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Kurzfassung

Diese Arbeit beschaftigt sich mit der Auslegung und Berechnung des Rédersatzes eines
dedizierten Hybridgetriebes mit dem Projektnamen AVL Dynoshift. Ausgehend von einem
Skelettmodell des Getriebes in CATIA mit gegebenen Achsabstinden und Ubersetzungen
werden die drehenden Maschinenteile entworfen.

Aufbauend auf der Grundauslegung werden unter Zuhilfenahme eines provisorischen
Lastkollektives die getriebeinternen Drehzahlen, Momente und Kréafte ermittelt.

AnschlieBend geschieht eine rechnerische Grundauslegung der verwendeten
Maschinenelemente hinsichtlich ihrer Betriebsfestigkeit und Funktionserfillung sowie die
Ausarbeitung des Radersatzes bis zur Konzeptreife.

Die verwendete Berechnungs- und Konstruktionsmethodik wird beschrieben.

Ergebnis ist ein 3d-Modell des Réadersatzes und eine erste Betrachtung bzw. Optimierung
hinsichtlich Funktion, Bauraum und Fertigbarkeit. Kritische Punkte und offenes Potential
werden aufgezeigt. SchlieRlich wird eine VVorgehensweise vorgeschlagen, welche bei der
zukinftigen Auslegung von Radersétzen helfen soll, den Zeitaufwand zu verringern und
schneller zu befriedigenden Ergebnissen zu gelangen.






Abstract

The aim of this thesis is the layout and evaluation of the gearset of a dedicated hybrid
transmission (project name AVL Dynoshift). Starting with a skeleton model of the
transmission in CATIA with given center distances and ratios, the revolving machine
elements are designed.

Based on the layout, and considering a provisionary duty cycle, the transmission internal
speeds, torques and forces are calculated.

In a subsequent step, the basic layout of the machine elements is carried out. The parts are
evaluated regarding their function and fatigue strength. The gearset is developed to concept
maturity.

The used calculation- and design methods are specified.

Result of the thesis is a 3d-model of the gearset and a first examination resp. an optimization
regarding function, package and manufacturability. Critical points and open potentials are
highlighted.

A method is proposed, which, in future gearset design, should help to reduce the required
time to come to satisfactory results.
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1 Einflihrung

1.1 Das DHT (Dedicated Hybrid Transmission) als eigene
Getriebegattung

Klassisch werden Fahrzeuggetriebe, insbesondere fir PKW, gemaR der Art, wie ein Schaltvorgang
durchgefihrt wird, verschiedenen Kategorien zugeordnet. Die einfachste und alteste Form ist das
manuelle Schaltgetriebe (Kurzbezeichnung MT fiir ,,Manual Transmission), bei dem die
Schaltelemente, zumeist synchronisierte Klauenkupplungen, vom Fahrer direkt Gber ein Gestdnge
0.4. betatigt werden. Systembedingt muss zum Gangwechsel der Kraftfluss unterbrochen werden.

Bereits in den 20er Jahren des letzten Jahrhunderts gab es erste Versuche, die Schaltvorgange zu
automatisieren, um den Fahrkomfort zu erhdhen, wobei sich erste Automatikgetriebe ab ca. 1950
am amerikanischen Markt etabliert und seither die manuellen Getriebe aus vielen Anwendungen
fast vollstandig verdrangt haben (vgl. [1]).

Eine naheliegende Mdglichkeit zur Automatisierung besteht darin, die vorher vom Fahrer zu
schaltenden Elemente durch Aktuatoren (hydraulisch, pneumatisch, elektrisch, ec...) zu betétigen.
Dabei muss an der Grundstruktur des Getriebes nichts gedndert werden, die klassische Architektur
mit Eingangs- und VVorgelegewellen sowie Synchronisiereinheiten bleibt erhalten. Dieser Typ wird
als automatisiertes Schaltgetriebe (AMT fiir ,,Automated Manual Transmission*) bezeichnet und
findet bis heute vor allem in Nutzfahrzeugen fast ausschlieBliche Verwendung. Wie beim
manuellen Getriebe muss zum Einlegen eines neuen Ganges die Zugkraft kurz unterbrochen
werden.

Eine weitere Mdglichkeit zur Automatisierung ergibt sich durch die Verwendung von
Planetensitzen, wobei verschiedenen Ubersetzungen durch das abwechselnde Festsetzen von
Zentralradern oder des Steges dargestellt werden, was friiher oft mit Bandbremsen, heute fast nur
noch mit Lamellenkupplungen geschieht. Diese Art von Getrieben kann manuell nicht mehr
betétigt werden und funktioniert nicht ohne Aktuatorik. Die Struktur als Hintereinanderschaltung
von Planetensatzen unterscheidet sich dahingehend von Handschaltgetrieben, dass es hier keine
I6sbaren formschlissigen-, sondern eine Anzahl von reibschlissigen Kupplungen gibt. Diese
konnen sich bei einem Schaltvorgang tiberschneiden und erlauben somit eine Anderung der
Ubersetzung ohne Zugkraftverlust. Diese Getriebe werden meist einfach als Automatikgetriebe
(AT fiir ,,Automated Transmission*) bezeichnet.

In den 1980er Jahren fanden erstmals sog. Doppelkupplungsgetriebe (DCT fiir ,,Dual-Clutch
Transmission®) Verwendung im Motorsport (vgl. [2]), und finden seit 2003 nach Prasentation des
Direktschaltgetriebes von VW zunehmende Verbreitung im Massenmarkt. Um die
Zugkraftunterbrechung beim Schaltvorgang zu vermeiden, ohne auf die eher schweren und
aufgrund der reibschlissigen Drehmomentibertragung mit vergleichsweise hohen internen
Verlusten behafteten Automatikgetriebe (vgl. [3], S. 494) benutzen zu mussen, wird ein
klassisches Schaltgetriebe in zwei Teilgetriebe aufgeteilt, wobei abwechselnd das Teilgetriebe mit
geraden, bzw. ungeraden Gangen uber eine Kupplung mit dem Motor verbunden ist. Im freien,
nicht verbundenen Teilgetriebe kann nun ein Gang vorgewéhlt werden und der Schaltvorgang
durch ein Umschalten der Kupplungen realisiert.



Vollstindigkeitshalber sollen auch die Stufenlosen Getriebe (CVT fiir ,,Continuously Variable
Transmission) angefuhrt werden, welche bis heute aber auBer bei Kleinkraftradern am
europaischen und amerikanischen Markt nicht durchsetzen konnten.

Die zunehmende Hybridisierung von Antriebsstrangen hat zur Entwicklung von vollig neuartigen
Getrieben gefiihrt, unter der Bezeichnung ,,Dedicated Hybryid Transmission® (DHT) bekannt
geworden sind.

Das kennzeichnende Merkmal eines DHT ist der Umstand, dass eine elektrische Maschine im
Getriebe funktionelle Aufgaben erfiillt. Dies bedeutet, dass, im Gegensatz zu Add-On Ldsungen,
die E-Maschine einen notwendigen Teil des Getriebes darstellt, und dieses ohne eine E-Maschine
nicht funktioniert (vgl. [4]).

Erstmals offentlich definiert und diskutiert wurde das DHT am 14. Internationalen CTI
Symposium 2015 in Berlin, doch erfllte der 1997 in Serie gehende Toyota Prius bereits damals
die Definition eines DHT (vgl. [4]).

Das in dieser Arbeit behandelte Getriebe mit dem Projekthamen ,, AVL Dynoshift
Transmission* beinhaltet als essentiellen Bestandteil eine elektrische Maschine und ist somit den
DHTs zuzuordnen.

1.2 Das AVL Dynoshift Getriebe

Das Angebot an verschiedenen Getriebekonzepten reicht von einfachen MTs und AMTs im
Niedrigpreissektor hin zu ATs und DHTs im Hochpreissektor (vgl. [5]). MTs und AMTs haben
den systembedingten Nachteil einer relativ schlechten Schaltqualitit durch die
Zugkraftunterbrechung. ATs haben gute Schaltqualitat, sind jedoch recht komplex, verlustbehaftet
und teuer (vgl. [3], S. 494). DCTs sind effizient und haben zeigen gute Schaltqualitét, eine
Hybridisierung ist jedoch nur als Add-On mdglich, was zu einem langen Package fiihrt. Nur die
DHTs vereinen die Vorteile aller Konzepte, sind jedoch komplex und erfordern fiir volle Funktion
eine teure Leistungselektronik, welche einen betréchtlichen Anteil der Kosten verursacht.

Schaltqualitat

AMT mit Start-Stop Automatik

Level der EIektrifizieruné
Abbildung 1-1: Getriebekonzepte am Markt



Quellen Bilder: [6], [7], [8], [9]. [10], [11]

Das Dynoshift ist nun der Versuch, Hybridisierung und gute Schaltqualitat im unteren bis mittleren
Preissegment darzustellen, ohne mehr Bauraum als ein typisches MT zu beanspruchen.

1.2.1 Zugkraftunterstitzter Schaltvorgang

Beim zugkraftunterstitzten Schalten (torque-filled) wird Gber die E-Maschine der Schaltvorgang
momentenunterstitzt. Dabei  wird,  wahrend  der Leistungsfluss  von  der
Verbrennungskraftmaschine zu den R&dern unterbrochen ist, die entstehende Leistungsliicke ganz
oder zu einem gewissen Prozentsatz aufgefullt, indem eine elektrische Maschine das notwendige
Moment aufbringt. Dazu gibt es grundsétzlich zwei Moglichkeiten.

Zum einen kann die elektrische Maschine dabei als Motor eingesetzt werden (siehe Fehler! V
erweisquelle konnte nicht gefunden werden.: 1. oder 3. Quadrant), wobei die Schaltqualitat vom
Ladezustand der Batterie abhangt. Bei zu niedrigem Ladestand kann keine Leistung von der
Batterie abgegeben werden und die Schaltqualitdt nimmt ab. AuRerdem muss der E-Motor auf die
hdchste wahrend des Schaltvorganges abgerufene Leistung ausgelegt werden, was entweder eine
sehr groRe Maschine samt entsprechender Leistungselektronik bedingt, oder die Zugkraftliicke
kann nicht ganz geschlossen werden.

Zum anderen kann durch geeignete Leistungsverzweigung (z.B. in einem Planetengetriebe) die E-
Maschine auch als Generator betrieben werden (2. oder 4. Quadrant), wobei hier die Schaltqualitat
abnimmt, falls die Batterie voll geladen ist und keine weitere Energie eingespeist werden kann.
Auch hier benétigt man fir beste Schaltqualitat eine der hochsten Schaltleistung entsprechend
ausgelegte Leistungselektronik.

Bei der Herstellung Hybridgetrieben ist die Leistungselektronik (Inverter) ein nicht zu
unterschatzender Kostentreiber. Es ist also vorteilhaft, die Funktionalitdt des Getriebes mit
mdoglichst schwach ausgelegter Leistungselektronik zu erhalten.

Eine Madglichkeit hierzu bietet die Verwendung einer Hysterese-Maschine und passiver
Momentenunterstitzung.
1.2.2 Passive Momentenunterstitzung

Die Passive Momentenunterstiitzung basiert auf dem Prinzip des Differentials in Form eines
Planetensatzes. Verbindet man zwei beliebige Zentralrdder drehfest (z.B. mit einer Kupplung,
gleichbedeutend mit der Wahl zweier Drehzahlen), so lauft der Planetensatz als Block um.

Geschwindigkeitsplan Krafteplan

Abbildung 1-2: Verblockter Planetensatz

Dabei ist der Planet kraftefrei, die Momentenubertragung geschieht tber die Verbindung der
Zentralrader, die Ubersetzung ist 1.



Geschwindigkeitsplan Krafteplan

Abbildung 1-3: Planetensatz mit festgesetzter Sonne

Wird stattdessen die Sonne festgehalten, so muss sich das Hohlrad beschleunigen und es ergibt
sich zwischen dem Steg und dem Hohlrad eine Ubersetzung ins Schnelle. Da nur zwei Drehzahlen
gewahlt werden kénnen, muss die Verbindung zwischen den beiden Zentralrddern gelést werden.
Typischerweise wird in Automatikgetrieben ein Element mit Hilfe von Lamellenkupplungen
festgesetzt, das Aufbringen des notwendigen Bremsmomentes kann jedoch auch durch eine
elektrische Maschine geschehen.

HH

Stator

brems

—
Rotor o

[t
\

Abbildung 1-4: Planetensatz mit E-Motor

Dieses Erzeugen eines Abtriebsmomentes durch Bremsen des Sonnenrades wird als passive
Zugkraftunterstiitzung (passive torque fill, vgl [5]) bezeichnet, da die Leistung hier vom E-Motor
aufgenommen und nicht abgegeben wird. Dies erdffnet neue Mdoglichkeiten zum Einsatz
verschiedener E-Maschinen.

Ein Ansatz um die Leistungselektronik so glinstig wie moglich zu halten, ergibt sich durch die
Verwendung eines Hysteresemotors.

1.2.3 Hysteresemotor

Ein Hysteresemotor ist kann sowohl als Synchron- als auch als Asynchronmotor betrieben werden
(vgl. [12]). Im Stander wird durch (typischerweise 3-Phasen) Wechselstrom ein Drehfeld induziert,
der Laufer beinhaltet ein hartmagnetisches Material, welches auch als Dauermagnet wirken kann
(vgl. [13]).

