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Kurzfassung

In hohenverstellbaren Tischen werden Linearantriebe mit eingebauten Planetengetrieben
eingesetzt, welche einen hohen Gerduschpegel aufweisen. Das Problem entsteht aufgrund einer
hohen Zahneingriffsfrequenz der Zahnrader im Getriebe. Aus Voruntersuchungen wurde die
Umsetzbarkeit eines Planetengetriebes auf Basis eines Reibrades bestétigt. Ausgehend von dieser
Erkenntnis beschéftigt sich diese Arbeit erstens mit der Findung weiterer Getriebetopologien,
welche das Reibrad-Planetengetriebe substituieren kénnen. Mit Hilfe von Bewertungsmethoden
werden verschiedenste Getriebevarianten verglichen und ein fir die Anwendung passendes Getriebe
ermittelt. Der zweite Fokus widmet sich der Bestimmung eines mathematischen Models des
Reibradgetriebes, mit dem hinreichend genaue Abschéitzungen beziiglich der Leistungsmerkmale
wie Wirkungsgrad, Verschleifl, usw. getétigt werden konnen. Ausgehend von diesem erlangten
Wissen wird ein Verbesserungs- und Optimierungsprozess gestartet. Dieser Prozess fiihrt zu
weiteren wichtigen Erkenntnissen zur Umsetzung eines serienreifen Reibradgetriebes fiir den

Einsatz in Linearantrieben fiir hohenverstellbare Tische.



Abstract

The planetary gear boxes, integrated in linear actuators for height adjustable tables, trigger high
sound levels due to the high tooth mesh frequency of the gear. Based on the concept that planetary
gear boxes can not only build with gear-wheels, but also based on a friction gear, the first part of
the master thesis deals with the identification of further gear topologies which can substitute the
planetary gear box. Valuation methods help to compare those different topologies and to find a
type which matches most the field of application of the new friction gear. The second step/part
serves to determine a mathematical model which accurately describes the performance
characteristics of the friction gear such as efficiency and abrasive wear. Based on that achieved
knowledge, an optimization process with a prototype will be started. This process provides further

know-how of the friction gear for the start of production.
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Einleitung

1 Einleitung

Die Mobelindustrie erfahrt ein immer hoéheres Mafl an Weiterentwicklung im Hinblick auf
Automatisierung von Einrichtungsgegenstéinden. Dabei sollen Linearantriebe vielseitig, bei Sesseln,
Tischen und Betten, zum Einsatz kommen. Vor allem der ergonomische und damit der
gesundheitliche Aspekt stehen im Vordergrund. Dies kann nicht nur im medizinischen Bereich fiir
bewegungsbeeintrichtige Personen, sondern auch zur Vorbeugung von einseitigen Belastungen bei
der téglichen Arbeit in Unternehmen dienen. Denn ein gesunder und motivierter Mitarbeiter ist
ein Erfolgsfaktor fir ein Unternehmen. Mit einem héhenverstellbaren Tisch, vgl. Abbildung 1.1,
kann dieser Erfolg positiv beeinflusst werden. Dem Mitarbeiter ist es erstens moglich, eine fiir sich
gesunde und optimale Sitzposition einzustellen, und zweitens stehend an seinem Platz zu arbeiten.
Jedoch sollte ein Mobelstiick durch den Einbau von Antrieben nicht an Asthetik verlieren. Um ein
ansprechendes Design umsetzen zu kénnen, missen diese Antriebe kompakt entwickelt und fiir den

Kunden nicht sichtbar im Mobelstiick verbaut werden.

Abbildung 1.1: héhenverstellbarer Tisch [Art & Office 2016]

In jedem Fufl eines Tisches befindet sich ein Antrieb bestehend aus einem Motor, einem
zweistufigen Planetenzahnradgetriebe und einem Spindelsystem (vgl. Abbildung 1.2). Im Zuge der
Miniaturisierung geht es hin zu schnelldrehenden Motoren mit geringem Ausgangsmoment. Um

dennoch die geforderten Abtriebsmomente, welche aufgrund der hohen Hublasten bis 110kg
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entstehen, an der Spindel zu erreichen, miissen dem Motor Getriebe nachgeschaltet werden. Diese
Tatsache bedingt, dass in den Getrieben sehr hohe Zahneingriffsfrequenzen vorherrschen, welche
zu stérenden Gerduschen fithren kénnen. Da diese Tische vor allem im Wohn- oder Biirobereich,
das heilt in ruhigen Umgebungen, eingesetzt werden, kann dieses akustische Problem zum

negativen Kaufentscheid eines Kunden fithren und ist somit zu 16sen.

3

Teleskopspindel

zweistufiges Planetengetriebe

Motor

Abbildung 1.2: Antrieb eines héhenverstellbaren Tisches

In der Entwicklung sind vor allem die Herstellkosten ein wichtiger Aspekt. Es wird eine genaue
Untersuchung aller Teile gefordert. Welche Materialien und Herstellungsmethoden sollen fiir das
jeweilige Einzelteil verwendet werden? Welche davon sind giinstig und effizient? Dabei ist zu
beachten, dass die eingesetzten Methoden und Materialien die Funktionalitiat, Leistung und

Lebensdauer des Getriebes nicht negativ beeinflussen.

1.1 Problemstellung

Das Hauptproblem bei den zurzeit produzierten Getrieben ist das storende Gerdusch, das durch
die hohe Zahneingriffsfrequenz der Zahnriader erzeugt wird. Aus diesem Problem heraus entstand
die Idee, die derzeitig eingesetzten Zahnriader gegen Reibrader zu tauschen. Ergebnisse aus schon

zuvor durchgefithrten Untersuchungen zeigen, dass die Machbarkeit bestéatigt und durch den
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Einsatz von Reibrddern mit Gummi/Metall-Paarung eine subjektive Absenkung der
Geréuschemission erzielt werden kann. Es wurde entschieden, ein Reibradgetriebe in ein
Serienprodukt zu verbauen und zu testen. Dieses Getriebe (vgl. Abbildung 1.3) war ein zweistufiges
Planetengetriebe. Jedoch wurde nur die erste Stufe mit einem Reibrad ausgestattet, da in der
zweiten Planetengetriebestufe die Drehzahl niedriger und damit die Gerduschentwicklung geringer
ist. Genauere Schalluntersuchungen mit diesem Getriebe ergaben eine Schalldrucksenkung um
zirka 6 dBA bei Zahneingriffsfrequenzen von etwa 1500 Hz. Somit wurden die ersten Annahmen

bestétigt. [Lautner 2015; Ernst 2012]

1.Stufe 2.Stufe

Getriebegehéuse
Sonnenrad (Reibradhiilse)
Motorwelle

Weéilzkorper (Planetenrad)
Nadellager
Planetentriger Stufe 1
Planetenzahnrad Stufe 2
Planetentriger Stufe 2

© 0N S Ut W

. Antriebswelle
10. Hohlspindel (fixiert)
11. Rillenkugellager

Abbildung 1.3: zweistufiges Planetengetriebe, 1. Stufe als Reibrad ausgefiihrt [Lautner 2015]

Nun stellt sich die Frage, ob ein Getriebe basierend auf Reibradern auch mit Getriebekonzepten,
wie Harmonic Drive-Getrieben, Doppelplanetengetrieben, Stufen-Planetengetrieben, usw.
umsetzbar wére. Es gibt verschiedene Getriebetypen, in denen Reibrader anstatt Zahnrédder
verbaut werden konnen. Aber welche von diesen liefern sinnvolle Leistungswerte, sind einfach in
das bestehende System zu verbauen und iiberschreiten nicht die geforderten Kosten? An diese

Getriebe werden hohe Anforderungen gestellt, welche in Tabelle 1.1 aufgelistet sind.

Des Weiteren ist noch nicht geklart, welche Effekte ein Reibradgetriebe beeinflussen. Hierbei stellt
sich die Frage, welche Faktoren es gibt und in welchem Mafle sie auf bestimmte Zielgroflen, wie

Wirkungsgrad, Ausgangsmoment, Verschleif}, usw. wirken.
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Tabelle 1.1: Randbedingungen/Anforderungen fiir das Getriebe

Bezeichnung Abk. Wert Einheit | Kommentar
Getriebeausgangsleistung P 20 - 100 W Teillastbetrieb moglich
Ubersetzung i 4 - 35 - Plus- oder Minusgetriebe
Bauraumdurchmesser D 35 - 50 mm

Bauraumlange L 20 - 40 mm

Getriebeeingangsdrehzahl | ney 3000 — 6000 | U/min

Betriebszyklus - 2 ein / 18 aus min 10% duty cycle

Lebensdauer - 110 - 150 h 10 Jahre oder 150.000 Zyklen

Schlussendlich ist der wirtschaftliche Aspekt miteinzubeziehen. Das zurzeit hergestellte
Zahnradgetriebe besitzt sehr geringe Herstellkosten, welches das neue Getriebe nicht iiberschreiten
soll. Welche Herstellungsmethoden und Materialien miissen fiir die Teile eines Reibradgetriebes
verwendet werden, um dieser Kostenvorgabe gerecht zu werden? Auch der konstruktive Aspekt

kann hier stark auf die Kosten einwirken und muss beriicksichtigt werden.

1.2 Losungsansatz und Ziele

Aufbauend auf das Konzept eines Reibradgetriebes sollen verschiedene Getriebekonzepte gefunden,
untersucht und miteinander verglichen werden. Diese Konzepte miissen den Anforderungen laut
Abschnitt 3.1 geniigen. Zusétzlich zu diesen Leistungsmerkmalen und Bauraumverhéaltnissen darf
der wirtschaftliche Aspekt des Getriebes nicht vergessen werden. Der Vergleich dieser Konzepte
soll unter Zuhilfenahme von qualitativen, quantitativen und  semi-quantitativen
Bewertungsverfahren durchgefihrt werden. Letztendlich muss aus diesem theoretischen

Konzeptvergleich ein Getriebe, das fiir weitere Versuche verwendet werden soll, hervorgehen.

Aus den im Unternehmen bestehenden Zahnrad-Serienprodukten soll jenes Produkt gewahlt
werden, welches mit dem aus der Vergleichsstudie ermittelten Getriebekonzept leistungs- und
bauraumtechnisch gut kombinierbar ist. Der Grund liegt im geringeren Entwicklungsaufwand
durch einfache Adaptierung des Systems. Aus der Kombination des theoretischen Getriebes und

des bestehenden Serienproduktes soll ein neues Getriebe basierend auf Reibriddern entstehen.

Im Anschluss ist eine technische Untersuchung nach den Leistungsmerkmalen des Getriebes an
einem Priifstand gefordert. Da es in einem Getriebe viele verschiedene Parameter gibt, welche

Einfluss auf den Wirkungsgrad und das Ausgangsmoment besitzen, soll ein mathematisches Modell

4
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entwickelt werden, welches fir Wirkungsgrad-Abschéitzungen eines Reibradgetriebes und als
Optimierungshilfe dienen soll. Zusatzlich ist fiir die Untersuchung ein Prototyp zu entwickeln,
welcher Messergebnisse liefert, die von verstellbaren Parametern abhéngig sind. In diesem Schritt
der Untersuchung miissen somit die technische Machbarkeit und der leistungstechnische Einsatz

des Getriebes durch einen iterativen Versuchs- und Verbesserungsprozess festgestellt werden.

Als Grundlage der Untersuchungen und Vergleiche sollen Wissen und Daten der vorangegangenen
Diplomarbeit von [Ernst 2012] und der Bachelorarbeit von [Lautner 2015] dienen, um den
Fortschritt des Getriebes zur Serienreife zu beschleunigen. Die Arbeiten zeigen, dass der Einsatz
einer Gummi/Metall-Paarung fir diese kleinen Getriebe mit geringer Leistungsiibertragung am
erfolgversprechendsten ist. Somit soll ein Elastomer auf Polyurethanbasis (vgl. Anhang 16 und
Anhang 17) als Reibpartner eingesetzt werden. Als Zylinder ausgefiihrte Reibrader, auf denen das
Elastomer aufvulkanisiert wird, und die Erzeugung der Normalkraft in den Kontakten der
Reibpartner durch Ubermaf, stellen in Kombination das einfachste und somit kostengiinstigste

Vorgehen dar. Diese Erkenntnisse werden im neuen Getriebe umgesetzt.

Das Ziel dieser Arbeit ist es, ein technisch abgesichertes Getriebekonzept zu entwickeln, welches

als Grundlage fiir eine Serienproduktentwicklung dienen kann.
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2 Grundlagen

In diesem Kapitel werden im ersten Abschnitt die fundamentalen Effekte in einem Reibrad
erlautert. Hierzu zdhlen die Tribologie, die moglichen Bewegungsarten, die auftretenden Verluste
und VerschleiBarten, sowie der Schlupf und seine Entstehung. Im zweiten Abschnitt erfolgt eine
kurze Auflistung der Einsatzmoglichkeiten von Reibradgetrieben. Der letzte Abschnitt beschéftigt

sich hingegen mit Methoden der Gerduschminimierung bei Reibradgetrieben.

2.1 Grundlagen der Reibriader

Das Prinzip eines Reibrades (vgl. Abbildung 2.1) beruht auf einer kraftschliissigen
Leistungstibertragung. Somit versetzt ein sich bewegender Korper nur durch Berithrung einen

zweiten Korper in Bewegung. Die Kraftiibertragung erfolgt nach dem Coulombschen Gesetz:

In der Kontaktzone soll ein grofler Reibbeiwert vorherrschen, damit eine hohe Tangentialkraft
erzeugt werden kann und es nicht zu iiberméafligem Durchrutschen zwischen den Reibpartnern
kommt. Zusétzlich sind Schlupf, Schmierung, Verschleil und die Umgebungseinfliisse wichtige

Parameter eines solchen Bewegungsvorganges. Dieses Prinzip ist ein Teil der Tribologie.

, Genau gesagt ist Tribologie die Wissenschaft und Technik von aufeinander einwirkenden
Oberflichen in Relativbewegung. Sie schliefst nicht nur Wechselwirkungen zwischen
Feststoffen ein, sondern auch jene, die zwischen Gasen, Flissigkeiten und Feststoffen

vorherrschen. “ Dies entstammt aus der englischen Originalfassung von [Jost 1966).

Es gibt viele Arten von Reibung. Fiir ein Reibradgetriebe sind Gleitreibung, Rollreibung und
Bohrreibung die wichtigsten (vgl. Abbildung 2.1). Bei der Gleitreibung kénnen die
Geschwindigkeiten in der Kontaktzone nach Betrag und Richtung verschieden sein. Dies tritt im
Realfall immer auf. Der idealisierte Zustand, in dem die Geschwindigkeiten in Betrag und Richtung
gleich sind und mindestens ein Korper eine Drehbewegung um eine momentane, in der

Beriihrungsflédche liegende Drehachse vollfithrt, wird als Rollreibung bezeichnet. Diese drei
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Reibungsarten konnen jeweils tiberlagert werden. Aus der Roll- und Gleitreibung entsteht zum

Beispiel die Wélzreibung, welche bei Reibriadern auftritt. [Grote und Feldhusen 2011, S. E85-E86]

F'.vl

Gleiten Bohren

. T Wiilzen
T W F W

Abbildung 2.1: Bewegungsarten zwischen Reibpartnern (Fx Normalkraft, w Winkelgeschwindigkeit, v
Gleitgeschwindigkeit), angelehnt an: [Grote und Feldhusen 2011, S. E85; Albers et al. 2008, S. 16]

Einer der wichtigen Parameter eines Reibradgetriebes, wie in Gleichung (2.1) beschrieben, ist die
Reibzahl p. Anhand von Abbildung 2.2 (Festkorpergleitreibung) ist erkennbar, dass diese Zahl von
mehreren  Grofien  abhédngt. Durch  Senkung der  Flachenpressung bei  geringen
Gleitgeschwindigkeiten ist nur eine geringe Steigerung der Reibzahl méglich. Bei hohen
Geschwindigkeiten und Senkung der Flachenpressung ist eine steile Zunahme zu erkennen. Die
Flachenpressung kann durch Verdnderung der Anpresskraft eingestellt werden. Des Weiteren
beeinflusst in diesem Fall eine niedrigere Umgebungstemperatur und damit die Temperatur der
Reibpartner die Reibungszahl positiv. Daraus ist ersichtlich, dass diese Zahl kein konstanter
werkstoffabhdngiger Wert, sondern von Beanspruchungsbedingung und allen stofflichen Elementen,

die an der Reibung teilnehmen, abhéngig ist. Eine gute Kraftiibertragung fordert eine hohe
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Reibzahl, welche mit Elastomer/Metall (u = 0,7 fir trockene Umgebung) als Reibpaarung erreicht

werden kann. [Mittmann und Czichos 1975, S. 366-372; Niemann und Winter 1983, S. 199

Abbildung 2.2: Reibungszahl | einer PTFE-Stahl-Gleitpaarung, p Fldchenpressung, v
Gleitgeschwindigkeit, Umgebungsmedium: synth. Luft, 1: T.= 23 °C, 2: Ta= 70 °C, angelehnt an: [Grote
und Feldhusen 2011, S. E86]

Reynolds hat entdeckt, dass in der Realitét in einem belasteten Walzkontakt gleichzeitig ein Gleit-
und Haftgebiet auftritt. Das Haftgebiet befindet sich immer am Einlaufrand und das Gleitgebiet
immer am Auslaufrand des Kontaktes. Bei einer bestimmten maximalen Belastung kommt es zum
vollstédndigen Gleiten im Kontakt. Diese Umsténde bewirken den sogenannten Schlupf's,,. Dabei
kann zwischen Gleit- und Deformationsschlupf unterschieden werden. Der im Reibradgetriebe
auftretende Deformationsschlupf ist gleich der Deformation des Materials im Haftbereich des
Kontaktes. Das Gleitgebiet fithrt wiederum zum Gleitschlupf, der bei hohem Gesamtschlupf
wesentlich hoher ist, als der Deformationsschlupf und umgekehrt. [Popov 2010, S. 123-125;

Schramm 2002, S. 21]

Abbildung 2.3 zeigt, wie sich die Profilteilchen eines elastischen Rades im Kontaktbereich aufgrund
von reinem Haften (Deformationsschlupf) verformen. Am Auslaufrand ist die Verformung u
maximal und geht am FEinlaufrand des Kontaktbereiches gegen null. Die Umfangsgeschwindigkeit
des Rades R - w ist bei einem angetriebenen Rad infolge der Deformation u und somit des Schlupfs

héher als die Geschwindigkeit v im Radmittelpunkt. Diese Geschwindigkeit v ist gleichzeitig die
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Umfangs- oder Langsgeschwindigkeit des Kontaktpartners. Umgekehrt ist bei einem Bremsvorgang

die Umfangsgeschwindigkeit des Rades geringer.

Rw-v
— >
| —
g DL 5
NN \
G e
[T ) T | —
- . ] - -
O 3 NN X \
e Q u
Q —
4
}.‘..--v---‘_‘ q —d
N M. M NN
L L Umax E g:*

Abbildung 2.3: Profilteilchen im Kontaktbereich und Entstehung des Deformationsschlupfs, angelehnt
an: [Rill 2001, S. 16]

Wie sich abhéngig von Schlupf und Reibzahl das Haft- und Gleitgebiet in einem elliptischen
Kontakt verdndert, ist an der charakteristischen Schlupf-Reibungszahlkurve (vgl. Abbildung 2.4)
abzulesen. Hier ist ersichtlich, dass bei Schlupf gleich Null die Reibzahl gegen Null geht. Eine
Kraftiibertragung ist somit ohne Schlupf nicht moglich. Bei einem bestimmten Schlupfwert gibt es
ein Maximum des Reibwertes. Steigt der Schlupf weiter, sinkt die Reibzahl wieder ab. Bei
bestimmten Materialpaarungen kann es dazu kommen, dass die Grenz- oder Gleitreibzahl p, gleich

der maximalen Reibzahl pyay ist.
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Ubergang von Haften zu Gleiten

A AN
4 / N
HMmax 3
5 |
g g |
. | gF 1
— S :
= T—' Gleiten
s
qv—j l"l‘g
o
0 Sy -
Schlupf s, in %
Haftgebiet Gleitgebiet

Abbildung 2.4: Schlupf-Reibungszahlkurve (schematisch), angelehnt an: [Winter und Gaggermeier
1979, S. 2-6, 55-62; Rill 2001, S. 18; Mehlan 2002, S. 12]

Wegen des Schlupfs, aber auch wegen der Grenzen von Werkstofffestigkeit, Reibverschleil und
Hertzscher Pressung besitzen diese Getriebe immer einen schlechteren Wirkungsgrad als

gleichwertige Zahnradgetriebe (vgl. Abbildung 2.7). [Grote und Feldhusen 2011, S. G119]

Der Schlupf s,, sollte, um den Verschleify zu mindern, gering gehalten werden. Er ist ein wichtiger
Bestandteil eines Reibradgetriebes und ist mit der Umfangsgeschwindigkeit des treibenden Rades

v; und der Umfangsgeschwindigkeit des angetriebenen Korpers v, definiert als:

V1=V
Sw = o (2.2)

Aufgrund des Schlupfs weicht die tatsdichliche Ubersetzung i.,; im Betrieb von der fixen

theoretischen Ubersetzung iz, ab. Diese Beziehung kann aus den Gleichungen, v; = d; - 7" nq,

Vo =dy TNy, lggr = %, ien = % und der Gleichung (2.2) fir den Schlupf abgeleitet und mit
2 1

Gleichung (2.3) beschrieben werden:

o lth
tat =7 o
1—-s,

(2.3)

Das bedeutet, dass immer iz4; = iy gilt. Da der Schlupf im Betrieb bei Leistungsénderung nicht

konstant ist, #ndert sich die tatsdichliche Ubersetzung mit. Das fithrt dazu, dass die
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Abtriebsdrehzahl, wenn diese eine Regelung erfordert, mit Sensoren erfasst werden muss und nicht

von der Eingangsdrehzahl abgeleitet werden kann.

Wenn zuséatzlich zum Betragsunterschied der Umfangsgeschwindigkeiten ein Richtungsunterschied
hinzukommt, wird dieser Zusatzeffekt Schréglauf genannt, der zum Querschlupf fithrt. Dieser tritt
meist bei nicht exakt achsparallelen Wellen auf und sollte wegen zusétzlichen Verschleify* vermieden
werden. Er kann bei bestimmten Getrieben fiir eine Ubersetzungsverstellung genutzt werden.

[Albers et al. 2008, S. 659]

Im Gegensatz zu Zugmittelgetrieben tritt bei Reibradgetrieben idealisiert nur ein punkt- oder
linienférmiger Kontakt auf. Durch die Anpresskraft Fu, die notwendig ist, um eine Tangentialkraft
zu erzeugen, entsteht in der Realitdt durch Abplattung beider Koérper immer eine Beriihrflache
(aufgrund der Kontaktlange) und darauf eine Druckverteilung pr, die mit der Hertzschen Gleichung
bestimmt werden kann (vgl. Abbildung 2.5). Bei weichen nichtmetallischen Werkstoffen findet die
Theorie der Stribeckschen Wélzpressung Anwendung. Diese Wélzpressung k ist im Gegensatz zur
Hertzschen Pressung nur eine Vergleichsgrofie (entsteht aus Vergleichsflédchen, -beanspruchungen,
-kennwerten) und dient einzig allein dem Vergleich mit aus Versuchen ermittelten Kennwerten.

[Grote und Feldhusen 2011, S. G114; Steinhilper und Réper 2000, S. 181]

Abbildung 2.5: Kontakt zweier Zylinder mit Druckverteilung nach Hertz, angelehnt an: [Wittel et al.
2011, S. 75]

Der Verschleif3 ist ein stéandig auftretender und negativer Effekt bei Reibradgetrieben und wird vor
allem bei FElastomeren noch nicht vollstindig verstanden. Die vier Verschleilgrundarten -

adhésiver, abrasiver, korrosiver Verschleiff und Materialermiidung - kénnen in einem Reibkontakt
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auftreten (vgl. Abbildung 2.6). Die adhésive VerschleiBart tritt bei Materialpaarungen mit
ungleichen Materialhdrten auf und gilt somit bei Gummi/Metall Reibpaarungen. Der Verschleify
ist, entgegen der Vermutung, nicht unmittelbar an die Reibzahl gekniipft. Das heif}t, dass mit
hohen Reibzahlen ein geringer Verschleil erzielt und beide Werte beinahe unabhéngig voneinander
optimiert werden kénnen. Wie die Reibzahl ist der Verschleifl von Temperatur, Material, Rauheit,
Flachenpressung, Gleitgeschwindigkeit, Verschmutzung, etc. abhingig. Dabei ist anzumerken, dass
bei trockenlaufenden Reibradern eine sehr glatte Oberfliche der Reibpartner vorherrschen soll.
Dies bedeutet einerseits eine hohe Reibzahl und andererseits einen geringeren Verschleiff. [Popov

2010, S. 275-288)

Aubere

bereich

Adhision Oberflachenzerriittung Abrasion Tribochemische
(Ermiidung, Delamination) (Spanen, Brechen) Reaktionen (Abtrag der
Grenzschicht)
Abbildung 2.6: Verschleiarten (Fr Reibkraft, Fr Tangentialkraft, Fx Normalkraft auf den Korper, Fni

Normalkraft auf Rauheitskontakt, Av Relativgeschwindigkeit, H Hérte des Korpers), angelehnt an:
[Albers et al. 2008, S. 25]

Der Verlust eines Reibradgetriebes besteht aus Leerlauf-, Lager- und Reibungsverlusten [Niemann
und Winter 1983, S. 207-208]. In den Reibungsverlusten sind die Walkverluste enthalten, welche
vor allem bei Gummi als Reibwerkstoff entstehen. Diese Verluste treten vorwiegend in Form von
Wiérme in Erscheinung. Die dabei entstehende Wérme kann wiederum die Eigenschaften der
Reibmaterialien beeinflussen. Da Elastomere als Reibwerkstoff nur geringere Temperaturen
standhalten (Beispiel: kurzfristige Einsatztemperatur von Asmaprene C bis 100°C [ASMA®

2015a]), miissen diese Verluste minimiert werden. Zusitzlich besitzt Gummi eine schlechte
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Warmeleitfahigkeit, weswegen er sich bei hohen Temperaturen meist von innen zerstort. [Mehlan

2002, S. 26]

Durch die Kontroverse von Schlupf, Reibzahl, Verschleif}; Leistung und Wirkungsgrad ist eine
Optimierung eines solchen Getriebes notwendig. Zuséatzlich ist es aufgrund der entsprechend
héheren Ubertragungsverluste unwirtschaftlich, mehr als zwei Reibstellen hintereinanderzuschalten
[Niemann und Winter 1983, S. 192]. Weitere Vor- und Nachteile eines Reibradgetriebes sind in
Tabelle 2.1 angefiihrt.

