zentralrad 1 und feststehendem Hohlrad 4 

sind gleich groß. 

Abb. 71. Die Wälzgeschwindigkeiten v!· und vi d<" 
mit Armdrehzahl na umlaufenden Rades 2 zwischl'n 
treibendem Hohlrad 4 und getriebenem Zentralrad 1 

sind gleich groß. 

--Zeichen, wenn Arm und Hohlrad sich gleichsinnig, 
+ " entgegengesetzt drehen. 

Das Zentralrad 1 wird durch das Umlaufrad um den Bogen Ce nach rechts, 
durch die Armdrehung um Bogen Ce' rückwärts nach links verdreht. Diese letzte 
Drehung ist wieder eme Kupplungsdrehung, beeinflußt also das Abwälzen 
nicht. Daher wird 

V. Bereclmnngsbeispiele. 
30. Bestimmung der Abmessungen bzw. Werkstoffe der Zähne an Zahnrädern 

in Vorgelegen. 
1. Beispiel. Für den Getriebekasten einer Werkzeugmaschine ist ein Stirnräderpaar zu 

berechnen. Normale Beanspruchung durch Schruppen; mittlere Stoßwirkung; Nullräder; 
<X= 20°; übertragbare Leistung 6 PS; Werkstoff: Si-Mn-St. vergütet; <JB = 70 kg/mm 2 ; 

; = 24; z2 = 72; n1 = 450; i = ntfn2 = z2/z1 = 3. 
Berechn11ng der Zähne auf Bruchfestigkeit. Annahmen: v = 2 mjs; 1p = 10; Y! = 9,75. 
Wahl von <Jzul· Die Beanspruchung der Zähne erfolgt nach Belastungsfall II (schwellende 

Belastung). Die zulässige Höchstspannung für diesen Fall ergibt sich aus der Ursprungs­
festigkeit des Werkstoffes zu 
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Da der Wert der Ursprungsfestigkeit des vorliegenden Werkstoffes nicht bekannt ist, so muß 
die zulässige Höchstspannung am1ähernd berechnet werden zu 

II -< awb to,l6m + ap-16I -< 3012,4 + '!_<~{!-·~""" 20 5 k I 2 
(]zu!= 2 == 2 . = ' g mm . 

Mit Rücksicht auf den Verwendungszweck in einer Werkzeugmaschine, in der schon 
geringe Formänderungen nachteilig wirken, wird a~!1 = 1400 kgfctn e gewählt und außerdem 
wegen Schwingungen, Abnutzung, Her- und Aufstellungsfehler ein Geschwindigkeitsfaktor 

A 4 2 . 2 
/v = A +v= 4 +-2 = 3 angenommen, som1t kb = fv a,ul = -:f 1400 R~ 1000 kgfcm 2 gesetzt. 

VWOON y~ l/ 1000 · 6 · 9,75-
m = 35,7 1p zl n;r;- = 35,7 r Wo24. 450. 1000 = 2,91 Ri 3 mm. 

Vorläufiger Teilkreisdurchmesser d1 = z1 m = 24 · 3 = 72 mm. Vorläufige Umfangsgeschwin­

digkeit v1 = -0•07~; 450 = 1,7 mfs. v = 2 mjs war zu hoch geschätzt worden. Die Größe 

des Moduls m = 3 wird aber dadurch nicht wesentlich geändert. 
Berechnung der Zähne auf Walzenpressung. Annahme: h = 5000 Betriebsstunden. 

Brinellhärte H R~ (--~3s_ R~ 07
3° = 200 kgfmm2 • 

I, 5 , 5 
. 6800H2 6800 · 2002 

Walzenpressungsziffer k = -,,=c=_-= = " , = 25 kgfcm2• 

E v..21'1~Q_ 2100000 v450 ·-5~~0~()_ 
1 000 000 1 000 000 

(Tabelle 6 gibt für H = 208 ein k5000 Ri 27 an.) 

b d' = 445700 __ N_- · i -1_- -1 = 445700 ~-6-' 4-- =317 cm3 . 
1 kn1 ~ 25·450·3 

Weil b = 1p rn cm und d = ~_111- cm so 
10 1 10 ' 

m3 z; 1p = 317 . =V' ~!7~1000 =V' 3T7 · !_00_<:) = 3 8 
1000 ' m z~ 1p 576 · 10 ' mm · 

