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Abstract

The calculation ofgears especially planetary gears can just be carried out by the
consideration of influences of the whole drive train and the analysis of all relevant machine
elements. In this case the gear is more than the sum of its machine elements. Relevant
interactions need to be considered under real conditions. The standardized calculations are
for the safe dimensioning of the machine elements with the consideration of realistic load
assumptions decisive. But they need to be completed by extended analysis of load
digtribution, flank pressure, root stress, transmission error and contact temperature.

For the dimensioning of highly stressed toothings the analysis of load distribution and the
definition of tooth flank modifications belonging to the principal tasks. Simpl@blems
appear at the evaluation of toothing damages and failure modes of whole gears. Although
there are a large number of standards for the calculation of spur gears (DIN 3990, ISO 6336).
It is necessary to have special and powerful calculation softwehich is reflecting the
force-deformationrelation for every point of the contact area more precisely. For the
determination of the load distribution in planetary gear stages the deformation analysis is a
more complex task as for spur gear stages. Téferchation of the wheel body as well as the
companion structures and the planet carrier cannot be calculated in an analytical way. They
need to be investigated with FE calculations.

In the program MDESIGN ¥ are all necessary calculations for theadbanalysis of
planetary gears united. The relevant deformations are determined with automatically
generated FE nets of the gear wheels and planet carrier and are used for the load
distribution calculation afterwards. This allows the load distributionwdatton at planetary
stages with spur, helical and double helical gear wheels. Therefore are analytical functions
for the contact area in use. As result you can see the fast computing time despite of the
high-resolution rough discretisation of the used neld The load, pressure, foot stress
distribution and width load factor can be interpreted. Furthermore the program is giving
suggestions how to modify the flanks for a wedllanced load distribution.

For an efficient calculation it is necessary and reafbe to use software. DriveConcepts
GmbH develops software solutions for drive technology, which is characterized by clear and
intuitive handling of all data. In the background academic established calculation kernels and
consistent structured interfacdselp to solve the actual task efficientlgspecially for design
concepts of planetary and spur gearboxes the newest development is MDESIGN gearbox.
This calculation software gives complete product information in the early phase of product
life cycle (PL@ ¢ KS OF f OdzZf F A2y OFyQil NBLXFOS YSI ad:
steps can be reduced economically.
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Zusammenfassung

Die  Analyse der Beanspruchungsverteilung und die Festlegung  von
Zahnflankenmodifikationen gehért zu den wesentlichen Aufgaben dmr Auslegung
hochbelasteter Verzahnungen. Ahnliche Problemstellungen ergeben sich auch bei der
Beurteilung von Verzahnungsschaden und Ausfallursachen kompletter Zahnradgetriebe.
Obwohl fur die Berechnung von Stirnradverzahnungen ein umfangreiches Naerie(DIN

3990 /12/, 1SO 6336 /13/) vorliegt, ist fur derartige Aufgabenstellungen spezielle und
leistungsfahige Berechnungssoftware notwendig, die die Kfafformungsbeziehungen fir
jeden Punkt des Eingriffsfeldes exakt wiedergeben. Die folgenden Ausfign informieren

Uber Grundlagen der Berechnung der Lastverteilung und tber die Vorgehensweise bei einer
Beanspruchungsanalyse in Zusammenhang mit einem Verzahnungsschaden an einem 2 MW
KegeiStirnradGetriebe. Ursachen und Vorschlage zur Schadensveumgidwerden
diskutiert.

Die Berechnung der Lastverteilung an einem Planetengetriebe ist im Wesentlichen von dem
sich einstellenden Klaffmaf? zwischen den Flanken der im Kontakt befindlichen Radpaare
abhangig. Dabei handelt es sich um eine Summe von vedssiea Einflissen. Geht man
davon aus, dass sich diese Einflisse unabhangig voneinander Uberlagern, kann das
Gesamtklaffmald aus der Summe der Einzelabweichungen berechnet werden. Die Ermittlung
der einzelnen Verlagerungen und Verformungen aller relevantestri€bebauteile
(insbesondere des Planetentragers, der Hohlradanbindung und der Radkdrper sowie der
Verzahnungen) gestaltet sich bei Planetengetriebestufen komplexer als bei den
Stirnradgetrieben. Im Grundsatz wird nach Ermittlung aller Verformungen dincie-
ElementMethode die jeweilige Lastund Beanspruchungsverteilung analog zu den
Stirnrddern  berechnet. Als Ergebnis einer Lastverteilungsrechnung mit diesem
FlankenklaffmaR erhalt man eine Uberhohung der Linienlast, die durch den
Breitenlastverteilugsfaktor Kz angegeben werden kann. Am Beispiel einer
Planetengetriebestufe im Hauptgetriebe einer 2 MW Windturbine wird im Folgenden der
Berechnungsablauf dargestellt.
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1. Einleitung

Die Entwicklung der Getriebe mit der standigen Forderung nach leidktgrstruktionen,
Ressourcen schonenden Materialeinsatz bei gleichzeitig hohen Ubertragungsleistungen fiihrt
zwangsweise zu immer grofReren Leistungsdichten und zu hdheren Anforderungen an die
Zuverlassigkeit. Hierbei kommen aufgrund der konstruktiven Vielfatt Anwendbarkeit
immer mehr Planetengetriebe in der gesamten Antriebstechnik zum Einsatz. Es werden ein
und mehrstufige Lésungen realisiert, mit einem oder mehreren Bmow. Abtrieben.
Weiterhin unterscheidet man nach der Art der Verzahnung Iin geradhetz
einfachschragverzahnt und doppelschragverzahnt, sowie nach der Art der Lagerung-in walz
oder gleitgelagert. Planetengetriebe werden in einem enorm grol3en Anwendungsbereich
zur Ubertragung von Drehmoment eingesetzt. Die zu Ubertragende Leisturgrtv@rinach
Anwendungsgebiet von einigen Watt bis zu 100 MW, Bild 1.