Asynchronbetrieb

Im Schlupfbetrieb wird das hartmagnetische Material des Ldufers durch das Drehfeld laufend
ummagnetisiert. Dabei ist das erzeugte Moment im Gegensatz zur Wirbelstrombremse nicht vom
Schlupf abhangig (vgl. [12]). Je groRer die Flache innerhalb der Hystereseschleife, desto groRer
ist das erzeugte Moment (vgl. [13]). Die aufgenommene Leistung wird im Magnetmaterial in
Warme dissipiert. Die Gite des magnetischen Materials ist daher ausschlaggebend fiir die
Leistungsdichte eines Hysteresemotors.



Drehfeld Im Asynchronbetrieb fuhrt eine standige
Richungsanderung der magnetischen
Feldstarke H zu einer Ummagnetisierung
des ferromagnetischen Materials und
somit zu einer Richtungsédnderung der
magnetischen  Flussdichte B. Die
eingeschlussene Flache innerhalb der
Hystereseschleife ist ein Mal fiir die dabei
dissipierte Energie.

Ummagnetisierung
im L3ufer

Abbildung 1-5: Hysteresemotor im Asynchronbetrieb

Synchronbetrieb

Da das Moment bei abnehmendem Schlupf nicht kleiner wird, kann der Laufer schlieB3lich ,,in das
Drehfeld* gezogen werden, ab diesem Zeitpunkt passiert keine Ummagnetisierung mehr und der
Synchronbetrieb stellt sich ein (vgl. [12]). Dabei eilt der Laufer dem Drehfeld um einen kleinen
Winkel & nach, welcher bei zunehmendem Moment groRer wird bis zu einem gewissen Maximum,
bis schliellich der Laufer aus dem Synchronbetrieb fallt und sich wieder eine Differenzdrehzahl
ergibt.

Im Synchronbetrieb bleibt die Richtung
der magnetischen Feldstarke H konstant,
Drehfeld und die magnetische Flussdichte B behalt
somit seine Richtung bei. Da keine
Hystereseschleife durchlaufen wird, wird
keine  Energie im  Magnetmaterial
dissipiert.

Feld des Dauermagneten

Abbildung 1-6: Hysteresemotor im Synchronbetrieb

Es ergibt sich fir den Hysteresemotor folgende Drehzahl/Drehmoment-Charakteristik (vgl. [5]):



»
»

II Generatorbetrieb I

Motorbetrieb

» Drehzahl

Frequenzvariation Drehfeld

Motorbetrieb —— Variation Statorstrom

111 Generatorbetrieb IV

Abbildung 1-7: Betriebsmodi des Hysteresemotors

Man sieht, dass der Hysteresemotor im Generatorbetrieb hohe Leistungen abdecken kann, wobei
je nach Hohe der Drehzahldifferenz zwischen L&ufer und Drehfeld unterschiedliche Anteile der
Leistung zurlickgewonnen werden kdnnen. Der Schlupfanteil wird dabei dissipiert, die restliche
Leistung kann zur Abdeckung der internen Verluste, zur Versorgung der elektrischen Verbraucher
und zum Laden der Batterie verwendet werden.

Insgesamt erfllt die E-Maschine im Dynoshift-Getriebe folgende Funktionen (vgl. [5]):

e Starten der Verbrennungskraftmaschine

e Lichtmaschine

e Synchronisierung von Wellen bei Schaltvorgéngen
e Momentenunterstiitzung bei Schaltvorgangen

e Boosten

e Rein elektrisches Fahren

Abgeleitet von den  Funktionen wird die E-Maschine auch als SABS
(Starter/Alternater/Brake/Synchronizer) bezeichnet.



1.3 Dynoshift Generation Il 15kW 48V

1.3.1 Ubersicht Uiber die Getriebestruktur

Folgende Abbildung zeigt die prinzipielle Struktur eines typischen Schaltgetriebes, front-quer
eingebaut, mit 2 Gangen und im Vergleich dazu die prinzipielle Architektur des Dynoshift,
ebenfalls front quer, mit 2 Gangen.
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Abbildung 1-8: Vergleich der Achitektur: Typisches MT und Dynoshift

Im typischen Schaltgetriebe werden verschiedene Gangstufen durch verschiedenen Stirnradstufen
dargestellt, welche wahlweise durch eine Kupplung mit der Welle drehfest verbunden werden. Im
Dynoshift werden Gange erhalten, in dem die selbe Stirnradstufe entweder direkt mit der Welle
verbunden wird, oder Uber einen Planetensatz angetrieben wird, wobei die E-Maschine als Bremse
wirkt.



In der folgenden Abbildung ist das Dynoshift-Getriebe der Generation 111 abgebildet, ein Mild-
Hybridgetriebe mit 250 Nm Nenn-Eingangsmoment. Die Hybridisierung erfolgt durch eine
elektrische Maschine mit 48V und 15 kW Nennleistung. Die wichtigsten Daten des Getriebes sind
in Tabelle 9-1: Grundlegende Getriebespezifikation aufgelistet.

R 3 G3b

Abtriebswelle 1

Eingangswelle

Front-end

13—~

48V reeeen
14

Abbildung 1-9: Ubersicht Dynoshift 6DFT Gen I

Prinzipiell handelt es sich um ein Zahnradgetriebe, in dem die Ubersetzungen der verschiedenen
Gangstufen durch verschiedene Stirnradstufen dargestellt werden. Dabei werden manche dieser
Stirnradstufen mehrfach genutzt, wobei eine zusétzliche Variation der Bewegungsiibertragung
durch ein zwischengeschaltetes Planetengetriebe ermdglicht wird.



1 Verbrennungskraftmaschine ICE (nicht Teil dieser Arbeit)
2 Zweimassenschwungrad DMF (nicht Teil dieser Arbeit)
3 Innere Eingangswelle INPUTSHAFT INNER
4 Vordere Eingangswelle INPUTSHAFT FRONT
5 Hintere Eingangswelle INPUTSHAFT REAR
6 Planetensatz PSD
7 Kleine Sonne SUN 1
8 Grol3e sonne SUN 2
9 Steg PLANET CARRIER
10 EM-Rotor ROTORSHAFT
11 EM-Stator (nicht Teil dieser Arbeit)
12 Leistungselektronik INVERTER (nicht Teil dieser Arbeit)
13 Batterie (nicht Teil dieser Arbeit)
14 Olpumpe (nicht Teil dieser Arbeit)
15 Ausgangswelle 1 COUNTERSHAFT 1
16 Ausgangswelle 2 COUNTERSHAFT 2
17 Differential DIFFERENTIAL
G12Ra Ritzel des ersten-, zweiten- und Riickgangs
G35a Ritzel des dritten und funften Ganges
G46a Ritzel des vierten und sechsten Ganges GEAR 46 DRIVING
G12Rb Getriebenes Rad des ersten und zweiten Ganges GEAR 12R DRIVEN
GRb Getriebenes Rad des Riickganges GEAR R DRIVEN
G3b Getriebenes Rad des dritten Ganges GEAR 3 DRIVEN
G5b Getriebenes Rad des flinften Ganges GEAR 5 DRIVEN
G46b Getriebenes Rad des vierten und sechsten Ganges GEAR 46 DRIVEN
FDla Ritzel des ersten Endabtriebes FINALDRIVE 1
FD2 Ritzel des zweiten Endabtriebes FINALDRIVE 2
FD Differentialrad DIFFERENTIAL
GEAR
BO Bremse BRAKE B0 (nicht Teil dieser Arbeit)
Co Trockene Anfahrkupplung CLUTCH CO0 (nicht Teil dieser Arbeit)
C1l Synchronisiereinheit CLUTCH C1
Cc2 Klauenkupplung CLUTCH C2
C3 Synchronisiereinheit CLUTCH C3
Cc4 Klauenkupplung CLUTCH C4
C5 ... | Doppelseitige Klauenkupplung CLUTCH C5
Tabelle 1-1: Komponenten und Hauptbaugruppen des Getriebes 6DFT 15kW 48V

Die drehenden Bauteile des Getriebes konnen strukturell in 5 Hauptbaugruppen eingeteilt werden.

Die Baugruppe ,,Front End* bildet die Verbindung zur Verbrennungskraftmaschine 1 und umfasst
ein Zweimassenschwungrad 2, die normal geschlossene Trockenkupplung CO sowie die Bremse

BO.

Die Baugruppe ,,Eingangswelle* umfasst die treibenden Zahnrader (Ritzel), einen Planetensatz
PSD (Power Split Device) sowie den luftgekihlten Rotor der EM.
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Die beiden Abtriebswellen (bezogen auf die erste Gangstufe) bilden zwei separate, zur
Eingangswelle achsparallele Baugruppen und nehmen die GroRrader auf, welche mit den Ritzeln
der Eingangswelle kimmen. AuBerdem befinden sich auf den Abtriebswellen die Ritzel FD1a und
FD1b des Endabtriebes, welche mit einem gemeinsamen Differentialrad kdmmen.

Das Differential 17 bildet die letzte drehende Baugruppe.

Die innere Eingangswelle 3 verbindet unldsbar den Steg des Planetensatzes mit der VKM, der Steg
dreht sich also immer mit der VKM. Die vordere Eingangswelle 4 kann tber die Kupplung CO mit
der VKM verbunden werden. Diese Verbindung wird nur im elektrischen Fahrmodus gelost. Die
hintere Eingangswelle 5 kann auf zwei unterschiedliche Arten kinematisch mit der VKM 1
verbunden werden: einerseits kann sie (ber die Kupplung C1 direkt mit der vorderen
Eingangswelle 4 verbunden werden. In diesem Fall dreht sie sich mit VKM-Drehzahl. Da sich der
Steg 3 ebenfalls mit VKM-Drehzahl dreht, lauft der Planetensatz in diesem Fall als Block um.
Andererseits kann die hintere Eingangswelle 5 tber den Planetensatz PSD angetrieben werden.
Dazu muss die Kupplung C1 gel6st und stattdessen die kleine Sonne 7 gegeniiber dem Gehéause
festgesetzt werden. Dies geschieht dadurch, dass die Hysteresebremse HMB in Betrieb genommen
wird. Dadurch erfahrt die hintere Eingangswelle 5 eine Ubersetzung ins Schnelle.

Durch das drehfeste Verbinden der entsprechenden Ritzel (G12Ra, G35a, G46a) oder GroRrader
(G12Rb, GRb, G3b, G5b, G46b), siehe Tabelle 9-2: Schalttabelle, kénnen die verschiedenen
Fahrstufen gewéhlt werden.

Im rein elektrischen Fahrmodus und im Rickgang dient das Zahnrad G12b als Zwischenrad zur
Drehrichtungsumkehr. Der elektrische Fahrmodus hat weiters die Besonderheit, dass hier CO
geoffnet wird und stattdessen der Steg 3 des Planetensatzes PSD mittels Bremse BO mit dem
Gehause verbunden wird. Wenn nun diese Verbindung geldst wird, erzeugt der Steg 3 ein
Reaktionsmoment, welches auf die VKM 1 wirkt und dies zum Start hochzieht. Dies soll dazu
genutzt werden, um wahrend der rein elektrischen Fahrt den Verbrennungsmotor zu starten.

Dieses Getriebe ermdglicht folgende Betriebsmodi:

E Elektrisches Fahren

R Ruckgang

Gl 1. Gang (Momentenboostbar tber verblockten Planetensatz)
G2 (ECVT mech. Punkt 1) | 2. Gang (Geschwindigkeitsboostbar tGber Planetensatz)
G3+G6 3. Gang (Momentenboostbar tiber Gangstufe 4/6)

G4 4. Gang (Momentenboostbar tber verblockten Planetensatz)
G5+G6 5. Gang (Momentenboostbar iber Gangstufe 4/6)

G6 (ECVT mech. Punkt 1) | 6. Gang

Tabelle 1-2: Betriebsmodi 6DFT Dynoshift Gen 11

Dabei bedeutet ,,ECVT mechanischer Punkt®, dass sich in diesem Betriebspunkt die Drehzahl der
EM null ist. Dies entspricht also einer gedachten mechanischen Festsetzung der kleinen Sonne.

Beim Boosten gibt die EM Leistung ab, und zwar entweder in Form eines Momentes
(momentenboosten) oder einer erhohten Drehzahl (geschwindigkeitsboosten). Beim
Momentenboosten sind die Drehzahlen von VKM und EM gleich, die Momente werden addiert.
Beim Geschwindigkeitsboosten sind die Momente der VKM und EM voneinander abhéngig
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(durch die Standibersetzung des Planetensatzes gegeben), und ihre Drehzahlen werden im
Planetensatz ,,summiert*.

G3+G6 bedeutet, dass C2 geschlossen ist und sich somit die ansonsten unbestimmte Drehzahl des
Planetensatzes im 3. Gang Uber das Gangrad des 6. Ganges bestimmt. Beim Boosten wird die
Leistung des E-Motors Uber diese Gangstufe abgegeben.

1.3.2 Beispiel eines Schaltvorgangs

An der Hochschaltung vom 1. Gang (G1) in den 2. Gang (G2) soll der Schaltvorgang beispielhaft
erklart werden.
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Abbildung 1-10: Getriebe bei der Fahrt in G1

Im 1. Gang treibt die VKM uber die geschlossene Kupplung CO die blaue Hohlwelle an. C1 ist
geschlossen und der Planetensatz lauft kréaftefrei als Block um. Die blaue Hohlwelle zieht die
orange Hohlwelle mit sich, welche wiederum Uber das Gangpaar 1/2 die Leistung an das
Differential Gbertragt. Bei Bedarf kann geboostet werden, in dem die EM ein Moment in gleicher
Drehrichtung der VKM aufbringt.