Der nur auf Bruchfestigkeit gerechnete Modul m = 3 genügt nicht, die Walzenpressung ver­
langt m = 4, wenn eine Lebensdauer h = 5000 Betriebsstunden bei voller Leistungsabgabe 
von N = 6 PS verlangt wird. Endgültig d1 = 4 · 24 = 96 mm, d2 = 4 · 72 = 288 mm, 
b = 40 mm. (Würde m = 3 mm und d1 = 72 mm belassen, dann wäre erforderlich k' = 

~~~;~~ ~{0·~~ =51. Mit k5000 R~ 27 nach Tabelle 6 würde die Lebensdauer bei Vollast mit 

k' 51 
'P = --k- - = -- = 1,9 nach Tabelle 7 nur R~ 770 Stunden sein.) 

~ ~ -
Rad 2 mit n2 = 45013 = 150 Umdrehungen hat den gleichen Wert k = 25 aufzubringen. 

Nach Tabelle 6 ist St 60.11 zu wählen, der. auch vergütet werden kaun. 
2. Beispiel. Stirnräderpaar für die Trommel- und Vorgelegewelle eines Krans. Räder 

aus Gußeisen mit bearbeiteten Flanken; a = 15°; Nullräder; Drehzahl der Trommelwelle 
n2 = 45, der Vorgelegewelle n1 = 100; Dampfantrieb N 1 = 18 PS. 

i = ntfn2 = z2lz1 = 100/4.5 = 2,2. Unterschnittfreie Zähne nach Diagramm für IX= 15° 
(Werkstattbuch 47, Abschnitt 27), nur wenn z2/z1 = 60/27; E = 2,01. 

Berechnung mit Belastungszahl c (= kb/Y) kgfcm 2 • 

Annahmen: c = 25; 1p = 10. 
mlp mn m3 1pnz1c 

Aus U ka = b · t · c = -- ·- · c wird Ma = Ur1 = 2000 0 10 10 1 

V10oo N 'V- -iooo · 18 
m = 35,7 l!JZtnlcl = 35,7 10. 27. 100. 25 = 10,64 ~ ll mm; 

d1 = mz1 = ll · 27 = 297 mm; 

_ 0,297 · n · 100 _ 1 55 I . v- 60 - , rn s, 

d2 =mz2 = 11·60=660mm; 

u = 71~2_{)_1\T_t = 71620. 18 = 866 kg; 
n1 r1 100 · 14,8 -

Randspannung im gefährlichen Zahnquerschnitt: 
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Aus m = 35,7V' 1000. N~ folgt c = kb = ~5,73. 1000. 18 = 22 8 und 
lpZ1n1c y 1!3 · 10 · 27 · 100 ' 

Zugspannung bei y27· = 9,76 (Tabelle 4) 
kb = c · y27 = 22,8 · 9,76 = 223 kgfcm2 . 

Druckspannung bei y27 = 11,32 
kb = 22,8 · 11,32 = 258 kgfcm 2 . 

S. h h . B h 6 IJB 1800 1c er e1t gegen ruc = 7c/,- = 223- = 8 · 

Berechnung auf Walzenpressung: 

Vorhanden ist nach bd' = 573000 N 1 • i +___!_ eine 
1 k · n1 i 

573000 . 18 . 3,2 - 2 
Walzenpressungsziffer k = 11 . 29,72 . 100 . 2,2 - 15,4 kgfcm · 

Mit H = 200 und E = 1000000 ergibt sich die rechnerische Lebensdauer h aus 
6800. 2002 

k' = 15,4 = -----.-1 ---=== zu h = 920000 Stunden, 

V100 · h · 60 
1000000 1000000 

d. h. Grübchenbildung tritt hier bei Gußeisen nicht auf. 
3. Beispiel. Das Kegelräderpaar eines Kranfahrwerks ist zu berechnen. ~ = 20; 

~=54; 11 = 90°; n1 = 270; n2 = 100; "'= 20°; Nullgetriebe; Md,= 8500 kgcm; Ritzel aus 
St 50.11; rauher Betrieb; Stöße. 

Berechnung der Zähne auf Bruchfestigkeit. Annahmen: v = 3 mfs; 1p = 10. 
Wegen rauhen Betriebs und vorkommender Überlastungen zulässige Biegungsspannung 

azu~ = 800 kgfcm 2• Mit Geschwindigkeitsfaktor fv = -A~ = -3 
3--3- = 0,5 wird kb = fv l1zu 

= 0,5 · 800 = 400kgfcm; + v + 
tg 111 = z1f~ = 0,37037; 111 = 20° 19' 23,3"; tg 112 = z2/z1 = 2, 7; &2 = 69° 40' 36, 7"; 

ze, = z1fcos 111 = 21,3; Ze, = z2/cos 112 = 155,5; Y21,a = 10,13 {Tabelle 5); 

VM- I 8500·10 13 
mm = 8,64 1/' z:· ~ = 8,64 V 10-=2ö--i,oo = 8,9 mm. 

Vorläufiger Teilkreisdurchmesser dm, = 8,9 · 20 = 178 mm, vorläufige Umfangsgeschwindig­

keit vm = 0• 17~;-~70 = 2,52 mfs. Geschätzt war Vm = 3 mfs, daher kann mm = 8,9 mm 

vorerst bleiben. b = 1p mm = 10 · 8,9 = 90 mm. 
Berechnung der Zähne auf Walzenpressung. Auftretende Walzenpressungsziffer 

k = 6,22 Md, 111 -t i 2 = ~,22_~500 VI+ 2,2~ = 20 kgfcm2 

b din, V i 2 9. 17,82 2,72 · 

Wird eine Lebensdauer h = 5000 Betriebsstunden bei voller Leistung verlangt, dann folgt 
aus Tabelle 6 für St_50.11 und n 1 = 270 ein k5000 RJ 17 oder genauer bei H = 153 kgfcm2. 

k __ 6800l:f2 _ 6800 ·1532 __ 17 5 k I 2 
- 1 - v· . - ' gcm. E W 2100000 . ~70 · 5000 · 60 

1000000 

Daher genügt der auf Bruchfestigkeit gerechnete Modul mm = 8,9 nicht und es muß 

b d' = 6 22 Ma, v(+ i~ = 6,22. _85_00 V'!_+_;?~= 3240 cm3 
m, ' 17,5 i2 17,5 2,72 

sein. Mit 1/'mm z1 mm 
b = lO cm und dm, = -W cm 

folgt 
_ i/3240 ·_!000 _ v· 3240. 1000 _ 9 32 

mm - r 1/' z~ - 10 . 202 - ' mm. 

b sin 11 95 · 0,347 
Außenmodul m = mm + ------z;:-- 1 = 9,32 + --20- = 10,97 RJ 11 mm. 
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Rad 2 mit n 2 = 100 hat die gleiche Walzenpressungsziffer k = 17,5 kglcm 2• Nach 
Tabelle 6 besitzt Stg 52.81 nur k = 16. Entweder für Rad 2 als Werkstoff ebenfalls St 50.11 