Die Vorteile von Planetengetrieben gegeniber anderen Getriebebauarten zur Dretzdhl
Momentenwandlung liegen einerseits in der Mdoglichkeit einer Anderung des
Ubersetzungsverhaltnisseanter Last, d.h. ohne Unterbrechung des Kraftflusses, und
anderseits in ihrer kompakten GroRe bei vergleichbarer Ubersetzung. Zudem sind koaxiale
Bauformen mdglich.

A. Lange & Sohne
Chronometer

Rohloff SPEEDHUB 500/1
Nabenschaltung

Ferrari F430
Formel 1 Getriebe

GE®Light Hauptgetriebe Multibri® )
Helicopter Windturbine Giel3kran
Bild 1: Anwendungsbeispiele von Planetengetrieben
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2. Produktentstehungsprozess (PEP) eines Getriebes

Der Produktentwicklungsprozess (PEP) eines Getriebes ekfakgischer Weise beginnend
von der Lastberechnung Uber die Getriebeind Komponentenauslegung hin zur
Strukturanalyse, Bild 2. Erst auf dem Prifstand oder im Betrieb innerhalb des gesamten
Antriebsstranges kann dann das quasistatische und dynamische IMerhater realen
Bedingungen verifiziert werden. Diese lange Kette im PEP erlaubt keine effiziente
Getriebeberechnung, vor allem unter dem Gesichtspunkt der Unsicherheiten in den
Lastannahmen und damit auch zwangslaufig in den ungenauen Belastungemz&nen
Maschinenelemente und den daraus resultierenden Beanspruchungen. [5,6]

Lastannahmen Getriebe- Nachrechnung Strukturanalyse Dynamische Betriebs-
und auslegung der Simulation erfahrung
Lastberechnung Komponenten

= Unsicherheiten = Verzahnung
Wellen

Lager

= Bestimmung
dynamischer
Eigenschaften

= Priflauf, Messung

E> = Unter Verwendung :>
von unzureichenden

Lastinformationen

I:> I:> = Drehschwingungen I:>

=> Resonanz, Eigen-
frequenzen

= teilw. ohne Be-
riicksichtigung von
Interaktion

=> Revision

= Betrachtung
losgelost vom
Gesamtsystem

= Ermittlung von
Sicherheiten

= Ermittiung von
Sicherheiten

= VerschleiB,
Schaden

Bild 2: Klassischer Entwicklungsprozess eines Getriebes

In diesem Falle kdbnnen auch die hochprazisen und teilweise genormten Berechnungen der
Maschinenelemente nur so zutreffeneia, wie es die Richtigkeit der Lastannahmen zulasst.
Jegliche Interaktionen der einzelnen Elemente innerhalb des Getriebes unter Belastung (z.B.
Wellendurchbiegung auf Lastverteilung der Verzahnung) gehen dabei verloren. Weiterhin
muss das Getriebg vor allem bei nichtstarren Fundamentierungen oder dynamischen
Anregungeng als Teilsystem des Antriebsstranges verstanden werden. Nur so kénnen
realitatsnahe Belastungsverlaufe erstellt werden.

Es fehlt ein ausgeglichenes Berechnungsmodell fir Antriebsgtramgelches alle
betroffenen Teildisziplinen (AuReren Bedingungen, Antriebstrangdynamik, Strukturdynamik,
elektrische Phanomene und Anlagenregelung) in vergleichbarer Modelltiefe verbindet. Nur
ein solch ausgeglichenes und alle notwendigen Randbedinguregéiksichtigendes Modell

kann zuverlassige und realitdtsnahe Aussagen zu den dynamischen Belastungen liefern, um
eine sichere Auslegung der Antriebsstrangkomponenten zu ermdglichen.
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Lastannahmen Getriebeauslegung Betriebs-
und und -nachrechnung erfahrung
Lastberechnung [:> [:>
= Berechnung der Maschinenelemente unter Beachtung der Interaktionen untereinenader
; - und zur Struktur o
SABEECL = Dynamikanalyse des Getriebes und des Antriebsstranges SkiuialREssu0g
= teilw. ohne Be- = Revision
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= Welle DIN743 = Gesamtsystem
= Lager =» Resonanz, Eigen-
frequenzen
Bild 3: Entwicklungsprozess eines Getriebes als System
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Die auftretenden Probleme und Schaden kénnen nicht allein durch Analyse der einzelnen
Baugruppe erklart werden. Vielmehr missen die notwendigen Einflisse der umgebenden
Systemkomponenten beriicksichtigt und in die Berechnung einbezogen werden. Hier
entsteht die eigentliche Schwierigkeit bei der Eingrenzung der notwendigen
Systemparameter zur Klarung der jeweiligen Fragestellung. Dahingehend verschiebt sich der
Produktentwicklungsprozess in Zukunft immer mehr zur Systemanalyse, statt der Auslegung
von einzelen Maschinenelementen. Entscheidend ist bei der Getriebeentwicklung eine
durchgangige - meist softwareunterstitze - Analyse, Ergebnisaufbereitung und
Datenverwaltung bis hin zur Uberwachung des Lebenszyklus eines Getriebes, Bild 3.