Um das Hochschalten vom 1.- in den 2. Gang einzuleiten, muss stattdessen von der EM ein
Moment gegen die Drehrichtung aufgebracht, also gebremst werden. Da die Standubersetzung des
Planetensatzes negativ ist, fuhrt dies dazu, dass die orange Hohlwelle sich beschleunigt, die
vordere Eingangswelle tiberholt, und somit ein Anlagewechsel in C1 herbeigeftihrt wird. Wahrend
dieses Anlagewechsels wird C1 geldst (vgl. [14]). Wahrend des Schaltvorganges wird in der EM
die kurzzeitig sehr hohe aufzunehmende Leistung groftenteils dissipiert.
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Abbildung 1-11: Getriebe bei der Fahrt in G2

Das Getriebe befindet sich in der 2. Gangstufe, sobald der E-Maschinen-Rotor (rot) annéhernd die
Drehzahl Null hat. Dies entspricht dem 1. mechanischen Punkt. Durch die niedrige, aber nicht
verschwindende Drehzahl in der EM gibt es einen stdndigen kleinen Leistungsfluss in den Stator,
welcher entweder zur Deckung der inneren Verluste der EM dient oder zum Laden der Batterie
bzw. Versorgung der Verbraucher genutzt werden kann.



1.4 Vergleich von Dynoshift und Doppelkupplungsgetriebe

Als Vergleichsgrundlage soll ein 6-Gang Doppelkupplungsgetriebe (Volkswagen DQ250)
verwendet werden. Beide Getriebe sind auf ein Nennmoment an der Eingangswelle von 250 Nm
ausgelegt. Fir bessere Vergleichbarkeit der beiden Konzepte wurde das Doppelkupplungsgetriebe
hier um eine elektrische Maschine in P2 Position erweitert. In dieser Anordnung ist eine kleine
EM beziiglich ihrer Leistung und Funktionsumfang vergleichbar mit der SABS im Dynoshift.

OO00O

12V-48V

Abbildung 1-12: Volkswagen DQ250 + P2-Modul
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Ubersicht

DCT (DQ250) Dynoshift
Wellen 6: 2 Eingangswellen, 2 6: 3 Eingangswellen, 2
Vorgelegewellen, Riickgangwelle, | Vorgelegewellen, Differential
Differential
Zahnrader 17 18
Schaltelemente 2 nasse Anfahrkupplungen, 1 Eine trockene Anfahrkupplung,
nasse Trennkupplung, Klauenbremse BO, 2
7 Synchronisiereinheiten, Synchronisiereinheiten, 4
4 Schaltmuffen, Klauenkupplungen,
5 Schaltmuffen
Aktuatorik Hydraulisches Steuermodul, 2 Elektrische Aktuatoren,
4 Schaltgabeln, 2 Kolben fir die | 2 Schaltwalzen
Lamellenkupplungen 6 Schaltgabeln
1 Ausriicklager

1.4.1 Gewicht/Package
DCT:

Das Getriebe beinhaltet 5 Zahnradebenen mit dazwischenliegenden Synchronisationseinheiten,
welche spiegelsymmetrisch der Eingangswelle angeordnet sind. Dies fihrt zu einem dhnlichen
Platzbedarf auf beiden Abtriebswellen hinsichtlich der Anzahl der Elemente.

Eine 4. Welle ist wird gebraucht fir Richtungsumkehr im Rickgang.

Das Doppelkupplungsgetriebe verlangert sich bei Hybridisierung (P2, vgl. [15], Abschn. 2.1, S. 9)
in etwa um die axiale Lange der E-Maschine, die zusétzlich notwendige Kupplung CO kann
innerhalb des L&ufers der EM angeordnet sein.

Es wird ein hydraulisches Steuermodul benétigt, welches meist seitlich am Getriebe angebracht
ist.

Da bei Stillstand der Eingangswellen von der mechanischen Olpumpe kein Druck aufgebaut
werden kann, wird eine zusatzliche elektrische Olpumpe benétigt, um CO schlie3en zu kénnen.

Die vier Schaltgabeln werden von im Hydraulikmodul integrierten-, die Kupplungen werden von
in den Kupplungszusammenbau integrierten Kolben betatigt.

Ein dedizierter Parksperren-Mechanismus ist notwendig, um den Kraftschluss zwischen Rédern
und Getriebegehéuse herzustellen, um das Wegrollen des geparkten Fahrzeuges zu verhindern.

Dynoshift:

Durch Doppeltnutzungen gibt es nur 3 Zahnradebenen, wobei jedoch auf der Eingangswelle neben
den Stirnradern auch noch ein Planetensatz und 2 Synchronisationseinheiten untergebracht werden
mussen. Dies fuhrt hier zu Herausforderungen beim Package auf der Eingangswelle, da die
Elemente nicht gleichméRig auf alle 3 Wellen verteilt sind.

Der Bauraum innerhalb der EM wird genutzt, um den Planetensatz unterzubringen, was etwas
axialen Bauraum spart.
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Aufgrund der elektrischen Aktuierung der Schaltelemente kann die Olpumpe von einem Losrad
angetrieben werden, da diese nur fir die Schmierung benétigt wird.

Die Rickgangwelle sowie das Hydraulikmodul entfallen.

Es ist neben der 5. Schaltgabel noch eine weitere, 6. Schaltgabel zur Betdtigung der
Trockenkupplung notwendig.

Es ist keine gesonderte Parksperre notwendig da bei geschlossener Kupplung C4 die Kupplung C2
als Parksperrenrad verwendet werden kann. Wenn beide Kupplungen geschlossen sind ist das
Getriebe in sich gesperrt und ein Wegrollen des Fahrzeugs wird verhindert.

Zusammenfassend kann gesagt werden, dass das Dynoshift in Bezug auf Package und Gewicht
aufgrund der Doppeltnutzung von Zahnrédern und des Fehlens eines Hydraulikmoduls gegenuiber
dem DCT Vorteile zeigt.

1.4.2 Technologie

Beide Konzepte ermdglichen rein elektrisches Fahren, wobei beim DCT zur Entkopplung der
VKM eine zusétzliche Lamellenkupplung CO notwendig ist. Beim Dynoshift sind die
Ubersetzungsverhaltnisse teilweise geometrisch gekoppelt, was eine exakte (z.B. progressive)
Abstimmung auf verschiedene Anwendungen erschwert. Andererseits ist das Dynoshift so
konzipiert, dass verschiedene Ubersetzungen nur durch die Anderung der Zahnraddurchmesser
dargestellt werden und die anderen Bauteile unverandert bernommen werden kénnen. Die
Hysteresebremse kann bei langeren Bergabfahrten auch als Dauerbremse eingesetzt werden. Die
spezifischen Vorteile der beiden Konzepte sind Anwendungsabhéngig.

1.4.3 Komfort

Das Doppelkupplungsgetriebe ist voll lastschaltbar und zeigt erfahrungsgemal gute Schaltqualitat.
Beim Dynoshift sind nur die Schaltungen zwischen den Géngen G1, G2 und G3 voll lastschaltbar,
die anderen Schaltungen sind momentenunterstitzt, konnen also bei hoher Last die Zugkraftliicke
nur zum Teil auffillen (je nach Schaltvorgang zu 60% - 100%). Die Verwendung von
Klauenkupplungen in PKW ist nicht 0blich, mogliche erhohte Gerduschbildung beim
Schaltvorgang oder Lastwechsel ist nicht auszuschlieBen und muss am ausgefiihrten Getriebe
getestet werden. Bezliglich des Komforts kann das Dynoshift also bestenfalls gleich gut
abschneiden wie ein DCT.

1.4.4 Sportlichkeit

Das DCT st lastschaltbar in allen Géangen, das Dynoshift ist voll lastschaltbar auBer in den
Schaltungen G3 nach G4 und G4 nach G5. Die Schaltzeiten von Doppelkupplungsgetrieben liegen
zwischen 8 und 250 ms (vgl. [16]), wahrend beim Dynoshift in etwa Schaltzeiten von 200 bis 500
ms zu erwarten sind (liberschlagige Dynamikberechnung in Excel).

Beim DCT sind alle 6 Gange momentenboostbar, wéhrend beim Dynoshift der 2. Gang nur
Drehzahl-boostbar, und der 6. Gang tberhaupt nicht boostbar ist.

Aufgrund der schnellen Schaltzeiten und der vollen Lastschaltbarkeit des DCT ist dieses hier im
Vorteil.
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1.45 Effizienz
DCT:

Die Ubersetzungen werden in jedem Gang uiber 2 Zahnradstufen dargestellt, was einem manuellen
Getriebe entspricht und zu kleinen Verzahnungsverlusten fihrt. Die Olpumpe wird standig mit
angetrieben, was zu relativ hohen Verlusten fiihrt, da in fast allen Betriebspunkten der Oldruck
von einem hohen auf das benétigte Niveau heruntergeregelt werden muss. Ein Grofteil der
aufgewendeten Energie zur Druckerzeugung ist daher verloren. Dieser Nachteil kann durch die
elektrisch angetriebene Zusatzpumpe etwas verringert werden, da diese Verbrauchsspitzen
abdecken kann, und somit die mechanische Pumpe etwas kleiner dimensioniert werden kann.
Aulerdem kann das Geschlossenhalten einer normal offenen Kupplung nicht vollstandig ohne
Leckage geschehen, was ebenfalls zu Verlusten fiihrt. Die Vielzahl an Luftspalten in den
Synchronisationseinheiten erhdhen Schleppverluste.

Dynoshift:

Die Ubersetzungen werden im 2. und 6. Gang sowie im E-Gang durch einen Planetensatz und 2
Zahnradstufen dargestellt, in den anderen Gé&ngen dem Handschalter gleich mittels 2
Zahnradstufen. Das Abwélzen im Planetensatz erzeugt zusatzliche Verlustleistung. Die Olpumpe
dient nur zur Schmierung und kann deshalb wesentlich kleiner dimensioniert werden. Samtliche
Aktuatoren nehmen nur wahrend eines Schaltvorganges Leistung auf. Die normal offene
Trockenkupplung wird Gber eine mechanische Schaltwalze geschlossen gehalten.

Beim Fahren im 2.- und 6. Gang muss die EM mit kleiner Drehzahl drehen, um die internen
Verluste bei der Aufrechterhaltung des Statorfeldes abzudecken. Diese Verluste kdnnen durch den
Verzicht auf Anlasser und Lichtmaschine wieder wettgemacht werden.

Betrachtungen des Motor-Getriebe Verbundes in einer gemeinsamen Simulation (durchgefuhrt in
der AVL Berechnungsabteilung, nicht Teil dieser Arbeit) lassen einen Gesamtwirkungsgrad
erwarten, der in etwa dem eines d&hnlichen, ausgefiihrten Hybridgetriebes entspricht.
Klauenkupplungen zeigen aufgrund des einzelnen, grof3en Luftspaltes geringe Schleppverluste.

1.46 Kosten
DCT:

In Hinblick auf die Komponenten sind beim DCT hauptsachlich das hydraulische Kontrolimodul,
sowie die notwendigen Mehrfach-Synchronisationseinheiten als Kostentreiber zu nennen. Ein
externer Olkiihler wird benotigt.

Dynoshift

Hier werden nur 2 Synchronisationseinheiten benétigt. Die 4 Klauenkupplungen besitzen nur ein
einziges bewegliches Bauteil und bieten somit Potential zur Kosteneinsparung. Das Hydraulische
Kontrollmodul entfallt, stattdessen finden 2 Elektromotoren und 2 Schaltwalzen Verwendung. Die
trockene Anfahrkupplung ist vergleichsweise kostengiinstig und hat eine hohe Lebensdauer, da
wiederholtes Anfahren durch die E-Maschine ermdglicht wird. Die Leistungselektronik kann,
wenn der Hybridisierungslevel geringgehalten werden soll, kleiner dimensioniert werden ohne an
Schaltqualitéat zu verlieren, da die Schaltenergie in der Hysteresebremse direkt dissipiert werden
kann.

Durch den Verzicht auf Mehrfachsynchronisierungen und aufgrund des fehlenden hydraulischen
Kontrollmoduls ist das Dynoshift im Kostenvorteil.
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1.4.7 Sicherheit

Bei Energieverlust im Aktuatorsystem (Druckverlust im DCT, Spannungsabfall im Dynoshift)
wird im DCT der Antriebstrang von der VKM entkoppelt. Beim Dynoshift bleibt die Verbindung
in den meisten Gangen erhalten, wie es auch bei konventionellen Handschaltgetrieben der Fall ist.
Welcher Fall glinstiger ist, kann nur situationsabhéngig beantwortet werden.

1.4.8 Ubersichtstabelle: Vergleich Dynoshift 6DFT und DQ250+P2

DCT Dynoshift
Gewicht/Package - +
Technologie = =
Komfort + -
Sportlichkeit +

Effizienz =
Kosten - +

Sicherheit =
Tabelle 1-3: Vergleich Dynoshift 6DFT-DQ250+P2
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2 Theoretische Grundlagen

2.1 Berechnung von Drehzahlen und Dehmomenten in
Umlaufgetrieben

(Vgl. [17], S. 32-36, vgl. [18], S. 1-4, 24-29, 40)

2.1.1 Ubersetzungen im Planetengetriebe

X 1T
1
-1 1T
=_L_ £_=
| 1
3 3

N

Abbildung 2-1: Planetensatz (Minusgetriebe)

1... Kleines Zentralrad (h&ufig Sonnenrad)
2... GroBles Zentralrad (haufig als Hohlrad)
3... Steg

Fur die Standubersetzung eines Planetengetriebes der abgebildeten Form (Minusgetriebe) ergibt
sich durch die Drehrichtungsumkehr eine Standiibersetzung, wobei der Antrieb Uber das
Zentralrad 1 geschieht, der Abtrieb Uber das Zentralrad 2, und der Steg stillsteht.