Tabelle 2.1: Vor- und Nachteile von Reibradgetrieben [Niemann und Winter 1983, S. 189-217; Albers et
al. 2008, S. 641-661; Continental 2008]

Vorteile Nachteile

e  Fiir stufenlose Ubersetzungsgetriebe e  Vorhandener Schlupf
geeignet e Niederer Wirkungsgrad wegen Schlupf

e  Gerduscharm bei weichen Gummi- e Keine konstante Ubersetzung bei Leistungsinderung
Belagen o  Anpresskraft erforderlich

e  Geringe Gerduschentwicklung bei e Vorrichtung um Anpresskraft zu erzeugen notwendig
gehérteten, geschliffenen und o  Hoher Gerduschpegel bei schnelllaufenden, trockenen
geschmierten Stahlreibflachen und metallischen Reibpaarungen

e  Sicherheitsanwendung bei Uberlast, e Hohe Erwarmung durch Reibung und Walken
z.B.: Kupplung e Beschidigung bei Uberlast

e  Wartungsfreier Betrieb e  Geringere Leistung tibertragbar als mit

e Einfache Montage formschliissigen Getrieben bei gleichem

e Einfach herstellbar Leistungsgewicht

e  Wenig bewegte Teile o  Fir leistungsschwache Antriebe

2.2 Einsatzmoglichkeiten von Reibradgetrieben

Wie in Abbildung 2.7 zu sehen, reihen sich Reibradgetriebe vor allem bei niedrigen Leistungen und
relativ. hohem Leistungsgewicht ein. Sie finden in grofler Bauweise Anwendung bei
Palettenforderanlagen, Gurtférderanlagen, Stiickgut-Sortieranlagen, Laufkatzen von Kranen,
Flurforderzeuge, Paketforderbander, Druckwerke, frither in Prége-/Stanz-/Pressmaschinen, sowie
bei automatischen Parksystemen, Trommelantrieben und Fahrgeschéften bei
Vergniigungsveranstaltungen (z.B. Achterbahnen) [Mehlan 2002, S. 28-29; Continental 2008].
Werden sie als Miniatur-Getriebe ausgefiihrt, sind sie in Uberlastgetrieben fiir Drucker [Kawano
2004], in Kompressoren fiir Autos [HKS Co. 2015], Schallplattenspieler und Tonbandgerite zu

finden.
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Miniaturplanetengetriebe auf Basis von Reibradern koénnen fir Miniaturpumpen,
Miniaturnachfithrantriebe, Kameralinsenantriebe und Antriebe fiir Miniaturroboter verwendet
werden. Es wird von Mini- bis hin zu Nano-Getrieben mit einem Bauvolumen von 1mm? bis kleiner

10%um? gesprochen. [Hagg und van Brink 1999

A

10?

I I
Wilz- und Reibketten-Stellgetriebe

Hydrostatische

10 ) Stellgetriebe |

2
1 2257,

SN

[

G/P in kg/kW

Zahnradgetriebe

| | >
1 10 10? 10° 10

P in kW

Abbildung 2.7: Einordnung der Wilzgetriebe nach Leistungsgewicht (G/P) und Leistungsbereich
(P), angelehnt an: [Continental 2008]

2.3 Methoden zur Gerduschminimierung bei Reibradgetrieben

Das Geréduschverhalten kann durch den Einsatz von weichen Materialien wie Gummi minimiert
werden. Auch beim Einsatz von zwei metallischen Kontaktpartnern kénnen mit Hilfe von
Traktionsfluiden der Gerduschpegel und der Verschleifl minimiert werden. Des Weiteren besitzt
eine gehirteter Stahl/gehirteter Stahl-Paarung eine um 90% hohere Ubertragungsleistung als eine
Gummi/Stahl-Paarung. Schmierstoffe diirfen bei Gummireibrdadern nicht in die Kontaktstellen
gelangen, da die Reibzahl drastisch sinkt. Im Getriebe befindliche Lager sind fiir Reibradgetriebe

mit Elastomeren gut abzudichten. [Niemann und Winter 1983, S. 197,200]
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3 Entwicklung eines Getriebekonzeptes

Im folgenden Kapitel werden verschiedenste Getriebevarianten, welche das Reibrad-
Planetengetriebe substituieren konnen, erldutert. Eine Zusammenfassung all ihrer Vor- und
Nachteile dient als Grundlage fir ein Bewertungsverfahren. Dieses Verfahren soll aus den

Getriebevarianten ein fiir den Einsatz und die Bedingungen giinstiges Getriebe ermitteln.

3.1 Anforderungsliste

In erster Linie muss eine Getriebevariante die Leistungsparameter, laut Tabelle 1.1, einhalten. Das
heifit, dass die Parameter des zu entwickelnden Getriebes in jedem dieser Wertebereiche liegen
sollten. Dies ist im ersten Schritt der Auswahl einer Getriebevariante nicht moglich, da die Leistung
und die Lebensdauer fiir alle Varianten nur schwierig abgeschitzt werden kénnen. Fiir die
Vergleichsanalyse werden daher die auf ein Zahnradgetriebe bezogenen Wirkungsgrade jeder
Variante aus der Literatur herangezogen. Da die Wirkungsgrade auch von der Ubersetzung

abhéngig sind, wird ein Wirkungsgrad-Bereich fiir die Konzeptauswahl verwendet.

Laut Anforderungen diirfen nur Getriebe mit koaxialen An- und Abtrieb verwendet werden. Durch
diese kann der Bauraum minimiert und die Asthetik erhalten werden. Ein unter dem Tisch
angebrachter 90°-Antrieb, wie zum Beispiel ein Schneckengetriebe, kann nur mit viel Aufwand

kompakt und versteckt in Teleskop-Tischfiifen verbaut werden.

Ein weiteres Kriterium fiir die Getriebekonzeptauswahl ist der Verzicht auf Kegelrader. Sie sind
komplexer herzustellen als zylindrische Réder. Dariiber hinaus miissen sich die Drehachsen der
Réader und die Beriihrfliche genau in einem Punkt schneiden, da es ansonsten zu zusétzlichem
Bohrschlupf kommt, der die Verluste unnétig steigert. Diese geometrische Bedingung erfordert

auflerdem eine hohere Toleranzgenauigkeit, welche sich in den Herstellungskosten niederschlégt.

Die Untersuchung der Getriebekonzepte soll alle Getriebetopologien einer Getriebevariante
beinhalten. Das heifit, dass die unterschiedlichen Kombinationen von Antrieb zu Abtrieb der
verschiedenen Teile (Steg, Sonnenrad, Hohlrad, ..) analysiert werden. Der Grund dieser Studie

liegt darin, dass es einen Auflenldufermotor, welcher bei gleichem Bauraum ein héheres Moment
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liefern kann, als Option zum normalen Innenldufermotor gibt. Die Untersuchung soll zeigen, ob

dieser Auflenlaufermotor zum Einsatz kommen kann.

3.2 Getriebekonzepte

Um ein verwertbares Konzept eines koaxialen Getriebes zu finden, werden verschiedenste Arten
miteinander verglichen. Der Aufwand der Konzept-Untersuchung sollte jedoch in Grenzen gehalten
werden. In  [Mulzer 2010] wurden 222 koaxiale Getriebe aus zwei gekoppelten
Standardplanetengetrieben abgeleitet. Das Ergebnis zeigt verschiedenste Varianten von Stirnrad-,
Kegelrad- und Exzentergetriebe. Diese zu vergleichen und zu untersuchen wiirde zu viel Zeit in
Anspruch nehmen. Darum fallt die Auswahl auf die neun nachstehenden Getriebearten, aus
[Mulzer 2010] und [Maul Konstruktion 2015], wobei vor allem darauf geachtet wird, dass moglichst
grofle Unterschiede vorhanden sind. Diese Unterschiede zeigen sich im Aufbau und in der

Funktionsweise der verschiedenen Getriebe.

Jedes der folgenden neun Getriebe wird dahingehend untersucht, dass zuerst jede Getriebetopologie
herausgefiltert und deren Ubersetzungsbereiche bestimmt werden. Danach werden alle Vor-,
Nachteile und Verbesserungsmafinahmen der jeweiligen Getriebe auf Basis von Zahnradgetrieben,
sowie Probleme beim FEinsatz von Reibriadern ermittelt, um die verschiedenen Getriebekonzepte

mittels qualitativen, quantitativen und semi-quantitativen Parametern miteinander zu vergleichen.

Einen wichtigen Vergleich zeigen Abbildung 3.1 und Abbildung 3.2. Hier sind verschiedene
Getriebearten und ~topologien beziiglich deren Abhingigkeit von Ubersetzung zu
Durchmesserverhéltnis aufgetragen. Sie zeigen den Platzbedarf jedes Getriebes fiir eine bestimmte
Ubersetzung (die Drehrichtung und somit das Vorzeichen der Ubersetzung ist vernachlissigt) und
die gegebenen Geometriebedingungen in radialer Richtung. Somit erleichtern sie die Suche nach
einem fiir die Anwendung passenden Getriebe. Auflerdem koénnen die Getriebekonzepte leichter

miteinander verglichen werden.

Das Durchmesserverhéltnis auf der Ordinate bestimmt sich aus grofitem bendétigten
Aufendurchmesser (benotigte Wandstarken des Hohlrades nicht inkludiert) und kleinstem

Zahnraddurchmesser (Ritzeldurchmesser) des Getriebes. Da bei Harmonic Drive-Getrieben,
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klassischen Akbar-Getrieben und Cyclo-Getrieben kein Sonnenrad vorhanden ist, wird als kleinster
Ritzeldurchmesser bei Harmonic Drive-Getrieben der Flexspline (vgl. Abschnitt 3.2.8) und bei den

anderen beiden Getrieben das erste Planetenrad herangezogen.

Im Unterschied zu Abbildung 3.2, bei der die angegebenen Getriebe bei bestimmtem
Durchmesserverhéltnis nur eine bestimmte Ubersetzung erreichen, kénnen die Getriebearten in
Abbildung 3.1 fiir ein und dasselbe Verhiltnis verschiedene Ubersetzungen annehmen. Somit ist
die Ubersetzung dieser Getriebe in einem bestimmten Bereich (z.B.: linker oberer Bereich fiir das
zweistufige Stirnradgetriebe) unabhéngig von Durchmesserverhéltnis und Platzbedarf. Das heifit,
dass bei einem Planetengetriebe bei hoherer benotigter Ubersetzung (wenn das Ritzel nicht

verkleinert werden kann) immer eine Vergroferung des Aulendurchmessers von Néten ist.

Grundsiétzlich ist zu sagen, dass Getriebe mit geringem Durchmesserverhéltnis immer zu
bevorzugen sind, da sie kompakter gebaut werden kénnen. Jedoch ist darauf zu achten, dass die
benétigte Ubersetzung erreicht werden kann. Aus diesen Erkenntnissen heraus ist das ebene Akbar-
Getriebe immer die beste Wahl, wenn es ausschlieBlich um radiale Geometriebedingung und
Ubersetzung geht. Nachteilig ist zu sagen, dass beide Abbildungen lediglich die geometrische
Umsetzbarkeit zeigen, jedoch die Faktoren Verformung, Belastbarkeit, usw. nicht beriicksichtigen.
Ein gutes Beispiel ist das Harmonic Drive-Getriebe. Bei diesem treten bei kleinen Ubersetzungen

hohe Verformungen eines Bauteils auf, was in der Realitit schwer bis gar nicht umsetzbar ist.

Die Linien in Abbildung 3.1 stellen einen geometrischen und konstruktiven Grenzwert dar. Fir
Akbar-Getriebe ist dieser Grenzwert nicht erreichbar, da man eine Wandstéarke von null benétigen
wiirde. Alle anderen Getriebe sind in der Lage, diesen Grenzwert aus Sicht der konstruktiven

Machbarkeit zu erreichen.
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Abbildung 3.1: Platzbedarf fiir verschiedene Getriebearten (a) (fiir Bezeichnungen vgl. Tabelle 3.5)
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Abbildung 3.2: Platzbedarf fiir verschiedene Getriebearten (b)

Ein wichtiges Thema bei Reibradern ist die Anpresskraftaufbringung. Diese setzt meist elastische
Bauteile oder geteilte Sonnenréader voraus. Aus [Ernst 2012] geht hervor, dass fiir kleine Getriebe

wegen des Platzbedarfs meist nur die Losung einer Vorspannkraftaufbringung durch Ubermafl
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moglich ist. Diese Art ist grundsétzlich fir alle Getriebe umsetzbar. Trotzdem werden fir die

nachfolgenden Getriebe weitere Moglichkeiten in Betracht gezogen und untersucht.

3.2.1 Zweistufiges Stirnradgetriebe

Dieses Getriebe ist ein doppeltes Stirnradgetriebe, wobei Ab- und Antriebswelle koaxial ausgefiihrt
sind. Ein Stirnradgetriebe stellt das einfachste Getriebe dar, kann aber ohne zweite Stufe nicht
koaxial ausgefiihrt werden. Der Aufbau und das Prinzip sind in Abbildung 3.3 und die Vor- und
Nachteile des Getriebes in Tabelle 3.1 zu sehen. Die Ubersetzung ist in einem bestimmten Bereich
vom Durchmesserverhiltnis unabhingig. Werden hohe Ubersetzungen benétigt, bedingt dies einen
grofien radialen Bauraum. Des Weiteren ist das zweistufige Stirnradgetriebe ein Plusgetriebe (=
Getriebe, bei dem Eingangs- und Ausgangswelle denselben Drehsinn besitzen, im Gegensatz zum
Minusgetriebe, wo beide Wellen einen gegenlaufigen Drehsinn aufweisen) und der Wirkungsgrad
eines solchen Getriebes mit Zahnrédern liegt bei zirka 98% [Grote und Feldhusen 2011, S. G121].
Um eine Ubersetzung (i > 2) zu erreichen, ist nur jene Antriebsvariante moglich, bei der iiber das
kleinste zentrale Rad an- und das groite zentrale Rad abgetrieben wird (vgl. Prinzip in Abbildung
3.3). Verbesserungsmafinahmen bei einem zweistufigen Stirnradgetriebe kénnen durch den Einsatz
von zwei und mehr Zwischenwellen ermoéglicht werden. Dadurch besitzt das Getriebe mehr
Beriihrpunkte und die Ubertragungsfihigkeit steigt. Zusétzlich kann bei der zweiten Stufe wegen

der geringeren Umfangsgeschwindigkeit der Einsatz von Zahnriddern belassen werden.

Eine weitere Art der Vorspannkraftaufbringung kann hier durch den Einsatz einer Feder realisiert
werden. Dabei soll die Feder die Zwischenwelle mit einer vordefinierten Kraft zur Zentralwelle

driicken oder ziehen.
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/7777

(b)
Abbildung 3.3: Aufbau und Prinzip eines (a) Ein- und (b) zweistufigen Stirnradgetriebes, angelehnt an:
[Niemann und Winter 2003, S. 7; Mulzer 2010]

Tabelle 3.1: Vor- und Nachteile des zweistufigen Stirnradgetriebes

Vorteile Nachteile

o Einfache Bauweise e Schlechte Kraftverteilung

e  Wenig Know-How noétig o Hohe Lagerkrifte

e Ubersetzung durch einfachen o Keine kompakte Bauweise mit hoher
Austausch der Zahnrider dnderbar Ubersetzung

o  Geringe Komplexitat e Geringe Schockabsorption

e Mittlere/r e Nicht selbsthemmend
Anderungen/Entwicklungsaufwand | e  Symmetrische Bauweise nur beim Einbau von
am bestehenden System nétig mehreren Zwischenwellen

e Keine Unwucht, da kein o  Schlechter Reibkontakt zwischen groflem und
Exzentergetriebe kleinem Rad bei hoher Ubersetzung

o Hohe Umfangsgeschwindigkeit in den
Reibkontakten, da kein Umlaufgetriebe

e Hohe Anpresskraft notig

e Maximale Ubersetzung vom
Bauraumdurchmesser abhéangig

e Bauraumldnge muss grofler ausgefithrt werden

3.2.2 Planetengetriebe

Diese Planetengetriebe sind laut Abbildung 3.4 einfache Umlaufgetriebe. Dabei sind mehrere
Planetenrader um ein Sonnenrad angeordnet, welches als Zentralrad fungiert. Diese Planetenrader
wiederum sind mit Stegen und parallelen Achsen verbunden und laufen in einem Hohlrad (besitzt
Innenverzahnung) um. Sie ziehen Kreisbahnen im Gehéduse. In Standardanwendungen wird iber
das Sonnenrad an- und tiber den Planetentriager abgetrieben. In speziellen Applikationen, wie zum
Beispiel in Autos, kénnen Planetengetriebe durch verschiedenste An- und Abtriebstopologien als

Schaltgetriebe verwendet werden. [Naunheimer et al. 2007, S. 175]
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Die Vor- und Nachteile des Getriebes sind in Tabelle 3.2 zu sehen. Beim Planetengetriebe ist die
Ubersetzung vom Durchmesserverhéltnis abhingig. Das bedeutet, dass erst durch Steigerung des
AuBendurchmessers des Getriebes bei vorgegebenem Ritzel gréfiere Ubersetzungen erzielt werden
kénnen. Das Prinzip zeigt laut Abbildung 3.4 (b) ein Plusgetriebe. Im Gegensatz dazu ist das
Planetengetriebe in Abbildung 3.4 (¢) mit feststehendem Planetentrager ein Minusgetriebe, welches
wegen des sich bewegten Hohlrades weniger kompakt gebaut werden kann. Die Kombinationen
Antrieb tiber Hohlrad oder Planetentriager und Abtrieb iiber Sonnenrad sind fiir den konkreten
Anwendungsfall nicht méglich, da diese keine niitzlichen Ubersetzungen erbringen. Der maximale
Wirkungsgrad eines Planetengetriebes bewegt sich zwischen 96% und 98%. [Grote und Feldhusen

2011, S. G147]

(c)

Abbildung 3.4: Planetengetriebe, Aufbau und Prinzip, angelehnt an: [Magirus Deutz 2015; Mulzer
2010]

Tabelle 3.2: Vor- und Nachteile des Planetengetriebes [Grote und Feldhusen 2011, S. G146-G154;
Harmonic Drive AG 2015b]

Vorteile Nachteile
e Symmetrische Bauweise e Nicht selbsthemmend
o Kompakte Bauweise e Hoheres Spiel als Harmonic Drive-
e Sonnenrad, Hohlrad und Planetenrader Getriebe
nur auf Torsion beansprucht e  Wiederholgenauigkeit nicht so hoch wie
o Kréfteverteilung an mehreren beim Harmonic Drive-Getriebe
Planetenradern, viele Bertihrpunkte e Hohere Lagerkrifte an den
o Steifes Getriebe Planetenrddern
e  Geringer Entwicklungsaufwand, da o Exakte Fertigung notig
Produkt schon vorhanden e Schlechter Kontakt zwischen Sonnenrad
o Gute Kraftiibertragung zwischen und Planetenrad, wenn kleines
Hohlrad und Planetenrad Verhéltnis von Sonnen- zu
Planetendurchmesser
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3.2.3 Doppelplanetengetriebe

Das Doppelplanetengetriebe ist eine Abwandlung des einfachen Planetengetriebes. Dabei werden
zwei Planetenréder, welche gleiche oder unterschiedliche Durchmesser besitzen kénnen, verwendet,
um eine Bertihrstelle zwischen Sonnenrad und Hohlrad aufzubauen. Im Gegensatz zum einfachen
Planetengetriebe kehrt sich hier die Drehrichtung um. Das bedeutet, dass Abbildung 3.5 (b) ein
Minusgetriebe und Abbildung 3.5 (c¢) ein Plusgetriebe darstellt. Auch beim Doppelplanetengetriebe
ist wie beim Planetengetriebe die Ubersetzung vom Durchmesserverhéltnis abhéngig. Die
Doppelplanetengetriebe besitzen etwas niedrigere Wirkungsgrade als die Planetengetriebe. Der
Grund liegt in der zuséitzlichen Beriihrstelle des zweiten Planetenrades, wodurch Reibung zu
weiteren Verlusten fithrt. Weitere Vor- und Nachteile sind in Tabelle 3.3 angefiihrt. [Fischer et al.

2012, S. 112-113; Grote und Feldhusen 2011, S. G147]

(2) (b) (c)

Abbildung 3.5: Doppelplanetengetriebe, Aufbau und Prinzip, angelehnt an: [Mulzer 2010]

Tabelle 3.3: Vor- und Nachteile des Doppelplanetengetriebes

Vorteile Nachteile
e  Symmetrische Bauweise e Nicht selbsthemmend
¢ Kompakte Bauweise e Hoheres Spiel als Harmonic Drive-
o  Gegenlaufige Drehrichtung, im Getriebe
Gegensatz zum einfachen e Wiederholgenauigkeit nicht so hoch wie
Planetengetriebe und Stufen- bei Harmonic Drive-Getriebe
Planetengetriebe o Hohere Lagerkrifte an den
e Geringer Entwicklungsaufwand Planetenrddern
o Gute Kraftiibertragung an der Hohlwelle o Komplexere Bauweise als einfaches
¢ Kurze Bauraumlange moglich Planetengetriebe
o Integrierbarkeit in bestehendes System o [Exakte Fertigung notig
moglich e  Weniger Know-How im Unternehmen als
e Sonnenrad, Hohlrad und Planetenrader bei einfachem Planetengetriebe

nur auf Torsion beansprucht
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e Einfache Normalkraftaufbringung durch e Schlechter Kontakt zwischen den
federgestellten Planetentrager oder Planetenradern und dem Sonnenrad
verspannte Planetenrdder moglich e Bauraumdurchmesser kann zum

Problem werden, da viele Planetenrédder
zwischen Sonnenrad und Hohlrad

gepackt werden miissen

3.2.4 Stufen-Planetengetriebe

Das Getriebe in Abbildung 3.6 stellt eine weitere Abwandlung des einfachen Planetengetriebes dar.
Das Planetenrad besteht aus zwei axial festverbundenen Planetenrddern, welche zwei
unterschiedliche Durchmesser aufweisen. Laut Abbildung 3.6 (b) bringt das Sonnenrad das
Moment auf einer Seite des Planetenrades ein und tiber die zweite Seite wird das Moment auf den
Planetentréger tibertragen. Bei diesem Getriebe ist, wie beim Planetengetriebe, ein maximaler
Wirkungsgrad zwischen 96% und 98% erreichbar [Grote und Feldhusen 2011, S. G147]. Beim
Stufen-Planetengetriebe ist die Ubersetzung, wie in Abbildung 3.1 zu sehen, in einem gewissen
Bereich unabhéngig vom Durchmesserverhéltnis. Des Weiteren ist das Stufen-Planetengetriebe
dhnlich dem Planetengetriebe bei feststehendem Hohlrad ein Plusgetriebe und bei feststehendem
Planetentriger ein Minusgetriebe. Bei feststehendem Planetentréger (vgl. Abbildung 3.6 (a)) stellt
es eine Abwandlung des zweistufigen Stirnradgetriebes dar. Die Vor- und Nachteile des Getriebes
sind in Tabelle 3.4 zu sehen. Wie beim zweistufigen Stirnradgetriebe ist auch bei diesem Getriebe
die Ausfithrung der zweiten Stufe mit Zahnrddern moglich, da dort eine geringere

Umfangsgeschwindigkeit vorherrscht und die Zahneingriffsfrequenz wesentlich geringer ist.