MDESIGN gearbox MDESIGN LVR MDESIGN LY#&®

Getriebeberechnung Lastverteilungsberechnung fur
nach Normen Stirnradgetriebe Planetenradgetriebe
Verzahnungen Flankenmodifikationen
Wellen Leistungssteigerung
Lager Gerduschoptimierung
Gehéause Geometriestudien

Bild 4: Anwendungssoftware fur Getriebe von DriveConcepts GmbH

3. Getriebeentwicklung nach Stand der Technik

Speziell fur die Entwicklung von Planetamd Stirnradgetrieben wurde von der Firma
DriveConcepts GmbH das Produkt MDESIGN geaghbtaickelt [L0,11]. Die Software
ermoglicht dem Anwender eine intuitive Gestaltung des Entwicklungsprozesses vom Entwurf
bis zur Nachrechnung aller Maschinenelemente eines Getriebes nach den aktuellen Normen.
[1,2,3,4] . Mithilfe der Software kann das geda Getriebe in einem Schritt berechnet und
anschlielend eine komplette Dokumentation erzeugt werden (PDF/A Dokument nach ISO
190051:2005), Bild 5.

Dr.-Ing. Tobias Schulze DriveConcepts GmbH, Dresden



Detaillierte Beanspruchungsanalyse in Getrieben

Bsspaang
BE88E8BES
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Bild 5: Oberflache von MDESIGN gearbox mitG&arDesigné®und Ergebnisseite

Einerseits sind all@otwendigen Berechnungen der Maschinenelemente: Zahnrad, Welle,
Lager, WelldNabeVerbindung, Schraubenverbindung, usw. entsprechend der jeweiligen
Berechnungsnormen durchzufiihren. Diese mussen ergdnzt werden durch detaillierte
Betrachtungen zur Lastverteng, Lastaufteilung bis hin zur Optimierung einzelner
BASEANI GSY o6alaasSzs {GSATAI|ISAGEIX0 D

Diesem Ziel verpflichtet, entwickelt DriveConcepts Berechnungssoftware unter der
Benutzeroberflaiche MDESIGN. Diese zeichnet sich durch eine intuitive, anwendézdsent
Benutzerfihrung, Mehrsprachigkeit, automatische Dokumentation, Datenverwaltung in
Datenbanken und Transparenz der Berechnung aus. Der Einsatz der Berechnungssoftware
bereits in der frihen Phase des PEP ermdglicht weit vor der Fertigung von Prototypen
abgesicherte Aussagen zum fertigen Produkt. Die Berechnung kann die Messkampagnen und
Pruflaufe nicht ersetzen, jedoch kdnnen unndtige Iterationsschleifen bereits im Vorfeld
kostengunstig reduziert werdev8/

4. Softwareunterstitze Getriebeberechnung undoptimierung

Gemald den gestiegenen Anforderungen an heutige Getriebekonstruktionen ist nicht nur
eine einwandfreie Auslegung und Nachrechnung der Planetengetriebe von vordergriindiger
Bedeutung. Es werden der Optimierung hinsichtlich Masse und Bauraumbadatiends

mehr Notwendigkeit beigemessen. Daher gilt es, mit Hilfe leistungsfahiger Software dem
Konstrukteur ein verlassliches Werkzeug zur Seite zu stellen. Dabei geht es zunachst um die
normgerechte Berechnung der relevanten Maschinenelemente. Jedosmitigt der
Konstrukteur gleichzeitig ein Werkzeug zur innovativen Auslegung von Getrieben. Eine
rechnergesttitzte optimierte Auslegung stellt dabei die effizienteste Vorgehensweise im
Entwurfsstadium dar.

Das Ergebnisfeld einer Variantenstudie fir einst feorgegebene Gesamtibersetzung und
eine definierte Leistung ist in Bild 6 (links) wiedergegeben. Samtliche Punkte in diesem
Diagramm reprasentieren jewelils ein Getriebe als Losungsmaoglichkeit, wobei jedoch nur die
untersten Punkte in diesem Diagramm Gelren entsprechen, die die gestellten
Forderungen bei minimaler Masse erfillen. In Bild 6 (rechts) sind die jeweils -maske
bauraumoptimierten Getriebeldsungen dargestellt.
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Masseoptimiert

Bauraumoptimiert

Masse [kg|
s8888605888

Bild 6: Optimierung der Masse und des Bauraums eines Getriebes

Gemall Bild 7 wirdbei annahernd gleich bleibenden Abmaflien des Hohlrad
aulRendurchmessersdder Stufe 2 durch Angleichung des Hohlraddurchmessers fir Stufe 1
und durch die Verkleinerung der Zahnbreite eine Masseeinsparung erreicht. Unter
Bertcksichtigung entsprechend vorgegeker Sicherheitsfaktoren im
Berechnungsprogramm MDESIGN gearbox wird von vorneherein eine Uberdimensionierung
des Planetengetriebes vermiededie Masse des Originals betragyes® HHAN 1 3P
generierten, optimierten LOosungen erreichen eine Massereztunig im Vergleich zum
realen Getriebe. Die masseoptimierte Vorzugsvariante ist in Bild 7 (rechts) dargestellt.