. |, | (2-1)
g = ——
Z
iy ... Standiibersetzung
Z; ... Zahnezahl des kleinen Zentralrades
Z, ...  Zdahnezahl des grofSen Zentralrades
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Fur beliebige Planetengetriebe mit 3 Wellen gilt (der Index rechts neben dem Bruchstrich
bezeichnet jeweils das stillstehende Glied):

w )
L3=1-"L2:=4, (2-2)
w2 w3
w w
21=1-"23:=1iy (2-3)
w3 w1
w w
—2=1-"21:=y (2-4)
W, W>

W ... Drehzahl der Zentralwelle i

Lij ... Ubersetzung von der Zentralwelle i (Antrieb) zur Zentralwelle j (Abtrieb)

bei stillstehendem dritten Glied k

Aulerdem gilt

19

: 1 . 2-5
1 =7—=1-133 (2-5)
l21

. 1 . 2-6
lpz=7—=1—1in (2:6)
l32
. . 2-7
31 =7—=1-13 27
l13
Und es folgt mit der Standibersetzung i, = i,, durch sukzessives Einsetzen:
|z, Abtrieb
lp=——
° Z Zentralrad 1 Zentralrad 2 Steg
Zentrah‘ad 1 i12 = io i13 = 1 - iO
Zentralrad 2 [ ! [ 1 !
. entralra =— =1-—
Antrieb = 23 i
. 1 . Ly
Steg 131 = 1 — io l32 = iO — 1
Tabelle 2-1: Ubersetzungen im einfachen Planetensatz
AuBerdem gilt die Willis-Gleichung:
wq — io(,l)z - (1 - io)(l)3 = 0 (2'8)




2.1.2 Linearitat der Drehzahlen

Behauptung: Bei gegebenen Drehzahlen w;-r und wgy lassen sich beliebige Absolut- und
Relativdrehzahlen als lineare Funktion dieser EingangsgroRen darstellen:

w; = €1 Wicp + C2 " Wey (2-9)
w; .. Beliebige Absolut- oder Relativdrehzahl
Wicg - Drehzahl der VKM
wgy .. Drehzahl der E-Maschine
¢, .. Konstante
¢, .. Konstante

Vorausgesetzt sei, dass die Schaltelemente im Getriebe so geschaltet sind, dass tatséchlich alle
Drehzahlen eindeutig bestimmt sind und dass alle Drehzahlen zu null werden, wenn die
EingangsgrofRen null sind (es gibt also keinen konstanten Term in der obigen Gleichung).

Jedes Zahnradpaar, welches im Getriebe im Eingriff steht, kann als System bestehend aus
hochstens 3 Elementen angesehen werden, einem treibenden Rad 1, einem angetriebenen Rad 2,
sowie einem Verbindungsglied 3.

1

Abbildung 2-2: Kinematisches System mit 3 Gliedern

Allgemein lisst sich jede beliebige Ubersetzung zwischen zwei Zahnridern schreiben als (vgl.
[17], S. 32-34)

. W) — W3  Zy -
ij,, = ———— = —..constant (2-10)
Wy — (1)3 Al

z, .. Zdhnezahl von Glied 1
Z, .. Zdhnezahl von Glied 2

Dieses Verhéltnis ist bei gegebenen Zahnezahlen geometrisch bestimmt und konstant. Es basiert
darauf, dass den sich im Eingriff befindlichen Zahnradern eine Drehzahl (iberlagert werden kann,
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ohne dass sich die Ubersetzung dndert. Eine bekannte Form dieser Gleichung ist die Willis-
Gleichung fur Planetensatze.

Lost man die Gleichung nach jeder der 3 Drehzahlen auf, so sieht man, dass sie jeweils eine
Linearkombination der anderen beiden Drehzahlen ist.

wy = ipws + (1 —i)ws (2-11)
1 1 -
l12 l12
1 l12 (2-13)
O T, M T, 1

Ist nun z.B. die Drehzahl w5 wiederum durch eine andere Ubersetzung gegeben, so kann man
anschreiben

. _ W4T Ws (2-14)
lyz3 = w3 — wg

1 1 -
ly3 l43

Setzt man nun w5 in eine der obigen Gleichungen ein, so erhdlt man wieder eine
Linearkombination:

. N 1 2-16
Cl)l = 1120)3 + (1 - 112) i_(l)4, + (1 - l_> (1)5] ( )
43 43

1—-1 1
wq = i12w3 + —( - 12) Wy + (1 - ilZ) (1 - >(l)5
la3 l43

(2-17)

Durch wiederholtes einsetzen lasst sich somit jede Drehzahl im Getriebe als Linearkombination
von w;cg Und wgy, schreiben.

2.1.3 Momentenbeziehungen in Umlaufgetrieben

F

M; M M
( 2( 3( 2F 2

il
Abbildung 2-3: Kréftegleichgewicht am Einfachplanetensatz

Am Planetengetriebe gilt das gelten die Momentengleichgewichte (vgl. [17], S. 37):
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M1+M2+M3:0

(2-18)

Ml = FT‘l (2'19)
MZ = Frz (2'20)
M3 = —ZFT‘3 (2'21)
Und es folgt
T | Z, | . (2-22)
MZ = M1_2: M1_2: _loM1
" Z1
Fir die Momente am Planetensatz erhélt man also:
Zentralrad 1 Zentralrad 2 Zentralrad 3
Zentr. 1 M; = —igM, M; = M1(io - 1) .
= —M;is3
M—MZ—M' M—M(1 1)
Zentr.2 | 1T T T e T\
= —M;i,;
M, =M M, = M. — 2
Steg Y- 1) 27 =)
= —Msiz; = —Msi3;

Tabelle 2-2: Momentenbeziehungen am Einfachplanetensatz
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2.2 Zahnradtheorie

2.2.1 Tragfahigkeitsnachweis von Zahnradern

Die Tragfahigkeitsberechnung von Stirnradern wird nach der Berechnungsvorgabe I1SO 6336 oder
DIN 3990 durchgefiihrt, wobei die beiden Normen grofitenteils identisch sind (vgl. [19].) Es gibt
jedoch in Einzelheiten Unterschiede, wodurch die erhaltenen Sicherheiten je nach Konstruktion
wenig bis sehr stark voneinander abweichen.

Ein Unterschied ergibt sich bei der Ermittlung des Lebensdauerfaktors, welcher in der ISO 6336
im Dauerfestigkeitsbereich des Werkstoffes unter bestimmten Umstanden bis zu 15% niedriger ist,
und somit um bis zu 15% niedrigere Sicherheiten erhalten werden (vgl. [19]).

Einen sehr groRen Unterschied zwischen den beiden Normen gibt es bei der Bertcksichtigung der
Zahnkranzdicke. In der DIN 3990 wird dessen Einfluss nicht berticksichtigt, wéhrend in der 1ISO
6336 bei dunnen Zahnrédern ab einem bestimmten Verhaltnis von Zahnhéhe zu Zahnkranzdicke
die ZahnfuRtragféhigkeit bedeutend abnimmt (vgl. [20]).

Die wichtigsten Schadensarten bei Zahnrédern sind die Gribchenbildung, Zahnbruch und das
Fressen. Andere Schadensarten wie z.B. die Graufleckigkeit (micro-pitting), Abplatzer oder
Verschlei werden hier aussenvor gelassen.

In den Abschnitten 2.2.2 bis 2.2.7 wird der Tragfahigkeitsnachweis nach DIN 3990 beschrieben,
es wird jedoch fur die Berechnung entsprechend der AVL-Richtlinie die ISO 6336 angewandt. Die
angewandte Mechanik und Berechnungsmethodik unterscheidet sich nicht wesentlich zwischen
den beiden Normen, die abzubildenden Effekte sind dieselben.

2.2.2 Gribchenbildung (Pitting)
(vgl. [21] S. 126-129)

Dies ist ein Ermidungsschaden der Zahnflanke, welcher frihestens nach 50*103 Lastwechseln
auftritt. Es wird angenommen, dass durch die Belastung Anrisse zuerst an der Oberflache
entstehen wo sich der Werkstoff in Gleitrichtung verformt und sich in der Folge kleine Zungen
bilden, welche schliellich abreilen. Dies passiert bevorzugt an der Fufl3flanke, da hier
Bewegungsrichtung des Berlhrpunktes und die Gleitrichtung entgegengesetzt sind. Hierdurch
entstehen zundchst kleine Poren, welche dazu fuhren, dass die tatsdchliche Belastung des
Werkstoffes den Wert aus der Idealvorstellung der Hertzschen Pressung lokal Uberschreitet. Die
Grubchen bilden sich schlieBlich durch weiteres Risswachstum und Ausbrechen kleiner
Werkstoffstiicke. Griibchenbildung wird nur dann als schadlich angesehen, wenn die Vertiefungen
mit fortscheitender Dauer immer groRer werden, d.h. eine kleine Anzahl von Griibchen ist erlaubt.

Fortgeschrittene Griibchenbildung fiihrt zu Vibrationen, verschlechtert das Getriebegerdusch und
kann einen Zahnbruch auslosen.

Maoglichkeiten zur Verringerung der Gribchenbildung:

e Kleinere Moduln und groi3ere Zahnezahl
e Positive Profilverschiebung

e Hohe Flankenhérte

e Hochverzahnung

o Oberflachenrauigkeit verringern

o Viskositat des Schmierstoffes erh6hen
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e Eingriffswinkel erh6hen
e Schragungswinkel erhohen
e Profilkorrektur (Kopfriicknahme)

2.2.3 Zahnbruch (Root strength)
(vgl. [21] S.130-132)

Zahnbruch ist eine Folge der Biegebelastung im Zahnful} und man unterscheidet dabei zwischen
Gewaltbruch und Ermidungsbruch. Gewaltbriiche werden durch kurzzeitige extreme
Uberlastungen verursacht und zeigen eine stark zerkliiftete Bruchflache. Ermidungsbriiche zeigen
hingegen eine feinkdrnige Bruchflache, eventuell mit Rastlinien, Reibkorrosion und
Restbruchflache.

Der Anriss beginnt hdufig an einer Kerbe. Dies kann eine geometrische Kerbe sein, z.B. eine Riefe
durch spanende Bearbeitung, aber auch eine metallurgische Kerbe (Rand der Hartezone oder
Schlackeneinschluss).

Durch ungleichmdaRige Belastung uber der Breite brechen Zahne hdufig an den Ecken. Ein
Zahnbruch bedeutet normalerweise Totalausfall und somit das Ende der Lebensdauer eines
Getriebes.

Madglichkeiten zur Verringerung der Wahrscheinlichkeit eines Zahnbruchs

e Grolie Moduln

e Verwendung geharteter Werkstoffe mit hoher Kernzahigkeit
e Oberflachenrauigkeit verringern

e Positive Profilverschiebung

e GroRere Eingriffswinkel

e Hochverzahnung

¢ Riefenfreie FuRausrundung

e Kugelstrahlen des ZahnfuRes

e Schrégungswinkel erhéhen

2.2.4 Fressen (Scuffing)
(vgl. [21] S.131-133)

Das Fressen ist auf ein Versagen des Schmierfilms zurlckzufihren und ist somit kein
Ermidungsschaden. Bereits eine kurzzeitige Uberlastung kann zu Fressschaden fiihren. Es wird
Kaltfressen und Warmfressen unterschieden, wobei das Kaltfressen bei niedrigen
Umfangsgeschwindigkeiten und schlechten Verzahnungsqualitaten auftritt und somit in
Fahrzeuggetrieben kaum Bedeutung hat.

Warmfressen tritt bei schnelllaufenden, hochbelasteten und gehérteten Stirnrddern auf und hat
somit in KFZ-Getrieben hohe Relevanz.

Es wird angenommen, dass durch hohe Belastung und Temperatur der Schmierfilm zwischen den
Flanken abreit und die Zahnflanken lokal miteinander verschwei3en, wobei infolge der
Relativbewegung diese Verbindung sofort wieder getrennt wird und somit Riefen und
Fressmarken in Zahnhoéhenrichtung entstehen, bevorzugt an Zahnkopf und -ful?.

Fressen flhrt zu vermehrter Gerduschbildung und Vibration.
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Madglichkeiten zur Verbesserung der Warmfresstragfahigkeit

e Flankenrauigkeit verringern

e Hohere Flankenharte

e EP (Extreme Pressure) Additive zusetzen

e Viskositat des Schmierstoffes erhdhen

¢ Relative Gleitgeschwindigkeit verringern (Zahnhohe oder Eingriffswinkel verringern)
e Kopfricknahme

e Schrégverzahnung

e Oltemperatur verringern
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2.2.5 Praktische Berechnung der Gribchentragfahigkeit nach DIN 3990-1987 Methode B
(vgl. [21] S. 100-112, S.140-147, S. 326-332)

Berechnungsgrundlage der Griibchentragfahigkeit bildet die Hertzsche Pressung zwischen den
Zahnradflanken. Der Grundwert der auftretenden Flankenpressung ergibt sich zu

’ FF u+1
O-HO = ZHZE d_thZBZSZﬁ (2-23)
1

Oyo -.- Grundwertder Flankenpressung

F, ... Tangentialkraft

d, ... Teilkreisdurchmesser des Ritzels

b ... Zahnradbreite

u ... Zdhnezahlverhaltnis

Zy ... Zonenfaktor 1,7 <Zy <28 (typischerweise)
Zg ... Elastizititsftaktor 150 < Zp < 200  (typischerweise)
Zg ... FEinzeleingriftstaktor 1<7Zg

Z. ... Uberdeckungsfaktor 07<Z.<1 (typischerweise)
Zg ... Schrigungsfaktor 08<Zg<1 (typischerweise)

Der Wurzelterm enthélt dabei die Information tber die Kriimmungsradien im Walzpunkt C, Gber
die Zahnradbreite sowie Uber die auftretende Belastung.