,Bei Stufenplaneten ist zusdtzlich eine genaue gegenseitige Lagezuordnung ihrer beiden
Planetenzahnkrinze und eine Markierung der in Montagestellung kdammenden Zahnpaare

erforderlich. “ [Grote und Feldhusen 2011, S. G150]
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—— -
(a) (b)

Abbildung 3.6: Prinzip eines Stufen-Planetengetriebes, angelehnt an: [Mulzer 2010)]

Tabelle 3.4: Vor- und Nachteile des Stufen-Planetengetriebes

Vorteile Nachteile

e Symmetrische Bauweise e Nicht selbsthemmend

e Sonnenrad und Hohlrad nur auf Torsion e Hoheres Spiel als Harmonic Drive-
beansprucht Getriebe

e Hohere Ubersetzung bei gleichem o  Wiederholgenauigkeit nicht so hoch wie
Durchmesserverhéltnis als bei einfachem beim Harmonic Drive-Getriebe
Planetengetriebe moglich o Hohere Lagerkrifte an den

e Integrierbarkeit in bestehendes System Planetenradern

o Komplexe Bauweise

e Lingere Bauweise als einfaches
Planetengetriebe wegen Stufenplanet

o Exakte Fertigung notig

e Hoherer Entwicklungsaufwand

e Bei zu hoher Ubersetzung schlechter
Kontakt zw. Sonnenrad und Planetenrad

3.2.5 Wolfrom-Getriebe

Das Wolfrom-Getriebe ist, wie in Abbildung 3.7 dargestellt, ein erweitertes Stufen-
Planetengetriebe. Bei hohen Ubersetzungen, zum Beispiel i = 100, betrigt der Wirkungsgrad in
etwa 95%. Jedoch sind maximale Wirkungsgrade bis 97,4% mit verlustarmen Getrieben erreichbar
[Hohn et al. Oktober.2014, S. 6-11]. Auch hier ist die Ubersetzung in einem gewissen Bereich vom
Durchmesserverhiltnis unabhingig (vgl. Abbildung 3.1). Die Ubersetzung kann beim Wolfrom-

Getriebe Werte bis i = 40000 (je nach Verhéltnis der Planetendurchmesser (%) ) annehmen

2

[Boge et al. 2013, S. 128]. Im Gegensatz zum Stufen-Planetengetriebe kann dieses Verhéltnis

(% < 1loder % >1 ) beim Wolfrom-Getriebe den Unterschied zwischen Plus- oder Minusgetriebe
2 2

ausmachen. Bei bestimmter Variation von An- zu Abtrieb konnen mit dem Wolfrom-Getriebe
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verschiedenste Getriebearten erzeugt werden. Diese Getriebearten und Topologien sind in Tabelle
3.5 aufgelistet. Weitere Vor- und Nachteile des Getriebes zeigt Tabelle 3.6. Da in der zweiten Stufe
eine geringe Umfangsgeschwindigkeit vorherrscht, kann beim Wolfrom-Getriebe die zweite Stufe

mit Zahnriadern ausgefithrt werden.
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Abbildung 3.7: Prinzip eines Wolfrom-Getriebes, angelehnt an: [Mulzer 2010]

Tabelle 3.5: Abwandlungen vom Wolfrom-Getriebe je nach Variation von An- zu Abtrieb

Antrieb Abtrieb Feststehend | Getriebeart laut

Sonnenrad Hohlwelle 2 Hohlwelle 1 = Wolfrom-Getriebe 1 Abbildung 3.7 (b)
Sonnenrad Hohlwelle 2 Planctentriiger | = Stufen-Planetengetriebe 1 Abbildung 3.6 (b)
Sonnenrad Hohlwelle 1 Hohlwelle 2 = Wolfrom-Getriebe 2 Abbildung 3.7 (c)
Sonnenrad Hohlwelle 1 Planetentriger | = Planetengetriebe 1 Abbildung 3.4 (c)
Sonnenrad Planetentriger | Hohlwelle 1 = Planetengetriebe 2 Abbildung 3.4 (b)
Sonnenrad Planetentriger | Hohlwelle 2 = Stufen-Planetengetriebe 2 Abbildung 3.6 (c)
Planetentrager | Hohlwelle 2 | Hohlwelle 1 = Akbar-Getriebe klassisch 1 Abbildung 3.8 (b)
Planetentriger | Hohlwelle 1 Hohlwelle 2 = Akbar-Getriebe klassisch 2 Abbildung 3.8 (c)

Tabelle 3.6: Vor- und Nachteile des Wolfrom-Getriebes

Vorteile Nachteile
e Symmetrische Bauweise e Nicht selbsthemmend
e Sonnenrad und Hohlréder e Hoheres Spiel als Harmonic Drive-Getriebe

nur auf Torsion beansprucht
Kréfteverteilung an mehreren
Planetenradern, daher
hoheres Moment iibertragbar
Gesamter
Ubersetzungsbereich
abgedeckt

In bestehendes System

integrierbar

Wiederholgenauigkeit nicht so hoch wie beim
Harmonic Drive-Getriebe

Komplexe Bauweise

Exakte Fertigung notig

Hoher Entwicklungsaufwand

Langere Bauweise als einfaches Planetengetriebe
wegen Stufenplanetenrad

Bei zu hoher Ubersetzung schlechter Kontakt zw.
Sonnenrad und Planetenrad
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3.2.6 Akbar-Getriebe klassisch

Akbar kommt aus dem Arabischen, wird von ,acbar® abgeleitet und bedeutet ,unerreicht“ [Maul
Konstruktion 2015]. Das klassische Akbar-Getriebe (vgl. Abbildung 3.8) ist, wie schon beschrieben,
vom Wolfrom-Getriebe abgeleitet und gehort zu den Exzenter-Getrieben. Es besitzt kein
Sonnenrad, in ihm lduft nur ein einzelner Planetensatz um. Das bietet den Vorteil, dass weniger
Teile benétigt werden. Der Nachteil bei Exzenter-Getrieben ist die umlaufende Masse, die zu
Unwucht fithrt. Diese wird bei steigender Ubersetzung immer geringer, da sich der Planetensatz
immer weiter zur Zentralachse verschiebt. Es sind sehr hohe Ubersetzungen bis i = 13600
moglich [Technische Antriebselemente GmbH 2011]. Ein einzeln umlaufendes Planetenrad liegt bei
grofien Ubersetzungen vor, wenn der Achsabstand zwischen Zentral- und Planetenwelle gering ist.
Bei kleineren Ubersetzungen ist es méglich mehrere Planetenrider am Umfang einzubauen. Da das
klassische Akbar-Getriebe im Vergleich zum Wolfrom-Getriebe kein Sonnenrad und daher weniger
Kontaktstellen besitzt, sind hohere Wirkungsgrade moglich. Die zweite Stufe kann wiederum mit
Zahnradern ausgefithrt werden, da die Zahneingriffsfrequenz gering ist. Die Vor- und Nachteile des

klassischen Akbar-Getriebes sind in Tabelle 3.7 zu finden. [Maul Konstruktion 2015]

— —=§

IS

(a) (b) (©)
Abbildung 3.8: Aufbau und Prinzip eines klassischen Akbar-Getriebes (Schnittdarstellung), angelehnt
an: [Mulzer 2010]

Tabelle 3.7: Vor- und Nachteile des klassischen Akbar-Getriebes [Maul 2015]

Vorteile Nachteile
o Kompakte Bauweise e Nicht selbsthemmend
e  Gesamter Ubersetzungsbereich moglich ¢ Unsymmetrische Bauweise, schlechtes
o Im bestehenden System integrierbar, da Schwingungsverhalten
ein Hohlrad steht o Komplexe Bauweise
o Gute Kraftiibertragung, da Hohlrad e Sehr exakte Fertigung nétig
vorhanden e  Weniger Know-How im Unternehmen
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e Fliehkraftunterstiitzte Anpresskraft e Das Aufbringen der Anpresskréfte ist

e Durch Einbau mehrerer Planetenréder sehr komplex zu erzeugen
kann Schwingungsverhalten verbessert e Spezielle Lagerung der Teile notwendig
werden e Abtrieb vom Planetensatz nur mittels

e Hohlrad nur auf Torsion beansprucht Oldhamkupplung (sehr aufwendig, teuer)

e Langerer Bauraum wegen zwei Stufen
e Schlechte Kraftiibertragung, nur ein

Beriithrpunkt am Planetenrad

3.2.7 Cyclo-Getriebe

Dieses Getriebe (vgl. Abbildung 3.9 (a)) ist ein Exzentergetriebe mit einem Planetenrad
(Kurvenscheibe). Wenn sich der Exzenter (Antriebswelle) dreht, wélzt sich das Planetenrad entlang
des inneren Umfangs des feststehenden Hohlrades ab. Waihrend sich das Planetenrad im
Uhrzeigersinn innerhalb des Hohlrades fortbewegt, dreht es sich gleichzeitig entgegen dem
Uhrzeigersinn um seine eigene Achse. Jede volle Umdrehung der Antriebswelle bewegt das
Planetenrad um einen Kurvenabschnitt weiter. Die reduzierte Drehbewegung des Planetenrades
wird iber Stege, die in die Bohrungen des Planetenrades eingreifen, auf die Abtriebswelle

iibertragen.

Grundsétzlich gibt es bei diesem Getriebe laut Abbildung 3.9 zwei mégliche Abtriebstopologien.
Erstere stellt ein Cyclo-Getriebe (c) mit stehendem Hohlrad und zweitere ein Getriebe mit
rotierendem Hohlrad (d) dar. Jene mit rotierendem Hohlrad wird auch als ebenes Akbar-Getriebe
mit stehendem Sonnenrad bezeichnet. Jede von diesen Topologien kann in beiden Bauarten, vgl.
Abbildung 3.9 (a) und (b), umgesetzt werden. Der Vorteil der ersten Bauweise liegt in der
Kraftiibertragung an mehreren Mitnehmerbolzen, welche in das Planetenrad eingreifen. Der
Wirkungsgrad eines Cyclo-Getriebes reicht bis zu 95% und sinkt mit steigender Ubersetzung bis
auf 75%. Die minimale Ubersetzung kann bei einem Cyclo-Getriebe i = 3 betragen [Sumitomo
Drive Technologies 2011b, S. 8]. Geringere Ubersetzungen sind geometrisch so gut wie nicht mehr
moglich. Mit Cyclo-Getrieben kénnen jedoch sehr hohe Ubersetzungen bis i > 200 bei kompakter
Bauweise erreicht werden [Borislavov et al. 2012, S. 3]. Das Durchmesserverhéltnis liegt fiir einen
grofien Ubersetzungsbereich nahe bei eins (vgl. Abbildung 3.2). Bei feststehendem Hohlrad ist das
Cyclo-Getriebe ein Minusgetriebe. Im Gegensatz dazu besitzt das ebene Akbar-Getriebe eine

schlechtere Kraftiibertragung, da nur ein Bolzen den Steg darstellt. Vorteilig kann wegen der
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geringen Anzahl an Beriihrstellen ein besserer Wirkungsgrad als bei der ersten Variante mit
mehreren Bolzen erreicht werden. Des Weiteren sind mit dem ebenen Akbar-Getriebe theoretische
Ubersetzungen i < 1 moglich. Um die Schwingungen zu mindern und die Kraftiibertragung zu
steigern, konnen anstatt einem zwei um 180° versetzte Planetenrader verwendet werden.

[Sumitomo Drive Technologies 2011a; Maul Konstruktion 2015]

Die Vor- und Nachteile der beiden Bauweisen der Getriebe sind in Tabelle 3.8 und Tabelle 3.9 zu

sehen.

Kurvenscheiben

Gehause

a ( —~npil—
Antriebswelle mit / Abtriebswelle

Exzenterlager
. —

Bolzenrir \

Hohlrad/
Abtriebswelle

Planetenrad

Antriebswelle mit
Exzenterscheibe

gy =

(b) (c) (d)

Abbildung 3.9: Aufbau und Prinzip, Cyclo-Getriebe / ebenes Akbar-Getriebe, angelehnt an: [Sumitomo
Drive Technologies 2011b, S. 5; Mulzer 2010]

Tabelle 3.8: Vor- und Nachteile des Cyclo-Getriebes [Grote und Feldhusen 2011, S. T20-T21]

Vorteile Nachteile
e Hohe Schockabsorption bis 500%, da alle o Nicht selbsthemmend
Teile auf Druck beansprucht e Starke Vibrationen bei Verwendung
o  Verschleiflarmer Betrieb, da Lastiibertragung von nur einem Planetenrad
vorwiegend rollend und nicht gleitend erfolgt e Bei Verwendung von zwei
(Rollen und Walzlager auf Mitnehmerbolzen Planetenradern kann Vibration
und Bolzenring) gemindert werden, aber Baulédnge
o Sehr steifes Getriebe und Komplexitét erhoht sich
o Kompakte Bauweise mit sehr hoher o Komplexe Bauweise
Ubersetzung méglich
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e Geringer bis hoher Ubersetzungsbereich (3:1 e Riickwarts nur tiber
bis 200:1) moglich Losbrechmoment antreibbar

e Niedriger Gerduschpegel e  Weniger Berithrpunkte als

o Hohe Wirkungsgrade auch bei hohen Planetengetriebe und daher weniger
Ubersetzungen moglich Last iibertragbar

e In bestehendes System integrierbar o [Exakte Fertigung notig

e Gute Kraftiibertragung zw. Scheibe & e DBei sehr kleinen Ubersetzungen wird
Hohlrad bei hohen Ubersetzungen das Planetenrad sehr klein und

e Komplexe Zykloidenscheibe wird durch daher konstruktiv schwer 16sbar
einfache runde Planetenrdder ersetzt e Hoher Entwicklungsaufwand

o Fliehkraftunterstiitzte Anpresskraft

e Hohlrad nur auf Torsion beansprucht

Tabelle 3.9: Vor- und Nachteile des ebenen Akbar-Getriebes

Vorteile Nachteile
o Kompakte Bauweise e Nicht selbsthemmend
e Kompletter Ubersetzungsbereich mit o  Unsymmetrische Bauweise
minimalen Bauraumdurchmesser moglich | o  Sehr komplexe Bauweise und Lagerung
o Kurze Bauraumldnge mit einem als einfaches Planetengetriebe
Planetenrad moglich e Sehr exakte Fertigung notig
o Gute Kraftiibertragung, da Hohlrad o  Wenig Know-How im Unternehmen
vorhanden e Nur ein Berithrpunkt am Umfang bei
o Fliehkraftunterstiitzte Anpresskraft Verwendung eines Planetenrades
e Hohlrad nur auf Torsion beansprucht e GroBe Anderungen am bestehenden

System notig

e Hoher Entwicklungsaufwand

o Hohlrad dreht sich, daher schwer im
bestehenden System integrierbar

3.2.8 Harmonic Drive-Getriebe

Das Getriebe wird auch Well- [Harmonic Drive AG 2014, S. 3] oder Gleitkeilgetriebe [Dengler und
Konzett 2010] genannt und wird in Abbildung 3.10 dargestellt. Es besteht aus drei Teilen, einer
elliptischen Scheibe als Antrieb (3), einer diinnen Stahlhiilse (oder auch Flexspline) mit einer
AuBlenverzahnung (2) und einem Hohlrad mit Innenverzahnung (1). Die angetriebene Scheibe
verformt die diinnwandige Stahlhiilse iiber den Auflenring des Kugellagers. Dadurch greift die
Auflenverzahnung des Flexspline an zwei Punkten in die Innenverzahnung des Hohlrades ein. Die
Innenverzahnung besitzt mehr Zahne als der Flexspline. Daher bleibt bei einer Umdrehung der
Scheibe die Stahlhiilse dem feststehenden Hohlrad um genau die Differenz der Zahnezahlen zuriick.

Die Vor- und Nachteile des Getriebes sind in Tabelle 3.10 zu sehen. Der Ubersetzungsbereich des
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Harmonic Drive-Getriebes, welches bei feststehendem Gehduse ein Minusgetriebe ist, liegt sehr
nahe am Durchmesserverhiltnis von eins und ist nach unten mit Flexsplines aus Metall auf i = 30
und mit Kunststoffflexsplines auf i = 20 beschrankt [ofraCar 2015]. Der Grund liegt in der grofien
Verformung des Flexsplines bei kleinen Ubersetzungen. Nach oben hin kénnen diese Getriebe sehr
grofie Ubersetzungen annehmen. Auch bei bei einem Harmonic Drive-Zahnradgetriebe sinkt der
Wirkungsgrad mit steigender Ubersetzung und liegt zwischen 40% (i = 500) und 85%. [Slatter

und Slatter 2005, S. 10; Degen und Slatter 0.A.]

Um ein Harmonic Drive-Getriebe auf Reibradbasis auszufithren, muss der Flexspline ohne Zahne
ausgefithrt werden. Fiir noch hohere Ubersetzungen bis i = 1000 kann eine Kombination aus
Planetengetriebe und Harmonic Drive-Getriebe eingesetzt werden. Anstatt der elliptischen Scheibe
werden zwei Rollen verwendet, um den Flexspline an die Hohlwelle zu driicken. [Degen und Slatter

0.A]

()

Abbildung 3.10: Aufbau und Prinzip eines Harmonic Drive-Getriebes, angelehnt an: [Harmonic Drive
AG 2003, S. 15; Mulzer 2010]

Tabelle 3.10: Vor- und Nachteile des Harmonic Drive-Getriebes [Grote und Feldhusen 2011, S. T20;
Harmonic Drive AG 2015a]

Vorteile Nachteile
o  Wenige Komponenten notwendig o Komplexer elastischer
e Hohe Torsionssteifigkeit Ring und elliptische
o Kein Getriebespiel Lagerung notwendig,
o  Wartungsfrei deshalb teuer
e Hohe Laufruhe e Nicht selbsthemmend
e Hohes Drehmoment bei gleichzeitig kleinem e  Geringeres

Getriebegewicht iibertragbar Schockmoment als

e Hohe Wiederholgenauigkeit Cyclo-Getriebe
e Hohe Zuverlassigkeit o Nur zwei Beriihrpunkte
e Symmetrische Bauweise am Umfang
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e  Kompakt e Exakte Fertigung notig

e Gut fiir hohe Ubersetzungen o Hoher

e Bauraumdurchmesser kein Problem Entwicklungsaufwand

e Bei Kombination aus Harmonic Drive und o Hohe Anpresskraft
Planetengetriebe muss fiir Ubersetzungséinderung im notig, dadurch sinkt
selben Gehduse nur Flexspline geédndert werden Wirkungsgrad

¢ Beim Einsatz von drei und mehr Rollen kann die ¢ Bauraumlange muss
Ubertragungsfihigkeit gesteigert werden, daher mehr etwas grofler ausgefithrt
Kontaktflichen, aber nur fiir hohe Ubersetzungen moglich werden, wegen

e Hohlrad und elliptische Scheibe nur auf Torsion Flexspline
beansprucht

3.3 Bewertungsparameter

Grundsétzlich gibt es drei Hauptgruppen, denen verschiedene Parameter zugrunde liegen. Diese
drei Hauptgruppen sind Bauraum, Leistungsmerkmale und Kosten. Nachfolgend werden alle

Bewertungsparameter angefiihrt.

3.3.1 Bauraum / Volumen

Axialer Bauraum (A): Dieser Wert beschreibt die axiale Lange des Getriebes. Je kleiner der
axiale Bauraum ausgefithrt werden kann, umso kiirzer wird das Getriebe, was vorteilige
Auswirkung auf die Bewertung hat. Der axiale Bauraum stellt einen semi-quantitativen
Bewertungsparameter dar. Der Grund liegt darin, dass die Bauldnge nicht bekannt ist und deshalb
durch im Getriebe vorhandene Standardteile (z.B.: ein Planetenrad besitzt die Lénge a, eine

Lagerstelle die Lénge b, usw.) bestimmt wird.

Radialer Bauraum (B): Auch dieser Wert stellt einen semi-quantitativen Parameter dar und
beschreibt den Durchmesser. Je mehr und je groflere Teile in radialer Richtung verbaut werden

missen, desto schlechter fallt die Bewertung fiir ein Getriebe aus.

3.3.2 Leistungsmerkmale

Ubersetzungsbereich (C): Dieser Bewertungsparameter trifft eine Aussage iiber den Bereich
der Ubersetzung bezogen auf ein Getriebe mit maximalem Durchmesser von 40mm, in dem das

Getriebe eingesetzt werden kann. Diese Grofle ist geometrisch bestimmbar und stellt deshalb einen
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quantitativen Parameter dar. Um eine positive Bewertung =zu erhalten, muss der

Ubersetzungsbereich des Getriebes den Anforderungen geniigen.

Wirkungsgrad (D): Fir den Bewertungsparameter Wirkungsgrad werden die Wirkungsgrade
von den baugleichen Zahnradgetrieben herangezogen. Des Weiteren wird die Anzahl der
Beriihrstellen und Lager miteinbezogen, da in diesen der meiste Verlust in einem Reibradgetriebe

entsteht. Darum ist der Wirkungsgrad ein quantitativer Bewertungsparameter.

Kraftflussverteilung / iibertragbares Moment (E): Dieser semi-quantitative Parameter wird
vor allem durch die theoretisch einbaubaren Planetenréider, also Anzahl der Beriihrstellen welche
die Kraft ibertragen kénnen, bestimmt. Auflerdem spielt die Art der Beriihrstelle eine Rolle. Ein
Kontakt von Hohlrad mit Planetenrad ist giinstiger als einer zwischen zwei Planetenradern. Der
Grund liegt in der schlechteren Druckverteilung bei zwei Planetenrddern. Zusitzlich werden die
Belastungsarten, wie Biegung, Zug, Druck und Torsion auf jeden Bauteil in den Bewertungsfaktor

miteinbezogen. Fine Druck- und Torsionsbeanspruchung ist zu bevorzugen.

Akustik / Symmetrieverhalten / Schwingungsverhalten (F): Ist ein Getriebekonzept
symmetrisch aufgebaut, kann daraus geschlossen werden, dass es sich um ein schwingungsarmes
System handelt, das akustische Vorteile aufweist. Die Bewertung der Akustik erfolgt semi-
quantitativ, da nur die Tatsache, dass ein Getriebe symmetrisch oder nicht symmetrisch aufgebaut
ist, mit tatsdchlichen Werten belegt werden kann, aber nicht die Héhe des Schwingungsverhaltens.
Hierzu werden Vorrichtungen beriicksichtigt, welche in den Getrieben eingebaut werden kénnen,

um das Schwingungsverhalten zu verbessern. Diese Vorrichtungen bewerten die Konzepte positiv.

3.3.3 Kosten

Fertigungstoleranzen / Lagerung (G): Dabei wird die Umsetzbarkeit der Toleranzen und der
Lagerung der bewegten Teile qualitativ bewertet. Die Toleranzen werden auf Basis einer
Literaturrecherche bestimmt. Zum Beispiel sind bei einem Wolfrom-Getriebe wesentlich kleinere
Toleranzen als bei einem Planetengetriebe gefordert. Die Bewertung der Lagerung erfolgt aus
Uberlegungen und Erfahrungswerten. Hierbei ist im Gegensatz zu symmetrischen Getrieben eine

Lagerung bei Exzentergetrieben aufwendiger, da diese Lager hoher belastet werden.
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Komplexitat (H): Auch dieser Wert ist ein qualitativer und beschreibt die schwierig bestimmbare
Wechselwirkung zwischen den Bauteilen, den gesamten Aufbau und die Ausfithrung der
Einzelkomponenten. Der Flexspline eines Harmonic Drive-Getriebes ist ein gutes Beispiel fiir hohe

Komplexitat.

Anzahl der Teile (I): Fiir diesen quantitativen Parameter wird die Anzahl der benétigten Teile

herangezogen. Je mehr Teile ein Getriebe benétigt, desto schlechter fallt die Bewertung aus.

Integrierbarkeit in bestehende Systeme / Entwicklungsaufwand (J): Hierzu wird die
Integrierbarkeit eines bestimmten Getriebes in ein bestehendes System durch Uberlegungen und
Erfahrungswerte qualitativ bewertet. Ist eine gute Integrierbarkeit eines Getriebes gegeben, folgt

daraus ein geringerer Entwicklungsaufwand, der positiv in die Bewertung einflief3t.

Umsetzbarkeit einer Vorspannkraftaufbringung (K): Da die Vorspannkraft ein wichtiger
Aspekt bei Reibriadern ist, fliefit mit diesem Parameter eine positive Bewertung bei qualitativ guter

Umsetzbarkeit einer Vorspannkraftvorrichtung ein.

3.4 Bewertung und Konzeptauswahl

Grundsétzlich geben die Anforderungen (vgl. Tabelle 1.1) harte Grenzen vor, in denen sich die
Parameter der Getriebearten aufhalten miissen. Wiirde somit ein Parameter eines Getriebes nicht
in diesen Grenzen liegen, miisste dieses Getriebe aus der Bewertung ausgeschieden werden. Da nun
alle Parameter der neun Getriebearten diese Grenzen in bestimmtem Mafle einhalten, werden alle

Getriebe in die Bewertung miteinbezogen.

Um eine objektive Aussage tiber alle Getriebe treffen zu kénnen, muss im ersten Schritt die
Relevanz der einzelnen Parameter fiir die Getriebe bestimmt werden. Ein wichtiger Parameter soll
die Konzeptauswahl stéirker beeinflussen als ein unwichtiger. Mit Hilfe einer ,Design Structur-
Matrix werden alle Parameter, bezogen auf ihre Relevanz, verglichen. Das Ergebnis ist in Tabelle

3.11 zu sehen. Die Zugehorigkeit der Buchstaben ist unter Abschnitt 3.3 beschrieben.
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Tabelle 3.11: Vergleich der Parameter bezogen auf deren Wichtigkeit (2 = wichtiger, 1 = gleich wichtig,
0 = unwichtiger)

A B C
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4,13%
6,61% | 20,66% Kosten

4,96%

23,14% | Bauraum

—~|lo|lo|l O

E
1
1
2
2

o|lrRr|l~lo|lo| ™

G
2
2
2
2
2
2

o] o

Rl OININ|IN| N[N -

N[NNI NN~

SRR N O N ORI IO Ol T CR

IR == A B> Bl o> B w A @ B ve e

w|lo|lo|lo|lo|lolvw|~|0]|~]|~
w|lo|lo|lo|lo|lo|v|~ ||~
n|lo|lo|lo|lo|lo|r|o|-
wlo|lo|lo|lo|lo|lr]|o
olo|lo|lo|lo|lo|m
wlo|lo|lo|lo|o

Eine zweite, grofiere Matrix (vgl. Anhang 1) vergleicht die Getriebe unter der Beriicksichtigung
der Relevanz aller Parameter. Die Bewertung erfolgt aus dem erlangten Wissen der Konzeptstudie.
Hierbei wird die Frage, ,,Welches Getriebe erfillt den Parameter besser?“, beantwortet. Es wird
jeder Parameter von einem Getriebe mit demselben Parameter eines anderen Getriebes in Relation
gesetzt. Das Frgebnis dieses Getriebevergleichs ist vereinfacht in Tabelle 3.12 zu sehen. Dieser
Vergleich zeigt, dass das Planetengetriebe fiir die geforderte Anwendung am besten abschneidet.
An zweiter Stelle steht das Harmonic Drive-Getriebe mit nur 3,1% Unterschied. Alle anderen
Getriebe besitzen einen weit grofleren Abstand zum Planetengetriebe. Es ist zu sagen, dass
aufgrund der Unschérfe des Bewertungsverfahrens das Harmonic Drive-Getriebe und das
Planetengetriebe  gleichwertig sind. Trotzdem wird das Planetengetriebe fiir die

Prototypenentwicklung und weitere Tests herangezogen.