Stufe 1

Stufe 2 Stufe 2

Ausgangszustand Masseoptimiertes Getriebe

104mm 28mm F

- -
= -

Stufe 1 -| /i
Stufe 1

Stufe 2 Stufe 2

Ausgangszustand Bauraumoptimiertes Getriebe
Bild 7: VariantenstudieMasse & Bauraumoptimierung
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Die Masseersparnis betragt in diesem Beispiel rund 25 % bezogen auf den Originalentwurf.
Gleichzeitig betragt die Optimierung des Bauraums 15 %.
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|
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Ergebnisfeld der Optimierung Einsparpotenzial

Bild 8: Oberflache von MDESIGtkarbox mit 3BGearDesignétund Ergebnisseite

Die Betrachtungen kdnnen sowohl zur Verbesserung bestehender Getriebeldsungen, als
auch zur Neuauslegung herangezogen werden. Am aufgeflihrten Beispiel eines existierenden
Getriebeentwurfes ist zu sehen wie hoch das Potenzial sein Kaoftwarelésungen wie
MDESIGN gearbox leisten hier einen wesentlichen Beitrag zum resourcenschonenen Einsatz
von Material bei gleichzeitiger Absicherung ausreichender Sicherheiten im Getriebe.

AnschlieBend ermoglicht der fertige Getriebeentwurf vielfalt@ptimierungsmaoglichkeiten

der  Makrogeometrie  sowie  der  Mikrogeometrie. Die  Festlegung  der
Verzahnungsmodifikationen unter Bertcksichtigung der Getriebeelastizititen sowie die
teilautomatische Berechnung der Gehéausesteifigkeiten [12] stellen das Spekterm d
Moglichkeiten der Software MDESIGN gearbox sowie MDESIGN LVR und MDEBIEN LVR
dar. Wahrend der Konstrukteur ein Werkzeug zur innovativen Auslegung von Getrieben
bendtigt, der Berechnungsexperte hingegen mochte daraufhin die Modifikationen der
Zahnflanken unter Beachtung aller notwendigen Getriebeelastizitdten auslegen. Und zuletzt
soll der Entwurf einer tiefgrindigen Optimierungsprozedur unterzogen werden. Alle
zusammen vereint der Wunsch nach einer durchgéangigen Dokumentation. Resultate einer
solchen Entwicklung zeigt Bild.1

Bild 9: Variantenstudien Planetenradgetriebe
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5. Normberechnungzur Flankentragfahigkeit

Ausgangspunkt der Untersuchung de¢erzahnung ist die Auslegung bzw. Nachrechnung
nach ISO 6332008 Dabei wird das Augenmerk auf die Flankenpressung gelegt. Die
Berechnung der maximalen Flankenpressung erfolgt bei Geradverzahnung im auf3eren
Einzeleingriffspunkt B und berechnet sich aus der nominelle Flankenpresswngnd
verschiedenen Einflussfaktaresowie dem Einzeleingriffsfaktog & Haufiges Problem in der
Normberechnung- insbesondere bei Planetenradgetrieben ist die Berechnung der
Einflussfaktoren (K Kua Ku, K9, die nur durch genaue Messungen oder umfassende
mathematische Analyse austbiend genau bestimmt werden kénnen. Die Methode A der
ISO 633Gfriher: DIN 3990)lasst diese detaillierte Berechnung, wie sie mit der Software
MDESIGN LY&® durchgefiihrt werden kann, zu. Durch Optimierung dieser Einflussfaktoren
kann bei bestehenderGetrieben eine Leistungssteigerung erreicht werden sowie neue
Konstruktionen deutlich effizienter ausgelegt werden.

Im ersten Schritt der Auslegungeiner Verzahnung nach Norm wird ein
Breitenlastverteilungsfaktor ¢ = 1,2 angenommen. Die weiteren Lastiiberhéhungsfaktoren
werden mit Einsvorgegeben. Eine Nachrechnung mit der entsprechenden Software muss
dann die getroffenen Annahmen bestéatigen oder verbessern. Dies ist gangige Praxis im
Getriebeentwicklungsprozess emelanetengetriebes.

S :ZB/D®H0 Q/KAmV CIEKHBmHa Ckg (1)

H max
Ka - Anwendungsfaktor

K, - Dynamikfaktor

K- Breitenlastverteilungsfaktor
Kia -  Stirnlastverteilungsfaktor

Ky - Lastaufteilungsfaktor

Ziel der Berechnung mit MDESIGN 1®Rist es nun, durch die detaillierte Analyse der
Beanspruchungsverhaltnisse, die Angaben zu den Einflussfaktoren zu Uberprifen, mogliches
Optimierungspotenzial hinsichtlich der Tragfahigkeit auszuschopfen und daibbei e
Neuauslegung der Verzahnung zu vermeiden.