wählen (aufgesetzter Zahnkranz) oder Stg 52.81 ausführen und Modul mm für k = 16 nach­
rechnen. Jetzt wird 

b d., 3240. 17,5 _ 3 d • _ 9 32 v3540 _ 9 . m, = 16 - - 540 un m". - , 3240 - . ,6 mm. 

, , b sin d1 96 · 0,34 7 
Außenmodul m = mm + -z;:-- = 9,6 + ~O- = 11,3 mm. Da Unterschied nicht groß, 

so bleibt m = 11 mm; mm = 9,35 mm; b = 95 mm; Rad 1 aus St 50.11, Rad 2 aus Stg 52.81. 
d1 = z1 m = 20 · 11 = 220 mm; d2 = z2 m =54· 11 = 594 mm; 
dk, = d1 +2m cos J1 = 220 + 22 · 0,9378 = 240,63 mm; 
dk, = d2 +2m cos rl 2 =59,~+ 22 · 0,3473 = 601,64 mm. 

Zur genauen Bearbeitung der Kegelradkörper und zum Ausrichten auf der Verzahnungs­
maschine sind noch eine Reihe von Maßen und Angaben nötig. Zusammenstellung zeigt 
Tabelle 13 in Werkstattbuch 47. 

Axialdruck auf Ritzelachse 
. Ma . 8500 · 20 

A1 = U tg <X sm J1 = --' tg 20 · sm J1 = -20 _.-9- 3-- 0,364 · 0,347 = 115 kg. 
rrn 1 , 5 

Axialdruck auf Radachse A 2 = U tg <X sin.J2 = 910 · 0,364 · 0,938 = 311 kg. 
Gesamter Lagerdruck L = Pn = U lcos <X = 91010,94 = 970 kg. 
4. Beispiel. Aus welchem Werkstoff müssen die Räder eines Schrägstirnradgetriebes 

bestehen, wenn eine rechnerische Lebensdauer von h = 10000 Betriebsstunden bei voller 
Belastung gewährleistet werden soll. Abmessungen: 
<Xn = 20°; Schrägungswinkel ß = 22° 55' 10"; mn = 5 mm; ln = 15,7 mm; b = 50 mm; 
z1 = 14; z2 =56; i = 4; r 1 = 38 mm; r 2 = 152 mm; n1 = 1000; n 2 = 250; N 1 = 13 PS. 

N 13 
Die Schrägzahnstirnräder müssen Md, = 71620 -nt = 71620 100-0 = 931 kgcm übertragen. 

Ein Geradzahnstirnräderpaar mit gleicher Breite b und gleichem Durchmesser würde nur 
931 · cos2 ß = 931-0,85 = 791 kgcm übertragen und müßte eine Walzenpressungsziffer 

k' = 6,2_!_Ma, i + 1 = 6,22 · 791 · 5 = 21 3 k I 2 

bd' i 5 · 7 62 • 4 ' g cm 
1 , 

haben bei einer Lebensdauer von h = 10000 Betriebsstunden. Die entsprechende Walzen­
pressungsziffer für h = 5000 ergibt sich aus k' = <p • k5000 mit <p = 0,8 nach Tabelle 7 zu 
k500q_~ k' I'P = 21,310,8 = 26,6. 

J'<ach Tabelle 6 würde wegen k = 26,6 und n 1 = 1000 für Ritzel noch Si-Mn-St 
(<IB = 75--·80), für Rad (n2 = 250) noch St 60.11 genügen~ 

Auftretende Randspannungen im gefährlichen Zahnquerschnitt: 

. v· Md, Yn cos ß kb ~ 8,63 MI d, Yn cos ß . Aus mn [mm] = 8,6 ---- - folgt -
1p z1 kb 1,5 mn 1p z1 1,5 

Für Zn 1 = z1lcos3 ß = 1410,9213 = 17,9 ist Zahnformfaktor Yn1 = 10,72 und mit 1p = 10 wird 
die größte Biegungsspannung am Zahn des Rades 1 

h, = ~,6~-_~L-10• 7-~- 0•921 = 223 kglcm 2 • 
53 . 10 . 14 . 1,5 

Für Zn, = z2lcos3 ;1 = 5610,9213 = 71,6 ist Zahnformfaktor Yn, = 8, somit größte Biegungs­
spannung am Zahn des Rades 2 

k = 8,63 · 931~ · 8 · 0,921 = 166 k I 2 
b, 53 · 10 · 56 · 1,5 g cm · 

5. Beispiel. Schneckengetriebe. Verlangte Leistung an der Radwelle N 2 = 8 PS; 
'1g RJ 0,8; n2 = 64; n1 = 1440; Radzähne aus Phosphorbronze, Schnecke aus St 60,11, ge­
härtet und geschliffen; z1 = 2; linksgängig; i = n1ln2 = 1440164 = 22.5; dann z2 = 45. 

Annahmen: 1/J = 8; f1 = tg (J = 0,05; (J = 2° 52'; 1]11 • 'II, = 0,98; v, = 6 mls; 

- ~0-- 60- 15· - 35 7 V' }oöo_N2 -35 7 v· -iooo-:-8 .. - 10 15 c -- - - , m - , ----- - , _ --· -··· , mtn. 
1+v'!2 4 tf!z2 n 2 c 8·45·64·15 

Aus Abb. 21 folgt mld1 = 0,13 für 11 = 0,8 und z1 = 2; also d1 = ml0,13 = 10,1510,13 RJ 78mm. 
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Vorhanden ist ein Fräser mit d1 = 76,0 mm; z1 = 2; t = 5 / 4"; m = tf:r: = 10,11 mm; 
h = z1 t = 2 · 5 / 4" = 63,5 mm; a = 15° (Achsenschnitt); der entsprechende 

Schnecken-Außendurchmesser 
Schnecken-Innendurchmesser 

da = 76 + 2 · 9,3 = 94,6 mm; 
di '= 76-2 · 11 = 54,0mm: 

h 63,5 
tg l'm = -- - = -- = 0,26596; 

d1 n 76 :r; 
)'m = 14° 53,61 ; COS Ym = 0,9664; 

d1 n n 1 0,076 :r; 1440 
Vs = --- 60 - = --60--- = 5,74 mfs; Vs 5,74 / , v, = - - = - - - - = 5,93 m s ,.,; 6 

cos )'m 0,9664 . 
wie geschätzt; die diesem Fräser entsprechenden Schneckenabmessungen werden ausgeführt. 

tg iXn = tg iX • cos Ym = 0,2679 · 0,9664 = 0,259; iXn = 14° 301 ; 

I fl 0,05 1 0 1 
tg (! =- - =- -- = 0,05165; (! = 2 57,5; 

cos iXn 0, 968 
tg Yrn tg 14° 53,61 0,26596 __ O 825 . 

Wirkungsgrad der Schraubung 71s = tg (y~ + ~') tg 17o5i_J' 0,3220 ' ' 

Gesamtwirkungsgrad des Getriebes 11 = 'ls r11, 1/z, = 0,825 · 0,98 = 0,808. 
Verlangtes Lastdrehmoment an der Radwelle: 

71620 N2 71620. 8 I 

Ma, =- -- n~ -- -64- = 8952kg;cm = Ur2 • 