Elastizitatsfaktor Zg
Der Elastizitatsfaktor erfasst den Einfluss des E-Moduls und der Querdehnzahl.
Zonenfaktor Zy

Der Zonenfaktor beschreibt die Anderung der Pressung aufgrund der tatsachlichen
Eingriffsgeometrie und enthdlt Information Gber den Wirkeingriffswinkel und den
Schragungswinkel.

Das Produkt aus dem Wurzelterm, dem Elastizitatsfaktor und dem Zonenfaktor beschreibt somit
die Hertzsche Pressung im Walzpunkt C.

Einzeleingriffsfaktor Zg

Der hochste Wert der Hertzschen Pressung tritt nicht im Punt C auf, sondern meist im inneren
Einzeleingriffspunkt des Ritzels. Dies ist der Punkt, in dem gerade noch nur ein Zahnpaar im
Eingriff ist. Beim Abwalzen ndher am Grundkreis eines der Rader ist der &quivalente
Kriimmungsradius zwar Kkleiner, was zu einer theoretisch héheren Pressung fiihren wiirde, jedoch
sind in dieser Stellung bei Profiluberdeckungen >1 stets zwei Zahnpaare im Eingriff, wodurch sich
die Pressung ca. halbiert. Mit dem Einzeleingriffsfaktor wird also die Pressung auf den inneren
Einzeleingriffspunkt umgerechnet.
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Uberdeckungsfaktor Zg

Durch Profiltberdeckungen > 1 und Sprungiberdeckung ist die tatsachliche BerGhrlinienlange im
zeitlichen Durchschnitt groRer als die Zahnradbreite. Dies wird mit dem Uberdeckungsfaktor
bertcksichtigt, indem die Pressung auf die mittlere Berthrlinienldnge umgerechnet wird.

Schragungsfaktor Zg

Der Einfluss des Schriagungswinkels wird zwar Teilweise im Uberdeckungsfaktor und im
Zonenfaktor berucksichtigt, jedoch zeigen Versuche, dass die Tragfahigkeit bei Schragverzahnung
mehr ansteigt als diese Faktoren wiedergeben. Deswegen wird der Einfluss des Schragungswinkels
durch diesen zusétzlichen Faktor beriicksichtigt.

Der Grundwert der Flankenpressung muss noch erhoht werden, um weiteren negativen Einfliissen

Rechnung zu tragen.
Ox = OHo ’KAKVKHBKHOL (2-24)

oy .. Auftretende Flankenpressung

K, .. Anwendungsfaktor 1<K, <225 (typischerweise)
Ky .. Dynamikfaktor 1<Ky

Knp ... Breitenfaktor 1<Kuyp=<6 (typischerweise)
Ky, ... Stirnlasttaktor 1<Ky, <2 (typischerweise)

Anwendungsfaktor K 4

Im Betrieb wird das Nenndrehmoment je nach Antriebs- und betriebener Maschine oft
Uberschritten, da Lastspitzen und StoRe auftreten. Diese Lastlberhéhungen kdénnen in einem
Lastkollektiv festgehalten werden und dieses Kollektiv unter Zuhilfenahme eines
Wohlerschaubildes weiter in ein schadigungsaquivalentes Drehmoment umgerechnet werden.

Der Anwendungsfaktor ist das Verhaltnis von dquivalentem Drehmoment zu Nenndrehmoment.
Wenn mit dem gesamten Lastkollektiv gerechnet wird, so ist dieser Wert also gleich 1 zu setzen.
Alternativ konnen Richtwerte in Abhangigkeit von Antriebsmaschine und Arbeitsmaschine der
Literatur entnommen werden.

Dynamikfaktor Ky

Durch innere Schwingungen der Zahnradmassen entstehen dynamische Zusatzkréfte, welche
berucksichtigt werden mussen.

Breitenfaktor Kz

Zahnrader tragen im Allgemeinen nicht gleichmaRig liber die gesamte Breite. Durchbiegung von
Wellen, elastische Verformung des Zahnes und Herstelltoleranzen fiihren dazu, dass bestimmte
Bereiche am hoher belastet werden. Dies wird mittels des Breitenfaktors abgebildet.

Stirnlastfaktor Ky,
Wenn mehrere Z&hne im Eingriff sind, tragen nicht alle gleichmalig. Das wichtigste MaR fur die
Lastverteilung ist die mittlere Teilungsabweichung, welche hauptsachlich von der
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Verzahnungsqualitdt abhéngt. AulRerdem werden Zahnsteifigkeit, Einlaufwerte sowie eventuell
vorhandene Profilkorrekturen berlicksichtigt.

Zulassige Flankenpressung

Die auftretende Flankenpressung muss um einen Sicherheitsfaktor kleiner als die ertragbare
Flankenpressung sein. Es muss also gelten

OHG

Oy < Oyp = (2-25)

SHmin

Die zulassige Spannung kann aus der Wohlerkurve fur eine Belastungshohe N ermittelt werden:

OuG N = Oniimw ZnZLZyZyxZyr (2-26)
Oyp .. Zuldssige Flankenpressung
Ooyc - Ertragbare Flankenpressung
Stmin -~ Flankensicherheit
oy n - Flankenpressung welche fiir N Lastspiele ertragen wird
Oyum - Dauerhaftertragbare Flankenpressung von Standard-Priifradern
Zyw .. Werkstoffpaarungstaktor 1<Zy, <12
Zg ... Rauheitsfaktor 08<Zp<11
A .. Schmierstoftfaktor 08<Z7Z <115
Zy ... Geschwindigkeitsfaktor 085<7Zy, <115
Zy ... GroBenfaktor 075<Zy <1
Zyr ... Lebensdauerfaktor 1<Zyr <16

Lebensdauerfaktor Z yr

Wenn nur die Dauerfestigkeit bekannt ist, so kann mittels des Lebensdauerfaktors eine Art
normierte Wohlerlinie ermittelt werden. Der Faktor ist also ein MalR fir die Steigung der
Wohlerlinie.

Schmierstofffakator Z;

Dieser Faktor erfasst die Auswirkungen des verwendeten Schmierstoffes. Beispielsweise kann
besonders geringe Viskositét die Gribchentragfahigkeit drastisch mindern.

Geschwindigkeitsfaktor Zy,

Die Schmierdruckbildung héngt von der Summengeschwindigkeit im Schmierspalt ab. Dies wird
durch einen Faktor ber(icksichtigt.

Rauhigkeitsfaktor Zg

Die technische Rauigkeit der Oberflache wird mittels dieses Faktors bericksichtigt.
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Werkstoffpaarungsfaktor Zy,

Wenn beispielsweise Zahnrader aus vergiteten Stahlen mit Einsatzgehéarteten Zahnrédern gepaart

werden, so konnen oftmals betrachtliche Tragfahigkeitssteigerungen beobachtet werden, was
dieser Faktor erfassen soll.

GroRenfaktor Zy

Besonders bei Einsatzgeharteten Zahnrdadern spielt das Verhaltnis von Einhértetiefe und
Zahngrof3e eine Rolle. Hierzu wird der Modul als GréRBenmal? herangezogen.
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2.2.6 Praktische Berechnung der Zahnful3tragfahigkeit nach DIN 3990-1987 Methode C
(vgl. [21] S. 100-112, S.147-157, S. 333-340)

Der Grundwert der auftretenden Zahnfullspannung ergibt sich wie folgt, wobei man bei
Schréagverzahnung von der Ersatz-Geradverzahnung im Normalschnitt ausgeht:

OFo = mL;b YeaYsaYeYp (2-27)
Opg .. Grundwertder ZahnfufSspannung
m, .. Normalmodul
Yrq ... Formfaktor 2<Yr, <37 (typischerweise)
Yso .. Spannungskorrekturfaktor 1,4 <Ys, < 2,25 (typischerweise)
Y. .. Uberdeckungsfaktor 0625<Y. <1 (typischerweise)
Yo .. Schragentaktor 07<Yp=<1 (typischerweise)

Formfaktor Y,

Die Zahnform wird durch diesen Faktor beschrieben und wird hauptsachlich durch den
Eingriffswinkel, die Zahnhohe und die Zahnful3breite bestimmt. Die H6he und Breite des Zahnes
wird bestimmt, indem gedanklich der Schnittpunkt einer gegeniliber der Zahnsymmetrielinie um
30° geneigten Tangente an die FuBausrundung und der Zahnsymmetrielinie bestimmt wird.

Der Wurzelterm zusammen mit dem Formfaktor ergeben also einen Basiswert der Zugspannung
im Zahnful3, wobei nur die Biegespannung malgeblich ist.

Spannungskorrekturfaktor Y,

Dieser Faktor wird bendtigt, da der tatsachlich im Zahnfull auftretende Spannungszustand
komplizierter ist als von den einfachen Naherungsgleichungen wiedergegeben wird, hauptsachlich
wegen der Spannungserhdhenden Wirkung der FufRausrundung.

Uberdeckungsfaktor Y,

Wie auch bei der Berechnung der Gribchentragféhigkeit muss die Spannung bzw. angreifende
Kraft auf den aulieren Einzeleingriffspunkt umgerechnet werden.

Hier unterscheiden sich die Methoden B und C leicht voneinander. Nach Methode B wird der
relevante Hebelarm direkt aus der Zahnform und der Lage des Einzeleingriffspunkts an der
Zahnflanke bestimmt, also bereits im Formfaktor. Der Uberdeckungsfaktor welcher nach Methode
C verwendet wird ergibt sich aus einer N&herung, welche aber sehr gute Ergebnisse liefert und
deutlich einfacher zu bestimmen ist.

Schragenfaktor Yz

Der Tatsache, dass bei Schragverzahnung die Berihrlinien schrag verlaufen wird mit diesem
Faktor Rechnung getragen. Die resultierende Spannung ist etwas niedriger.
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Ein Unterschied zur 1SO 6336: Yg

In der 1SO 6336 kommt an dieser Stelle zusatzlich der Faktor Yz zur Anwendung, welcher die
Auswirkungen eines diinnen Zahnkranzes bertcksichtigt (vgl. [20]).

h
Y; = 1,61n (2,242 S—t> (2-28)

r

hy .. Zahnhohe
Sy .. Zahnkranzdicke

Dieser variiert zwischen 1 und 2,4.
Der Grundwert der ZahnfuBspannung muss noch erhéht werden, um weitere schadliche Effekte
zu bertcksichtigen:

OF = UFOKAKVKFﬁKFa (2-29)

Wie bei der Griubchentragfahigkeit sind hier Anwendungsfaktor, Dynamikfaktor sowie
Breitenfaktor und Stirnlastfaktor zu berticksichtigen, wobei Breitenfaktor und Stirnlastfaktor im
Allgemeinen verschieden sind. Der Stirnlastfaktor ist fiir FuR- und Flankentragfahigkeit gleich.

Zulassige Zahnfulispannung

Die auftretende Flankenpressung muss um einen Sicherheitsfaktor kleiner als die ertragbare
Flankenpressung sein. Es muss also gelten

OFg

(9] SO—FP =

(2-30)

SFmin

Die zul&ssige Spannung kann aus der Wéhlerkurve fir eine Belastungshéhe N ermittelt werden:

0r¢ N = OF timYstYsretr YrretYxYnrYa (2-31)
ogp ... Zulassige ZahnfuBspannung
op¢ ... Ertragbare Zahnfulspannung
Spmin  --- Slcherheit gegen ZahnfuRbruch
or¢ n ... Ertragbare ZahnfulRspannung in der Belastungshdhe N
orum --- Nominale Biegespannung ermittelt mit Prufradern
Yer ... Spannungskorrekturfaktor Yor =2
Ysreir ... Relative Stitzziffer Ysreir = 1
Yererr ... Relativer Oberflachenfaktor 09 < Ygyerr < 1,15
Yy ... GroRenfaktor 07<Yy <1
Yyr ... Lebensdauerfaktor 1<Yyr <25
Y, ... Mittelspannungsfaktor 05y, <1

31



Spannungskorrekturfaktor Y¢r

Der Spannungskorrekturfaktor ist gleich der Kerbformzahl des Standardprifrades und hat den
Wert 2. Er beschreibt die Spannungsiberhéhung im Zahnful® des Priifrades.

Relative Stutzziffer Y, 011

Mit der relativen Stltzziffer wird die Dauerschwellfestigkeit des Priifrades in die Dauerfestigkeit
des zu berechnenden Rades umgerechnet.

Relativer Oberflachenfaktor Yg o1 1

Die Priufrader zeigen am Zahnfull eine Rauigkeit von ca. Rz 10. Ist die Rauigkeit des zu
berechnenden Rades davon abweichend, so ist dies zu berticksichtigen.

GroRenfaktor Yy

Bei groReren Zahnradern wirken 3 Einflusse zunehmend dauerfestigkeitsmindernd. Erstens sind
bei groRen Werkstucken die Qualitatssicherung von Werkstoff und Oberflachenbehandlung
schwieriger, zweitens nimmt bei groRerer Oberflache die Wahrscheinlichkeit zu, dass eine
Erstschadigung vorhanden ist. Drittens nimmt mit abnehmendem Spannungsgradient die
Stltzwirkung ab.

Lebensdauerfaktor Y yr

Der Lebensdauerfaktor ist ein Mal fiir die Steigung der Wohlerlinie und dient zur Ermittlung der
zeitfest ertragbaren Belastung.