6. Grundlagen Lastverteilungsberechnung

Im folgenden Kapitel sollen grundlegende Definitionen und Verfahrensweisen bei der
Lastverteilungsberechnung veranschaulicht werdem.Bild D (links)ist das Eingriffsid

einer Schragverzahnung dargestdith rechten Teil des Bildes werddie Gro3en inienlast
(entspricht &uRRerer Belastung) entlang deert@hrlinie im Hngriffsfeld (Summe aller
Berthrlinien) und die darss resultierende Zahnful3spannurag einer Schragveahnung
gezeigt.
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Flankenlinien F
Beriihrlinie

Eingriffsfeld

Eingriffsfldche Beriihrlinie

_—m\

_?‘5-—

- AN
A7 IE ARSIy
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e A
Linienlast F'(s) \\

Zahnfulkspannung cr(s)

) 8

b e .\5&‘ .
o ka1 k™ Zahnbreite
L2

Eingriffstrecke

Bild 10:  Schragverzahnung / Eingriffsfeld / Berthrlinie (Quelle: Niemann/Winter Bd.2)

Die Breitenlastverteilung hat maRgebenden Einfluss auf die Beanspruchung und
TragfahigkeitBild 11

Zahn Ritzel

Abweichungen/
''''''''''' = Verformungen A max
Zahn Rad Am l l l l

mit Belastung

ohne Belastung

Bild 11:  Breitenlastverteilung

Man definiert dieUberlast zu

Ky =t @

Analog gilt es die Stirnlastverteilung zu betrachtBiid 2.

AFy

bei Teilungsabweichungen

Fo

AFy,-hg > F, - hp 7?7

Ebenso: Kraft / Krimmungsradius |

Bild 12:  Stirnlastverteilung

Durch Teilungsabweichungen kann Walzenpressung als auch Zahnful3biegespannung trotz
geringerer aufRerer Belastunigei Doppeleingriff groRer sein als bei Einzeleingiiir
vorstehende Zahn Ubernimmteine grol3ere Belastungzuséatzlich wirkt der Einfluss des
Hebelarm bzw.des Krimmungsradiusauf die entstehenden Flankenpressungen bzw.
FulRspannungerkts folgtin Anstieg vorsyund sk
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Vereinfacht mussen die folgenden mdoglichen Anteile an der Kontaktlinienabweichung
ermittelt werden:

Verzahnungsabweichung

fertigungsbedingt
Flankenlinienwinkelabweichur

Soll
L LT 7

fHB
—v Ist

Bohrungslageabweichurdurch Fertigungsabweichuragler Geh&useverformung

Achsneigungsabweichung Achsschréankungsabweichufig
— Welle 1 — |‘fz_‘3.1

_ @’} Q Welle 1
Welle 2 —
:_/———_—:- ifzﬁ a

E _$_ Welle 2

Lagerluft / Lagerspiel

gesamtes Lagerspiel wirkse Lagerspielunterschiede wirksz

zentrierende Lager ungunstige Anordnun zentrierende Lager guinstigeAnordnung

Bild 13:  Anteile an der Kontaktlinienabweichung
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Lagerverformung

naherungsweise nach Lagerkatalog oder Naherung nach Wieche,

Biegunc Torsion

Wellenverformung

Bild 14:  Anteile an der Kontaktlinienabweichurfgortsetzung)

Die nachfolgende Abbildung zeigt die gunstige (aufhebende Wirkung) und ungunstige
(addierende Wirkung) Uberlageruregnzelner Anteile an der Kontaktlinienabweichung an
realen Getriebestufen.

UnguinstigeJberlagerung
Getriebeschem: Verformung(schematisch
Antrieb /_A._?-—i——‘_\_\
1 . %‘ ' —t FaY
— FAN ﬁ L / FT
. L
| = ] v .L?‘\—'_____‘__/?\
I i AN \ FaY B
Abtrieb B — Biegeverformung
T — Torsionsverformung
GunstigeUberlagerung
Getriebeschem: Verformung (schematisc
Antrieb B
= e TR
: M T
Zw15chen’[:- o L_‘ s~p—t———n
welle = | = B

Bild 15:  Uberlagerung deAnteile an der Kontaktlinienabweichung
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7. Grundlagen Lastverteilungsberechnung

Die Berechnung der Lastverteilung in einem Planetengetriebe ist im Wesentlichen von dem
sich einstellenden Zahnflankenklaffmald (FLKM) zwischen den Flanken der im Kontakt
befindlichen Zahnpaare abhangi®,9/. Dabei handelt es sich um eine Summe von
verschedenen Einflissen. Geht man davon aus, dass sich diese Einflisse unabhangig
voneinander uberlagern, kann das Gesamtklaffmal® aus der Summe der Einzelabweichungen
berechnet werden. Fir die Lastverteilungsrechnung wird das Zahnflankenklaffmafd im
Kontakt Sonnélanet (FLKI,) und im Kontakt Planet/Hohlrad (FLKM durch das
Programm MDESIGN [P berechnet. Als Ergebnis einer mit diesem Zahnflankenklaffmaf
erhalt man eine Uberhéhung der Linienlast. Prinzipiell lasst sich der Zusammenhang
feststellen, dasssich die Lastiberh6hung auf der Seite befindet, die der Seite mit dem
Klaffen der Flanken gegenuberliegt. Da zwei Zahneingriffe am Planeten vorliegen wird in
einem iterativen Rechenprozess die Lastverteilungsrechnung solange wiederholt, bis ein
Momentengkichgewicht am Planeten vorhanden ist.