Verlangte Umfangskraft am Rad: 

u _ _ M.t,__ 8952 
2 - r2 [cm] z2 m 

8952.20 
45 . fo) f = 394 kg ( = A 1 'lz, 1/z,). 

20 
Nötiges Andrehmoment an Schneckenwelle: 

Ma = _J1f~_,_ 
1 '1 ~ 

8952 
0~808-· 22;5 = 492 kgcm . 

Nötige Leistung an der Schneckenwelle: N 1 = N 2 /1Jg = 8/0,808 = 9,9""' lO PS. 
Nötige Umfangskraft an Schnecke: 

75 N 1 75 · 9,9 , U2 
U1 = -- = -- 5-7-4 - = 129 kg = A1 tg (Ym + (! ) ~ --- (tg Ym + (!') 

v1 , 'lz, '/12 

u, cos (! 1 

Zahndruck Pn = -- -- - - - · - - - -
cos CXn sin (ym + (l') 

. . Ul COS (1 1 tg CXn 129 '0,9994 · 0,2.586 
Radialkraft R = Pn sm CXn = -.------ = ------ -- - --- = 108 kg. 

1 sm (Ym + p') 0,3065 
Schneckenlänge bei z2 = 45 aus Ljt,.,; 5,1 zu L = 5,1 · 5 / 4 " = 160 mm. 
Schnecken welle: Annahmen (Abb. 36) e1 = 30 cm; a 1 = b1 = e1j2. 

VI( U1 b1)2 [A1 r 1 R1 b1 -~ 2 , Lagerdruck L1 = ----- + --- + --_ = 122,8 kg. 
e1 e1 e1 

Lagerdruck Lu = V(l_!_l(Ll) 2 + r _"-t, rl- _R, a 1 ]
2 = 64,4 kg. 

e1 l e1 e1 

Größtes Biegungsmoment Mb, = L1 a1 = 1842 kgcm = W <lb bei IJb = 500kgfcm2 wird 

W1 = -~-~~~ = 3 68 cm3 = n d~ · d ~ 3 4 cm = 34 mm · 
500 ' 32 ' 0 ~ ' ' 

h h l Mb, A1 _ _!8_±2_ _398 _ ~ _ 2 • 
öc ste Norma Spannung <froax = (Jb + (J = -n-d~ + nd.:,-- 3,86 + 9,08 ~- 521 kgfcm ' 

Drehmoment Ma, = U1 r 1 = 492 kgcm; 

höchste Schubspannung Tmax = _J!fda'.- + -43· n o 

resultierende Spannung 
16-

-:w- -4 

u, 492 + 4 
. n d,~ = 7, 72 3 

4 

drea = 0,35 CJmax + 0,65 Yar~ax + 4 (cxo Troax) 2 

= 536 kgfcm 2 < a,uz = 600 kgfcm 2 (wobei 

129 -""' 83 kgfcm2 • 
9,08 ' 
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(Die Überschlagsrechnung ergibt d0 = v· - M~= = 2, 7 cm !':::; 30 mm .) 
0,2 ·120 

Radwelle (Abb. 37). Aus gewähltem e2 , a2 und b2 ergibt sich 

Lagerdruck LI = l/(A_1~)2+ [Ul~2- R1b2_]2; 
e2 e2 e2 

Lagerdruck Ln = V(A1 a2)2 + [U1!) + ~1~2-}2; 
e2 e2 e2 

und aus dem größten Biegungsmoment Mb, =Lu b2 nach Wahl von Ub kg/cm 2 der Rad­
wellendurchmesser in der Nabe des Rades. Die auftretenden größten Spannungen Umax und l:max 

und schließlich die resultierenden Ures werden wie oben bestimmt. 

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

6. Beispiel. Ein Umlaufgetriebe nach Abb. 61 hat die Zähnezahlen z1 = 45; z2 = 30; 
z z 1 

z3 = 50; z4 = 25, also : 1 ~ = - = + 3 . 
z2 z4 v 

Das System I mit Rad 1 treibt mit Drehmoment Md,= + 6000 kgcm und mit Dreh­
zahl n1 = + 100. Das Armsystem a soll eine Drehzahl na = + 80 bekommen. Gesucht 
ist die Drehzahl n4 des getriebenen Systems I l, die Größe und Richtung des Armdreh­
moments Md. und des Lastdrehmoments Md., der Reibungsverlust, der Wirkungsgrad des 
Getriebes als Umlaufgetriebe, wenn der Wirkungsgrad des Getriebes mit stillstehendem 
Arm, also eines gewöhnlichen Getriebes mit zwei Stirnräderpaaren einschließlich Lagerung 
IJo = 0,96 · 0,96 = 0,92 wäre. 

Nach Tabelle 12 ist die Drehzahl des Rades 4 

( zl z.l) Zt za n4 = na 1--·- + n1- = 80 (1- 3) + 100 · 3 = + 140. 
z2 z.t z2 z4 

Größe und Richtung des Lastdrehmomentes 21:Id, wird mit Gleichung (4) bestimmt, die für 
ruhenden Arm gilt und in die daher der Wirkungsgrad IJo des gewöhnlichen Vorgeleges ein­
geführt werden darf. Das Vorzeichen des Exponenten p ist hier positiv, d. h. es ist mit 'lo 
als Faktor zu rechnen, weil bei ruhendem Arm das Produkt Md, (n1 -na) = + 6000 (100-80) 
= + 120000, also positiv ist und daher auch bei ruhendem Arm treibt. Somit 

. 6000 . 20 . 0,92 
wtrd 6000 (100-80) 'lo +Md, (140-80) = 0 oder Md,=--~-6Ö----- = -1840 kgcm, 

d. h. die Richtung des Lastdrehmoments Ma, ist sowohl bei ruhendem '1\ie auch bei umlaufen­
dem Arm entgegengesetzt dem Antriebsmoment, wie es bei n4 = + 140 sein muß. 

Aus Gleichung (7) folgt Größe und Richtung des Armdrehmoments Md., wobei das aus zwei 

Außenverzahnungen gebildete Zähnezahlenverhältnis 1 = ~~3 = 3 mit dem positiven Zeichen, 
v z2 z4 

die Momente mit den soeben festgestellten Vorzeichen einzuführen sind. Demnach: 

Md.= J!:fd, (3- 'lo) =- 1840/0,92 (3- 0,92) = --4160 kgcm. 
'lo 

Hieraus folgt, daß das Armsystem angetrieben werden muß, weil na = + 80 sein soll. 
Der Reibungsverlust ist: 
V=- Md, (n1 - na) (1-r;0) =- 6000 (100 -- 80) (1- 0,92) =- 9600 kgcmfmin. 

Im Umlaufgetriebe wirken die Produkte 
Md, n1 = + 6000 · 100 = + 600000 kgcmfmin treibend, 
Ma, n4 =- 1840 · 140 =- 257600 getrieben, 