Tabelle 3.12: Getriebevergleich vereinfacht

Gesamtpunkte % zum 1. Platz Platz
zweistufiges Stirnradgetriebe 7,28 37 8
Planetengetriebe 11,56 0 1
Doppelplanetengetriebe 9,54 17.5 4
Stufen-Planetengetriebe 9,94 14 3
Wolfrom-Getriebe 8,26 28,5 6
Akbar-Getriebe klassisch 7,69 33,5 7
Cyclo-Getriebe 8,52 26,3 5
ebenes Akbar-Getriebe/Sonnenrad stehend 7,00 39,5 9
Harmonic Drive-Getriebe 11,21 3,1 2
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Ein Planetengetriebe besitzt nur dann eine Ubersetzung i > 2, wenn es am Sonnenrad angetrieben
wird. Des Weiteren ist ein radialer Bauraum von kleiner 40 mm gefordert. Diese Umstéande ergeben

keinen erheblichen Vorteil fiir den Auflenldufermotor.

3.5 Detailierung des Reibrades

Nun muss der grundsétzliche Aufbau des Reibrades abgeklirt werden. Der Antrieb beim
Planetengetriebe erfolgt dabei iiber das Sonnenrad und der Abtrieb am Planetentrdger. Diese
Variante ist im bestehenden serienreifen System sehr einfach zu realisieren und besitzt einen

geeigneten Ubersetzungsbereich.

Als Reibradpaarung kommt Elastomer/Metall zum FEinsatz. Mit dieser Paarung wurden schon
positive Ergebnisse beziiglich des Gerduschverhaltens erzielt. Eine Metall/Metall-Paarung ist im
Trockenbetrieb aus akustischen Griinden nicht vertretbar. Traktionsfluide kénnen in diesem Fall
den Gerauschpegel senken. Der Nachteil spiegelt sich jedoch im konstruktiv héheren Aufwand
wider, der sich in den Kosten niederschligt. Als Reibmaterial wird somit ein Elastomer auf
Polyurethanbasis herangezogen. Laut Hersteller bietet es eine ausgezeichnete Abriebfestigkeit und
ist fir den Einsatz von dynamisch hochbeanspruchten Anwendungen hinsichtlich Last und
Geschwindigkeit ausgelegt (vgl. Anhang 16). Die Oberflachen von Metall und Elastomer miissen
glatt ausgefithrt werden, um Abrieb und Gerduschverhalten zu minimieren. [Popov 2010, S. 275-

288

Die Vorspannkraft wird durch Ubermaf$ am Planetendurchmesser realisiert. Dies stellt eine einfache

und kostengiinstige Methode dar.

3.6 Berechnung des Reibrad-Planetengetriebes

Um ein gut funktionierendes und fiir das Einsatzgebiet abgesichertes Getriebe zu entwickeln, bedarf

es eines Berechnungsmodels, welches im Anschluss der Optimierung dienen soll.

Die Berechnung des Reibradgetriebes ist an [Niemann und Winter 1983, S. 203-207] angelehnt.
Bei dieser Methode wird die Verlustleistung Py, bestehend aus Reibungs- Py, Lager- P, und

Leerlaufverlust Py nach Gleichung (3.2) bestimmt. Mit der Eingangsleistung P,; und der
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Verlustleistung kann danach auf den Getriebewirkungsgrad ng mit Gleichung (3.1) geschlossen

werden.
Pein_PV
Ne = ——~ 3.1
¢ Pein ( )
PV=PR+PL+P0 (32)

Unter der Annahme, dass die Leerlaufverluste null sind, da die lastunabhéngigen Verluste in der

Wilzreibung enthalten sind, kann die Verlustleistung vereinfacht dargestellt werden:
Py =Py +P, (3.3)
Die Reibungsverluste P werden in Gleitreibungs- Pr; und Walzreibungsanteil Py, unterteilt.
Pr = Ppg + Pry (3.4)

3.6.1 Berechnung der Geometrieparameter, Drehzahlen und Geschwindigkeiten

Alle Mafle und geometrischen Bedingungen des Getriebes werden mit folgenden Gleichungen

bestimmt:
dy =dgr +dp (3.5)
ds = dgr —dp (3.6)
ig = —C:i—: (3.7)
Es existiert eine theoretische Ubersetzung iz, = —iy + 1, welche sich aus den geometrischen

Bedingungen ergibt. Diese beschreibt die Ubersetzung des Getriebes ohne Schlupf. Aus der

Nein
Naus

Antriebsdrehzahl n,;, und Abtriebsdrehzahl ng, kann eine tatsichliche Ubersetzung i;q; =

bestimmt werden. Diese beinhaltet den Gesamtschlupf s; zwischen Eingangs- und Ausgangswelle,

welcher mit s; = W bestimmt wird. Daraus ergibt sich [Niemann und Winter 1983, S.
en

204]:
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Der Gesamtschlupf kann nicht nur von der Ubersetzung, sondern auch von den Einzelschliipfen,
welche in den beiden Kontaktstellen des Planetenrades mit Sonnenrad und Hohlrad vorherrschen,
ermittelt werden. Gleichung (3.9) besagt, dass wenn zwischen einer der beiden Kontakte am
Planetenrad ein vollstandiges Gleiten vorherrscht, der Gesamtschlupf gleich 100% betragt. Wenn
beide Einzelschliipfe null sind, gibt es kein Rutschen im Gesamtgetriebe. Es gilt:

_ 2(0=s)A =s7)
1+(1-s)(—-s5s5,)

s¢ =1 (3.9)

Diese Bedingung kann mit nachfolgenden relativen (Indizes r) und absoluten (Indizes a)
Umfangsgeschwindigkeiten, den Annahmen, dass uy, = u, und ug = ugy — U, ist (vgl

Abbildung 3.11), mit Gleichung (3.8) und den Einzelschliipfen hergeleitet werden:

Uy = 2T Ngys % (3.10)
u5a=2-n-nem-% (3.11)
s, =1 —Z—: (3.12)

u
s;=1- u;': (3.13)

R NN S

Abbildung 3.11: Umfangsgeschwindigkeiten im Reibrad-Planetengetriebe
Ein weiterer wichtiger Faktor fiir ein Reibradgetriebe ist die Kontaktfliche (vgl. Abbildung 3.12).
Diese ist fiir die Kraftiibertragung ausschlaggebend. Bei zwei starren und sich beriihrenden
Zylindern ergibt sich eine Linienbertihrung. In der Realitdt bildet sich jedoch immer eine

Kontaktflache aus. Vor allem bei weichen Materialien wie Elastomer ergeben sich grofie Flachen,

abhédngig vom Elastomeriibermafl i, der Elastomerhdrte Hg, den Durchmessern und der
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Planetenradbreite Bg. Durch den hohen Unterschied im E-Modul zwischen Elastomer und Metall,
wird bei der Berechnung der beiden Kontaktzonen am Planetenrad ein starres Verhalten von
Sonnenrad und Hohlrad angenommen. Auch das verdringte Elastomermaterial, welches zu einer
Kontaktflichenvergroflerung fithrt, bleibt wegen der unbekannten Verformung unberiicksichtigt.
Zusétzlich ist die Verformung aufgrund der Last in der Berechnung nicht enthalten. Dadurch
ergeben sich aus der Geometrie die Gleichungen (3.14) bis (3.19). Die Gleichungen (3.14) und

(3.17) miissen implizit gelost werden.

Bogenlange 1

() (b)

Abbildung 3.12: Kontakt zwischen Sonnenrad/Planetenrad (a) und Planetenrad/Hohlrad (b)

dst = J(dp +)? — Lgy* + stz — Lg,? (3.14)
a; L
sin71 = disl (3.15)
— A 3.16
Li=ds*m 360 (3.16)
. 3.17
dST+\/(dp+u)2—L522 =JdH2 — Ls;” (3.17)
sin 2 _Ls2 (3.18)
2 "4,
a
L, =dH.7-[.3_620 (3.19)
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3.6.2 Berechnung von Schubmodul und FElastizitatsmodul

Der Schubmodul ist ein Werkstoffkennwert und nicht von der Geometrie abhéngig [Gobel 1945, S.
18]. Er kann, obwohl Temperatur, Luftfeuchte und andere Umwelteinflisse den Schubmodul
beeinflussen, abhédngig von der Elastomerhirte Hg anndhernd bestimmt werden. Abbildung 3.13
zeigt zwei unterschiedliche Ansétze fiir die Bestimmung des Schubmoduls, welche vor allem fiir
hohe Hérten sehr unterschiedliche Ergebnisse fiir den Schubmodul liefern. Der Ansatz nach
[Stommel et al. 2011] ist durch Gleichung (3.20) und (3.21) dargestellt. Es ist zu erkennen, dass

eine hohere Hérte des Elastomers einen hoheren Schubmodul G bedingt.

_ 0,07515-HE+0,549
T (4,143,9-e~1397'1)(0,395-h+0,315-h2)

G

in N/mm? (3.20)

mit h = 0,025 - (100 — Hy) (3.21)

—
o

— & -nach
[Stommel et
al. 2011]

—@— nach [Gobel
1945, S. 19]

Schubmodul G [N/mm?]
S N W ke Ot N 00 ©

30 40 50 60 70 80 90
Elastomerhéirte Hy, [Shore A

Abbildung 3.13: Schubmodul abhiingig von der Elastomerhirte
Die Berechnung des E-Moduls erweist sich als schwierig. Dieser ist im Gegenteil zum Schubmodul
von der Form des Elastomers abhdngig. Er kann mit dem Schubmodul und einem Formfaktor K
durch E = G - K bestimmt werden. Dieser Formfaktor ist wiederum vom Formkennwert K
abhingig, also K = f(K¢). Diese Funktion ist nur fir zylindrische oder rechteckige Voll-
Gummifedern bekannt [Gébel 1945, S. 18-24]. Fiir Walzen mit einer Elastomerschicht muss diese

Umrechnung messtechnisch ermittelt werden.
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Der Formkennwert muss fiir jede Kontaktfliche am Planetenrad mit Elastomerbreite By und
Elastomerdicke Dg bestimmt werden. Somit ergibt sich fiir jeden Kontakt ein anderer E-Modul.

Laut [Gobel 1945, S. 18-24] berechnet sich dieser Wert mit:

K — belastete Flache
r - freie Oberflache

(3.22)

Hier ist nicht genau bekannt, welche Fléche als belastet oder freie Oberflache herangezogen werden
kann. Als erste Annahme werden jene Flichen laut Abbildung 3.14 verwendet. Dabei wird die
Flache zwischen Planetenradhiilse und Elastomer nicht beriicksichtigt. Der Formkennwert
errechnet sich somit anndhernd mit:

_ L;-Bg
~2-Dg-(Bg +1L))

Kfl

(3.23)

Planetenrad

Freie Obertlache

Belastete Flache

Sonnenrad

Abbildung 3.14: Bestimmung von freier und belasteter Oberfldche fiir den Formkennwert
3.6.3 Berechnung der Normalkraft in den Kontakten

Grundsétzlich kann die Deformation €(x) der Elastomerschicht (abhéngig von der Kontaktlinge
in x - Richtung) auf einem Zylinder in z-Richtung (vgl. Abbildung 3.15), der im Kontakt mit einer
starren Ebene steht, mit Gleichung (3.24) beschrieben werden. Sie gilt nur fir einachsige
Deformation und unter der Bedingung, dass das Uberma8, also die Eindrucktiefe Az, sehr klein

und der Kontaktradius R sehr grof§ im Vergleich zur Belagsstérke Dg ist. [Popov 2010, S. 16]
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e(x) = % (3.24)
R/ vz
g /
‘. 3
“ / /%/////W %@ "', Ay
&
&WNW_ e \\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\§§\\

Abbildung 3.15: Zylinder mit elastischer Schicht im Kontakt mit einer starren Ebene, angelehnt an:
[Popov 2010, S. 16]

Da diese Deformation nicht jener in den Kontaktstellen am Planetenrad entspricht, muss sie
angepasst werden. Die Deformation oder Dehnung entsteht aus der Verschiebung u;(x) des
Elastomers im Kontaktbereich und der Elastomerbelagsdicke. Die Verschiebung kann aus den
geometrischen Bedingungen im Kontakt abgeleitet werden. Dabei besitzen beide Verschiebungen
in beiden Kontakten dieselbe Funktion und sind nur von der Kontaktlinge und vom Ubermaf

abhangig:

. 2
w;(x) = ; <1 —x2- (%) ) (3.25)

Die Deformation entlang der Kontaktlinge kann somit mit & (x) = %x) beschrieben werden.
E

Das Hookesche Gesetz (vgl. Gleichung (3.26)) ist fiir Elastomere zuléssig, wenn € < 20% [Gobel
1945, S. 23]. Damit kann die Flichenpressung p; = —o; abhéngig von der Deformation, dem E-
Modul und der Temperaturdnderung AT mit Wairmeausdehnungskoeffizienten ay , ohne
Beriicksichtigung der Last (also im ruhenden Zustand) anndhernd bestimmt werden. Die
Langenanderung in Folge von Temperaturdnderung ist bei Kunststoffen grundséatzlich nicht linear.
Um die Berechnung zu vereinfachen, wird jedoch ein lineares Verhalten angenommen.

O-.
&(x) =7 +AT - ap (3.26)

i

Mit der Kontaktfliche dA = B - dx, der Stauchung und Gleichung (3.27) kann die Normalkraft

im Kontakt berechnet werden.
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dFy,
——=p; = E; - ((x) + AT - ag) (3.27)
dA
Lsi
2
Fy,=2- BEf E; - (g(x) + AT - ag) - dx (3.28)
0

Die Normalkraft in einem Kontakt ergibt sich somit aus:

FNi = Ei - BE : LSi - [AT *ag + (329)

.
3'DE

Diese Normalkraft gilt nur fiir den stationdren Fall und unter Beriicksichtigung, dass das Getriebe
kein Ausgangsmoment erfahrt. Es ist zu erkennen, dass die Normalkraft am Hohlrad aufgrund der

unterschiedlichen Kontaktlingen wesentlich groler ist als am Sonnenrad.

Diese Normalkrifte sind aber begrenzt. Zu hohe Kréfte fiihren zu héherem Verschleifl und sehr
hoher Walkarbeit und somit zu héheren Verlusten. Nach [Niemann und Winter 1983, S. 211] kann
die maximal zuldssige Kraft mit Hilfe der zuldssigen Stribekschen Pressung k,,; (fiir
Reibradpaarung Elastomer/Metall k,,; = 0,2 N/mm?), mit einem Belastungsfaktor K, , der

beiden Radien der sich beriihrenden Reibrader Ry bzw. R, und der Elastomerbreite B nach

2-R,-R
kawBe * B3R, (3.30)
FN_zul = K,

bestimmt werden. Bei einer ersten Annahme von K4 =1, B =7mm, Ry = 6mm und R, =
8 mm ergibt sich eine zuldssige Normalkraft von etwa 5 N. Dies erscheint im Gegensatz zu den

gemessenen Normalkréften von bis zu 50 N als sehr gering [Ernst 2012, S. 47].

3.6.4 Berechnung der FEinzelschliipfe aus den Kréaften und Reibzahlen im Kontakt

Im Reibkontakt gibt es unter Last immer Haft- und Gleitgebiete. Im Gleitgebiet wird das
Coulombsche Reibungsgesetz mit der Schubspannung T = yg - p (bestehend aus Gleitreibzahl ug
und Flachenpressung p ) und im Haftgebiet eine konstante Deformation des Elastomers
angenommen. Dies gilt aber nur fiir einen stationdren Rollkontakt. Aus diesen beiden
unterschiedlichen Schubspannungen im Kontakt ergibt sich ein Verschiebungsfeld. Aus dieser

Verschiebung heraus kann einerseits die Normalkraft und andererseits der Schlupf abhéngig von
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Normal- und Tangentialkraft errechnet werden. Bei bekannter Gleitreibzahl pg;
Tangentialkraft Fr, (vgl. Abschnitt 3.6.5), Normalkraft Fy,, Kontaktlinge L; und bekannten
Stoffwerten im Kontakt kann der Schlupf s; wie folgt nach [Popov 2010, S. 132] berechnet werden.
Es ist zu beachten, dass Gleichung (3.31) nur fir eine Walze mit elastischem Verhalten auf einer

starren Ebene gilt.

3-(4—3-vp) Fy * g Fr. \Y/3
5 = ( E) " Fn; " Wi d1-(1- T; (3.31)
32-G - (Li/2)? Fy, * Mo

3.6.5 Lager- und Reibverluste

Fiir die Verluste sind vorerst die Kréafte am Planetenrad zu berechnen. Dabei wird die Verschiebung
der Kraftangriffspunkte aufgrund von Rollreibung (vgl. Abbildung 3.17) vernachléssigt. Alle
weiteren Krifte wie Reib- und Fliehkrafte werden miteingerechnet (vgl. Abbildung 3.16). Die
Tatsache, dass sich durch unterschiedliche Kontaktflachen unterschiedliche Normalkrafte am

Planetenrad ergeben, fithrt zu zuséitzlichen Lagerkréften, die wiederum den Wirkungsgrad senken.

Abbildung 3.16: Krifte am Planetenrad

Mit den Gleichungen (3.32) - (3.38) und der Annahme einer Reibzahl im Lager kénnen die Kréfte
auf den Lagerbolzen sowie das Abtriebsmoment durch Anpassung (Iteration) der Reibzahlen y; in

den Kontakten bestimmt werden.

Fri=Fy; -t (3.32)

Mgn = —=-Ap - Fix (3.33)
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Frx = Frp + Fyp -y, (3.34)
Fry =Fny + Frp -y (3.35)
Z E. =0 Fri+ Frp = Fpp —Fypp, =0 (3.36)
2 E, = Fyi+ Fyp + Fp + Frp - pty, — Fyz =0 (3.37)
D My=0 _FTl.dﬁFNL.#L.w””.‘;_P:O (3.38)

2 dst

Dabei ergibt sich die Fliehkraft des Planetenrades zu Fr = m - wqy; o welche, bei Annahme

eines spielfreien Lagers, nur auf das Gleitlager und nicht auf die Kontaktkrifte wirkt. Die

Lagerkraft wird mit F; = ’FL,C2 + FLyZ berechnet.

Im Planetenrad kommt wegen Platzmangels ein Gleitlager zum Einsatz. Da dieses im Gegensatz
zu einem Walzlager hohe Verluste verursacht, wird es bei der Wirkungsgradberechnung
beriicksichtigt. Die Lagerverluste P, im Planetenrad ergeben sich mit Lagerkraft F; |

Umfangsgeschwindigkeit u; = % “Upy, Reibzahl im Lager p; und Anzahl der Planetenrader Ap
P

aus:
Po=wpy F o u,-Ap (3.39)

Das Planetengetriebe besitzt weitere Verluste, die aus der Reibung im Kontakt entstehen. Dabei
kann die Gleitreibung als lastabhéngiger Anteil gesehen werden. Denn nur unter Last kommt es
zu Schlupf und somit zum Gleiten im Kontakt. Dazu zahlt auch der Schriaglauf- und Bohrschlupf.
Es wird angenommen, dass diese beiden letztgenannten Schliipfe aufgrund von hoher
Passgenauigkeit der Bauteile im Getriebe und des Einsatzes von einfachen Zylinderkérpern, nicht
auftreten. Die Gleitreibungsverluste errechnen sich laut [Niemann und Winter 1983, S. 208] fur
eine Kontaktstelle mit der Umfangsgeschwindigkeit des treibenden Rades u;, der Gleitreibzahl pg;,
der Normalkraft Fy,, der Anzahl an Planetenrider Ap und dem im Kontakt vorherrschenden

Schlupf s; mit:
Prg; = Ui " Mgi " Fy, " si - Ap (3.40)

Dies setzt voraus, dass die ,genutzte“ Gleitreibzahl pg; fir eine gegebene Betriebsbedingung

bekannt ist. Diese genutzte Gleitreibzahl kann einen Maximalwert erreichen, sollte jedoch immer
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geringer sein und im linearen Bereich des Anstieges der Reibzahlkurve liegen, um hohen Schlupf,
hohe Verluste und hohen Verschleifl zu vermeiden (vgl. Abbildung 2.4). [Niemann und Winter

1983, S. 202]

Um das Problem der unbekannten Gleitreibzahl zu vermeiden, kann mittels der Annahme eines
Abtriebsmomentes direkt die Tangentialkraft fur die Berechnung herangezogen werden. Somit

verandert sich Gleichung (3.40) zu:

Prg, = u;* Fr,»s;* Ap (3.41)
Der lastunabhingige Anteil der Reibung wird Walzreibung genannt. FEr tritt wegen der
Verformungsarbeit immer auf. Diese Wélzreibung besteht aus der Rollreibung und beim Einsatz
von balligen Wilzkorpern aus einem zusétzlichen Walzreibungsanteil. Da keine balligen Réder zum

Einsatz kommen, vereinfachen sich die Walzreibungsverluste zu [Niemann und Winter 1983, S.

208]:
Prw; = Ui " Wy " Fy, - Ap (3.42)

Abbildung 3.17 zeigt, dass es aufgrund der Rollbewegung w zu einer Verformung der
Kontaktpartner und einer nichtsymmetrischen Druckverteilung kommt. Diese Verformung fithrt zu
einem sogenannten ,Hebelarm f der Rollreibung®. Die Rollreibung ist vor allem von der
Werkstoffpaarung,  Schmierung,  Bertihrgeometrie, =~ Wailzradien der  beiden  Korper,

Oberfldchenbeschaffenheit und Walzgeschwindigkeit abhingig und kann mit p,. = %f berechnet

werden. [Niemann et al. 2001, S. 536]

45



Entwicklung eines Getriebekonzeptes

Iy

78777
! u

Fx

Abbildung 3.17: Entstehung der Rollreibung und Hebelarm bei einem rotierenden Rad

Somit kann mit bekanntem Durchmesser und Hebelarm die Rollreibung in jedem Kontakt

bestimmt werden. In der Praxis ist meist eine messtechnische Ermittlung des Hebelarms notwendig.

Die Gesamtverluste des Reibradgetriebes kénnen mit Gleichung (3.43), wobei die Indizes 1 und 2
fir die zwei Kontaktstellen am Planetenrad stehen, und dem Wirkungsgrad nach Gleichung (3.1)
bestimmt werden. Die Verluste der Lager fiir das Sonnenrad und der Abtriebswelle sind hier nicht

enthalten.

2
PV = PL + E(PRGL. + PRWi) (343)

i=1
3.6.6 Auswertung der analytischen Berechnung

Die aufgestellte analytische Berechnung muss nun auf Plausibilitit und Genauigkeit untersucht
werden. Im ersten Schritt sind die E-Module in den Kontakten zu iiberpriifen. Grundsétzlich sind
keine realen E-Modulwerte fiir zylindrische Walzkérper mit Gummischicht gefunden worden. Somit
wird auf Anhaltswerte nach [Grote und Feldhusen 2011, S. G58] zurtickgegriffen. Dies bedeutet
aber, dass erste Ungenauigkeiten in die Berechnung einflieBen. Zusétzlich ist die Hoéhe der
Abweichung nicht bekannt. Tabelle 3.13 zeigt, dass mit dem Ansatz von [Stommel et al. 2011] die
errechneten Werte néher an den Anhaltswerten liegen als mit dem Ansatz von [Gobel 1945, S. 18].
Darum wird mit der ersten Methode weitergerechnet. Auierdem ist zu erkennen, dass der E-Modul

bei steigender Elastomerhérte hohere Abweichungen besitzt.
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Tabelle 3.13: Vergleich der E-Module aus verschiedenen Berechnungsmethoden mit Formfaktor K = 1

und fiir zylindrische Voll-Gummifedern

Harte des Anhaltswerte nach .
E-Modul nach [Stommel | E-Modul nach [G&bel
Elastomers | [Grote und Feldhusen ¢ al. 2011] in N/ ) 1945, S. 18] in N/ ”
et al. in N/mm . in N/mm
in Shore A | 2011, S. G58] in N/mm? ’
40 6,5 6,1 4.2
50 9 9.4 5,5
60 13 14,4 8,3
70 20 23 13,2

Im néchsten Schritt werden die errechneten Normalkrifte in den Kontaktstellen mit jenen aus
[Ernst 2012] verglichen. [Ernst 2012] hat die Normalkréifte nicht nur gemessen, sondern auch mit
der Finite-Elemente-Methode (FEM) simuliert. Es ist jedoch zu berticksichtigen, dass das
Planetenrad bei der Messung Einfachheit halber zwischen zwei Ebenen eingespannt wurde. Somit
stellt dies keinen realen Kontakt zwischen zwei gekriimmten Fliachen dar. Den Vergleich der Krifte
zeigt Tabelle 3.14. Die analytische Berechnung ist vor allem bei hoheren Belagsdicken (geringerer
AuBendurchmesser der Planetenradhiilse) genauer, da die Deformation oder Dehnung geringer ist.
Denn nur dann kénnen mit dem Hookeschen Gesetz gute Ergebnisse erzielt werden. In diesem Fall
ist zu sagen, dass die Berechnung der Normalkrifte gute Ergebnisse liefert, wenn die Dehnung
unter 10% bleibt.

Tabelle 3.14: Vergleich der gemessenen Normalkrifte nach [Ernst 2012] und analytisch errechneten

Normalkrifte, bei Elastomertemperatur AT = 60 °C, Planetenbreite B = 14mm, Planetenraddurchmesser

dp = 12,5 mm, Sonnenraddurchmesser dg = 5 mm, Elastomerhirte Hp = 80 Shore A

AuBlendurchmesser der Planetenradhiilse
Ubermas gemessen Berechnung mit FEM analytische Berechnung
Elastomer 8 mm 10 mm | 11 mm 8 mm 10 mm | 11 mm 8 mm 10 mm | 11 mm
0,1 mm - 353N | 468 N 17N 33N | 676N] 16,7N 35N | 896N
0,15 mm - 452 N - 293N | 596N | 1372N| 292N | 691N | 1979 N
0,2mm | 474N - - 424 N 92 N - 445 N 115 N | 353,5 N

Die Uberpriifung der Relation der Schlupfwerte in den Kontakten (s; und s,) ergibt plausible
Ergebnisse, denn der Einzelschlupf am Hohlrad ist aufgrund der gréfieren Kontaktfliche immer
kleiner als jener am Sonnenrad. Jedoch kann der Betrag dieser Werte ohne Messungen nicht

tiberpriift werden.