Lastverteilung auf Flanke
Lastliberhdhung rechts

Hohlrad <« ; —

Planet € - ]l |
: Momentenseite

Steg = rechts

FLKM,45<0
Klaffen links

Lastverteilung auf Flanke | |

Lastiiberhdhuing rechts FLKM;2<0

Klaffen links

i Sonne

Planetentrager

Bild 16: Definition Zahnflankenklaffmafd

Das Zahnflankenklaffmald (FLKM) besteht aus folgenden Anteilen:
- Elastische Verformung der Radkorpergyéir Sonne (1), Planet (2) und Hohlrad (3)
- Elastischen Durchsenkung d&valzlager oder Verkippung des Planeten infolge
Gleitlagerung (vé
- Verdrillung des Planetentragers f4e
- Effektive Flankenlinienwinkelabweichungg)
- Elastische Durchsenkung der Planetentragerlagerung (nicht dargestellt)
- Geh&useverformungnichtdargestellt)

Das Zahnflankenklaffmal3 im Kontakt Sonne/Planet (1/2) und Planet/Hohlrad (2/3)
berechnet sich nach folgenden Formelin.

FLKM,), = V& t Ve, T V&1 TVEy ), + f et 2 3)
FLKM ;5 = V&, +VEis T VErp3 V&3 + fripemas 4)
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Die folgenden finf maRgeblichen Einflisse auf das Zahnflankenklaffmaf3 von Planetengetriebestufen
missen bei der Analyse der Lastverteilung berticksichtigt werden.

- Torsion des Ritzels, sowie die Hohlrad- und Zahnverformung

- elastisches Modell des Planetentragers

- Elastizitaten der Planetenradlager

- konstruktiven Eigenschaften der Steggeometrie

- optimierten Verzahnungsmaodifikation

Bild 17:  Mal3gebliche Einflusse auf das Zahnflankenklaffmald von
Planetengetriebestufen

Die Ergebnisse der Verformungsberechnung bei gegebenem Nennmoment zeigt Bild 18. Die
Berechnung der Verformung erfolgt fir zwei charakteristische Lastfélle durch ein in die Software
MDESIGN LVR"™ integrierten FE-Solver (CalculiX). Durch Uberlagerung der Verformung aus diesen
Lastfallen kann ein allgemeiner trapezférmiger Lastfall nachgebildet werden.

Konstanter Lastfall + Dreieckiger Lastfall = Trapezférmiger (allgemeiner) Lastfall

+ =0

Bild 18: Verformungsanalyseon Planetengetriebestufen
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8. Zahnflankenkorrekturen / - modifikationen

Zur Verbesserungzw. Optimierung der Tragfahigkeit und des Geréauschverhaltens geht man
von der theoretischen Flankenform sowohl in Zahnhéhals aich in Zahnbreitenrichtung
ab. Mogliche Korrekturen sind:

Profilkorrekturen| Kopf und Ful3ricknahme
CD:a . .
Kopf materialfrei Ful
A E F
L L .
y
A
Oﬁ
des - Lae o
Car - L ar -
de
dca - Kopfriicknahme-Startdurchmesser dcr- FuBriicknahme-Startdurchm.
Lca - Kopfriicknahme-Walzlange Lcs - FuBriicknahme-Walzldnge
Cga - Kopfriicknahme-Betrag C,s - FuBriicknahme-Betrag
Profilkorrekturen | StirnprofitWinkelmodifikation
materialfrei
Kopf Fui
A E F
OI
- Lae -
L
I - AF -
CH,, - Betrag der Stirnprofil-Winkelmod.
Profilkorrekturen |StirnprofitBalligkeit
materialfrei
Fufl
E F
Ca - Lar -
de
C,, - Betrag der Balligkeit

Bild 19: Profilkorrekturen
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Breitenkorrekturen FlankenlinierEndricknahme

1 materialfrei I

LCH

Endriicknahme v. d. Bezugsstirnflache I Endriickn. von der Nicht-Bezugsstirnfl. II

Ly - Lange Ley - Lange

Cp; - Betrag Cpy - Betrag

Breitenkorrekturen| FlankenlinieAwinkelmodifikation

materialfrei

1 11
o
y

ceanndh

- be -

b
| 2 .
Chpz - Flankenlinien-Winkelmodifikation
Breitenkorrekturen| FlankenlinierBalligkeit
materialfrei

&

Y

Cg - Betrag der Flankenlinien-Balligkeit

Bild 20: Breitenkorrekturen
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Flachenkorrekturen Topologische Modifikation

Ci;- Tiefe der Riicknahme am
Punkt (i, j)
(Stirnschnitt i, Flankenlinie j)

(pca— Anfangs-Walzwinkel der Riick-
nahme am Kopf

Cga— Tiefe der Riicknahme am Kopf

¢pcf— Anfangs-Walzwinkel der Riick-
nahme am FuB

CEgi— Tiefe der Riicknahme am FufB

S, - Schrankung des Stirnprofils

|SCZ‘ = |CHaj 'CHall‘ mit CHal = —CHall

Sg - Schrankung der Flankenlinie

ISg| = |CHRNa - CHaNf| Mit Crgna = —CHgna

Bild 21: Flachenkorrekturen

9. Generelle Vorgehensweise bei der Auslegung modifizierter
Verzahnungen

1. Die lastabhéangigen Verformungen sind durch konstruktive Mal3hahmen gering zu
halten bzw. so zu beeinflussen, dass sie sich zumindest teilweise gegenseitig
aufheben.