Md. na = -4160 · 80 = - 332800 getrieben. 

Die entsprechenden Leistungen in PS sind: 
600000 

N1 = '7iß20- = 8,377 PS, 

257600 
N 4 = - 71620 =- 3,597 PS, 

332800 
Na= --71620- = -4,647 PS, 

NR = 9600/71620 = 0,134 PS= 8,377- (3,597 + 4,647). 



Bestimmung d. Drehzahlen, Drehmomente u. Werkstoffe d. Räder in Umlaufgetrieben. 59 

Der Wirkungsgrad des Getriebes als Umlaufgetriebe ist, wenn sowohl die an das Arm­
system a wie die an das System II mit Rad 4 abgegebene Leistung verwertet wird: 

- 332800 + 25?_600 - 0 9 4 
'Iu - 600000 - ' 8 · 

Wenn nur die an das System II mit Rad 4 abgegebene Leistung ausgenützt, das Armdreh­
moment Md. 1'>:1 - 4160 im gleichen Betrage bei weiterlaufendem Arm abgebremst wird, 
also verlorengeht, dann ist der Wirkungsgrad 

257600 
'lu1m = ßoooo(f = 0,429. 

Wird nur das Armdrehmoment Md. als Leistung abgenommen und das Moment Ma, =- 1840 
im gleichen Betrage bei weiterlaufendem Rad 4 abgebremst, dann wird 

332800 
'~"II• = "6oo-ooo = 0,555. 

Der Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes 'Iu = 0,98 ist besser als der Wirkungsgrad 'lo = 0,92 
eines aus den gleichen Rädern aufgebauten Stirnräderv.orgeleges, weil die Drehbewegungen 
aller drei Systeme in gleicher Richtung erfolgen und die relativen Bewegungen verhältnis­
mäßig klein sind. Der bedeutend schlechtere Wirkungsgrad 'lu11 II = 0,43 zeigt deutlich, 
wieviel Energie durch das Abbremsen also Vernichten des Armdrehmomentes verlorengeht. 

Wälzgeschwindigkeiten des Umlaufgetriebes: Zentralrad kreist mit n1 = + 100, der 
Arm mit na = + 80. Beide Drehungen verlaufen gleichsinnig, also ist: 

r1 n 2 
vl/2 = -30- (na- nl) =- -:frl n. 

Zentralrad 4 kreist mit n4 = + 140, daher: 
r 4 n 

v214 = -30 (na- n4) = - 2r4 n. 

Wälzgeschwindigkeiten des als Vorgelege mit ruhendem Arm laufenden Umlaufgetriebes: 
Durch Einleiten eines Zusatzdrehung - na =- 80 in alle drei Wellen erhält 

das System I die Drehzahl n1' = n1 - na = 100- 80 = + 20. 
II " n4 ' = n4 - na = 140- 80 = + 60, 

a " na' = 0. 
Damit werden die Wälzgeschwindigkeiten gleich den Umfangsgeschwindigkeiten und 

1 r1 n , , r1 n 2 2 . 
vl/2= ,30-(na -nl)=-"-30- 0=--3-rln, 

' r4 n ( ' ') r4 n 60 2 'L'aq = 3o na _, n4 = - -30 = - r4 n. 

Die Wäb;geschwindigkeiten bleiben also durch die Zusatzdrehung unverändert. 
Drehzahl des Umlaufblocks um Umlaufachse U (s. Tabelle 12) 

rl rl rl rl n2 = na "" ·- n1 --" = --- (80- 100) =- 20--. 
r2 r2 r2 r2 

Drehzahl des Umlaufblocks des als Vor$elege mit ruhendem Arm laufenden Umlauf­
getriebes um U: 

n2' = na' _rl_- n/ ,.'1_ =- 20 ,rl. 
r2 r2 r2 

Der gleiche Wert ergibt sich kürzer aus dem Übersetzungsverhältnis zweier Stirnräder: 

n2' = ~~ rl_ = - n1'!:! (wenn der Drehsinn beachtet wird; v =- r 2 !) 
r2 r2 rl 

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

Es wird 1'/u = 1'/o• wenn na = 0 wird, also der Arm stillsteht, 1'/u < 1'/o• wenn na < 0 wird, 
also der Arm entgegengesetzt dem Rad 1 kreist. Wird in dem vorstehenden Beispiel na = - 80, 
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während n 1 = + 100; M a, = + 6000; 'lo = 0,92 bleibt, dann n 4 c= -80 ( 1-3) + 100 · 3 ~ · · 4(i0; 
]fa, (n1 - na) = + 6000 (100 -- (-- 80)) = + 1080000 kgcm. 

Der Exponent p bleibt + ; 
Ma, (n1 - na) 'lo 1080000 · 0,92 Ma =-·------ -·--- =- -··-----·· · =- 1840 kgcm: 

' n4 -na 540 · 
.Maa = Ma1 (v>)0 - 1) = 6000 (0,92/3- 1) =- 4160 kgcm; 

Ma1 n1 = + 6000 · 100 = + 600000 treibend, 
Ma4 n4 = - 1840 · 460 = - 846400 getrieben, 
Ma.na =- 4160 ·- 80 = + 332800 treibend. 

Jetzt muß nicht nur System I, sondern auch System a angetrieben werden, und PS wird 
846400 

1/u = 932800 = 0,907; V=- .ilfd, (n1 - na) (1- '7o) =- 86400 

600000 
N 1 = -71620 = + 8,377PS; 

846400 
N4 =- 71620 = -11,818 PS; 

332800 I Na= + ------- = ~ 4 647 PS· --86400-- ') NR- 71620- 1,.06 PS. 71620 I , .. , 

7; Beispiel. Wesentlich andere Werte ergibt das gleiche Umlaufgetriebe der Abb. 61, 
wenn na > n1 > 0 ist. Treibt z. B. das System I mit Rad 1 mit gleichem Drehmoment 
Ma, = + 6000 kgcm, aber mit Drehzahl n 1 = + 80 und soll das Armsystem a die Dreh­
zahl na = + 100 erhalten, dann ist die Drehzahl des Rades 4 

n4 = na (1- zl.z3 ) + n1 z1 z3 = 100 (1- 3) + 80 · 3 = + 40. 
Zz z4 Zz z4 

Aus der für ruhenden Arm geltenden Gleichung (4) folgt Größe und Richtung des Lastdreh­
moments Ma,. Es ist: 

Ma, (n1 - na) '1f, + Ma, (n4 - na) = 0. 