47



Entwicklung eines Getriebekonzeptes

Die durch Iterationsschleifen ermittelten Reibwerte in den Kontakten von p = 0,09 bei einem
Einzelschlupf am Sonnenrad von s; = 22% ist im Vergleich zu [Ernst 2012, S. 62] p = 0,7 sehr
gering. Vermutlich passt die Gleichung des Schlupfs (Gleichung (3.31)) nicht fiir das angenommene
Model eines Zylinders mit einer Elastomerschicht. Durch die daraus resultierenden geringen
Tangentialkréfte am Planetenrad kommt es in der Berechnung zu nicht plausiblen

Verlustleistungen, die grofler als die Eingangsleistungen sein kénnen.

Bei der Berechnung der Rollreibung ergeben sich Werte von g, = 0,03 — 013. Diese stimmen mit

den Angaben in der Literatur (W, = 0,2) tiberein [Niemann und Winter 1983, S. 199)].

Schlussendlich zeigt die Berechnung, dass die Normalkrifte mit guter Genauigkeit ermittelt werden
konnen. Kommt es jedoch zur Berechnung des Schlupfs, versagt das Berechnungsmodel. Ein
weiteres Problem dieser Berechnung besteht darin, dass viele Werte unbekannt sind, deshalb nur
Anhaltswerte herangezogen werden kénnen, und dass Gleichungen vereinfacht sind (vgl. Tabelle
3.15). Eine messtechnische Erfassung der Werte kann die Genauigkeit der Ergebnisse verbessern.
Jedoch wiirde dies einen enormen Aufwand bedeuten und wird folglich nicht umgesetzt. Des
Weiteren besitzt die Temperatur einen wesentlichen Einfluss auf das Elastomer und den
Wirkungsgrad. Da diese Temperatur im Elastomer zu Beginn der Berechnung nicht bekannt ist,
muss sie abgeschétzt oder aus Versuchen ermittelt werden. Zuséatzlich sind der Verschleil und seine
Auswirkungen auf die Leistungswerte des Getriebes in dieser Berechnung nicht enthalten. Durch
plastisches Verhalten, das bei hohem Ubermaf$i auftreten kann, kann es zur VergroBerung der
Kontaktflache kommen [Czichos und Habig 2015, S. 56]. Auch dieser Effekt ist in der Berechnung
nicht berticksichtigt. Diese und viele weitere Annahmen fiir Gleichungsvereinfachungen fiithren zu
hohen Ungenauigkeiten der Ergebnisse. Aufgrund der Unsicherheit muss eine zusétzliche Methode
gefunden werden, um diese analytische Berechnung durch experimentelle Ergebnisse zu stiitzen

oder zu widerlegen.

Somit wird fiir eine direkte Wirkungsgradbestimmung des Reibrad-Planetengetriebes ein
statistischer Versuchsplan herangezogen. Der Sinn des Versuchsplans in dieser Arbeit ist, genaue
Ergebnisse bei nur geringem Versuchsumfang zu liefern. Zuséatzlich kénnen mit ihm empirische

Zusammenhéange zwischen den Einflussfaktoren und Zielgroflen bestimmt werden.
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Tabelle 3.15: Annahmen des analytischen Berechnungsmodells

Ermittlung von Vorgehen | Quelle Beschreibung
keine plastische Verformung in tangentialer
Kontaktlange L; Berechnung | - Richtung enthalten, nur geometrische
Berechnung
Kontaktfliche L, - By Berechnung | - keine plastische Verfor@ung in Querrichtung
enthalten, nur geometrische Berechnung
Sehubmodul G Berechnung [Stommel et nach Nco—"IrIookc—Mod.cll & Cfauchy—Grccn—
al. 2011] Tensor, ndherungsweise Bestimmung
Formkennwert K; Berechnung | - Glci?h.ung theoretisch erstellt, praktisch nicht
bestatigt
Formfaktor K Anhaltswert [Gobel 1945, gilt nu1.“ fir zylindrische Voll-Gummifedern
S. 18-24] (aus Diagramm)
Verschichung 1, Berechnung [Popov 2010, Glcichl.mg gilt nur fiir einachsige Deformation
S. 16] und bei geringer Dehnungen
Weirmeausdehnungs- Anhaltswert | [Continental ap =190-107° = (konstant angenommen, bei
koeffizient Elastomer . K
N 2008] Hérte = 93° Shore A)
B
X;mperaturanderung Annahme - AT = 480°C (schlechter Fall)
[Lee und
Poisson-Zahl vg Anhaltswert | Lakes, S. vg = 0,5 (fiir gummidhnliche Materialien)
2379
Einzelschlupt s, Berechnung [Popov 2010, | Gleichung gilt nur fir Walze mit elastischem
S. 132 Verhalten auf starrer Ebene
Gleich theoretisch erstellt ktisch nicht
Gesamtschlupf s; Berechnung | - el? .ung CORCUISCHL CISCHE, Praikiscl e
bestatigt
Reibzahl im Gleitl SKF 2004, S.
CIDZANT I EASET | Anhaltswert [ u, = 0,08 — 0,15 (bei Fettschmierung)
u, (Bronze) 11]
[Niemann et ) o
. Annahme des ,Hebelarms der Rollreibung® mit
Rollreibung p, Berechnung | al. 2001, S. .
der Kontaktlange
530]
Toleranzen im System | Annahme - keine Toleranzen vorhanden

49



Untersuchung des Getriebes

4 Untersuchung des Getriebes

Da, wie in Abschnitt 3.6.6 erwihnt, eine analytische Losung nur schwierig hergeleitet werden kann
und ungenaue Ergebnisse liefert, wird die Untersuchung des Getriebes mit Hilfe eines statistischen
Versuchsplans (SVP) bzw. im Englischen Design of Experiment (DoE) durchgefiihrt. Dafiir miissen
zuerst alle bendtigten Zielgrofen und alle Einflussgrofien auf das Getriebe gesammelt werden. Da
je nach Anzahl der Einflussgroflen eine grofle Anzahl an Versuchstrigern und Messungen
hervorgeht, muss darauf geachtet werden, dass der Aufwand der Untersuchung durch Anpassung
der Versuchsstrategie im Rahmen bleibt. Das kann bedeuten, die Anzahl der in die Berechnung
einflieBenden Einflussgroffen zu verringern. Umgekehrt sollte durch die Vereinfachungen eine
qualitativ gute Aussage iiber die Zielgrofien, also Wirkungsgrad, Ausgangsmoment, Lebensdauer
und Verschleil erreicht werden. Sind alle Faktoren bestimmt, wird ein Versuchstrager gebaut,

welcher Ergebnisse abhéngig von den Faktoren am Priifstand liefert.

Zur Untersuchung gehéren die Erstellung des SVP, der Bau eines Versuchstragers (Getriebe-
Prototyp) und Priifstandes, sowie die Messungen und deren Auswertung. Als Auswertehilfe dient
das Programm Design-Experts® 9 [Stat-Ease® Inc.], welches fir die Ermittlung, Darstellung und

Optimierung von Versuchsplédnen entwickelt wurde.

4.1 'Wahl der Zielgroflen und Einflussfaktoren

Die Wahl der Zielgrofien, also jene Werte, die bestimmt werden miissen, féllt auf den Wirkungsgrad,
das Ausgangsmoment, die Temperatur im Getriebe, das Akustikverhalten, den Verschleifl und die
Lebensdauer. Jedoch bedingen Verschlei}- sowie Lebensdauermessungen lange Messzeiten.
Zusitzlich werden viele Versuchstriger bendtigt, da diese verschleilen und fiir weitere
Wirkungsgrad- oder Momentenmessungen nicht mehr zur Verfiigung stehen. Es ist bekannt, dass
sich in der geforderten Lebensdauer von zehn Jahren die stofflichen Eigenschaften des Elastomers
verdndern werden. Zusatzlich wirken das Kriechverhalten und eine Plastifizierung bei langen
Standzeiten negativ auf die Lebensdauer des Getriebes. Somit kann bei schlechter Wahl des
Elastomermaterials keine Funktionserfilllung iiber die Betriebsdauer gewéhrleistet werden. Jedoch

konnen diese Effekte in Kurzzeittests nicht erfasst werden. Darum werden, um zeitlichen Aufwand
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und Kosten zu minimieren, der Verschleifl und die Lebensdauer erst in weiteren Messdurchgéingen
berticksichtigt. Dartiber hinaus wird das akustische Verhalten bei der Messung nicht berticksichtigt.
Aus der Erfahrung der vorangegangenen Messungen ist bekannt, dass der Schalldruckpegel nur

geringe Anderungen aufweist. Zusétzlich wird der zeitliche und konstruktive Aufwand der Messung

durch eine Soundkammer erhoht. Vorerst werden daher nur Getriebe mit optimalen

Wirkungsgraden und Ausgangsmomenten bei gleichzeitig geringer Temperatur ermittelt.

Nach der Zielgrofenwahl werden alle Einflussgrofien, welche die Zielgroflen des Planetengetriebes

beeinflussen koénnen, zusammengetragen. Zu diesen Einflussgroflen zahlen SteuergroBen (sind
einstellbare Parameter) und StorgroBen (sind unverdnderliche Werte). Alle

relevanten
Einflussgrofien sind im Ursache-Wirkungs-Diagramm in Abbildung 4.1 ersichtlich.
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Abbildung 4.1: Ursache-Wirkungs-Diagramm zur Einflussgrofienbestimmung

Da der Aufwand zu umfangreich ist, alle Einflussgréfien zu beriicksichtigen, werden nur die neun

Faktoren (vgl. Tabelle 4.1) mit hohem Einfluss auf die Zielgréfen fiir die Messungen herangezogen.

Abbildung 4.2 zeigt einige dieser Faktoren an einem Planetenrad des Getriebes. Die Auswahl fallt

vor allem auf konstruktive Faktoren, da diese einfach umgesetzt werden kénnen. Um die Ergebnisse
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wahrend der Messung nicht zu verfalschen, wird versucht, die tibrigen Stor-, also jene Faktoren die

nicht beeinflusst werden kénnen (z.B.: Umgebungseinfliisse), moglichst konstant zu halten.

Anstatt des Ausgangsmomentes wird der Schlupf gewéhlt. Der Grund liegt darin, dass der Bereich
des Schlupfs, in dem der Wirkungsgrad maximal wird, bereits bekannt ist. Somit fallt die Wahl

der Faktorstufen fiir den Schlupf leichter aus als fiir das Moment.

Auch die Faktorstufen (vgl. Tabelle 4.1) miissen in weiterer Folge richtig gewahlt werden, um bei
geringem Aufwand eine gute Qualitédt der Ergebnisse zu erhalten. Mit diesen neun Faktoren ist es
vorteilhaft, nur zwei Stufenwerte zu verwenden. Ein vollfaktorieller SVP bedingt 2° = 512 Versuche.
Bei einer abgeschétzten Mess- und Umbauzeit von etwa 20 Minuten fiir jedes Getriebe wire dies
eine Gesamtmessdauer von 21 Arbeitstagen zu je acht Stunden. Mit zwei Stufen sind aber nur
lineare Einfliisse feststellbar. Vor allem bei der Elastomerhérte wird kein lineares Verhalten
auftreten (vgl. Abbildung 3.13). Dieser Umstand wurde jedoch fiir erste Messungen in Kauf
genommen. Die Anzahl der Stufenwerte kann, wenn notig, in weiterer Folge fiir einzelne
Einflussfaktoren erweitert werden. Mit geringem Mehraufwand ist dann ein nicht linearer Effekt

erfassbar.

Bei der Wahl der Stufenfaktoren ist vor allem die Differenz zwischen den beiden wichtig. Ist sie zu
klein, wird womoglich der Effekt von der Zufallsstreuung tiberdeckt. Andererseits darf der Bereich
nicht zu grof} sein, um nicht die Annahme der Linearitét zu gefahrden. [Kleppmann 2013, S. 26—

28]

Die Stufenwerte bei Planeten- und Stegdurchmesser werden so gewéhlt, damit sie im bestehenden
Getriebegehduse mit maximalen Auflendurchmesser von 42 mm umsetzbar sind. Des Weiteren
miissen mit dieser Konstellation nur drei unterschiedliche Gehédusedurchmesser und Sonnenrader

gefertigt werden.

Bei der Planetenbreite wird das Maximum mit 7 mm, wegen maximal zulédssiger axialer Baugrofle,
gewahlt. Das Minimum wird grofler als die maximale Elastomerbelagsdicke ausgefithrt, um zu

grofe axiale Verformung des Elastomers zu vermeiden. Die Stufenwerte der
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Getriebeeingangsdrehzahl im Bereich von 3000 und 6000 min™! werden aus den Anforderungen an

das Getriebe abgeleitet.

Die Faktorstufen von Ubermaf und Elastomerhérte werden aus der Diplomarbeit von [Ernst 2012)]
herangezogen. Da der Wirkungsgrad laut [Ernst 2012] bei einem Schlupf zwischen 10 und 25% sein
Maximum besitzt, fillt die Auswahl des unteren Stufenwertes auf 10%. Die obere Faktorstufe wird
auf 15% herabgesetzt, um das Getriebe im Betrieb nicht zu hohem Schlupf und damit zu hohem

Verschleif§ auszusetzen. [Niemann und Winter 1983, S. 213]

Die Planetenanzahl kann als einziger Faktor nur ganzzahlige Werte annehmen und wird somit mit
3 und 4 angenommen. Jedoch fithrt die Kombination von Planetendurchmesser 16 mm und
Stegdurchmesser 20 mm bei einem Getriebe mit vier Planetenrddern unweigerlich zu einer
geometrischen Kollision. Somit kann diese Konstellation nicht fiir die Messung herangezogen
werden und fiihrt zu einer Aufteilung des SVP in drei unterschiedliche unabhéngige Pléne. Die
Ergebnisse der verschiedenen Versuchspliane miissen folglich separat interpretiert werden. Dieses
Vorgehen wird trotzdem umgesetzt, um den Faktor ,Planetenanzahl® beizubehalten und keine zu

geringe Differenz der Faktorstufen bei Steg- und Planetendurchmesser zu erhalten.

Tabelle 4.1: Veranderliche Faktoren des Getriebes in der experimentellen Untersuchung

Faktoren | Abk. Einheit Faktorstufen
Minimum | Maximum

Planetendurchmesser dp mm 12 16
Stegdurchmesser des Planetentragers dsr mm 20 24
Planetenbreite Be mm 5 7

UbermaB der Planetenrider u mm 0,1 0,3
Elastomerbelagsdicke Dg mm 1 3
Elastomerhérte Hg Shore A 70 90
Planetenanzahl Ap - 3 4

Getriebeeingangsdrehzahl Nein 1/min 3000 6000
Gesamtschlupf im Getriebe Sa % 10 15
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Abbildung 4.2: Veranderliche Faktoren am Planetenrad

4.2 Prototypenbau

Bei der Konstruktion und Planung des Reibrad-Planetengetriebes miissen einige Punkte beachtet
werden, damit ein einfaches und rasches Messen gewéhrleistet werden kann. Es ist klar, dass eine
grole Anzahl an Messungen bevorsteht. Deshalb soll das Prototypen-Getriebe gegeniiber dem
serienreifen Getriebe eine hohe Ahnlichkeit aufweisen. Zusétzlich muss eine rasch wechselbare
Anbindung an den Priifstand mdglich sein. Dies wird mit einer Gehausefixierung (vgl. Abbildung
4.5 und Anhang 2) gelost. Dazu gehort auch eine einfach zu o6ffnende Fixierung fir die
Getriebeausgangswelle. Wird diese geldst, kann die Ausgangswelle aus dem Planetentréger entfernt

und somit das gesamte Getriebe zerlegt werden.

Die Planetenrdder besitzen keine Befestigung am Planetentriagerbolzen. Diese sind nur aufgesteckt
und daher axial verschiebbar. Es kann vorkommen, dass das Elastomer der Planetenrdder am
Planetentréger oder an der Gehduseanbindung schleift. Der Grund liegt in den in der Praxis
auftretenden Axialkréften. Auf der Seite des Planetentragers wird deshalb eine Passscheibe mit 0,1
mm Hoéhe am Planetenbolzen eingelegt, um dieses Schleifen des Elastomers zumindest am

Planetentrager zu verringern.
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Ein Planetengetriebe auf Basis eines Reibrades muss ohne interne Schmierung auskommen.
Jegliche Beriihrung der Reibkontakte mit dem aus den Lagerstellen austretenden Schmiermittel
wirde zum Anstieg des Schlupfs und somit zum Abfall des Wirkungsgrades und der
Ubertragungsfihigkeit fithren. Der Einbau von Wilzlagern ist aufgrund des geringen Platzbedarfs
nur bei bestimmten Planetenvarianten moglich. Um deshalb die Vergleichbarkeit zu gewéhrleisten,

werden alle Planetenrader mit einem Bronze-Gleitlager aus CuSn7Zn4Pb7 (2.1090) versehen.

Laut [Lautner 2015] ist es unvorteilhaft, Planetenréder durch Aufvulkanisieren des Elastomers auf
eine Stange und nachfolgendem Abstechen zu erzeugen. Dies fiihrt zu Nachbearbeitungsarbeiten,
da Wulste am Elastomer entstehen koénnen, die das Reibverhalten andern. Zusatzlich ist kein
Absatz zwischen Gleitlagerhiilse und Elastomer vorhanden. Dieser Absatz dient als Abstand
zwischen Elastomer und Planetentrdger oder Gehéduseanbindung. Daher wurden alle
Planetenraderhiilsen extra erzeugt und danach einzeln mit Elastomer beschichtet. Dieser Vorgang
ist in der Herstellung eines Prototyps teurer, kann aber in der Serienproduktion giinstig

durchgefiithrt werden.

Fir das Hohlrad/Gehduse werden drei unterschiedliche Hohlraddurchmesser bendotigt. Das
vorhandene Gehéuse eines Serienproduktes wird durch Sintern hergestellt, besteht aus einer
Zinklegierung (AC41A) und besitzt eine Innenverzahnung. Diese Innenverzahnung wird bei drei
Gehausen auf den grofiten benotigten Durchmesser von 40 mm ausgedreht. Eines dieser Gehéause
stellt somit das erste und grofite Hohlrad dar. Fiir die Realisierung der restlichen zwei
Hohlraddurchmesser werden zwei Aluminiumringe mit dem Auflendurchmesser von 40 mm aber
den zwei unterschiedlichen benotigten Innendurchmessern (36 und 32 mm) in die anderen zwei
Gehause eingepresst. Das Material der Ringe wird mit einer dhnlichen Hérte wie die Zinklegierung
gewéhlt, um eine Vergleichbarkeit zwischen Gehéduse und Ringen zu gewéhrleisten. Die Laufflichen
am Hohlrad werden mit einer moglichst geringen Rauheit hergestellt, um den Gerduschpegel zu

minimieren und den Reibwert zu steigern.

4.3 Ablauf des Versuchsplans

Das Problem der Planetenkollision bei vier Planetenrddern fordert drei unterschiedliche

Versuchspléne (vgl. Tabelle 4.2). Jeder dieser Versuchspléne ist ein zuféllig generierter, zweistufiger
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SVP. Um die Genauigkeit des Berechnungsergebnisses zu erhéhen, werden alle Versuchsplane
doppelt realisiert. Die Versuchspline dienen vorwiegend fiir Screening-Zwecke, um einen Uberblick
itber die Zusammenhdnge zwischen den Faktoren und Zielgréflen zu bekommen. Sie sind als
teilfaktorielle Versuchspléne aufgebaut, um den Aufwand zu verringern.

Tabelle 4.2: Erstellte Versuchspliane

Nr. | SVP Veranderliche Anzahl der Messungen
Faktoren
1 | 3 Planetenrider 8 2°= 32

9 4 Planetenrdder mit konstantem . 95 _ 39
Planetendurchmesser (12 mm) B

4 Planetenrdder mit konstantem B
3 7 2°= 32
Stegdurchmesser (24 mm)

Das DoE-Programm gibt die fiir die Messung benétigten Faktorstufenkombinationen vor. Da
dreifache und mehrfache Wechselwirkungen in der Realitdt fast nie in Erscheinung treten und sie
nur selten von Bedeutung sind, wird angenommen, dass es nur Haupteffekte und zweifache

Wechselwirkungen gibt. [Giger 2014, S. 11]

Die vorgegebenen Messungen werden durchgefiihrt und die Ergebnisse in das DoE-Programm
eingefiigt. Fir jede Zielgrofie (Wirkungsgrad, Moment, Temperatur) sind die Messdaten auf
sogenannte Ausreifler (falsche Messungen) zu kontrollieren. Zu Ausreiflern kann es durch falsche
Einstellungen am Priifstand oder durch unerwartete Verdnderungen zwischen den einzelnen
Messungen kommen. Die Filterung von falschen Messungen kann mit dem DoE-Programm
durchgefiihrt werden. Dabei werden Abweichungen der Messungen mit Hilfe der Statistik und

somit mit Hilfe von Prognosen errechnet.

Sind Ausreifler vorhanden und fiir die Berechnung nicht von Néten, konnen diese aufgrund der
doppelten Realisierung unterdriickt werden. Sie flieBen somit nicht in die Berechnung ein. Sind
diese Messergebnisse erforderlich (d.h.: der Messpunkt ist eine wichtige Stiitzstelle fiir die
Berechnung), miissen die Messungen wiederholt werden. Sind all diese Schritte abgearbeitet,
kénnen die signifikanten Haupteffekte und Wechselwirkungen herausgefiltert werden. Fiir die
automatische Auswahl der Effekte mit dem DoE-Programm wird ein Signifikanzniveau von a =
0,01 angenommen, da keine vollfaktorielle Untersuchung vorliegt. Das heift, dass das Risiko, einen

signifikanten Effekt irrtiimlich fir real zu halten, nur 1% betréagt.
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4.4 Prifstand und Messablauf

Der Priifstand dient der Vermessung aller Planetengetriebevarianten. Deren Aufbau und das
verwendete Messequipment ist in Abbildung 4.4 und Tabelle 4.3 zu sehen. Da der Messablauf mit
verschiedenen Getrieben sehr oft wiederholt werden musste, war ein einfaches System zum raschen
Wechseln des Getriebes notwendig, welches in Abbildung 4.5 dargestellt ist. Ein Synchron-
Servomotor, bei dem bei jeder Messung die benétigte konstante Drehzahl eingestellt wird, dient

als Antriebseinheit.

An der Ausgangswelle des Priifstandes ist eine Bremse verbaut (vgl. Anhang 15). Das an der
Bremse angeschlossene Netzgerét dient zum direkten Einstellen des Getriebeausgangsmoments und
indirekten Einstellen des Schlupfs. Da die Getriebevarianten sehr unterschiedliche
Ausgangsmomente bei bestimmtem Schlupf erreichen, werden zwei Bremsen mit unterschiedlichen
Bremsleistungen eingesetzt. Da die Messungen mit drei und vier Planetenrddern unabhingig
voneinander durchgefithrt werden und die Ausgangsmomente dementsprechend unterschiedliche

sind, muss der Umbau zwischen den zwei Bremsen nur einmal verrichtet werden.

Der Schlupf wird ausgehend von Ein-, Ausgangsdrehzahl und tatséchlicher Ubersetzung rechnerisch
bestimmt. Dazu wird die theoretische Ubersetzung benétigt, welche nicht messbar ist und somit

manuell fiir die Berechnung in das Messprogramm eingegeben wird.

Zwischen Motor/Getriebe und Bremse/Getriebe wird jeweils eine Messwelle zur Messung von
Drehmoment und Drehzahl verbaut. Da an der Eingangswelle nur geringe Momente auftreten,
besitzt die Messwelle zwischen Motor und Getriebe einen kleineren Messbereich als jene an der

Ausgangswelle.

Bei den ersten Messungen kommt es aufgrund der hohen Reibung im Gleitlager trotz Verwendung
von Lagerbronze als Lagermaterial zu hohen Temperaturgradienten, welche bei Nicht-Abschaltung
des Priifstandes zur Erweichung des Elastomermaterials gefithrt hétten. Somit wird fiir die
folgenden Messungen ein zéhes Lagerfett eingesetzt. Weitere Versuche mit diesem Fett ergeben,
dass in der kurzen Versuchszeit kein Fett bis zu den Kontaktstellen gelangt. Jedoch miissen nach
jeder Messung alle Teile wieder vom Fett gesdubert werden und die Verwendung des Fetts

entspricht nicht den tatsichlichen Serieneinsatzbedingungen.
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Eine grofle Hiirde ist die Messung des Temperatureinflusses im Planetengetriebe. Grundsétzlich
wird die Temperatur an der Oberfliche des Elastomers benotigt. Dies hitte mit mehreren
Pyrometern und einer konstruktiven Modifikation am Getriebegehéuse umgesetzt werden kénnen.
Aus Zeit- und Kostengriinden wird diese Lésung verworfen. Um den Temperatureinfluss dennoch
qualitativ aufzuzeigen, werden alle Getriebegehduse mit einem Sackloch am Auflenumfang
versehen, in dem ein Thermoelement (Typ K) eingebracht werden kann. Dadurch kann die
Temperatur an der Hohlradlauffliche gemessen werden, welche néherungsweise jener an der

Elastomeroberflache entspricht.