2. Der verbleibende, linear veranderliche Anteil der Kontaktlinienabweichung aus den
belastungsabhangigen, thermischen und fliehkraftbedingten Verformungen ist durch
eine  FlankenlinietWinkelkorrektur ~ (Schragungswinkelkorrektur) oder  bei
Stirnradpaarungen deh Einstellung z. B. mit Exzenterbuchsen an den Lagerungen
oder Anderung des Lagerspiels auszugleichen.
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3. Die um den Erwartungsweftlull schwankende Kontaktlinienabwiung durch die
fertigungsbedingten Abweichungen der Verzahnung, die Abweichungen durch
Taumeln der Rader und sonstige Belastungsuberhéhungen an den Stirnseiten sind
durch eine zusatzliche Balligkeiti.\y. nicht kreisformig) gering zu halten. Der
verbleibende Teil der Taumelabweichung stellt schliel3lich das theoretische Minimum
der wirksamen Abwichungen dar.

10. Anwendungsbeispiel Stirnradstufe: 2 MW Kegel
Stirnradgetriebe

Am Beispiel einer durch starke Gribcbhéddung geschéadigten Ritzelverzahnurgr
Stirnradstufe eines 2 MWKKegelStirnradGetriebes soll gezeigt werden, wie man mit Hilfe

der Verzahnungssoftware MDESIGN LVR die Schadensursachen bestimmen und in einem
zweiten Schritt Verzahnungsmodifikationen zur Verbesserung der Tragfahigkeigewsle
kann.

|

S &) N © O e ©
g —— —

L2 — [

&

— ,\
e [‘)__ !

o
r.m| I —

W

®
7.
-‘ >
©
i
)

7747

N/

Modul m 16 mm Zahnbreite Ritzel b, |465 mm
RitzelZahnezahl 7z 19 Zahnbreite Rad b, 324 mm
Radzahnezahl V2 92 Profilverschiebung Ritze| X; 0.4262
Eingriffswinkel a 20° Profilverschiebung Rad | X% 0.2673
Schragungswinkel b 15° Werkstoff 17CrNiMo6 (einsatzgehartet)

Bild 22:  KegelStirnradGetriebe & Verzahnungsdaten

Untersucht wurde die Stirnradstufe des Ke§knradGetriebes. Die Hauptabmessungen
der Verzahnung sind iild 22ersichtlich.Die Verzahnung aus dem Werkstoff 17CrNiMo6 ist
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protuberanzgefrast, einsatzgehéartet und geschliffen. Der Verzahnungsschaden stellt sich wie
folgt dar: An dem am Kegelrad angrenzenden Flankenbereich liegt eine totale Zerstérung
vor. Es ist anzunehmen, dase @erstorung am Zahnfuld (Eingriffsbeginn) begann und sich
allmahlich tber die Zahnhohe ausbildete, bis schliel3lich die Gribchenbildung in eine
grof3flachige Zerstorung auch mit Zahnkopfausbriichen tUber@itdg 23. Es ist ersichtlich,

dass die Flankensctién am Ritzel stark zur Kegelradseite hin verlagert sind. Entsprechend
vorliegender Verzahnungund Zeichnungsangaben erfolgt zunachst distdung des
Berechnungsmodell88eschrieben wird durch das Modell die Stirnradstufe, sowie durch die
Eingabe aul¥er Krafte die Wirkung der vorgelagerten Kegelradstufe auf das Umfeld und
den Zahneingriff der Stirnradverzahnung.

Bild 23:  Schadigung am Ritz&ahn lund Zahn 2)

Aus den Dokumentationsunterlagen werden Belastung (Drehmomeninill Anlagenfaktor

Ka) sowieeine vorgesehene Profilmodifikation (Kopfriicknahme,& 40 pum, Langk,; = 15

pum, b, = 10 um) und ein Kopfkantenverschlei3 von 3 pm dbernommen. Fir die rein
geometrischen  Abweichungen (hier: Flankenlini®imkelabweichung , Profit
Winkelabweichungfy o und die Achslagetoleranzen § fy 5 liegen keine Messergebnisse,
sondern nur Qualitdtsangaben und damit die Maximalwerte vor, Bild 24. Diese Angaben
stellen Maximalwerte jeweils fir Ritzel und Rad entsprechend den Qualitatsanspriichen dar
und werdenbei der Paarung der Rader nicht in voller Gré3e und gleicher Richturp (+,
auftreten.

frb fsb, fs d fua Vb fH et

45 um 60 pum 19 um 6 um 60 pum

Bild 24:  Verzahnungsabweichungen nach Qualitatsangaben

Es ist davon auszugehen, dass sich diese Abweichungen wie normalverteilte Zufallsgréf3en
verhalten und damit nach den Regeln der Wahrscheinlichkeitsrechnung zu tberlagern sind.
Geht man weiterhin davon aus, dass eine Pitfihkelabweichung bei Schragvermaimgen
hinsichtlich der Lastverteilung a&hnlich wirkt (linear veranderliche Kontaktlinienabweichung
Uber der Zahnbreite) wie eine Flankenliri@finkelkorrektur, kann diese in die
Betrachtungen einbezogen werden und es ergibt sich der Grof3twert der Sumppeadis
Gleichung¥).
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2o &2 dz N PP y
framerr =.J@ fmo +(fg, L) +(fgy, I_CDanat) +a fva @osa, @osp, - y,

i=1 i=1 (5)
Yo . Einlaufbetrag analot50 6336 (friheDIN 3990
b - gemeinsame Zahnbreite
L - Lagerbestand