Das Produkt Ma, (n1 - na) = + 6000 (80- 100) =- 120000 zeigt durch das -Zeichen, 
daß bei ruhendem Arm das System I getrieben wird, weil die Richtung von Moment 
(Ma, = + 6000) und Drehzahl (n1 - na) =- 20 verschieden ist, daß also System II treibt 
und dessen Drehmoment (Ma, =-, ... ) und Drehzahl (n4 - na) =- 60 gleichgerichtet 
sein müssen. Der Exponent p des Vorgelegewirkungsgrades '7o ist daher mit- 1 einzuführen 
d. h. es ist mit Faktor 1/q0 zu rechnen. Daher: 

Aus Gleichung (7) folgt 

Ma, (n1 -na) 1/tlo + Ma, (n4 - na) = 0; 

120000 
Ma, =- 0,92-:-60-=- 2173,9 kgcm. 

Armdrehmoment Maa = .1JJ11-·~· (3- 1/'lo) = -2173,9 · 0,92 (3- 1/0,92) ==- 3826 kgcm. 
tlo 

Im Umlaufgetriebe wirken die Produkte 
Ma, n1 = + 6000 · 80 = + 480000 kgcmjmin; 
Ma, n4 =- 2173,9 · 40 =- 86956,5 kgcmjmin; 
Maa na =- 3826 · 100 =- 382608 kgcm/min. 

Der Reibungsverlust ist V=- Ma, (n1 - na) (1- 1/'70 ) = + 120000 (1- l/0,92) 
=- 10435 kgcmjmin = 480000- (86957 + 382608). 

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

. = 86956,5 + 382608 = 0 978 
'1u 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 
'lui/II = -480000 = 0,181. 
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Wird schließlich nur die .an das Armsystem a .abgegebene Leistung ausgenutzt, dann 
beträgt der Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes 

382608 
'7u11a = 480000 = 0,797. 

Der immer noch günstige Wirkungsgrad '1u läßt sich wie in Beispiel 1 erklären und kann 
aus den gleichen Gründen auch erwartet werden. Beide Beispiele zeigen, daß Umlaufgetriebe 
nur hohe Wirkungsgrade ergeben, wenn die Drehleistungen der beiden getriebenen Systeme 
ausgenutzt werden. Wird dagegen das Drehmoment eines der getriebenen Systeme durch 
Abbremsen vernichtet, dann ist stets mit verhältnismäßig niedrigem Wirkungsgrad zu rechnen. 

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

Gegeben: z1 = 45; z2 = 30; z3 =50; z4 = 25. 
n 1 = + 80; n4 = + 40; na = + 100. 

Angenommen ~ird für alle vier Räder ein Modul m = 4,5 mm; IX= 20°. 
Wälzgeschwindigkeit zwischen Rad 1 und Rad 2: 

r 1 n 45 · 4,5 n 
vl/" = -30- (na- nl) = 6oooo- (100- 80) = 0,2121 m/s. 

Wälzgeschwindigkeit zwischen Rad 3 und 4: 
r 4 n 25 · 4,5 · n 

V 314 = 30 (na- n4 ) = -60000- (100- 40) = 0,353 mfs. 

Berechnung der Zähne auf Bruchfestigkeit. 
R.ad 2: z2 = 30; y2 = 9,17; m = 4,5 mm; 1/J = 10; v112 = 0,2121 mjs. 

, Ma, 6000 · 20 
Umfangskraft U1 = - · · -45--.-4- 5- = 592,6 kg. 

z1 m ,~ 

20 

Aus m --- 5,64 V ul 1'2. f l t k - 5,642. 593. 9,17 - 855 k I 2 
o g b, - ~4,52. 10-- - g cm . l/' kb, 

Der gesuchte Werkstoff muß einen noch höheren Spannungswert a,ul besitzen, weil nicht 
bloß die berechneten, durch die reine Leistungsübertragung entstehenden Biegungskräfte, 
sondern auch die durch Her- und Aufstellungsfehler usw. hervorgerufenen zusätzlichen 

Kräfte aufzunehmen sind. Bei einem Geschwindigkeitsfaktor fv = -A ~~ wird der er-
forderliche Spannungswert ' + V 

kb.. A + t'lh 3 + 0,2 I 
0 zul = fv- - -A - kb, -= - 3 -- · 855 = 912 kg cm2. 

Rad .1: z1 = 45; y1 = 8,5. 

Erforderliche zulässige Biegungsspannung O"zul = 912 9;
5
7- = 845 kgjcm 2• Für beide 

Räder genügt mit Rücksicht auf Bruchfestigkeit St 50.11. ' Da die Wechselbiegefestigkeit 
dieses Werkstoffes nach Tabelle 5 awb""" 24 .. ·26 kglmm2 beträgt, so darf selbst im Grenz-
falle der Wechselbiegefestigkeit, der hier gar nicht erreicht wird, die Spannung den Wert 
a,u1 = awb/6 = 24/2,4 = 10 kglmm 2 = 1000 kgjcm 2 annehmen, bis die Gefahr eines Dauer-
bruches zu befürchten ist. 

Rad 4: z4 = 25; ;•4 = 9,62; rn = 4,5; 1p = 10; v314 = 0,35 mls; Md,= 2174 kgcm. 
·'r- ---

Aus m = 8,6 I; _]Jf_<i_.Y±_ folgt kb, = _il,~:_-3217!.'..9•62 = 583 kglcm 2 • r 1/J z4 kb, 4,5 . 10 . 25 
Hier ist ein Werkstoff nötig mit einer Biegungsspannung 

A + v314 3,35 
a '"l = kb, -A - = 583 3 - = 652 kgjcm 2 • 

Rad 3: z3= 50; y3 = 8,36. 8 36 
Erforderliche zulässige Spannung a,u1 = 652 9~62- = 566 kgjcm 2• Für die Räder 3 und 4 

genügt mit Rücksicht auf Bruchfestigkeit ebenfalls St 50.11. 
Berechnung der Zähne auf Walzenpressung. Die Walzenpressungsziffer k zweier 

kämmenden Zahnräder ist stets gleich groß, gefährdet aber das kleinere Rad mehr, weil es 
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gekrümmtere Zahnflanken und höhere Drehzahlen hat. Es ist daher k für das kleinere Rad 