Antrieb Sicherheits- Klauen- Klauen- Klauen-
Servomotor kupplung Kupplung 1 Kup plung 2 Kupplung 3
Planeten-
- ——| Messwellel - - . - - Messwelle2 - —- Bremse
getriebe
[ |
Temperatursensor] Maus & Naus 4
Motor Motor- Temperatur:
- S
®— start-
steuerung Butt |
utton
Daten- Netzgerat
Main & Neir - erfassung Einstellung Schlupf
n Messcomputer
Hgj . 4—
n Datenspeicher

Abbildung 4.3: Prinzipskizze des Messaufbaus

Tabelle 4.3: Messmittel

Messmittel Bezeichnung | Hersteller | Messbereich / Einstellbereich Genauigkeit
) max. kurzfristiges Moment 2,42 Nm
Antriebs- AKM 22E- o
Kollmorgen | max. langfristiges Moment 0,87 Nm | -
motor ANBNR-00 .
max. Drehzahl 8000 U/min
max.
Messfehler
ETH 0-1Nm
Drehmoment- , 0,1% (bez. auf
DRFL-I-1-n Messtechnik
aufnehmer Endwert)
GmbH
0 - 10000 U /mi 60 Impulse/
- min
Umdrehung
Thermo- ) Klasse 1
Typ K - —50 °C bis 250 °C
element (£1,5°C)
0,1% (bez. auf
ETH 0-5Nm 1% (bez. au
Drehmoment- ) Endwert)
DRFL-I-5-n Messtechnik
aufnehmer ) 60 Impulse/
GmbH 0 — 10000 U/min
Umdrehung
Hvst Drehmoment 1 Nm Tol
YRHELeses HB-140M-2 Magtrol Spannung 24 V DC © e.ranz-
bremse ) bereich 4+ 1%
max. Drehzahl 12000 U/min
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Magnet- Drehmoment 2,5 Nm

Pulver- PBO-025 Sunrise Spannung 24 V DC -

Bremse max. Drehzahl 1500 U/min

Daten- meask Eingénge: 8 Kanéle 24 Bit
DEWE 43V GmbH & .

erfassung Co. KG max. Abtastrate: 200 kHz Auflésung

,v( ¥ “

Abbildung 4.5: Priifstand mit eingespanntem Getriebe
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5 Ergebnisse

Aus den drei unterschiedlichen Versuchspldnen mit neun Faktoren ergeben sich 177
Einzeldiagramme, also Wechselwirkungen und Haupteffekte. Diese werden zu grofieren
Gesamtdiagrammen zusammengefasst, um Riickschliisse und Effekte einfacher zu erkennen. Die

Diagramme sind unter Anhang 3 bis Anhang 14 zu finden.

Neben den Haupteffekten werden auch zweifach Wechselwirkungen betrachtet. Sind signifikante
Wechselwirkungen im FErgebnis vorhanden, miissen diese zuerst interpretiert werden. Eine

vorrangige Beschreibung der Haupteffekte kann hierbei zu falschen Aussagen fiithren.

Die Auswertung der Temperatur ist mit Vorsicht zu genielen, da bei ca. 20% der Messungen bei
den SVP mit vier Planetenrddern die Temperaturen kein stationdres Verhalten aufweisen. Die
Verlaufe von Wirkungsgrad und Moment sind vergleichsweise konstant. Um die Planetenrdder
nicht iberméfig hoher Temperatur auszusetzen oder sie zu zerstoren, werden die Daten bei nicht
konstantem Temperaturverlauf aufgezeichnet. Daher ist davon auszugehen, dass die Temperaturen
bei den SVP 2 und 3 im Durchschnitt wesentlich hoher sein werden. Eine Abschéitzung der
tatséchlichen Temperatur kann tiber den Temperaturgradienten erfolgen. Jedoch wurde dies nicht

unternommen, um die Genauigkeit der empirischen Berechnungsergebnisse nicht zu senken.

Die aus dem Programm ermittelten empirischen Gleichungen fiir die drei SVP in kodierten
Faktoren (-1/+1) sind in Tabelle 5.1 zusammengefasst. Die leeren Felder in dieser Tabelle zeigen
an, dass dieser Effekt als nichtsignifikant erkannt wurde. Ein Backslash (/) weist darauf hin, dass

der Wert in diesem Feld aufgrund des Problems der Planetenkollision nicht ermittelbar ist.

Ein Zielfaktor y berechnet sich aus dem Mittelwert ¥ und den Vorfaktoren x; multipliziert mit den

Faktoren (A-H, AB-GH) nach:
Y=y +x4A+xgB+ -+ x454AB + - + xcyGH (5.1)

Diese Vorfaktoren stellen die Steigung des Einflusses eines Faktors auf eine Zielgrofle dar. Somit
wirken Faktoren mit betragsméflig groflen Vorfaktoren sehr stark ein. Durch die Darstellung in

kodierten Faktoren stellen die Vorfaktoren den halben Effekt auf die Zielgréfle dar. Dies bedeutet,
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dass der Haupteffekt A im SVP 1 den Wirkungsgrad betragsmafig um 2 - |—5,59%]| = 11,98%

beeinflussen kann.

Diese Gleichungen koénnen fir erste Abschétzungen oder fiir eine Optimierung herangezogen
werden. Es ist zu erkennen, dass einige Wechselwirkungen und Haupteffekte fiir die Berechnung
nicht signifikant sind und darum in der Tabelle nicht aufscheinen. Das heifit aber nicht, dass sie
gleich null sind. Andere Vorfaktoren der Haupteffekte sind relativ klein oder sogar nicht signifikant.
Da diese aber bei den Wechselwirkungen mit hoher Signifikanz einflieen, miissen sie auch bei den
Haupteffekten belassen werden. Diese Regel muss aufgrund der ,Bewahrung der hierarchischen

Integritat” des Modells eingehalten werden [Siebertz et al. 2010, S. 117].

Des Weiteren gelten diese Gleichungen nur in den Grenzen der Faktorstufenwerte und nur unter
gleichen Umgebungsbedingungen wie bei der Messung. Eine Extrapolation der Faktorstufenwerte
ist grundsétzlich riskant und sollte deshalb nicht vorgenommen werden, da es auflerhalb der

Grenzen zu plétzlichen Anderungen kommen kann. [Siebertz et al. 2010, S. 24]

Wie bereits beschrieben, werden aufgrund des zeitlichen Aufwands nur lineare Effekte und
Zusammenhéange aufgezeichnet. Eine Interpolation ist daher méglich. Sie ist aber mit Vorsicht zu
geniefen. Denn diese linearen Effekte miissen nicht zwangslaufig gegeben sein. Ein gutes Beispiel
ist der Einfluss der Elastomerhérte. Wie in Abbildung 3.13 dargestellt geht sie nicht-linear auf den

Schubmodul und somit nicht-linear auf das ganze System ein.
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Tabelle 5.1: Vorfaktoren der empirischen Gleichungen fiir die Zielfaktoren der drei Versuchspline
(kodiert)

Zielfaktoren y; Wirkungsgrad in % Ausgangsmoment in Nmm Temperatur in °C
SVP 1 2 3 1 2 3 1 2 3
y [ 60,36 69,52 69,17 417,5 727,5 713,8 36,5 38,4 40,6
Planetendurchmesser=A | -5,59 -1,65 -102,5 -115,3 -1,9 -2
Stegdurchmesser=B 7,27 2,52 84,6 144,8 1,5 1,8
Planetenbreite=C 0,99 0,97 21,9 117 110,2 1,3 1,3
UbermaB=D | -0,07 0,11 -0,62 65 175,6 109 0,9 1,6 1,7
Belagsdicke=E 2,15 0,5 1,6 -154 -103,7 -51,9 -0,4 -0,8 -1,2
Elastomerhérte=F 5,55 3,36 2,15 190,5 387,3 337 2,7 2,8 2,9
Schlupf=G -1 -0,1 46,1 122,3 1942 0,9 1,2 2,3
Eingangsdrehzahl=H 0,13 -0,13 15,7 447 -16,5 2,2 2 2
AB | 406 | J / / / / /
AC / / -70,1 / -0,7
AD / / -69 /
AE / 29,6 / /
AF 2,9 / -54,8 / -84,2 -0,8 /
AG / / /
AH / / -32,2 /
BC / 23 / /
BD / 39,1 / /
BE / -30,6 -23,7 / /
BF -0,83 / 62,9 / /
BG / -43 4 18,7 / /
BH / / /
CD -1,32 0,5
CE 0,8 -54.9
CF -1,33 50,7 48
CG -30,6 25,9
CH 0,75 -1,1 18,3 -59,8
DE 5,34 1,75 2,8 29,8 0,9
DF | -4,64 -2,77 -89,3 -1,1
DG 2,16 0,8
DH -71,6
EF 3,49 1,3 29,1 64,5 0,7
EG -3,93 15,1
EH 44,2 14,3
FG 53 1242
FH 17,2 -37 0,7
GH 0,7

Trotz der drei unabhédngigen SVP mit drei und vier Planetenrddern kénnen Wechselwirkungen
zwischen ,,Anzahl der Planetenrider” und den iibrigen Faktoren durch theoretische Uberlegungen
aus den Haupteffekten der einzelnen SVP ermittelt werden (Bsp. vgl. Abbildung 5.1). Der
Haupteffekt des Faktors ,,Anzahl der Planetenrdder® kann anhand der Mittelwerte der einzelnen

SVP bestimmt werden (vgl. Tabelle 5.1 bis Tabelle 5.4).
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5.1 Erkenntnisse aus den Prognoseintervallen

Die in Abbildung 5.1 zu beobachtenden Schwankungsbreiten stellen die 95% Prognosebander dar.
Diese besagen, dass das Ergebnis einer weiteren Messung mit 95%iger Wahrscheinlichkeit in diesem

Bereich liegt.

Bei den Ergebnissen zwischen drei und vier Planetenrddern sind sehr starke Unterschiede zu
erkennen. Die Prognosebdnder zeigen, dass der Wirkungsgrad bei Getrieben mit nur drei
Planetenrddern sehr stark schwanken kann. Diese Schwankungsbreite betrdgt bei Getrieben mit
drei Planetenrddern +15%, beim SVP 2 zirka +3.5% und beim SVP 3 +5% (vgl. vertikaler
Abstand des Mittelwertes zum Prognoseband in Abbildung 5.1). Somit kénnen bei Getrieben mit
vier Planetenradern genauere Vorhersagen iiber den Wirkungsgrad getatigt werden als bei jenen
mit nur drei Planetenrddern. Warum die Schwankungsbreite beim SVP 1 so hoch ist, wurde vorerst
an der geringeren Anzahl an Versuchen bei einer héheren Faktorenanzahl vermutet. Dadurch
konnte sich die Genauigkeit des Ergebnisses verringern. Dies ist jedoch mittels zusétzlichen
Messungen tberprift und mit dem SVP widerlegt worden. Ausschlaggebend ist die geringere
Ubertragungsfihigkeit mit nur drei Planetenridern. Dadurch steigt die Empfindlichkeit des
Schlupfs gegeniiber dem Wirkungsgrad, denn bei geringer Anderung des Schlupfs kommt es zu

einer grofen Anderung des Wirkungsgrades.

Bei den Versuchen kann bei Faktorstufenkombinationen mit geringem Ubermaf festgestellt werden,
dass bei einer vollen Umdrehung des Planetentriagers, Planetenrdder den Kontakt zum Hohlrad
verlieren und an der Kraftiibertragung nicht mehr teilnehmen kénnen. Der Grund liegt vermutlich
in den Fertigungstoleranzen oder einem zu hohem Spiel der Teile im Getriebe, also an einer
schlechten Konzentrizitat zwischen Planetentrager und Hohlrad. Hier ist anfangs vermutet worden,
dass dies ausschlaggebend fiir die starke Schwankung des Wirkungsgrades ist. Jedoch miisste dann

auch das Ausgangsmoment schwanken. Dies ist aber nicht der Fall.

Fir das Ausgangsmoment gilt, dass bei SVP 1 und 3 die Schwankungsbreite fiir das 95%
Prognoseband etwa + 150 Nmm betréagt. Dies ist doppelt so hoch als beim SVP 2. Das heif3t, dass
beim SVP 2 das Ausgangsmoment mit hoherer Genauigkeit eingestellt werden kann. Grund dafiir

ist die im Durchschnitt geringere Ubersetzung der Getriebekombinationen im SVP 2. Diese
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geringere Ubersetzung weist ein besseres Kontaktlangenverhéltnis am Planetenrad auf. Dadurch
sind die Einzelschliipfe in etwa gleich grof3 und somit kann der Gesamtschlupf genauer eingestellt

werden, was zu einer geringeren Streuung der Ausgangsmomente fithrt.

Die Schwankungsbreite bei der Messung der Temperatur ist bei allen SVP anndhernd dieselbe und
betriagt etwa £3-4°C. Dies liegt hochstwahrscheinlich an der genauen Messung, welche durch die

Temperatursensoren moéglich ist, und an den geringen Temperaturschwankungen.
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Abbildung 5.1: Prognosebiénder der Zielgroflen im Vergleich am Beispiel der Elastomerhirte

5.2 Effekte auf den Wirkungsgrad

Grundlegend besitzen Getriebe mit vier Planetenrddern im Mittel einen um 9% hdoheren
Wirkungsgrad als Getriebe mit nur drei Planetenréddern (Tabelle 5.2). Bei Getrieben mit vier
Planetenrader werden wesentlich geringere Tangentialkrafte in den Kontaktstellen bei gleichem
Ausgangsmoment wie bei Getrieben mit drei Planetenrdder bendtigt. Dadurch sinkt der Schlupf

in jedem Kontakt und somit steigt der Wirkungsgrad.
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Tabelle 5.2: Mittelwerte des Wirkungsgrades der drei Versuchspline
SVP 1 SVP 2 SVP 3
Wirkungsgrad 60,4% 69,6% 69,2%

Die Diagramme der Haupteffekte zeigen, dass die Richtung der Steigung des Wirkungsgrades bei
allen SVP fiir jeden Faktor grundsétzlich gleich ist (vgl. Beispiel Elastomerhérte: Abbildung 5.1).
Jedoch besitzen Getriebe mit vier Planetenrddern eine geringere Steigung. Dadurch ist die
Wechselwirkung oder das Verbesserungspotential dieser Getriebe beziiglich dem Wirkungsgrad
geringer. Das bedeutet gleichzeitig, dass der Einbau eines weiteren Planetenrades nur eine geringe
Wirkungsgradsteigerung nach sich zieht. Der Grund liegt darin, dass die sténdig vorhandenen

Walkverluste, auch bei optimalen Ubertragungsverhalten, nicht kompensiert werden kénnen.

Die Annahme der Faktorstufen des Schlupfs zwischen 10 und 15% soll laut [Ernst 2012] einen
maximalen aber auch konstanten Wirkungsgrad ergeben. Dies kann mit dem SVP bestétigt
werden. Denn der Schlupf besitzt beim SVP 1 keinen und bei SVP 3 nur einen geringen Haupteffekt
auf den Wirkungsgrad. Die Ursache dafiir ist, dass ein hoherer Schlupf das Ausgangsmoment in
gleichem Mafle erhoht, wie er die Ausgangsdrehzahl verringert. Dadurch bleibt die
Ausgangsleistung und somit der Wirkungsgrad gleich. Im SVP 2 ist ein geringer Haupteffekt des
Schlupfs von etwa 2% zu erkennen. Dieser rithrt von den Gleitreibungsverlusten her, welche bei
steigendem Schlupf mitsteigen. Die Theorie bestétigt diese Wirkung. Beim SVP 3 gibt es merkliche
Wechselwirkungen zwischen dem Schlupf und den Faktoren Ubermafl und Elastomerbelagsdicke.
Der Grund liegt vermutlich darin, dass bei hoheren Ubersetzungen hohere Lagerverluste wegen
schlechteren Kontaktlangenverhéltnissen auftreten (vgl. Abbildung 5.2 (a)). Wenn der Schlupf
steigt, sinken die Lagerverluste, da sich die Drehzahl des Planetenrades verringert. Diese
Lagerverluste auferund von hoheren Lagerkréiften konnen zusétzlich von Elastomerbelagsdicke und

Ubermafl abhéingig sein.

Eine wichtige Wechselwirkung, die nur mit dem SVP 1 ermittelt werden kann, ist jene zwischen
Planetendurchmesser und Stegdurchmesser. Beide Faktoren zusammen beschreiben die
Ubersetzung. Somit ist zu erkennen, dass bei hohen Ubersetzungen der Wirkungsgrad immer
schlechter ist als bei niedrigen. Die Wirkung beider Faktoren kann mit dem Langenverhaltnis der

beiden Kontakte am Planetenrad, welches sich gegenldufig zum Wirkungsgrad verhélt (vgl.
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Abbildung 5.2 (a)), erklart werden. Ungleiche Kontaktlangen (L; und L) bedingen unterschiedliche
Normalkrafte am Planetenrad, welche zu zusétzlichen Lagerkraften und zu hoheren Lagerverlusten
fithren. Im Grunde ist zu erkennen, dass sich ein anndhernd gleiches Langenverhéltnis und dadurch
gleiche Normalkrifte in den Kontakten nur bei geringen Ubersetzungen ausbilden. Durch
Anpassung des Stegdurchmessers kann das Léangenverhédltnis und somit der Wirkungsgrad
verbessert werden. Zusétzlich kommt es bei Steigerung des Ausgangsmomentes zur Erhohung der
Tangentialkrifte am Planetenrad. Diese Krafte bedingen eine Verformung des Elastomers in
tangentialer Richtung, wodurch sich unterschiedliche Kraftangriffspunkte (I; und 1,) ergeben. Auch
dieser Effekt fithrt zu zusétzlichen Lagerkrédften und zu einer Wirkungsgradsenkung (vgl.

Abbildung 5.2 (b)).

Wechselwirkung zwischen Steg- und

Planetendurchmesser

e

P

-
-
-
e —-
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-'T

Lingenverhiltnis Ly/L;

20 mm 24 mm
Stegdurchmesser

w=e= Planetendurchmesser 12 mm = “®=« Planetendurchmesser 16 mm > l

(a) (b)

Abbildung 5.2: Lingenverhiltnis abhiingig von Steg- und Planetendurchmesser (a), Krifte in den

Reibkontakten eines verformten Planetenrades (b)

Die ausschliellich bei SVP 2 und 3 vorliegende Wechselwirkung zwischen Getriebeeingangsdrehzahl
und Planetenbreite besitzt einen geringen (1,5 — 2,2%) Einfluss auf den Wirkungsgrad. Zusétzlich
besitzen die Wechselwirkungen fiir jeden der beiden SVP ein unterschiedliches Vorzeichen und
wirken entgegengesetzt. Dieser Effekt ist nicht eindeutig bestimmbar. Die Haupteffekte der
Eingangsdrehzahl und alle anderen Wechselwirkungen zwischen Getriebeeingangsdrehzahl und den
restlichen Faktoren wirken sich nur sehr gering auf den Wirkungsgrad aus. Die Drehzahl sollte laut
Theorie die Rollreibungs- und damit die Warmeverluste sowie die Lagerreibungsverluste erhohen.

Dies erfolgt vermutlich nur in geringem Mafe.
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Des Weiteren ist ein sehr auffélliges Verhalten des Effektes der Elastomerharte zu erkennen. SVP
1 und 2 zeigen Wechselwirkungen mit Ubermaf}, Elastomerbelagsdicke, Planetenbreite oder mit
dem Planeten- oder Stegdurchmesser. Im Gegensatz dazu weist der SVP 3 aus unerklérlichen
Griinden keine einzige Wechselwirkung mit der Hérte auf. Die wichtigsten Vertreter der
Wechselwirkung bei der Hérte sind jene mit Planetendurchmesser, Uberma und
Elastomerbelagsdicke. Eine hohe Hérte schwécht den Effekt des Planetendurchmessers ab und
umgekehrt. Dadurch ist eine weitere Steigerung des Wirkungsgrades mit hoherer Hérte und

geringerem Planetendurchmesser nur mehr im geringen Ausmafl méglich.

Die Wechselwirkungen , Ubermaf/Belagsdicke* (Wechselwirkung ist auch im SVP 3 vorhanden),
,Hérte/Belagsdicke“ und ,Héirte/Ubermaf“ entstehen méglicherweise aufgrund der hohen
Walkarbeit. Diese Walkverluste konnen entweder hoher oder kleiner als der Zugewinn an

Ubertragungsleistung sein. Dementsprechend bildet sich der Wirkungsgrad aus.

Die Haupteffekte der Hérte oder des Ubermafles zeigen in allen Plinen in die gleiche Richtung.
Dabei besitzt aber nur die Harte einen hohen Einfluss auf den Wirkungsgrad. Der physikalische
Grund liegt in einer hoheren Anpresskraft und folglich gréBerer Tangentialkraft. Auch die Lager-
und Reibungsverluste steigen bei hoher Harte mit. Dies ist wiederum aus den Wechselwirkungen
bestimmbar. Dieselben physikalischen Griinde, die bei der Hérte gelten, haben fiir das Ubermaf

Giiltigkeit. Jedoch ist dessen Einfluss des Haupteffektes auf den Wirkungsgrad geringer.

Eine hohe Elastomerbelagsdicke senkt grundsétzlich den E-Modul und somit die Anpresskraft.
Auch die Kontaktfliche nimmt aufgrund der Verformungen quer zur Laufrichtung bei hoher Dicke
ab (vgl. Abbildung 5.3). Dadurch kann, abhéngig von der Wechselwirkung mit anderen Faktoren,

der Wirkungsgrad steigen oder fallen.
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Abbildung 5.3: Querschnitt durch ein belastetes, stehendes Rad, angelehnt an: [Dolk et al. 2011, S.
223]

Obwohl die Kontaktflache durch eine hohere Planetenbreite vergroflert wird, ergibt sich keine
eindeutig signifikante Wirkungsgradsteigerung. Der Grund liegt womoglich in der Kontroverse
zwischen einer verbesserten Ubertragungsfiahigkeit, da die Normalkrifte groBer werden, und den
hoheren Walkverlusten, da mehr Material verformt werden muss. Die Wechselwirkungen der
Planetenbreite mit anderen Faktoren scheinen vor SVP 2 als signifikant auf. Bei Getrieben mit
drei Planetenradern gibt es keine Wechselwirkungen und beim SVP 2 und 3 nur eine geringe mit

dem Faktor ,,Eingangsdrehzahl®.

Grundsétzlich kann eine Wirkungsgradsteigerung immer durch Erhéhung von Stegdurchmesser,
Planetenanzahl und Elastomerhérte, sowie Verringerung des Planetendurchmessers erzielt werden.

Die vorhandenen Wechselwirkungen lassen keine Aussage beziiglich der restlichen Faktoren zu.

5.3 Effekte auf das Ausgangsmoment

Trotz gleicher Richtung der Steigung bei allen SVP ist an den Haupteffekten beim
Ausgangsmoment (vgl. Anhang 4) zu erkennen, dass nun mit vier Planetenrddern ein wesentlich
héheres Verbesserungspotential vorliegt, welches auch mit Hilfe der Theorie bestatigt werden kann.
Das Ausgangsmoment ergibt sich grundsitzlich aus Anzahl an Planetenrdder mal der
Tangentialkraft. Diese ist aus der Normalkraft ermittelbar, welche von allen iibrigen Faktoren,
aufler von der Eingangsdrehzahl, abhéngig ist (vgl. Gleichung (3.29)). Warum die Drehzahl in der
Realitdt nun eine geringe Wechselwirkung beziiglich dem Moment aufweist, liegt womdglich an der
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Tatsache, dass die Reibzahl durch die Drehzahl beeinflusst wird, welche somit die Tangentialkraft

verdndert [Mittmann und Czichos 1975, S. 366-372].

Interessant ist der Haupteffekt der Planetenradanzahl auf das Ausgangsmoment. Es ist zu
vermuten, dass mit dem Einbau eines weiteren Planetenrades das Ausgangsmoment mit der Anzahl
an Planetenrddern linear mitsteigt, also +33,3% fiir vier Planetenriader. Jedoch wird ein um mehr
als 70% hoheres Moment erreicht. Vermutlich héangt auch dieser Effekt mit den
Fertigungstoleranzen, welche bei Getrieben mit vier Planetenrddern geringere Auswirkungen auf
das Ausgangsmoment besitzen, zusammen.

Tabelle 5.3: Mittelwerte des Ausgangsmomentes der drei Versuchspliane

SVP 1 SVP 2 SVP 3
Ausgangsmoment 417 Nmm 723 Nmm 714 Nmm

Wie schon beim Wirkungsgrad beschrieben, wirken sich der Steg- und der Planetendurchmesser
auf die Kontaktflachengréfie und somit auf die Normalkréifte in beiden Kontakten aus. Ein kleinerer
Planetendurchmesser und ein kleinerer Stegdurchmesser besitzen meist nicht nur ein hoheres

Verbesserungspotential, sondern auch ein hoheres Moment.

Eine hohere Planetenbreite oder ein héheres Uberma$l wirken sich in allen SVP positiv auf das
Ausgangsmoment aus. Zugleich ist das Verbesserungspotential bei hoherer Breite und hoéherem
Ubermafl gréfier. Durch beide Faktoren verdindern sich im Allgemeinen die Druckverteilung im

Kontakt und somit Normal- und Tangentialkraft.

Der Haupteffekt der Elastomerbelagsdicke auf das Ausgangsmoment ist bei allen SVP mit einer
negativen Steigung behaftet. Aber auch die Wechselwirkungen der Belagsdicke besitzen zum
Grofiteil denselben Verlauf. Somit wirkt sich eine geringere Belagsdicke besser auf das
Ausgangsmoment aus. Der Grund liegt in einer héheren Anpresskraft durch hoheren E-Modul bei
geringer Belagsdicke. Denn der E-Modul ist nicht nur vom Werkstoff, sondern auch von der
geometrischen Form am Planetenrad abhangig [Gobel 1945, S. 18-24]. Ein eindeutiges

Verbesserungspotential der Belagsdicke abhéngig von den Faktoren ist nicht erkennbar.