Die Flankenlinienwinkelabweichungydi wird als Eingabewert in MDESIGN LVR verwendet
und stellt den GroRtwert fur die Kontaktlinienabweichung dar, der mit einer bestimmten
Wabhrscheinlichkeit nicht Uberschritten wird. Das Vorzeichen vgs Wird so gewahlt, dass

fur die jeweilige Drehrittung im geschadigten Bereich der untersuchten Verzahnung die
grofldte Beanspruchung vorliegt. Die Beurteilung der Beanspruchung erfolgt gegen die
Dauerfestigkeit, da diese bei einer (gegebenen) Laufzeit von 20801h unbedingt
maf3gebend ist.

v <! L = Eingriffsstrecke pro Teilung
T AN Fl o~ " (L_C=0.389) eps_L=3.16
nl -

£
£
4
n % 2000
e - i
e £ 324
n2 3 1000
o )
" L L 05 10‘ — o E[’n’wer‘vte]’
0
Linienlast Max./Mit. = 2.299
Maximale Linienlast = 4117 N/mm
im Eingriffsbereich L = 0.15...1.17
Berechnungsmodel MDESIGN LVR Lastverteilung Ausgangszustand
L = Eingriffsstrecke pro Teilung L = Eingriffsstrecke pro Teilung
(L_C=0.389) eps_L=3.16 (L_C=0.389) eps_L=3.16
350 -
1800 300 =
& 1500 ; 250 »
E 1200 2 ]
% 900 g
§ 600 = 324 E
§

250

Breite
[mm]

Sigma_Hmax/Sigma_HOC = 1.525
Maximale Pressung = 1608 MPa Sigma_Fmax/Sigma_F0 = 1.045
im Eingriffsbereich L = 0.15...1.17 Maximale Spannung = 334.8 MPa

PressungsverteilungAusgangszustand | Ful3spannungsverteilungdusgangszustanc

Bild 25: Berechnungsmodell & Ergebnisdarstellung

Die Ergebnisse der Berechnung mit einer aquivalenBauerbelastung (entsprechend
Auslegungsvorgabeks 1,4 ) unter Beriicksichtigung des Umfeldes und der Toleranzen und
Profilmodifikationen ergeben an der stark geschadigten Flanke eine deutlich ungleichmafiige
Lastverteilung, eine maximale Flankenpressuag s = 188 N/mm? und eine maximale
ZahnfuBspannung in Héhe var = 35 N/mm? Die ZahnfuRdauerbeanspruchung liegt
damit weit unter der Dauerbruchgrenze. Hinsichtlich der Flankenbeanspruchung wird die
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Schadigungsgrenze insbesondere an den zum Tellenegenden Flankenbereichen
erheblich Uberschritten. Auch in Zusammenhang mit einer durch Werkstoffuntersuchungen
nachgewiesenen, nicht optimalen Warmebehandlung sind die Gribchenschaden damit
rechnerisch recht gut erklarbar. Vor allem die Belastungsl Beanspruchungserhéhungen

an den Zahnstirnseiten sind auffallend. Diese ridhren einerseits von der starken
RitzelwellenverformungBjld 26 und andererseits von den Uberstehenden Zahnstirnseiten
des Ritzels her. Abhangig ist dieser Einfluss von der SteifageeZahnstirnseiten, die nun
wiederum von Grofl3e und Richtung des Schragungswinkels, sowie von der Drehrichtung
bestimmt wird.

— Welle 1 m—Rad1 s Welle 2 — 2 ad 2

350"

= = N N W
o O O U O
o O o o o

by

a
o o

Verlagerung in der Eingriffsebene [um]
On
o

N
o
o

579.3 868.9 1158.5

Breitenkoordinate [mm]

o
o
N
o]
»

Bild 26:  Wellen und Lagerverformung

Die Moglichkeiten konstruktiver MaRnahmen werden selbstverstandlich durch eine Reihe
von Randbedingungen (Funktion, Fertigung, Umfeld) eingeschréankt und stellen in der Regel
einen Kompromiss dar. Folgendes Vorgehen wird flr das Anwendungsbeispiel empfohlen:

1. Verringerung der Ritzelzahnbreite auf die Zahnbreite des Rades.

2. Flankenlinienwinkelkwektur entsprechend der Wellenschiefstellungdc 30 um

3. Uberlagerung einer Breitenballigkeit in der GroRe ver 80 um zur Entlastung der
Zahnstirnbereiche.

Die hiermit erreichten Resultate zeigt die nachfolgende Ubersicht fir die-, Last
Flankenpressngs und Ful3spannungsverteilung.
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Bild 27:

Fur die aquivalente Dauerbelastung sind die durch die vorgesehenen MalRnahmen erzielten
Ergebnisse fiur LastPressungsund Zahnful3spannungsverteilung dargestellt. Fir beide

Ergebnisdarstellung korrigierte Getriebestufe

Grenzwerte der Toleranzen konnten die Beanspruchungen §z.8 1282 N/mm?/ sy =

1207 N/mm?) deutlich gesenkt werden und sollten dazu filhren, dass die aufgetretenen
Grubchenschaden vermieden werden konnen.

allerdings Voraussetzung fur den schadensfreien Betrieb der Verzahnung.
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