(Ritzel) zu berechnen. 

. Ma i + 1 
Rad 2. z2 = 30. Walzenpressungsz1ffer k = 6,22 -b-df-. -.-. 

.. $ 

Beachte, daß der Wert i hier das Krümmungsverhii:ltnis der Zahnflanken des großen 
Rades zum Ritzel ausdrückt, also stets i > 1 sein muß. 

M. . z1 45 b 1p rn z2 rn 30 · 4,5 
1t ~ = Za = 30 = 1,5; = 10- = 4,5 cm; d2 = --10 - = W- = 13,5 cm; 

r 2 30 _ . 6,22 · 3840 · 2,5 
Ma, = Ma, T; 'f/112 = 6000 45 0,96 = 3840 kgcm wrrd k = 4,5 . 13,52-:-i;s = 48,5 kgfcm 2 • 

Aus der Wälzgeschwindigkeit t\12 ergibt sich die Wälzdrehzahl des Rades 2 zu 

, 60000 V112 60000 · 0,212 
n2 = -------- = - = 30. 

z2 rn n 30 · 4,5 · 7C 

Für eine angenommene Lebensdauer von h = 5000 Betriebsstunden genügt nach Tabelle 6 
St 50.11 für Rad 2 und 1 nicht mehr. 

Rad 4. z4 = 25. Mit i = :~ = 2; b = 4,5 cm; d4 = zi: = 11,25 cm, wird 

1/-
_ Ma, . i + 1 _ 6,22 · 2174 · 3 _ 2 

k- 6,22 -Iid~- -~-· -- "4,5 . 11,2S2:2 - 35,5 kgjcm . 

Die Wälzdrehzahl des Rades 4 ist n 4' = na - n 4 = 60. Auch für die 
Räder 3 und 4 genügt St 50.11 nicht mehr. Man wählt für alle vier 
Räder entweder vergüteten St 60.11 oder vergüteten Si-Mn-St mit nied­
riger Festigkeit (aB R:! 60) nach Tabelle 5, der günstige Verschleiß­
festigkeit und gute Laufeigenschaften besitzt. 

9. Beispiel. In Abb. 72 treibt System I mit Rad 1 bei feststehen­
dem Hohlrad 4, also ruhendem System 11, das Armsystem a. Drehzahl 
n1 = + 1500; Leistung N1 = 17,5 PS; ~ = 12; z2 = 36; z4 = 84; 
IX= 20°. 

,:fll 
l Das vorliegende dreirädrige Umlaufgetriebe entsteht aus dem all­

gemeinen vierrädrigen der Tabelle 14 dadurch, daß z. = z8 ist. Die Arm­
drehzahl ergibt sich aus der dort angegebenen allgemeinen Gleichung, die 

entsprechend der anderen Nummernfolge der Abb. 51 hier lauten muß: 

Abb. 72. 
Rechenbeispiel 8. 

( z, ) z, - ( 84 ) 1500 
~ = na 1 + ~ -n4 ~; 1.:>00 = na 1 + lll- -0; na = - 8- = + 187,5. 

M N1 16 17,5 
a, = 71620 ·n;_- = 7 20 Trioo = + 835,6 kgcm. 

Aus Gleichung (7) sind die Momente Ma, und Ma. zu bestimmen, wotei auf das Vor­
zeichen des Zähnezahlenverhältnisses v zu achten ist. Weil z1/z1 = -; z4fz1 = +. so ist 
v =- z4f1, also negativ in die Gleichung (7) einzuführen. Wirkungsgrad des als Vor­
gelege mit stillstehendem Arm laufenden Getriebes sei 'f/o = 0,96. Größe und Richtung des 
Momentes Ma, aus Gleichung (4). Vorzeichen des Exponenten p ist positiv, weil bei ruhen­
dem Arm das Produkt 

Ma, (n1 - na)= + 835,6 (1500- 187,5) = + 1096725 

positiv ist und daher auch bei ruhendem Arm treibt. Somit: 
Ma, (n1 - na) 'f/o =- Ma, (n4 - na) = Ma, na; 

M = 1096725.0,96 = + 5615 k 
a, 187,5 gern. 

Das Gehäuse, in dem Rad 4 befestigt ist, muß also das Drehmoment Ma, = + 5615 kgcm 
aufnehmen. 

Aus (7) 
Ma. = Ma, (v 'lo-1) = 835,5 (- z4/z1 • 0,96- 1) =- 6451 =- (Ma, +Mt~,). 

Aus Ma, na = + 835,6 · 1500 = + 1253400; 
Ma,n4 = 0; 
Ma. na =' - 6451 • 187,5 = - 1209530 
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ergibt sich der günstige Wirkungsgrad des Umlaufgetriebes 

1209530 
1/ul/a = 1253400- = 0,965. 

Der Reibungsverlust ist V= -Md, (nr-na) (1-1)0 ) = -1096725 · 0,04 = -43870 
= Md,nr-Mdana. 

An den Arm kann eine Leistung von Na= Nr 0,965 = 17,5 · 0,965 = 16,9 PS abgegeben 
werden. 

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

Wälzgeschwindigkeit des Rades 2 auf ruhendem Rad 4 

z4 m n 84 · 3,5 · n 
v2/4 = -60000 na = -60000 - 187,5 = 2,89 mjs. 

Wälzgeschwindigkeit des Rades 2 auf kreisendem Rad 1, wobei na = + 187,5; 
nr = + 1500 ist, 

Zr m n 12 · 3,5 · n 
vl/2 = -60000 (nl- na) = - ßoooo- (1500- 187,5) = 2,89 m/s. 

Beide Wälzgeschwindigkeiten sind einander gleich, wie nach Abb. 70 zu erwarten war. 
Berechnung der Zähne auf Bruchfestigkeit. 
Rad 1. Zr= 12; Yr = 13,07 (dieser Wert gilt für Normalverzahnung mit schwach unter­

schnittenen Zähnen); m = 3,5 mm; tp = 20; Ma, = 836 kgcm; v112 = 2,89 mjs; 

kb, = 8,()311fa, )"I= 636: ~36_ ·_!3,Q7_ = 675 kgjcm2. 
m3 '/' z1 3,53 · .20 · 12 

In Wirklichkeit muß der gesuchte Werkstoff einen noch höheren Spannungswert o-zu1 

besitzen, der sich bei einem Geschwindigkeitsfaktor fv = -A 1- = -~ - 9-- = 0,58 ergibt 
1 V 4 + 2, 

zu 11zu1 = kb,//v = 675/0,58 = 1160 kg/cm2. Für Bruchfestigkeit genügt Si-Mn-St mit 
11B = 60 .. ·70 kgjmm2 (Fall II). 

Rad 2. z2 = 36; / 2 = 8,82; m = 3,5 mm; 1/' = 20; 

Md,= M.t.·~- = ~615_: 3() = 2460kgcm, 
Z4 '1214 84 · 0,98 