Mittelspannungsfaktor Y 4

Werden die Zahne keiner schwellenden, sondern einer Wechselbelastung ausgesetzt, so ist die
ertragbare Spannung entsprechend der Mittelspannung zu korrigieren. Dabei wird auch
berucksichtigt, wie haufig Nulldurchgange auftreten.
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2.2.7 Berechnung der Warmfressfestigkeit
(vgl. [21] S.157-160)

Es wird davon ausgegangen, dass die mittlere Flankentemperatur am Eingriffspunkt ein Mal} fur
die Fressbeanspruchung ist. Es muss also gelten:

Vint < Vinep = ;95 irft (2-32)
Smin
Dint ... Integral-Flankentemperatur
Oinep .- Zuldssige Integral-Flankentemperatur
Sine .. Fress-Grenztemperatur
S¢min .-  Fresssicherheit

Dabei wird die Integral Flankentemperatur folgendermafen abgeschétzt:

Oine = 9y + C219fla int (2-33)
Iy ... Massentemperatur
C, ... Gewichtungsfaktor: ungefahr 1,5
Yr1qine - Integral-Blitztemperatur

Die Massentemperatur ergibt sich aus der Oltemperatur plus einer treibenden Temperaturdifferenz
zum Zahnrad. Je nach Art der Schmierung wird die Massentemperatur als etwas niedriger oder
héher angenommen.

Die Blitztemperatur beschreibt die lokale Temperaturiiberhdhung tber der Massentemperatur
aufgrund des Abwalzvorganges und ist unter anderem abhangig von Hertzscher Pressung,
Gleitgeschwindigkeit, Uberdeckungsfaktoren, Materialpaarung und eventuellen Profilkorrekturen.

Die Fress-Grenztemperatur wird im Versuch, wie z.B. dem FZG-Test A/8,3/90 nach DIN 51354
ermittelt.
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2.2.8 Tragbildoptimierung und Verzahnungskorrekturen

Die reale Form und Lage der Zahnrader entspricht im Betrieb nicht der geometrischen Idealform.
Die wichtigsten Grunde hierfiir sind Fertigungstoleranzen, Verformung unter Last sowie etwaig
vorhandenes Spiel (vgl. [22], S. 117). Dies fuhrt dazu, dass unterschiedliche Stellen der
Zahnflanken nicht gleich stark belastet werden. AuRerdem kommt es aufgrund der endlichen
Steifigkeit und Ungenauigkeit der Verzahnung zu unerwinschten Effekten wie dem Eintritts- oder
AustrittsstoB (vgl. [21], S. 98).

Ein gutes Tragbild erhdlt man dann, wenn die Z&hne sowohl tiber die Hohe (also dem Profil) als
auch Uber die Breite (also der Flankenlinie) eine gleichmaRige Druckverteilung zeigen. Das
Tragbild sollte also in etwa zentral auf der Zahnflanke liegen.

Abbildung 2-4: Druckverteilung am Zahn (Tragbild)

Es gibt verschiedene Mdglichkeiten, um diese stérenden Effekte zu vermindern oder zu beseitigen.
Man unterscheidet in der Verzahnungstechnik oft zwischen Makrogeometrie und Mikrogeometrie.
Die Makrogeometrie beschaftigt sich mit den groben Verzahnungsdaten wie der Wahl des Modul,
Bezugsprofil, Eingriffs- und Schragungswinkel sowie der Profilverschiebung. Die
Mikrogeometrie bezeichnet Korrekturen und geometrische Anderungen an der Verzahnung,
welche um mehrere GroRenordnungen kleiner sind als der Modul (vgl. [22], S. 117-118). Hierzu
zahlen z.B. die Profilkorrektur, Flankenlinenkorrektur und die Hohen-, bzw. Breitenballigkeit.
Mikrogeometrie spielt sich im GrdRenbereich von wenigen Mikrometern ab und deswegen nur bei
guten Verzahnungsqualititen von 7 oder besser von Bedeutung (vgl. [21], S. 112).

Konstruktive MaRnahmen in der Makrogeometrie

Eine gute konstruktive Auslegung der Makrogeometrie inklusive des Zahnradkorpers, Wellen,
Lager und Gehduse ist besonders wichtig fur die gleichméRige Belastung des Zahnes in
Flankenrichtung. Die wichtigsten Méglichkeiten sollen hier kurz beschrieben werden:

Fur eine glnstige Verteilung der Zahnkraft 1angs der Beruhrlinie sollten die folgenden Grundsétze
bertcksichtigt werden.

e Lagerabstande verringern

Stark belastete Zahnréder dicht an die Lager setzen, damit Durchbiegungen und Biegemomente
reduziert werden. (vgl. [23], S. 283)
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e Profil- und Sprungiiberdeckung sollten nicht &hnliche Werte haben (vgl. [21], S. 99-100)

Da bei kleiner Sprunguiberdeckung die Ungleichférmigkeit der Kraftverteilung tber die Flanke
zunimmt und bei eg = &, ein Maximum annimmt. Dies ist der Fall, da hier die Beruhrlinie Gber
die gesamte Zahnbreite reicht und die Eingriffstrecke voll berdeckt. Erst bei noch groferer
Sprunguberdeckung und ez > &, nimmt die Ungleichférmigkeit wieder ab.

e Ausreichend dicken Zahnkranz vorsehen (vgl. [21], S. 96)

Der Zahnkranz sollte nach AVL-Verzahnungsrichtlinie eine Mindestdicke von ca. 2,7 * Modul
nicht unterschreiten. Bei Zahnradern mit Steg ist die Zahnsteifigkeit im Bereich des Steges hoher,
was im darlberliegenden Flankenbereich zu erhéhter Belastung flihren kann. Eine hohe Steifigkeit
des Kranzes sorgt auBerdem dafir, dass die Gesamt- Zahnsteifigkeit zunimmt und somit Ein- und
AustrittsstoR vermindert werden.

e Ausreichende Zahnbreitenreserve vorsehen

Das hoher belastete Zahnrad sollte stets beidseitig etwas tiber den Rand des Gegenrades tiberstehen.
Dies bewirkt, dass die Druckverteilung von der Mitte weg hin zu den Randern verschoben und
vergleichmé&Rigt wird und axiale Verschiebungen zufolge Toleranzen, Temperatureffekten und
Verformung ausgeglichen werden und die gemeinsame Zahnbreite konstant bleibt. Am breiteren
Zahnrad wird der Zahnful3 gestarkt.

e Moglichst steife Ausfuhrung der Wellen und des Zahnradkorpers sowie des Gehauses

Die Durchbiegung der Wellen erzeugt (auBer bei einer symmetrischen Lagerung in Verbindung
mit Geradverzahnung) eine Schiefstellung des Zahnrades (vgl. [23], S. 282). Dies kann dazu
fuhren, dass eine Seite des Zahnes stérker belastet wird (Kantentréger). Es ist daher vorteilhaft,
die Wellen so steif wie mdglich zu machen. Manchmal besteht die Mdglichkeit, die Axialkraft zu
nutzen, um die Biegelinie zu beeinflussen und so den Winkelfehler zu reduzieren. Welle-Nabe
Verbindungen sollten ebenfalls so steif wie moglich ausgefuhrt werden.

Konstruktive MaRnahmen in der Mikrogeometrie

Im Allgemeinen kann die Mikrogeometrie nur flr einen bestimmten Lastpunkt optimiert werden.
Es empfiehlt sich daher, die ideale Korrektur fir den Haupt-Betriebszustand zu berechnen, um ein
gunstiges Gerdusch- und Schwingungsverhalten Uber einen grofRen Betriebsbereich zu erhalten
(vgl. [21], S. 113).

e Kaorrekturen in Zahnhdhenrichtung (Profilmodifikationen, vgl. [21], S. 112-113)

Bei einer Profilkorrektur (Kopfriicknahme) wird die Kopfkante des getriebenen Rades um jenen
Betrag hinter die Evolvente zurlickgenommen, um welchen sie aufgrund der Herstelltoleranzen
und Verformung hervorsteht. Man unterscheidet zwischen langer (Ricknahme reicht bis zu den
Einzeleingriffspunkten) und kurzer (der verbliebene Evolvententeil ergibt eine Profiliberdeckung
von 1) Profilkorrektur. Es ist dabei zu beachten, dass eine bestimmte Korrektur nur bei einer
bestimmten Last ideal ist und deswegen moglicherweise aulRerhalb des idealen Lastpunktes zu
schlechterem Gerdusch flihren kdnnen, als unkorrigierte Rader. Aus diesem Grund verwendet man
bei geradverzahnten Radern meist die kurze Profilkorrektur, da hier die Lastabhangigkeit weniger
ausgepragt ist, der Eintrittssto jedoch wirksam gemindert werden kann. Bei Schragverzahnung
wird unter der Voraussetzung einer ausreichenden Sprungiberdeckung eher die lange
Profilkorrektur angewandt.

Eine Profilballigkeit kann eingesetzt werden, um die Flachenpressung insbesondere zu Beginn und
am Ende der Eingriffsstrecke zu reduzieren (vgl. [22], S. 117)
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¢ Flankenlinienmodifikation (vgl. [21], S. 114-115)

Aufgrund der Durchbiegung unter Last tragen die ndher an den Lagern liegenden Flankenteile
tendenziell mehr als die weiter entfernten Flankenteile, welche gemé&fR der Biegelinie hinter die
Idealform zuriicktreten. Ein &hnlicher Effekt tritt wegen der Verdrillung zufolge einer
Torsionsbelastung auf, hier tragen jene Flankenteile starker, welche auf jener Seite des Zahnrades
liegen, wo das Moment angreift.

Diese Effekte kdnnen gemindert werden, indem die Flanken im unbelasteten Zustand so geformt
werden, dass sie unter Last der geometrischen Idealform nahekommen. Man verwendet hierzu eine
Schragungswinkelkorrektur, bei der der Schragungswinkel uber die Flanke gemaR der Biegelinie
und Verdrillung korrigiert wird. Kantentrager kbnnen auch mit einer einfachen Breitenballigkeit
vermindert werden (vgl. [22], S. 118).

Vorgehensweise bei der Tragbildoptimierung in AVL-Kundenprojekten

Zahnrad Zahnrad
Mikrogeometrie Makrogeometrie
Verzahnungskrafte
\ 4 \ 4 \ 4
Gehause- . .
Wellenmodell Beformation Lagersteifigkeit
\ 4 \ 4 v
Wellendeformation Lagerverschiebungen
v \ 4 \ 4 \ 4
Zahnradgeometrie Ausrichtungsfehler
Tragbild
\ 4 \ 4
Belastungsverteilung Drehwegabweichung
v ]
Tragfahigkeit NVH-Beurteilung

Abbildung 2-5: Flussschaubild der Tragbildoptimierung
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2.3 Der Morphologische Kasten

2.3.1 Problemstellung Losrad mit Klauen

Damit die Schiebemuffe, welche das Losrad mit der Welle verbindet, an das Losrad herangezogen
wird und verhindert wird, dass durch elastische Verformung der Klaue der Gang herausspringt,
sind die ihre Z&hne mit einem Hinterschnitt versehen. Jedoch sind Hinterschnitte mit in der
umformenden Fertigung aufler mit Sonderverfahren nicht herstellbar. Dies bedeutet, dass eine
zusétzliche spanende Bearbeitung am Zahnradkorper notwendig ist. Haufig jedoch werden
Zahnrader geschmiedet und auf der Drehbank spanend fertigbearbeitet. Die Z&hne mit
Hinterschnitt kénnen mit diesen Fertigungsverfahren nicht erzeugt werden. Deshalb werden die
Zahnringe meist getrennt gefertigt und an die Zahnréder geschweift.

Abbildung 2-6: SchweilRbaugruppen Losrader

Bei den im Dynoshift verwendeten Klauenkupplungen tritt das gleiche Problem verstarkt hervor
da die Achsabsténde besonders klein, der radial verfligbare Bauraum stark eingeschrankt und die
Klauen im Vergleich zu den bei Synchronisierungen verwendeten Zahnen relativ grof3 sind.

Es stellt sich somit die Frage, wie eine geeignete Verbindung von Klauenring und Zahnrad im
Dynoshift aussehen konnte.
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2.3.2 Der Morphologische Kasten
(vgl. [24], S.145-160)

Der morphologische Kasten ist ein Ordnungsschema zur unvoreingenommenen Ldsungsfindung
in der Konstruktion.

In einem Kasten (Matrix) werden in die Zeilen die Funktionen F (normalerweise nur die
Hauptfunktionen) und in die Spalten die mdglichen zugehdrigen Lsungen L eingetragen.

LOsungen
Hauptfunktionen F1 L1 L2 L1im
F2 L1 L2 L2m
Fn L1 L2 Lnm

Tabelle 2-3: Schema des Morphologischen Kastens

Gibt es flr die n Funktionen Fi z.B. jeweils mi Lésungsmdoglichkeiten, so ergeben sich aus der
Kombination insgesamt

n
N=m1-m2-m3-...-mn=1_[mi (2-34)
i=1

theoretische Gesamtldsungsvarianten.
Dieser Losungsraum muss eingegrenzt werden. Dazu sollen

e Nur vertragliche Lésungen miteinander kombiniert werden

e Nur jene Losungen weiterverfolgt werden, welche mit vertraglichem Aufwand die
Anforderungen erfillen

e Gunstig erscheinende Varianten herausgehoben und genauer analysiert werden.

Um die Losungsansatze mittels des morphologischen Kastens beurteilen zu kdnnen, miissen zuerst
die wichtigsten Anforderungen an den Verbund Losrad-Klauenring fiir das Dynoshift formuliert
werden:

Hinterschnitt von ca. 2°

Madglichst wenig spanende Bearbeitung

Maoglichst direkter Kraftfluss vom Zahn in den Klauenring

Madglichst hohe Teilungsgenauigkeit: <0,05 mm Positionsabweichung der Klauen (in der
Grolenordnung der Verformung unter Last)

e Herstellbar in Schwellenléandern

Als Startpunkt soll ein Kasten dienen, in dem die meisten Losungen eingetragen sind, ohne dass
noch Rucksicht auf die Machbarkeit genommen wird:
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Abbildung 2-7: Morphologischer Kasten Losrad

Nach einer ersten Betrachtung kdnnen einige Ansétze
bereits wieder ausgeschieden werden.
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Ein Zusammenbau von mehr als 3 Bauteilen ist
nicht wirtschaftlich und bringt wenige Vorteile
hinsichtlich der Fertigung.