Die Elastomerhérte besitzt den stérksten FEinfluss auf das Ausgangsmoment. Dies ist an der

Steigung der Haupteffekte und der Wechselwirkungen aller drei SVP zu erkennen. Dabei wirkt sich

69



Ergebnisse

eine hohere Elastomerhérte positiv auf E-Modul und auf Normalkraft aus. Eine hohes
Verbesserungspotential mit hoher Harte ist nur bei den Wechselwirkungen mit Schlupf,
Planetenbreite, Eingangsdrehzahl, Steg- und Planetendurchmesser ersichtlich. Bei Ubermafl und

Belagsdicke ist mit niedriger Hérte eine hohere Verbesserung maglich.

Unabhéngig vom SVP ist immer ein steigendes Ausgangsmoment bei steigendem Schlupf
erkennbar. Somit kann die Theorie, bei der der Schlupf bei konstanten Schubmodulen, Reibzahlen
und Normalkréften, mit der Tangentialkraft gekoppelt ist, untermauert werden (vgl. Gleichung
(3.31)). Es ist klar, dass beim SVP 1 durch eine geringere Anzahl an Planetenrddern die
Tangentialkréifte geringer sein miissen, um denselben Schlupf wie mit vier Planetenrddern zu
iibertragen. Jedoch ist der Einfluss des Haupteffektes beim SVP 3 gegentiber SVP 2 signifikant
hoher. Dies ergibt eine Wechselwirkung zwischen Schlupf und den zwei SVP. Sie besagt, dass der

SVP 3 ein hoheres Verbesserungspotential aufweist als SVP 2.

Laut Theorie besitzt die Relativgeschwindigkeit im Kontakt Einfluss auf die Reibzahl. Dadurch
kann sich die Tangentialkraft und somit das Ausgangsmoment &ndern. Obwohl der Haupteffekt
der Eingangsdrehzahl einen geringen positiven Einfluss bei hoher Drehzahl vermuten lésst, ist keine

eindeutige Aussage aufgrund der Wechselwirkungen in allen drei SVP méglich.

Zusammenfassend kann immer eine Erhéhung des Ausgangsmoments durch Steigerung von
Stegdurchmesser, Planetenanzahl, Elastomerhirte, Planetenbreite, Ubermafl und Schlupf, sowie
durch Verringerung des Planetendurchmessers und Belagsdicke erzielt werden. Nur die
Eingangsdrehzahl ldsst, aufgrund vorhandener Wechselwirkungen, keine eindeutige Aussage tiber

deren Auswirkung auf das Moment zu.

5.4 Effekte auf die Temperatur

Wie bereits beschrieben, kann aufgrund der Temperaturmessstelle am Hohlrad nur eine qualitative
Aussage tiber die Temperatur im Inneren des Getriebes und Elastomers getitigt werden. Die
Temperatur ist vorrangig von der Verlustleistung im Getriebe abhéngig. Diese Abhangigkeit ist in
Abbildung 5.4 zu sehen. Das Diagramm wurde nur mit jenen Messungen, bei denen ein stationirer

Betrieb beziiglich der Temperatur erzielt werden konnte, erstellt. Die Punkte stellen die Messungen
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der drei SVP dar. Es ist zu erkennen, dass ein nahezu lineares Verhalten auftritt, welches mit
folgender empirischer Gleichung beschrieben werden kann. Dabei stellt P, die Verlustleistung und

T die Temperatur am Hohlrad dar.

T =P,-0,4701 + 29,863 (5.2)

Das eingezeichnete 95%-Prognoseband zeigt, dass bei einer bestimmten Temperatur die
Verlustleistung um etwa 18 W um den Mittelwert schwanken kann. Somit kann eine grobe
Abschétzung erfolgen, welche Temperatur am Hohlrad bei einer bestimmten Verlustleistung
vorherrschen wird und umgekehrt. Die am Mittelwert abgeschétzte Raumtemperatur von etwa

29,9 °C, welche an der Ordinate ablesbar ist, ist um ca. 5 °C zu hoch.
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Abbildung 5.4: Verlustleistung im Getriebe iiber Temperatur am Hohlrad

Die Temperaturwerte in Tabelle 5.4 sind vermutlich im Vergleich zu den Temperaturen in den
Lagern und im Elastomer geringer. Es ist zu bedenken, dass diese am Hohlrad gemessen werden.
Der Nachteil bei Verwendung von Getrieben mit vier Planetenrddern spiegelt sich in der
Temperatur wider. Eine hohe Temperatur entsteht vorwiegend aufgrund der héheren Walkarbeit
und hoheren Reibungswérme in den Lagern bei Einsatz von mehr Planetenrddern. Zwischen SVP
2 und 3 ist ein Unterschied im Mittelwert zu erkennen. Hierbei kann die Hohlradwandstérke

ausschlaggebend sein. Denn bei den Messungen beim SVP 2 (konstanter Planetendurchmesser)
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wurden Getriebegehduse mit durchschnittlich geringerer Hohlradwandstéarke verwendet. Dadurch

kann die Warme schneller nach aulen an die Umgebung abgegeben werden.

Tabelle 5.4: Mittelwerte der Temperatur der drei Versuchspline

SVP 1 SVP 2 SVP 3
Temperatur 36,5 °C 38,5 °C 40,6 °C

Die Zielgrofle ,, Temperatur® besitzt im Vergleich zu Wirkungsgrad und Ausgangsmoment nur
wenige Wechselwirkungen. Somit ist die Temperatur hauptséichlich von den Haupteffekten

abhéngig.

Grundsétzlich bestehen die Verluste aus drei Komponenten: Der erste Verlust entsteht durch
Reibung im Lager des Planetenrades. Der Zweite rithrt von der Relativbewegung, somit vom
Schlupf im Kontakt, und der dritte Anteil entsteht durch Walkverluste, also innere Dissipation.
Diese Verluste steigen mit steigenden Umfangsgeschwindigkeiten und Normalkréften an. Dabei
beeinflusst die entstehende Temperatur die Eigenschaften des Elastomers und somit die
Normalkraft im Kontakt zuséitzlich. Dies wird als thermomechanische Instabilitit bezeichnet
[Popov 2010, S. 208]. Die Umfangsgeschwindigkeiten, welche fiir Verluste ausschlaggebend sind,
entstehen grundsatzlich aus der Kombination von Radien und Drehzahlen. Somit sollte es auch
Wechselwirkungen in dieser Art geben, was aber nicht der Fall ist. Womdglich wird die Wéarme,
welche in den Planetenradlagern entsteht, aufgrund der schlechten Wéarmeleitung des Elastomers

vorwiegend iiber den Planetentriger und die Ausgangswelle abgeleitet.

Im SVP 3 ist eine Wechselwirkung zwischen Drehzahl und Schlupf erkennbar. Wenn Schlupf oder
Drehzahl steigen, ist immer ein groferer Verlust zu erwarten. Ein hoherer Schlupf bedeutet eine
hohe Differenzgeschwindigkeit im  Kontakt, aber dadurch auch eine geringere
Umfangsgeschwindigkeit im Lager. Wéahrend die Reibverluste im Lager sinken, steigen jene in den

Kontaktstellen.

Der SVP 3 weist vor allem Wechselwirkungen mit dem Ubermaf auf. Dabei ist immer ein geringes
Ubermaf fiir eine geringere Temperatur und somit fiir geringere Verluste zustindig. Beim SVP 1
sind die Wechselwirkungen mit der Elastomerhérte und Drehzahl ausschlaggebend. Auch hier ist

immer eine geringe Hérte und Drehzahl notwendig, um die Verluste zu senken. Hohes Ubermaf
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und hohe Harte bedingen immer eine hohe Verformungsarbeit. Die Faktoren Stegdurchmesser und
Planetenbreite besitzen denselben Effekt. Der Planetendurchmesser und die Elastomerbelagsdicke
missen erhéht werden, um eine geringere Verformungsarbeit und somit niedrigere Temperatur zu

erhalten.

Generell kann eine geringere Temperatur immer durch Verringerung der Planetenradanzahl, des
Stegdurchmessers, der Hérte, des Ubermafes, des Schlupfs und der Eingangsdrehzahl, sowie durch
die Erhohung von Planetendurchmesser und Belagsdicke erreicht werden. Lediglich die

Planetenbreite besitzt keinen eindeutigen Einfluss auf die Temperatur und somit auf den Verlust.

5.5 Gegeniiberstellung der Zielgrof3en

In Abbildung 5.5 sind die drei Zielgrofien Wirkungsgrad, Ausgangsmoment und Temperatur
gegeniibergestellt. Die Punkte stellen alle durchgefithrten Einzelmessungen der drei SVP dar.
Grundsatzlich sind laut den Messungen maximale Wirkungsgrade bis 80%, Ausgangsmomente bis
2000 Nmm und minimale Temperaturen von 29 °C erreicht worden. Die Diagramme zeigen, dass
mit Getrieben mit drei Planetenradern wesentlich geringere Wirkungsgrade und Ausgangsmomente
jedoch bei geringeren Temperaturen moglich sind. Des Weiteren sind in ihnen Grenzkurven
eingetragen. Da die SVP nur teilfaktoriell durchgefithrt werden und somit nicht alle moglichen
Zielwerte aller Getriebekombinationen bekannt sind, stellen diese Kurven nur geschéitzte
Grenzwerte dar. Grundsatzlich zeigen sie die physikalischen Grenzen des umgesetzten
Planetengetriebes mit den gewéhlten Faktorstufenwerten auf. Das heiflt, dass ohne konstruktive
Veranderung, Miteinbeziechung weiterer Faktoren oder Verdnderung der Faktorstufen keine

besseren Zielwerte erreicht werden konnen.

Es ist gut zu erkennen, dass das Ausgangsmoment mit der minimalen Temperatur einen linearen
Verlauf annimmt. Die beiden anderen Diagramme zeigen einen Kurvenzug mit einem Maximalwert
des Wirkungsgrades bei etwa 80 %. Daraus ergibt sich ein Zielkonflikt. Wird zum Beispiel ein
Getriebe mit hohem Wirkungsgrad benétigt, ergeben sich Ausgangsmomente um 700 Nmm und
Temperaturen von etwa 37 °C. Sind hohere Momente von Noten, miissen Abschldge beziiglich
Wirkungsgrad und Temperatur in Kauf genommen werden. Gleichzeitig bedingt eine geringere

Temperatur eine Wirkungsgrad- und Ausgangsmomentenabsenkung.
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Abbildung 5.5: Gegeniiberstellung der Zielgroflen Wirkungsgrad, Ausgangsmoment und Temperatur

5.6 Zusammenfassung der Ergebnisse aus den Versuchsplanen

Allgemein sind Getriebe mit vier Planetenridern und geringen Ubersetzungen in Bezug auf
Wirkungsgrad und Ausgangsmoment genauer einstellbar. Sie laufen somit im Serienbetrieb stabiler
und verringern die Ausfallswahrscheinlichkeit. Zusétzlich besitzen Getriebe mit vier Planetenréddern
einen im Mittel um 9% niedrigeren Wirkungsgrad und das Ausgangsmoment steigt nicht linear
mit der Anzahl an Planeten mit. Denn bei Getrieben mit vier Planetenrddern ist dieses Moment
um ca. 70%, anstatt vermuteten 33%, hoher. Dafiir ausschlaggebend sind die Fertigungstoleranzen,
welche auf Getriebe mit vier Planetenrédern einen geringeren Einfluss besitzen. Aufgrund der oben

genannten Griinde kann ein Getriebe mit vier Planetenrddern bevorzugt werden.

Ein Problem stellt die Ungleichheit der Normalkréafte in den Kontakten dar. Diese riihrt aus dem
Ubersetzungsverhéltnis und fithrt zu zusitzlichen Lagerkriften, ungleichen Tangentialkriften und
zu guter Letzt zu einem schlechteren Wirkungsgrad und muss somit durch Umbaumafinahmen

ausgeglichen werden.
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Eine wichtige Erkenntnis stellt die Abhéngigkeit von Temperatur und Verlustleistung dar. Mit
Gleichung (5.2) kann der Verlust durch eine einfache Temperaturmessung im Betrieb, ohne
konstruktiven Umbauaufwand oder Priifstandsaufbau, bestimmt werden. Zuséatzlich ist es moglich,
diese Gleichung in die analytische Berechnung aufzunehmen. Ein zentraler Aspekt bei hohen
Ubertragungsleistungen ist die Abfuhr der durch Wilzreibung und Lagerreibung entstandenen
Wiérme. Es muss gewéhrleistet werden, dass diese Warme durch intelligente Konstruktion an die

Umgebung abgegeben werden kann.

Allgemein konnen mit den Getrieben Wirkungsgrade bis 80%, Ausgangsmomente bis 2000 Nmm
und geringe Temperaturen ab 29 °C erreicht werden. Jedoch sind diese Zielgréfien unabhéngig
voneinander und daher muss fiir die geforderte Anwendung ein Kompromis zwischen den drei
Zielgroflen eingegangen werden. Dabei stellt der Zielkonflikt von Temperatur mit Wirkungsgrad

und Ausgangsmoment das grofite Problem dar. Somit ist ein Optimierungsprozess durchzufiihren.
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6 Optimierung

Die Optimierung muss in mehreren Schritten durchgefiihrt werden. In erste Linie muss ein Getriebe
mit Hilfe der Daten der Kurzzeitmessungen gefunden werden, welches neben einem guten
Wirkungsgrad und Ausgangsmoment auch eine niedrige Temperatur besitzt. In nachfolgenden
Versuchen und Verbesserungsprozessen, welche aus zeitlichen Griinden in dieser Arbeit nicht
praktisch durchgefiihrt werden konnten, sollen auch Verschleil und Lebensdauer iiberpriift und

optimiert werden.

Die numerische Optimierung erfolgte mit demselben Programm, welches fiir die Erstellung der
SVP verwendet wurde. Mit diesem Programm ist es zusétzlich moglich, eine Relevanz eines
Zielfaktors, je nach Anwendung oder Einsatzbereich, einzustellen. Die Relevanz kann stufenweise
zwischen 1 und 5, wobei 1 niedrige und 5 hohe Relevanz bedeutet, verstellt werden. Grundsatzlich
bestimmt die Relevanz, welche Zielgrofle wichtiger ist und welche Zielgrofle stirker optimiert

werden soll.

Generell kénnen auch Werte zwischen den Faktorstufenwerten konstruktiv umgesetzt werden. Um
jedoch Zeit und Kosten fiir Neukonstruktion und Anschaffung neuer Teile zu sparen, wird die beste
Kombination aus den vorhandenen Getriebeteilen ermittelt. Da das Optimierungstool nun
Zwischenwerte berechnet, wird bei den konstruktiven Faktoren auf die nédchste Faktorstufe auf-
oder abgerundet. Die Faktoren ,Drehzahl“ und , Schlupf“ kénnen einfach eingestellt werden und

miissen somit nicht gerundet werden.

Aus Uberlegungen heraus ist zu sagen, dass ein Getriebe mit vier Planetenridern grundsitzlich zu
bevorzugen ist. Es besitzt einen im Mittel um 9% hoheren Wirkungsgrad und ein um 70% hoheres
Ausgangsmoment. Die Temperatur steigt bei vier Planetenrddern jedoch nur in geringem MafSle
an. Diese hohere Temperatur kann durch Anpassung von Schlupf und Drehzahl oder durch den
ausschlielichen Einsatz im Kurzzeitbetrieb mit geringem Aufwand verringert werden. Aber auch
die geringe Schwankungsbreite beim Wirkungsgrad spricht fiir ein Getriebe mit vier
Planetenrddern. Der einzige Nachteil liegt im Anstieg der Herstellungskosten, da ein zusétzliches
Planetenrad hinzukommt. Bei grofler Stiickzahl kénnen diese Kosten jedoch gering gehalten
werden. Darum erfolgt die Optimierung nur fiir Getriebe mit vier Planetenréddern (SVP 2 und 3).
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Jeder SVP wird zweimal optimiert. Beim ersten Durchgang bleiben alle Relevanzen der Zielgrofien
gleich. Es ergeben sich Getriebekombinationen die in den ersten zwei Spalten in Tabelle 6.1
dargestellt werden. Die folgenden zwei Spalten zeigen jene Getriebe, bei denen die Relevanz der
Temperatur auf finf und jene von Moment und Wirkungsgrad auf eins verstellt wurden. Der Grund
fiir diese zweite Optimierung liegt in der nur qualitativen Bewertung der Temperatur. Des Weiteren
ist die Temperatur sehr ausschlaggebend fiir Verschleifl und Lebensdauer und bedarf deshalb einer

hoheren Relevanz.

Die berechneten Zielgrofen werden anschlieBend durch Messungen tiberpriift und sind ebenfalls in
der Tabelle angefithrt. Jedoch hat sich die Umgebungstemperatur am Priifstand, da diese
Validierungsmessung mehrere Wochen nach der Hauptmessung durchgefithrt wurde, verédndert. Die
Temperatur liegt nur mehr bei etwa 24 °C. Dies kann sich somit auf die FErgebnisse auswirken.

Jedoch kann keine eindeutige Aussage tiber diesen Einfluss der Umgebung getétigt werden.

Die Messergebnisse von Wirkungsgrad und Ausgangsmoment der Getriebekombinationen in Spalte
eins, drei und vier laut Tabelle 6.1 sind sehr nahe an der mit der empirischen ermittelten
Berechnung, und liegen auch im 95% Prognoseband. Jedoch ist der Wirkungsgrad immer schlechter
und das Moment immer etwas hoher als errechnet. Dadurch sind auch groflere Verluste und
Temperaturen zu erwarten. Diese Temperaturen kénnen nun den VerschleiB in einem
Langzeitbetrieb wesentlich steigern. Darum muss nachtriglich noch eine Verschleil- und

Lebensdaueruntersuchung durchgefithrt werden.

Einzig die Getriebekombination des SVP 3 mit gleicher Relevanz der Zielfaktoren besitzt hohere
Abweichungen beziiglich Wirkungsgrad und Moment, als das Prognoseband vorgibt. Hier ist der

Wirkungsgrad um 5% niedriger und das Ausgangsmoment um 165 Nmm hoher als errechnet.

Die Verlustleistung kann nach Gleichung (5.2) mit der Temperatur linear angenéhert werden. Aus
den Messergebnissen ist ersichtlich, dass diese Gleichung gute Vorhersagen liefert. Somit kann die
Gleichung (5.2) nicht nur fiir eine einfache Verlustbestimmung, ohne komplexen Aufbau eines

Priifstandes, sondern auch zur Optimierung der analytischen Berechnung herangezogen werden.
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Es ist erkennbar, dass alle optimierten Konzepte die niedrigsten Ubersetzungen (i =4 —6)
besitzen. Hohe Ubersetzungen wiirden wegen des Kontaktproblems am Planetenrad zu schlechten

Wirkungsgraden, Momenten und Temperaturbedingungen fiithren.

Tabelle 6.1: Berechnete und gemessene optimierte Getriebekombinationen abhingig von Relevanz und
SVP

Zielfaktoren mit Zielfaktoren mit
gleicher Relevanz ungleicher Relevanz
SVP 2 SVP 3 SVP 2 SVP 3
Planetendurchmesser mm 12 12 12 16
Stegdurchmesser mm 24 24 20 24
Planetenbreite mm 7 7 5 7
Ubermafl mm 0,1 0,3 0,1 0,1
Elastomerbelagsdicke mm 3 3 1 3
Elastomerhérte | Shore A 90 90 90 90
Schlupf % 15 10 10 10
Eingangsdrehzahl | 1/min 3000 3000 3000 3000
Wirkungsgrad % 77,2 80,8 75,2 775
Berechnete
. . Ausgangsmoment | Nmm 1311 1349 561 702
Zielgrofien
Temperatur °C 414 42,6 33,8 36
Wirkungsgrad % 74,4 75,7 71,9 75,5
Gemessene
i . Ausgangsmoment | Nmm 1420 1514 576 791
Zielgrofen
Temperatur °C 49,5 51,6 35,4 36,4

Sind aber hohere Ubersetzungen von Noten, sollte vor allem der Stegdurchmesser angepasst
werden. Dieser muss so verdndert werden, dass sich keine zusétzlichen Lagerkréifte ergeben. Dies
kann mit einem konstanten Stegdurchmesser nur in einem bestimmten Betriebspunkt erreicht
werden. Ein sich radial am fixen Planetentragerbolzen verschiebbares Planetenrad kénnte zu einem
Ausgleich der Kréfte in jedem Betriebspunkt fithren (vgl. Abbildung 6.1 (a)). Ein zusatzliches
Wilzlager wiirde den Wirkungsgrad erhéhen. Derselbe Effekt eines Kréifteausgleichs kann mit
einem am Planetentrager beweglichen Planetentridgerbolzen (durch Reduktion der radialen
Steifigkeit) erreicht werden (vgl. Abbildung 6.1 (b)). Diese Anderungen bedingen einen erheblichen
konstruktiven Aufwand und es kénnen zusétzliche, noch nicht bekannte Effekte auftreten. Deshalb
wird fiir weitere Tests keine konkrete Ubersetzung festgelegt und kein konstruktiver Umbau

durchgefiihrt.
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Grundsétzlich ergeben sich aus der Optimierung immer Getriebekombinationen mit geringer
Eingangsdrehzahl und hoher FElastomerhéirte. Eine Senkung der FEingangsdrehzahl wirkt sich

positiv auf Temperatur und Verlust aus. Eine hohe Hérte lasst die Temperatur und das

Ausgangsmoment steigen.

Aus den Messergebnissen ist ersichtlich, dass aus Griinden der Kontaktlangenverhéltnisse ein
kleiner Planetendurchmesser und ein grofler Stegdurchmesser von Vorteil sind. Denn in
Kombination ergeben diese beiden Faktoren eine niedrige Ubersetzung. Andererseits werden eine
hohe Planetenbreite zur Steigerung der Tangentialkréfte, eine hohe Elastomerbelagsdicke und ein

geringes Ubermaf zur Verringerung der Verformungsarbeit benotigt. AuSerdem muss der Schlupf

fiir geringe Verluste niedrig gehalten werden.

Ein grofler Nachteil der Kombination eines Planetendurchmessers mit 12 mm und einer
Elastomerbelagsdicke von 3 mm liegt im geringen Platz fiir ein Lager im Planetenrad. Das Lager
misste einen Innendurchmesser von 4 mm und einen Aulendurchmesser von 6 mm besitzen. Eine
Verbesserung konnte sich durch die Anbringung des Elastomers an Sonnenrad und Hohlrad
ergeben. Dadurch entsteht am Planetenrad Platz fiir ein Lager. Jedoch kénnen wieder unbekannte
Effekte auftreten, welche nur schwer abzuschétzen sind. Dariiber hinaus muss der Platz fiir das

Elastomer an Sonnenrad und Hohlrad vorhanden sein. Dies ist jedoch nicht fiir jede

Getriebekombination der Fall.

Bei allen bisher durchgefithrten Messungen ist der Schlupf bei laufenden Motor langsam erhoht

worden, bis sich konstante Betriebsbedingungen eingestellt haben. (vgl. Abbildung 6.2). Eine erste
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Messung nach diesem Schema erfolgt mit der Getriebekombination von SVP 2, welche mit gleicher
Relevanz der Zielfaktoren ermittelt worden ist (vgl. Tabelle 6.1). Es ist zu erkennen, dass sich die
Temperatur, Schlupf und Momente nach neun Minuten noch auf keinen konstanten Betriebswert
eingestellt haben. Generell ist zu sagen, dass das maximale Ausgangsmoment des Getriebes erst

nach einer bestimmten Zeit iibertragen werden kann.
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Abbildung 6.2: Standardmessung mit dst = 24 mm, dp = 12 mm, Be= 7 mm, i = 0,1 mm, Dg= 3 mm,
He = 90 Shore A

Der in Abbildung 6.2 dargestellte Vorgang spiegelt nicht die Realitdt wider. Im wahren Betrieb ist
eine bestimmte Ausgangslast vorgegeben, welche der Motor und das Getriebe aus dem Stand
heraus iiberwinden miissen. Eine derartige Messung wird mit derselben Getriebekombination wie
zuvor durchgefithrt (vgl. Abbildung 6.4). Es zeigt sich, dass es durch das hohe Anfahrmoment
vorerst sprunghaft zu einem hohen Schlupf (von etwa 43%) kommt, welcher mit steigender
Temperatur und der Zeit auf etwa 7% absinkt. Dieser Gesamtschlupf steigt im Anfahrvorgang
nahezu linear mit der Eingangsdrehzahl. Erst bei konstanter Drehzahl am Eingang klingt auch er
wieder ab. Die Momente und Drehzahlen gleichen sich hingegen ohne sprunghaftes Verhalten
langsam an ein Maximum an.
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Dieser hohe Schlupf beim Anfahrvorgang ist fiir das System in zweierlei Hinsicht schadlich. Denn
durch ihn kommt es zu Abrieb und hohen Temperaturen, was die Reibzahl erheblich reduzieren
kann [Mehlan 2002, S. 89; Grote und Feldhusen 2011, S. E86]. AuBlerdem entstehen quietschende
Gerdusche, die den akustischen Vorteil eines Reibrad- gegeniiber eines Zahnradgetriebes

verschwinden lasst.

Sind sehr hohe Anlaufmomente notwendig, kann es zum plotzlichen Durchdrehen kommen. Dies
geschieht vor allem am Sonnenrad, da diese Kontaktstelle im Vergleich zur Kontaktstelle am
Hohlrad eine geringere Ubertragungsfihigkeit besitzt. Das fithrt bei hohen Drehzahlen in nur

kurzer Zeit zur abrasiven Zerstérung der Elastomerschicht (vgl. Abbildung 6.3).

BB e
Abbildung 6.3: Planetenrad mit zerstorter Oberfliche aufgrund von Durchrutschen des Sonnenrades
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Eine Minimierung des Schlupfs beim Anfahren kann durch zwei Anpassungen erzielt werden.
Einerseits ist dies durch eine geringere Beschleunigung des Antriebsmotors méglich, wodurch die
Tragheitskriafte der Bauteile und somit das Anfahrmoment geringer werden. Andererseits kann
auch mit verbesserter Ubertragungsfihigkeit der Kontaktflichen, also mit einer hoheren

Anpresskraft oder grofleren Kontaktflache, ein geringerer Schlupf erzielt werden.