wenn die gesamten ReibungsvE)rluste zwischen Rad 2 

k = 8,63 Md, y2 = 636_:_2460 ·~,82 = 446 k jcm2· 
b, m8 w z 42 88 · 20 · 36 g ' ' 2 , 

und 4 zu 2 % geschätzt werden. 

kb, 446 
11zui = -- = - -- = 770 kgjcm2. 

/v 0,58 

o-wh 24 
Für Bruchfestigkeit genügt St 50.11. Denn o-;~{ = -6- = '2,4 = 1000 kgjcm2 (Fall III). 

Berechnung der Zähne auf Walzenpressung. 

R d 1 M. b tp m 20. 3,5 = 7 cm. d = _zr_m = _1~ . ~,_1)_ = 4 2 cm. 
a · It = -Io = 10 ' r 10 10 ' ' 

h = 5000; i = 36/12 = 3, folgt ein erforderlicher Wert der Walzenpressung 

Ma, i + 1 6,22 · 836 · 4 2 
k = 6,22 -b (l' · i-- = - 7--;422:-3 - = 56,4 kgjcm . 

I ' 

Der Wälzgeschwindigkeit v112 = 2,89 mjs entspricht eine Wälzdrehzahl 

, v112 60000 2,89 · 60000 
n 1 = ·-- ·- --- =- -· ·- = 1310. 

Zr m n 12 · 3,5 · n 

Der für Biegungsbeanspruchung ausreichende Si-Mn-St kann die nach Tabelle 6 erforder­
liche Walzenpressungsziffer nicht aufbringen. Rad 1 muß daher aus legiertem, im Einsatz 
gehärtetem Stahl hergestellt werden. 

Rad 2. Weil z2 = 3zl' so entspricht der Wälzgeschwindigkeit v112 hier eine Wälzdreh-
zahl n1' = 1310/3 = 440. Nach Tabelle 6 muß auch Rad 2 aus legiertem, im Einsatz gehär­
tete Sta.hl bestehen, da für Rad 2 die gleiche Walzenpressungsziffer k = 56,4 kgfcm2 gilt. 
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Rad 4. Für das Hohlrad 4 ändert sich die Gleichung der Walzenpressungszüfer, weil 
jetzt zwischen den Flanken des Rades 2 und 4 ganz andere Anschmiegungsverhältnisse be· 
stehen. Man rechnet k wieder für das kleinere Rad 2 aus und erhält. für b = 7 cm; 

d2 = !~J- = _:3_;-}'-5 = 12,6 cm; i = :: = :: = 2,33; h = 5000, 

Ma, i- 1 6,22 · 2460 · 1,33 k I 2 
k = 6,22 bd~- . - -i = -7~-.12-;-6~~33- = 7,9 g cm . 

Der Wälzgeschwindigkeit v214 =2,89 mjs entspricht eine Wälzdrehzahl 

Abh. 73. 

lfl II 1 ll , v214 60000 1310 
Bremsbönder n4 = - - - -- - = -- --- = 187. 

Schema des WJLSON-Kraftwagen­
getriebcs. 

z4 mn 7 
Das Hohlrad 4 ist durch die Walzenpressung nicht 
gefährdet. 

Die Nachrechnung auf Bruchfestigkeit kann mit 
einem Zahnformfaktor y 4 R; y 00 = 7,4 erfolgen, da 
der Hohlradzahn stets stärker als der zugehörige 
Zahnstangenzahn ist. 

8,63 · Ma, i'" kb = - ~-~---
' m31p z4 

636. 5615. 7,4 
~42,88·-20 . 84 

= 366 kgjcm 2 • 

<Yzul = kb,//v = 366(0,58 = 630 kgjcm 2 • 

Werkstoff des Hohlrades Stg 52.81 .oder St 50.11 
(geschmiedeter Zahnkranz ). 

10. Beispie I. WrLSON-Getriebe (Abb. 73) für Lastwagen, Omnibusse. Schalten der 
Gänge nur durch Abbremsen geeigneter Räder. - Zusammengesetztes Umlaufgetriebe. -
Alle Teilgetriebe sind Sonderfälle der Tabelle 14. Bestimmung der Übersetzungen. 

I. Gang. Teil I: z1' = 60 fest, daher n1' = 0; z4' = 24 treibt, daher n4' = 1 angenommen. 
n4' = 1 = na' (1 + z1'/z4')- 0 = na'(1 + 60/24); na' = 1/3,5. 

i = n//na' = 13,~. Alle Räder laufen, ausgenommen z1', zt' und z4 R. 

II. Gang. Teil II: z/' = 60 fest, daher n1" = 0; z/' = 24 treibt, daher n4" = l. Wie 
oben n4" = 1 = 3,5 na"; na" = 1/3,5; damit in 

Teil I: Hier n1' = na" = 1/3,5; n/ = 1; also 
n4' = 1 = na' (1 + z1'/z4')- n1' z1'/z4' = 3,5na'- 2,5(3,5; na' = 1/2,04. 

i = n4"/na' =, 12.04\. Alle Räder laufen, ausgenommen zt. 

III. Gang. Te i I III: z4"' = 20 fest, daher n4"' = 0; z4' = z4" = 24 treibt, somit n4' = n4" = 1; 
n4"' = 0 = na"' (1 + z1"'/z4"')- n/"zt"'fz4"' = na"' (1 + 56/20) - n 1"' 56/20. 
n1"' = 1,357 na"'; damit in 

'}_'e il II: n4" = l; na" = n 1'"; n1" = na"'. 
n4" = 1 = 3,5 na"- 2,5 n1" = 3,5 · 1,357 nt"- 2,5 nt = 2,25 nt. 

also n/' = 1/2,25; na" = ( 1 + 2,5 n1")/3,5 = 0,603; damit in 
T e il I: n4'=1; n1' = n1"'=na". 

n/ = 1 = 3,5 na'- 2,5 n1' = 3,5 na'- 2,5 · 0,603; na' =' 0,7163. 

i = n4'/na' = 1/0,7163 = \1,396j. Alle Räder laufen, ausgenommen z4"'. 

IV. Gang: Kupplung geschlossen; n4"' = n4" = n/ = 1; na"' = n1"; n1"' ,= na'': 
Teil III: n4"' = 1 = 3,8 na"'- 2,8 nt"' = 3,8 nt" - 2,8 na" 
Teil II: n4" = 1 =3,5na"-2,5n/'. 
II-III: gibt na" = n1" = 1 = n4"' = n4" = n4'. D. h. direkter Antrieb. 

i = n4"'/na' = li I. Alle Räder sind gesperrt. 

Rückwärtsgang. z1R = 60 fest, daher n1R = 0; z4' = 24 treibt, daher n4' = I; na' = n~; 
n/ = n4R. 

Teil I: n4' = 1 =' 3,5 na'- 2,5 n1' = 3,5 n;;- 2,5 n4 R. 

Teil R: n/1 = 3,5n:- 0; also l = (3,5- 2,5 · 3,5) n;;; n~' = - l/5,2i). 

i = n//n:/ = 1- 5,251. Alle Räder laufen, ausgenommen z/1• 