Bei der Formung des Zahnrades scheiden Giel3en
und Sintern aus, da die hierflr verfligbaren
Materialien beziglich ihrer Festigkeitswerte
bisher nicht ganz an den Standard-Einsatzstahl
20MnCr5 heranreichen (vgl. [25]; [26], S. 403)
Da Einsatzstahl verwendet werden muss,
scheiden Querpresssitze aus. Die notwendigen
Fugetemperaturen Ubersteigen deutlich die
zuldssigen Werte fur Einsatzstahl (200° C, vgl.
[27]).

Stiftverbindungen benétigen viel Bauraum und
kdnnen keine grofRen Belastungen Ubertragen.
Schraubverbindungen, z.B. als Wellenmutter
sind unwirtschaftlich und bendtigen viel axialen
Bauraum. Eine direkte Verschraubung von
Zahnrad und Klauenring ist aufgrund des zu
Ubertragenden Momentes nicht méglich.
Polygonverbindungen sind aufwendig
herzustellen und beanspruchen die Nabe auf Zug
und fihrt bei Uberbeanspruchung zum Bruch.
Wegen des begrenzten radialen Bauraumes sind
die Naben nicht dick genug fir diese Art der
Verbindung (vgl. [28], S. 832).

Kleben ist nicht mdglich, da typische
Festigkeitswerte von Klebern viel zu niedrig sind
(vgl [29], S.118).

Loten ist kein Verfahren, das normalerweise in
der Serie angewandt wird, da es relativ
zeitaufwendig ist. Die Konstruktion muss sehr
speziell auf den Lotvorgang abgestimmt werden
(vgl [29], S.106-112).

Bearbeitung aus dem Vollen ist nicht
wirtschaftlich in der Serienfertigung



Somit reduziert sich die Anzahl der betrachteten Varianten bereits deutlich. Zwei L6sungen,
welche aus einem einzigen Grundkaérper entstehen sollen hier zuerst betrachtet werden.

Lésung
Anzahl der Grundbauteile 0.1 2
) Lagersitz auf  \ [Igersitz auf

— Art der Teilung Zahnrad "‘Klauen?l‘r’rg-..,‘
g ‘ ‘\. Schmied;r?r;ﬁt‘*. Gese‘nkschmieden mit
% |Formgebung Zahnrad Gesenkschmlede/f hinterschnitt anschllﬁenderspane nder
E L ! Bearbeitung
£ S Gesenkschmieden rIflt
£ |Formgebung Klauenring Gesenkscl}iﬁiede anschlieBender o Sintern
s L 4 spanender Bearbeitung
= Abstiitzung der Axialkraft |Ldngsprepssitz  |Sicherungsring Schweillen

Abstiitzung des DrehmomgLangsprekssitz  |Zahnwelle SchweilRen

Zentrierung Fremdzeptriert |Selbstzentriert

L J v

® ©,

Abbildung 2-8: Ldsungen 1 und 2 aus dem Morphologischen Kasten

Losung ,,1%: Schmieden mit Hinterschnitt

N

Abbildung 2-9: Geschmiedete Abbildung 2-10: Achsparalle Abbildung 2-11: Geschwenkte
Einteilige Lésung Ansicht, Hinterschnitt nicht Ansicht, Hinterschnitt sichtbar
sichtbar

Wie man anhand der Bilder erkennen kann, ist ein Formen des Hinterschnittes wahrend des
Schmiedens mdglich, wenn das Werkzeug gegenuber der Achse um einen Winkel geschwenkt
wird. In Abb. 2-10 sind die roten Klauenflanken nicht sichtbar, also in Sichtrichtung nicht durch
Schmieden fertigbar. In Abb. 2-11 ist die Ansicht nach oben geschwenkt und die Flanken sind
sichtbar. Aus dieser Richtung kann also ein Schmiedewerkzeug die Klauenflanken formen. Diese
ungewohnliche Methode wird derzeit von VVolkswagen in der Serienfertigung verwendet, wobei
das Werkzeug eine Taumelbewegung durchfihrt. Derzeit wird diese Schmiedemethode in Landern
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wie Indien und China noch nicht beherrscht, weshalb sie fiir kostengiinstige Getriebe (noch) nicht
in Frage kommt.

Losung ,,2¢ Einteiliges Schmiedebauteil mit spanender Bearbeitung

Abbildung 2-12: Einteiliges Schmiedebauteil mit spanender Bearbeitung

Um die radiale Kontaktfliche zu erhalten, muss der innere Radkorper deutlich angeschnitten
werden. Es muss entweder der Fraser um den Hinterschnittwinkel geschwenkt werden, oder es
muss ein konischer Fraser verwendet werden, was aufgrund des dunneren Schaftes zu einer
verringerten Steifigkeit des Werkzeuges oder zu einem grofReren Radius flhrt.

Alternativ konnte die notwendige Aussparung auch mit einem Verfahren wie dem Laser- oder
Wasserstahlschneiden erzeugt werden:

Abbildung 2-13: Einteiligs Schmiedebauteil mit Laserbearbeitung
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Losung
Anzahl der Grundbauteile 1 2
Lagersitz auf Lagersitz auf

Zahnrad Klauenring

ArtderTeilung

E . . Gesenkschmieden mit
E Formgebung Zahnrad Gesenkschmiede] Scflmleden Tmt anschlifenderspanender
Hinterschnitt .
E Bearbeitung
g Gesenkschmieden mit
E Formgebung Klauenring [Gesenkschmiedelanschlielender Sintern
S spanender Bearbeitung
* Abstitzung der Axialkraft |Ldngspresssitz |Sicherungsring Schweillen
Abstitzung des DrehmomgdLlangspresssitz  [Zahnwelle Schweillen
Zentrierung Fremdzentriert [Selbstzentriert

Abbildung 2-14: Reduzierter Morphologischer Kasten

Eine Giberschldgige Berechnung hat gezeigt, dass fir das kritische Losrad G12R ein rein elastischer
Langspresssitz nicht ausreicht, um die Belastung zu bertragen (Erhaltene Sicherheit von ca. 0,6)
Somit wirde sehr wahrscheinlich auch ein elastisch-plastischer Pressverband nicht ausreichen.
Ebenso wird eine Kombination aus Zahnwellenverbindung mit axialem Sicherungsring nicht
weiter betrachtet, da diese Losung nicht wirtschaftlich erscheint.

Eine abschlieRende Bearbeitung des Klauenringes ist jedenfalls notwendig, da die
Rohteiltoleranzen (AVL-Erfahrungswerte: ca. +/- 0,25 mm) beim Schmieden oder Sintern eine
gleichméRige Lastverteilung auf die Klauen nicht gewahrleisten, was beim hohen Moment am
Gangrad G12R nicht akzeptabel ist. Sinterbauteile sind vergleichsweise empfindlich gegen
stoRartige Belastungen (vgl. [30], S.16) und somit ist der Einsatz bei Klauenkupplungen eher
Kritisch zu sehen.

Losung
Anzahl der Grundbauteile 1 2
Art der Teilung Lagersitz auf Lagersit.z auf
Zahnrad Klauenring
Gesenkschmieden mit
Formgebung Zahnrad Gesenkschmieden [anschliRender spanender
Bearbeitung

Gesenkschmieden mit
Formgebung Klauenring anschlieRender
spanender Bearbeitung

Funktion/Merkmal

Abstitzung der Axialkraft SchweiRen
Abstiitzung des Drehmoment{Schweillen
Zentrierung Fremdzentriert Selbstzentriert

Abbildung 2-15: Verbleibender Lésungspool

Aus diesem Pool sollen noch 3 Losungen vorgestellt werden. Dabei wird von einem
LaserschweiRverfahren ausgegangen. Zwar stehen vielféltige andere SchweiRverfahren, wie z.B.
das Reibschweillen zur Auswahl, diese stellen jedoch meist hohe Anforderungen an die
thermischen Massen oder erlauben keine ausreichende Zentrierung (interne Expertenmeinung),
weshalb sie hier nicht weiter betrachtet werden.
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Lésung
Anzahl der Grundbauteile 1 N 2

- ~

Art der Teil Lagersitz aﬁ»“'- Lagersitz aul~~<
er Teilun ) ’ .
& Zahnrad ¢ Klauenring. -=~

’/' - ji.ese'rﬁ(;chmieden mit
Formgebung Zahnrad Ge*énkihﬂﬁé'aen anschliBender spanender
i

Bearbeitung

1
1
i 1 Gesenkschmieden mit
Formgebung Klauenring ‘ * anschliefender
| | spanender Bearbeitung

Funktion/Merkmal

Abstiitzung der Axialkraft Scmn

Abstiitzung des Drehmoment{Sc
Zentrierung Fremdzentriert  |Selbstzentriar W""*’

® @
e

Abbildung 2-16: Lésungen 3,4 und 5 aus dem Morphologischen Kasten

Abbildung 2-17: Losung 3 fir das Losrad Abbildung 2-18: L6sung 4 fir das Losrad

Die Loésung 3 hat das Problem der groen Umlenkung der Kraft hin zu der Schweiverbindung
(grin), es ist sehr wahrscheinlich, dass es zu Relativbewegungen zwischen Innen- und Auf3enteil
und in weiterer Folge zu Passungsrost kommt. Eine zusatzliche Schweillnaht am
AuRendurchmesser der Klauen wirde hier Abhilfe schaffen, jedoch wiirde dies zu einem Verzug
der Klauen und somit zu schlechterer Lastverteilung fiihren. Eine Kombination mit Presssitz wére
mdoglich. Einen Nachteil bildet die zyklische Belastung der Schweilnaht durch die
Verzahnungskrafte.
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Die Losung 4 mit aufgeschweilstem Klauenring hat den Nachteil, dass hier ebenfalls die
Schweilinaht sehr weit von den Klauen und der Zahnradmitte entfernt ist und der Kraftfluss so
eine starke Umlenkung erzeugt erfahrt. AuBerdem wird hier die Flache mit Schweillnaht zur
axialen Abstiitzung des Losrades verwendet, was nicht gew(inscht ist.

Abbildung 2-19:: Lésung 5 fur das Losrad

Losung 5 hat den Vorteil gegenliber Lésung 3, dass auf einem groReren Durchmesser geschweif3t
werden kann und man somit eine grofRere Nahtlange erhalt. Die Naht an den Klauen ist hier
mdoglich, da sich ein Verzug auf diesem Durchmesser weniger stark auf die Lastverteilung auswirkt.

2.3.3 Angewandte Ldsungen
Gangrad G12R

Da hier das héchste Moment Ubertragen wird, muss besonderes Augenmerk auf die Festigkeit und
die Geometrie der Kontaktflachen gelegt werden: die Flanken sollen im Raum mdglichst genau
positioniert und deren Oberflache méglichst eben sein. Es kommen also die Lésungen 2 und 5 in
Frage.

Losung 2 mit Frasbearbeitung erfordert groRen Materialabtrag und erlaubt keine funktionsgiinstige
Formgebung der Klauen und wird deshalb wieder verworfen.

Wirden die Taschen mit einem CO2-Laser ausgeschnitten, so kdnnten Toleranzen von ca. 0,05
mm erreicht werden (vgl. [31]), was einer Frasbearbeitung sehr nahekommt. Diese
Herstellerangabe ist jedoch zu hinterfragen, da es sich aller Wahrscheinlichkeit nach um Bestwerte
handelt, welche nur unter glnstigsten Bedingungen erreicht werden kénnen. Durch Frasen kénnen
solche Werte jedoch erfahrungsgeman auch in der Serienfertigung sicher eingehalten werden. Ein
weiteres Problem stellt der zuldssige Diusenabstand zum Material dar, welcher beim
Laserschneiden ca. 5mm betragen muss. Somit kann nicht nahe an den Innenring herangeschnitten
werden.

Es bleibt also Lésung 5 ubrig.
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Gangrad G5

Da der radial verfuigbare Bauraum sehr knapp ist, wird Lésung 2 angewandt. Das Werkzeug kann
radial herangefiihrt werden, um die Klauen nachzubearbeiten.

Gangrad R

Hier wird auf Losung 4 zurlckgegriffen, da radial genug Bauraum zur Verfligung steht, um den
Klauenring auf3en an einem relativ grof’en Durchmesser an das Zahnrad zu schweil3en.

Ritzel G46

Wie beim Gangrad G5 ist auch hier der verfiighbare Bauraum sehr knapp und es wird Ldsung 2
angewandt. Das Werkzeug kann radial herangefuhrt werden, um die Klauen nachzubearbeiten. Es
bleibt axial eine relativ grolRe Flache bestehen, an der sich das Losrad abst(itzt.
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3 Technische Rahmenbedingungen

3.1 Werkstoffe

Strikte Package- und Gewichtsvorgaben fuhren dazu, dass samtliche Bauteile in PKW-Getrieben
hoch beansprucht sind. Demnach werden durchwegs Werkstoffe hoher Giite verwendet, die
Materialkosten sind im Hinblick auf eine Massenfertigung weniger von Bedeutung.