Es wird eine Messung nach der zweiten Anpassung mit Hilfe eines hohen Ubermafies durchgefiihrt.
Alle restlichen Faktoren bleiben gleich. Diese Getriebekombination kann nahezu dasselbe
Ausgangsmoment bei niedrigerem Schlupf von etwa 4% tibertragen (vgl. Abbildung 6.5). Zusatzlich
kommt es zu keinem Uberschwingen des Schlupfs. Die Temperatur steigt durch die hohere
Walkarbeit auf hohere Werte und der Wirkungsgrad sinkt um etwa 3%. Es ist zu erkennen, dass
der Nachteil der steigenden Temperatur bei hohem Ubermafl vernachlissigt werden kann, wenn

nur Kurzzeitbetriebe (laut Anforderung zwei Minuten) stattfinden.
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Abbildung 6.5: reale Messung mit dstr = 24 mm, dp = 12 mm, B = 7 mm, i = 0,3 mm, Dg= 3 mm, Hg

= 90 Shore A

Da alle bisherigen Messungen mit Lagerschmierung im Planetenrad umgesetzt wurden, diese
jedoch im Serienbetrieb unvorteilhaft ist, wird eine weitere Messung mit demselben Getriebe mit

hohem Ubermaf und ohne Schmierung durchgefiihrt (vgl. Abbildung 6.8). Dabei ist neben einem
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hoheren Temperaturgradienten, im Zeitbereich von 0 und 1,5 Minuten eine héhere Endtemperatur
ersichtlich. Ab einer Messdauer von 1,7 Minuten kommt es zu einer Zunahme des
Temperaturgradienten. Vermutlich sind ab diesem Zeitpunkt die lokale Temperatur und die
Belastung zwischen Elastomer und Gleitlagerhiilse so hoch, dass es zu einer Ablosung der
Elastomerschicht in axialer Richtung kommt (vgl. Abbildung 6.7). Dadurch scheuert anstatt der
Lagerhiilse die Elastomerschicht an Planetentrager oder Flansch. Dies fithrt zu der besagten
Temperaturzunahme und zu einem starken Anstieg des Schlupfs, der wiederum den Wirkungsgrad

absenkt. Die Verbindung ist folgendermaflen aufgebaut.

,Die Verbindung zwischen den beiden Materialien erfolgt tiber einen Haftvermittler. Der
Metallgrundkérper wird Sand - gestrahlt bzw. vorab gewaschen, wenn dies erforderlich ist.
In manchen Faillen erfolgt auch noch eine Vorbehandlung mittels Primer (z.B. bei
Beschichtungen auf Gummi oder dergleichen). Der Haftvermittler reagiert mit dem
Polyurethan wdhrend des Beschichtungsvorganges bei etwa 80 - 100 °C. Die
Finsatztemperatur liegt bei ca. 80 °C' / kurzfristig bei 100 °C. Ab 150 — 160 °C wird der
Haftvermittler irreversibel zerstért. Das kann durchaus bei einer dynamischen Uberlastung
erfolgen. Die gezeigte Rolle hat meiner Meinung nach eine dynamische Tragfdhigkeit von

grob ca. 40 - 50 N.“ [Mitarbeiter von ASMA GmbH (Langgutt Manuel) 2016]

Grundsitzlich sollte die Temperatur im Getriebe und die Belastung der Verbindung moglichst
gering gehalten werden. Ist dies nicht moglich, muss eine verbesserte, also belastbarere Verbindung

zwischen Elastomer und Gleitlagerhiilse hergestellt werden.

Eine verbesserte Verbindung kann mittels einer rauen Oberfliche oder sogar mittels spezieller
Konturen (vgl. Abbildung 6.6 (b)) auf der Hiilse erfolgen. Diese Kontur sollte so gewéhlt werden,
dass die Verbindung vorrangig auf Druck und nicht auf Abscherung beansprucht wird. Hierbei
muss eine gentligend starke Elastomerbelagsdicke vorhanden sein um solch eine Kontur umzusetzen.
Der Einsatz einer speziellen Kontur kann bei Gleitlagerhiilsen aus Metall zu hoheren
Herstellungskosten fithren. Werden die Hiilsen aus Kunststoff (z.B.: Polyoxymethylen (POM))

durch Spritzguss hergestellt, bleiben die Herstellungskosten annéhernd gleich.
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Abbildung 6.6: Planetenrad mit (a) einfacher Kontur und (b) spezieller Kontur

v - L
Abbildung 6.7: Gleitlagerhiilse mit abgelostem Elastomer

Auf der anderen Seite kann auch das Planetenradlager verbessert werden, um den Wirkungsgrad
zu steigern. Das Problem beim Einsatz eines Walzlagers liegt im Platzbedarf. Dieses kann nur bei
geringer Elastomerbelagsdicke und groflem Planetendurchmesser eingebaut werden. Wird die
Elastomerschicht jedoch auf Hohlrad und Sonnenrad aufgebracht, vorausgesetzt es befindet sich
dort geniigend Platz, kann im Planetenrad wiederum Platz fir ein Wélzlager geschaffen werden.
Ist aus Platzgriinden der Einbau eines Wilzlagers nicht méglich, muss ein Weg gefunden werden,
um die Reibung im Gleitlager des Planetenrades iiber die gesamte Lebensdauer zu senken. Dies
kann durch spezielle Schmierungen erfolgen. Bei Fett- oder Olschmierungen ist allerdings eine gute
Abdichtung der Lagerstellen zu gewéhrleisten. Gleitlacke [Kliiber Lubrication 2016] hingegen

bendtigen solch eine Abdichtung nicht.
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Abbildung 6.8: reale Messung mit dstr = 24 mm, dp = 12 mm, B = 7 mm, i = 0,3 mm, Dg= 3 mm, Hg

= 90 Shore A, ohne Schmierung im Planetenradlager

Zuséatzlich besteht das Problem, dass die Ausgangsdrehzahl aufgrund des Schlupfs nicht direkt
bestimmt werden kann. Dies ist notwendig um eine bestimmte Hohe des Tisches einzustellen.

Hierfiir kann ein Hallsensor eingesetzt werden, der die Ausgangsdrehzahl misst.
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7 Zusammenfassung

Diese Arbeit beschéftigte sich mit der Substitution eines Zahnradgetriebes mit einem
Reibradgetriebe, wodurch der Gerduschpegel aufgrund des Wegfalls der Zahneingriffsfrequenz
gesenkt werden kann. Mit Hilfe von bereits zuvor getétigten Untersuchungen und einer
Literaturrecherche mussten im ersten Schritt verschiedene Getriebekonzepte ermittelt werden, die
den gestellten Anforderungen geniigen und auf Basis eines Reibrades umgesetzt werden kénnen.
Es wurden neun unterschiedliche Getriebevarianten auf mehrere Parameter hin untersucht. Ein
subjektives Bewertungsverfahren brachte das Planetengetriebe hervor. Dieses erzielt durch den
einfachen und symmetrischen Aufbau mit wenigen Teilen, sowie dem geforderten
Ubersetzungsbereich die beste Bewertung, und ist somit fiir die Einsatzbedingungen am
geeignetsten. Im Zuge dieser Konzeptbewertung musste zusitzlich ein im Unternehmen neu
eingesetzter  Auflenldufermotor im  Hinblick auf Verwendungsmoglichkeit im  neuen
Planetengetriebe untersucht werden. Da aber nur der Antrieb iiber das Sonnenrad beim
Planetengetriebe einen brauchbaren Ubersetzungsbereich liefert, besitzt dieser AuBenlidufermotor

keinen merklichen Vorteil.

Der zweite Teil dieser Arbeit beschéftigte sich mit der Bestimmung eines mathematischen Modells
fiir das auf einem Reibrad basierenden Planetengetriebe. Es soll méglich sein, die Leistungswerte
des Getriebes, wie Wirkungsgrad, Ausgangsmoment, Schlupf, usw., abhéngig von verschiedensten
Faktoren zu bestimmen. Jedoch konnte dieses aufgrund von hoher Ungenauigkeit nicht verwendet
werden. Aus dieser Erkenntnis wurde eine empirische Losung mit Hilfe eines Versuchsplans
bestimmt. Fine Aufwandsminimierung der Messungen erfolgte durch Verringerung der Zielgréfien
auf Wirkungsgrad, Ausgangsmoment und Temperatur im Getriebe. Zusatzlich wurden nur lineare
Effekte bestimmt. Da in erster Linie nur die Tendenzen und Richtungen der Effekte von Bedeutung
waren, wurde dies in Kauf genommen. Fiir diese Versuchsdurchfithrung musste ein Priifstand
adaptiert und das Innenleben des Planetengetriebes neu konstruiert werden. Der konstruktive
Aufwand lag vor allem darin, dass das Getriebe und der Priifstand, durch die hohe Anzahl an

Messungen, eine schnelle De- und Montage gewahrleisten mussten.
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Die Ergebnisse aus den Versuchspldnen waren einerseits physikalisch absehbar, andererseits sehr
aufschlussreich und es konnten neue Erkenntnisse fiir eine Optimierung gewonnen werden. Generell
ist zu sagen, dass das Reibrad-Planetengetriebe fiir den Einsatz in einem hohenverstellbaren Tisch
umsetzbar ist, jedoch immer einen schlechteren Wirkungsgrad erzielen wird als ein
Zahnradgetriebe. Eine Verbesserung kann einerseits ein variabler Stegdurchmesser fiir den
Ausgleich der Kontaktkréfte und somit fiir geringere Lagerkréfte, oder der Einbau eines Walzlagers
im Planetenrad sein. Auch die Verbindung zwischen Elastomer und Gleitlagerhiilse besitzt noch
Verbesserungspotential ~ fiir ~ eine  hohere  Kraftiibertragung. Diese  konstruktiven

Verbesserungsmafinahmen miissen noch auf Umsetzbarkeit iberpriift werden.

Abschlielend ist zu sagen, dass das Reibrad-Planetengetriebe einen weiteren Schritt ndher an der
Serienproduktentwicklung ist. Der Start dieser war jedoch aufgrund fehlender Untersuchungen
nicht moglich. Dabei handelt es sich einerseits um Verschleif}- und Lebensdaueruntersuchungen.
Andererseits miissen das Kriechverhalten des Reibbelages, die Plastifizierung bei langem Stillstand
des Getriebes, die Verdnderung der stofflichen Eigenschaften des Elastomers tiber die Zeit und
dessen Auswirkungen auf das Getriebe noch untersucht werden. Parallel zu diesem technischen
Verbesserungsprozess muss eine Kosten-Nutzen-Analyse aller Einzelteile durchgefiihrt werden, um

ein fiir die Lebensdauer kostenoptimiertes Serienprodukt schaffen zu kénnen.
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€ Dehnung %

1, Ng Wirkungsgrad, Gesamtwirkungsgrad %
Reibzahl (G Gleitreibzahl, L Reibzahl im Walzlager, r

# e Bus Hr Rollreibzahl) ;

Vg Poissonzahl, Querkontraktionszahl des Elastomers -

o Normalspannung im Kontakt N/mm?

T Schubspannung N/mm?

w Winkelgeschwindigkeit 1/s

A Flache m?

Ap Anzahl der Planetenrider in einem Getriebe -

By Breite des Elastomers am Planetenrad m

d,dq, d, Durchmesser eines treibenden (1) und getriebenen (2) Rades m

dy, dgr,dp, dg, | Durchmesser (H Hohlrad-, ST Steg-, P Planetenrad-, S o

dy Sonnenrad-, L Lagerdurchmesser)

D Durchmesser, grofiter benotigter Aufendurchmesser eines o
Getriebes
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Fr Fliehkraft des Planetenrades N
Gesamtkraft im Lager des Planetenrades, Gesamtlagerkraft in

Fp, Fiyx, Fry . N
x- und y-Richtung

Fy, Fy1, Fno Normalkraft in den beiden Kontaktstellen am Planetenrad N
Reibkraft in T tangentialer und R radialer Richtung im Lager

Frr: Frw des Planetenrades N
Tangentialkraft, Umfangskraft in den beiden Kontaktstellen am

Fro Fr1, Fra Planetenrad N

Frp, Fni Tangential- und Normalkraft im Lager des Planetenrades N

G Schubmodul N/mm?

Hg Elastomerharte Shore A

i Index fiir beide Kontakte am Planetenrad (1 Kontakt i
Sonnenrad/Planetenrad, 2 Kontakt Planetenrad/Hohlrad)

L. . Ubersetzung (th theoretisch, tat tatsdchlich, 0

boten trats to Standiibersetzung) ]

ki zuldssige Stribeksche Pressung N/mm?

K Formfaktor -

Ky Belastungsfaktor -
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R, Ry, R, Radius (1 1.Korper, 2 2.Kérper) m
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Getriebes)

AT, T Temperaturanderung, Temperatur des Elastomers °K

U, Unax Deformation, Verschiebung (maximal) m
Umfangsgeschwindigkeit (L Lager, Hr relative Hohlrad-, Pr

u, up, Uyy, Upy, | relative Planetenrad-, Pal absolute Planetenrad- im Kontakt

Upa1, Upaz, Um, | Sonnenrad/Planetenrad, Pa2 absolute Planetenrad- im Kontakt m/s

Ugr, Usq Planetenrad /Hohlrad, m Steg-, Sr relative Sonnen-, Sa absolute
Sonnenumfangsgeschwindigkeit )

i Ubermaf des Elastomers am Planetenrad m
Gleitgeschwindigkeit, Geschwindigkeit, Umfangsgeschwindigkeit

v, Uy, Uy m/s

eines treibenden (1) und getriebenen (2) Rades
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Anhang 3: Haupteffekte auf den Wirkungsgrad mit Prognosebénder fiir alle SVP
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Anhang 5: Haupteffekte auf die Temperatur mit Prognosebénder fiir alle SVP
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Anhang 6: Wechselwirkungen auf den Wirkungsgrad, SVP 1
Wechselwirkungen auf den Wirkungsgrad in % / SVP 1
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Anhang 7: Wechselwirkungen auf das Ausgangsmoment, SVP 1

Wechselwirkungen auf das Ausgangsmoment in Nmm / SVP 1
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Anhang 8: Wechselwirkungen auf die Temperatur, SVP 1

Anhang

Wechselwirkungen auf die Temperatur in °C / SVP 1
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Anhang 9: Wechselwirkungen auf den Wirkungsgrad, SVP 2

Anhang

Wechselwirkungen auf den Wirkungsgrad in % / SVP 2
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Anhang 10: Wechselwirkungen auf das Ausgangsmoment, SVP 2

Wechselwirkungen auf das Ausgangsmoment in Nmm / SVP 2

1500
1200
900
600 )
300 1m mim
0
1500
1200 Teilkreis-
900
600 .
300 11 111
0
1500

1200 Planeten- /"/
900 — -

600 //— breite

300 in mm

0
1500
1200

900 =T Ubermaf}
600 — in mm
300

0

1500

1200 Elastomer-

900 g belagsdicke

600 =1 :
300 in mm
0
1500
1200 7 T T Elastomer- = B
900 = ¥ —
600
300 1 inShoreA | ) .
0
1500
1200 5 T '
900 =1 T P y Schlupf
600 = H Tt} e— in %
300
0
1500

1200 = Eingangs-
900 - 3000

; s — 2% drchzahl  |——

600 >z

300 = in 1/min A
0 6000

12 16[20 24|13 710,1 0,3|1 3[70 90]10 153000 6000

Plancten-

—
)

durchmesser

= > |

(llll‘(’,lllll(‘h'ﬁ(‘l‘

SEDENE

o o
“u";' ~

hérte

] ;»’gl g»‘gl w»‘H.

108



Anhang

Anhang 11: Wechselwirkungen auf die Temperatur, SVP 2

Wechselwirkungen auf die Temperatur in °C / SVP 2
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Anhang 12: Wechselwirkungen auf den Wirkungsgrad, SVP 3

Anhang

Wechselwirkungen auf den Wirkungsgrad in % / SVP 3
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Anhang 13: Wechselwirkungen auf das Ausgangsmoment, SVP 3

Wechselwirkungen auf das Ausgangsmoment in Nmm / SVP 3
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Anhang 14: Wechselwirkungen auf die Temperatur, SVP 3

Wechselwirkungen auf die Temperatur in °C / SVP 3
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VA M AGTROL

HB Hysteresehremsen und
MHB Ahgeglichene Bremsen

MERKMALE

¢ Drehmoment : bis 26 Nm

¢ Drehzahl : bis 20000 U/min

¢ Leistung : bis 2400 W

«  Sanftlauf

¢ Hohere Lebensdauer

*  Betriebskostenvorteile

*  Hervorragende Drehmoment-Wiederholgenauigkeit
¢ Grosser Drehzahlbereich

«  Uberragende Stabilitit

BESCHREIBUNG

Hysteresebremsen erzeugen ihr Drehmoment ausschliesslich iiber
den Luftspalt zwischen Rotor und Stator und verwenden weder
Magnetpulver noch Reibungskomponenten. Dadurch ergeben
sich Betriebseigenschaften, wie sanftes Drehmoment, hohere
Lebensdauer. hervorragende Drehmoment-Wiederholgenauigkeit,
ausgezeichnete Regelbarkeit und kiirzere Unterhalts- und
Stillstandzeiten. Hysteresebremsen werden deshalb bevorzugt
fiir priizise Zugregelung bei der Produktion von verschiedensten
Materialien, Geweben, Kabeln und Seilen eingesetzt.

ABGEGLICHENE BREMSEN

Bei der Herstellung von Mehrfachgeweben oder Litzenkabel,
muss die Zugspannung der einzelnen Gewebe oder Litzen
gleich gross sein. Erreicht wird dies iiblicherweise durch den
Einsatz eines Regelsystems, welches den Strom der Bremse
mit Hilfe eines Tédnzer- oder Tasterarms und eines integrierten
Zugkraftsensors regelt. Solche Systeme, bei welchen jedes
Gewebe oder jede Litze einzeln iiberwacht werden, erfordern
teure und komplizierte Regelsysteme mit einer grossen Anzahl
Sensoren und Speisegeriten.

Magtrol hat ein System entwickelt, welches garantiert, dass
jede Bremse eines bestimmten Typs und Drehmoment/Strom-
Arbeitspunkts
mit jeder anderen
Bremse desselben
7 Typs. ungeachtet
der Material- und

Herstellungstole-

ranzen, abgeglichen
werden kann.
Der Abgleich
jeder Bremse im
gewiihlten Arbeits-

punkt erfolgt

Typisch B geg!

Bremse

[Drehmoment-
aufnehmer

Bremse

Drehmoment]
aufnehmer

Anhang

Anhang 15: Hysteresebremse - Datenblatt [Magtrol 2013]

HB/MHB
Datenblatt

innerhalb einer Toleranz von +1%. Die maximale Drehmo-

mentabweichung von Bremse zu Bremse auf der gesamten
Drehmoment/Stromkurve (von Drehmoment 0 bis zum
ausgewiihlten, abgeglichenen Arbeitspunkt) iibersteigt nicht
+49%* des gewiihlten, abgeglichenen Drehmomentwerts.
So abgeglichen und vorausgesetzt, dass alle Bremsen im
Abgleichspunkt gleich erregt werden, kann die Zugkraft eines
Systems mit einer grossen Anzahl von Zugkraftregulierungen
innerhalb eines Toleranzbereichs von 1% gehalten werden. Der
gewiihlte Arbeitspunkt kann frei, zwischen 50 und 100% des
Nenndrehmoments gewiihlt werden. Dadurch kénnen Bremsen
fiir spezifische Anwendungen optimiert werden. Ohne andere
Spezifikationen sind alle Bremsen auf 100 U/min abgeglichen.

EINSATZ

*  Eine genaue Zugregelung wiihrend des Wickel-,
Befestigungs- und Schneidprozesses an schnellen
Wickelautomaten

»  Beriihrungslos erzeugte, konstante Kraft zur
Zugregelung bei Material-Verarbeitungsprozessen wie
Lingsschneiden, usw.

»  Lastsimulationen bei Lebensdauerpriifungen
von Elektromotoren, Stellgliedern. kleinen
Verbrennungsmotoren, Reduziergetrieben und anderen
rotierenden Geriiten und Baugruppen eingesetzt

*  Priizise Regelung von Wickelspannungen bei der
Herstellung von Transformerspulen, usw.

*  Halten einer riicklaufenden Last

*  Regelung der Grenzwickelspannung, unabhiingig von
der Regelart (Téinzerrolle, Tastarm, Fotozelle oder
Ultraschallsensor)

*  Hohe Regelgenauigkeit und -wiederholbarkeit fiir
Priizisionsmesssysteme

*Treten Sie mit Magtrol zu mehr Information in Verbindung

.magtrol.com
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Anhang 16: Eingesetztes Material als Reibbelag am Planetenrad - Beschreibung [ASMA® 2015a]

(asma)

kunststofftechnik pur

ASMAPRENE C-Serie

asma gmbh
A-3970 Weitra
Gminder StraBe 229
Tel.: +43(0)2856/50 11

Fax: +43(0)2856/50 12
€mail: office@asma.at
www.asma.at

Chemische Basis

Spezial-GieBpolyurethansystem

Charakteristik

Hochwertiges GieBpolyurethansystem mit ausgezeichneten physikalischen
Eigenschaften, sehr guter dynamischer Tragfahigkeit und hochster
Abriebfestigkeit iber den gesamten Hartebereich.

Einsatzgebiete

Beschichtungen von Walzen, Rollen und Radern fir héchst
verschleiBbeanspruchte Anwendungen hinsichtlich Abrieb- und Schnittfestigkeit
(Stahlverarbeitung, chemisch-physikalische Prozesse).

Beschichtungen von Walzen, Rollen und Radern fir dynamisch hoch
beanspruchte Anwendungen hinsichtlich Last und Geschwindigkeit
(Schwerlastrollen, Textilindustrie).

Beschichtungen und Formteile fiir hoch beanspruchte Anwendungen hinsichtlich
VerschleiB und Dynamik (Federn, Siebe, Lamellenrader, Kettenplatten).

Spezielle Anwendungen fiir den Maschinen- und Anlagebau.

Besondere Vorteile

Ausgezeichnete Abriebfestigkeit,

sehr gute Schnitt- und Weiterrei3festigkeit,

sehr hohe dynamische Belastbarkeit,

sehr hohe Elastizitat und Flexibilitat,

sehr gute Bestandigkeit gegeniiber UV-Einwirkung
sehr gute Haftung auf Metallen, CFK, GFK,

sehr geringer Druckverformungsrest (DVR),

gute Bestdndigkeit gegeniber Hydrolyse .

Besondere
Bestandigkeiten

Allgemein sehr gute Besténdigkeit gegeniiber mineralische Ole und Fette,
Lésemittel (wie Heptan, Toluol, Ethylacetat),

Schaldle (in der Betonindustrie),

UV-Einwirkung (sehr geringer Farbumschlag).

Sonderausfiihrung mit verbesserter Mikrobenbestandigkeit lieferbar.

Fur spezielle Anwendungen nehmen Sie bitte beziiglich Besténdigkeit Kontakt
mit unseren technischen Vertriebsmitarbeitern auf!

Einsatztemperatur

Im Dauergebrauch bis -35 bis +60°C (feucht), bis +80°C (trocken), kurzfristig
bis +100°C.

Hartebereich

50 bis 95° Shore A

Farben

Maisgelb, rot, schwarz, signalblau, natur (transparent bis weif3)

Alternatives

Asmaprene L (fur verbesserte Hydrolysebstandigkeit).
Asmaprene A (fur hochste Schnitt- und WeiterreiBfestigkeit).
Vulkollan (fur héchste dynamische Tragfahigkeit)

Asmaprene CPP (fur reduzierten elektrischen Oberflachen- und
Volumenswiderstand).

Bemerkungen

Flr den Kurzzeitkontakt mit trockenen und feuchten Lebensmitteln geeignet.

Fiir weitere Auskiinfte stehen wir gerne zur Verfiigung!

Rev-Nr. 03-2011 PR
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Anhang 17: Eingesetztes Material als Reibbelag am Planetenrad - Kennwerte [ASMA® 2015b)]

ASMAPRENE C-Serie

‘asma)
kunststofftechnik pur

asma gmbh
A-3970 Weitra
Gminder Strafe 229
Tel.: +43(0)2856/5011
Fax: +43(0)2856/50 12
€mail: office@asma.at
www.asma.at

Eigenschaften Priifvorschrift | MaBeinheit Asmaprene C

Shore A 50 60 70 80 90 92 95
Harte, Shore A/D DIN 53505

Shore D 32 41 45 50
ReiBfestigkeit DIN 53504 N/mm?2 18 27 33 41 43 52 55
Spannuny el 100% DIN 53504 N/mm2 | 1,1 | 20|31 |52]|83]|94]| 14
Dehnung
Spannung bei 300% 5
Dehnung DIN 53504 N/mm 2,8 3,7 6,4 11 17 19 25
ReiBdehnung DIN 53504 % 660 | 580 | 540 | 520 | 500 | 490 | 440
WeiterreiBwiderstand
(Graves) DIN 53515 N/mm 29 32 37 45 56 63 77
Abrieb ISO 4649-A mm3 65 47 40 30 26 33 36
Riickprallelastizitat DIN 53512 % 73 70 68 66 62 53 51
Druckverformungsrest
70h/23°C DIN 53517 %
24h/70°C 12 11 12 14 17 19 20
Dichte g/cm3 1,16 ( 1,16 | 1,16 | 1,16 | 1,16 | 1,16 | 1,18

In diesem technischen Datenblatt sind Richtwerte angegeben. Diese Werte sind beeinfluBbar durch
Verarbeitungsbedingungen, Modifikationen, Werkstoffzusdtze und Umgebungseinflisse und befreien den
Anwender nicht von eigenen Prifungen und Versuchen.
Erfahrungen und Kenntnisse zusammengestellt. Eine rechtlich verbindliche Zusicherung bestimmter
Eigenschaften oder der Eignung fir einen konkreten Einsatzzweck kann aus diesen Angaben nicht

abgeleitet werden.
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