Bei der Auslegung des Radsatzes mussten im Wesentlichen Werkstoffe fir folgende Bauteile
ausgewahlt werden:

e Zahnréder

e Steg des Planetensatzes

e Hubs der Synchronisationseinheiten

¢ Innenringe der Nadellager und Anlaufscheiben
e Klauenkupplungen

Alle im Getriebe verwendeten Wellen sind Ritzelwellen, beinhalten also Zahnréder. Daher
beschrénkt sich die Auswahl auch hier nur auf geeignete Zahnradwerkstoffe (vgl. [32], S. 2; [26],
S. 404), siehe Tabelle 9-3: Kennwerte von Werkstoffen im Getriebebau

42CrMo4 ist nur schwer schweiRbar und scheidet somit fiir die meisten Zahnrader aus, da die
Klauenringe angeschweil3t werden missen.

16MnCr5 ist fur hochbelastete Zahnréder gut geeignet und schweilbar.

20MnCr5 ist der im modernen Fahrzeuggetriebebau der am weitesten verbreitete Werkstoff. Er
zeigt sehr gute Festigkeitswerte und ist in der Regel gut schweil3bar. Gegeniiber 16MnCr5 zeigt
sich hier keine Verbesserung bei der FuBR- oder Flankentragféhigkeit, jedoch ist der Werkstoff im
blindgeharteten Zustand deutlich fester.

Gegeniliber 20MnCr5 bietet 18CrNi8 noch einmal leicht erhdhte Festigkeitswerte, insbesondere
hinsichtlich der Verschlei3festigkeit und ist ebenfalls schweiRbar.

Nach interner Expertenmeinung wird Ublicherweise 20MnCr5 gegeniiber 18CrNi8 bevorzugt, da
dieser Stahl kostengunstiger ist. AufRerdem geschieht die Grundauslegung eines Getriebes nicht
unter der Annahme des bestmdglichen Werkstoffes, da dies zukiinftige Adaptionen mit héheren
Nennmomenten oder eventuelle Fehlerkorrekturen erschwert.

Fur die besonders hochbelasteten Schiebemuffen der Klauenkupplungen musste 30CrNiMo8 in
Betracht gezogen werden. Dieser Werkstoff ist sehr teuer, bietet jedoch exzellente
Festigkeitswerte bis in den Kern.

46



3.2 Lastkollektiv

Ausgehend von einem bestehenden Lastzyklus fiir ein 6-Gang Doppelkupplungsgetriebe mit 350
Nm Nenneingangsmoment wird der Lastzyklus fir die 15kW 48V Variante mit 250 Nm
Eingangsmoment erstellt.

Allgemein ist ein Lastkollektiv von der jeweiligen Anwendung des Getriebes abhédngig, da
Fahrzeuggewicht, Einsatzgebiet und Fahrercharakteristik stark unterschiedlich sein kénnen. Daher
darf dieses Lastkollektiv nur als grobe Abschatzung der tatséchlich auftretenden Belastung
gesehen werden, weil diese Daten in der Konzeptphase nicht ndher bestimmt sind.

Um eine Uberdimensionierung von Komponenten zu vermeiden, sollten bei der
Kollektiverstellung die folgenden 2 Effekte beriuicksichtigt werden:

e Bei starken Beschleunigungsvorgangen in niedrigen Gangen wird ein vergleichsweise
grolRer Teil des Motormoments dafiir aufgewendet, das Zweimassenschwungrad zu
beschleunigen.

¢ Je nach Momentenverlauf des Motors kann in niedrigen Gangen nicht das gesamte Moment
in Zugkraft umgewandelt werden, da der Reibwert zwischen Reifen und Fahrbahn dies
nicht zuldsst. Dies bedeutet, dass im 1. Gang und Riickgang (Je nach Fahrzeug auch noch
in hoheren Géngen) das Getriebe nie durch das volle Nennmoment belastet wird.

Der erste Effekt wird bei der Erstellung dieses Lastkollektives vernachlassigt. Ausgehend von der
Maximalen Zugkraft bei einem typischen maximalen Reibwert von ca. 1 wird die Schlupfgrenze
bertcksichtigt. Dies fiihrt zu einer Beschneidung des Momentes im 1.- und Rickgang von 250 Nm
auf 180 Nm. Man nennt dies ,,Torque truncation®.

Fur Hybridgetriebe mit Leistungsverzweigungsgetriebe liegen keine Erfahrungswerte vor, sodass
Dauer und Last beim Einsatz der E-Maschine abgeschétzt werden muss.

e Eswird angenommen, dass im 1. Gang und Riickgang nicht geboostet wird, da bereits das
Moment der VKM ausreicht, um die Zugkraftgrenze zu (iberschreiten.

e Eswird angenommen, dass das Fahrzeug im rein elektrisch mit voller Leistung der EM in
etwa gleich lange und gleich schnell fahrt wie im ersten Gang.

e Im 2. und 6. Gang (ECVT-Modus) ist das Drehmoment der E-Maschine durch das
Drehmoment der VKM vorgegeben. Die Drehzahl ergibt sich damit aus der notwendigen
Leistung, um die Verluste in den Windungen sowie den Leistungsbedarf der Verbraucher
zu decken.

e In den Géangen G3, G4 und G5 ist die Drehzahl durch die VKM bestimmt. Hier wird
angenommen, dass konstant geboostet wird, und zwar mit dem halben maximalen Moment,
welches im jeweiligen Drehzahlpunkt der EM abgerufen werden konnte.

Der volle Lastzyklus wird zur betriebsfesten Auslegung der Verzahnungen sowie der Lager
verwendet, wobei kein zusétzlicher Anwendungsfaktor aufgeschlagen wird. Die zu erzielende
Lebensdauer sind 250,28 Stunden.

Bei den restlichen Getriebeelementen wird auf eine Dimensionierung auf Zeitfestigkeit verzichtet,
da es, wie z.B. bei den Klauenkupplungen und den Wellen mit einem fur den Rahmen eines
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Getriebekonzeptes zu hohen Aufwand benétigen wirde, oder wie bei Welle-Nabe-Verbindungen,
unublich ist.

Beim rechnerischen Festigkeitsnachweis von Getriebeelementen, welche statisch gegen die
Streckgrenze dimensioniert werden wird zur Absicherung gegen einzelne Uberlastfalle ein
Anwendungsfaktor eingerechnet. Dieser ist abhdngig von der Arbeitsweise der Antriebsmaschine
und der Arbeitsmaschine. Bei Mehrzylinder-Verbrennungsmotoren als Antriebsmaschine wird in
der ISO 6336 ( [33], S. 88-89) von ,,moderaten* Stoflen ausgegangen. Da in der vorliegenden
Anwendung jedoch ein Zweimassen-Schwungrad verwendet wird, kann diese Klassifizierung
etwas reduziert und von ,leichten* Stoen ausgegangen werden. Der Fahrzeug-Antriebsstrang
scheint in der ISO 6336 als Arbeitsmaschine nicht explizit auf. Hier wird davon ausgegangen, dass
die hochsten moglichen Belastungen durch das Schlupflimit der Rader limitiert sind, und somit
hochstens ,,leichte StoBe auftreten konnen. Dies ergibt einen Anwendungsfaktor von 1,35 (vgl.
[33], S. 87).

Die Wellen werden dauerfest ausgelegt. Hier wird, wie bei der Zahnradberechnung, auf einen
Anwendungsfaktor verzichtet.

Das Lastkollektiv fir die Konzeptphase findet sich in Anhang unter Tabelle 9-4: Lastzyklus
6DFT 15 kKW 48V.
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4 Entwurfsphasen und Gestaltung des Radersatzes

4.1 Entwurfsphasen

/

& bl

Abbildung 4-1: Fruher Entwurf des Radersatzes
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Die wichtigsten Anderungen wahrend der friihen Konzepthase betrafen die Olversorgung (1), die
Anordnung der Lager (3) und den Zusammenbau der hinteren Eingangswelle (2).

Urspriinglich war die Olversorgung fiir die Lager der Eingangswelle vorgesehen, indem eine
diinne Olleitung (1) von hinten durch die Rotorwelle in das Getriebe gefiihrt wird. Dies hétte den
Vorteil, dass keine Pumpe notwendig ware, um das Ol gegen die Zentrifugalkraft in die Welle zu
befordern. Nachteilig ist jedoch, dass sich durch den Platzbedarf des Rohres die Getriebeldnge um
ca. 10 mm vergroRert hatte und eine zusatzliche Rotationsdichtung notwendig gewesen ware. Von
diesem Konzept wurde zugunsten einer Zwangsschmierung durch die vordere Eingangswelle
wieder abgegangen.

Die urspriingliche Anordnung des Nadellagers (3) flhrte zu einer statischen Unterbestimmtheit
des Systems. Dies konnte relativ einfach behoben werden, indem das Nadellager auf dieselbe
Axiale Hohe mit dem Festlager der hinteren Eingangswelle gebracht wurde und somit die
Radialkraft direkt in das Gehause abgeleitet wird.

Anfangs war es vorgesehen, dass die Komponenten, welche auf die hintere Eingangswelle
montiert werden mussen, von links auf die Welle geschoben werden und zum Schluss mit einem
Sicherungsring fixiert werden. Mit diesem Ansatz konnte die notwendige Variabilitat der grof3en
Sonne (2) jedoch nicht dargestellt werden. Stattdessen wird jetzt die Baugruppe von rechts
montiert und die Sonne wird direkt in die Welle geschnitten. Um dies zu erméglichen muss die
Variabilitat des Ritzels des Ganges G1/2 aufgegeben werden. Die unterschiedlichen
Ubersetzungen bei verschiedenen Varianten miissen durch unterschiedliche Endiibersetzungen
erzeugt werden.
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4.2 Lagerkonzept

Die radiale Lagerung samtlicher Bauteile wird von Rollenlagern tibernommen. Radial-Gleitlager
kommen nicht zum Einsatz, da diese eine hohere Verlustleistung erzeugen (vgl. [26], S. 399).
Lediglich zur Abstltzung der Axialkréfte, welche beim Beschleunigen bzw. Verzdgern der
Losréder entstehen und zur axialen Lagerung der Planeten werden axiale Anlaufscheiben
verwendet. Bei den Planeten ist dies moglich, da sich die Axialkréfte hier nahezu aufheben. Diese
Anlaufscheiben werden entweder durch hohe Relativdrehzahl und geringe Axialkraft (bei nicht
geschalteten Gangen) oder durch hohe Axialkraft im Stillstand (bei geschaltetem Gang) belastet,
weshalb hier auf eine Rollenlagerung verzichtet werden kann. Ausnahme bildet hier das Losrad
G12R, da es als Zwischenrad flr den Rickgang dient. In R besteht also eine Relativdrehzahl
zwischen der Welle und dem Losrad, obwohl das Rad im Kraftfluss ist. Zwar wird die resultierende
Axialkraft sehr gering sein, da sich die Axialkréfte an einem Zahnrad, welches mit zwei anderen
Zahnradern kdmmt immer nahezu aufheben, jedoch reicht in diesem Fall eine Anlaufscheibe nicht
aus, um parasitare Axialkrafte und Verkippung unter Relativdrehzahl abzustitzen.

.

Abbildung 4-2: Lagerkonzept und Kurzbezeichnungen

Die axiale Fixierung der Wellen wird von Kugellagern Ubernommen, wobei hier auch
Kegelrollenlager denkbar wéren (am Differential werden auch solche eingesetzt). Gegenuber
Kugellagern hatten Kegelrollenlager den Vorteil, dass sie bei korrekter Auslegung die Wellen
axial sehr genau und spielfrei positionieren, haben jedoch den Nachteil, dass sie eingemessen und
vorgespannt werden mussen. Dazu mussen beim Zusammenbau des Getriebes die L&nge der
Wellen und die Tiefe der Lagersitze im Gehause gemessen werden und eine entsprechend dicke
Einstellscheibe untergelegt werden, was zusatzlichen unerwiinschten Aufwand erzeugt. Die durch
eine Vorspannung erzeugte konstante Axialkraft erzeugt ein zusatzliches Verlustmoment (vgl.
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[28], S. 624). Aufgrund der kegelférmigen Rollen besteht aulRerdem ein Zusammenhang zwischen
axialer Lagerluft und Verformung mit der radialen Position der Welle. Dies kann zu erhthter
Zahnflankenfehlstellung auf der betreffenden Welle fiihren (vgl. [22], S. 471).

Im urspriinglichen Lagerkonzept war B27 nicht vorhanden. Es hat sich jedoch gezeigt, (siehe
Abschnitt 5.2), dass sich die Eingangswellen zu stark durchbiegen kénnen. Um dies zu verhindern,
wird ein zusétzliches Lager auf Hohe der 1. Zahnradebene eingebaut, was zu einer statischen
Uberbestimmtheit fiihrt.

Die Lager B2 und B27 werden zur Erh6hung der Tragfahigkeit und zur Verminderung des
schadlichen Einflusses einer eventuellen Schiefstellung zweireihig vorgesehen, wozu zwei
getrennte Lager verwendet werden.
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4.3 Olversorgung und Schmierung

Die Olversorgung der zu schmierenden Bauteile basiert grundsatzlich auf einer
Olnebelschmierung, wobei der Olnebel durch in den Olspiegel eintauchende, drehende Teile
erzeugt wird.

Die Nadellager, welche die innere Eingangswelle und die Antriebswellen gegeneinander abst(tzen,
kénnen so jedoch nicht geschmiert werden, da sie von den Wellen abgeschirmt werden. Somit
muss zusatzlich eine Olpumpe mit kleiner Leistung und einem Druck von ca. 1,5 bar betrieben
werden. Das Ol gelangt durch eine Drehdurchfilhrung in die vordere Antriebswelle und schmiert
auf seinem Weg nach aufen alle dazwischenliegenden Lager. Zusétzlich werden Olspritzdiisen
vorgesehen, die Ol direkt auf gefahrdete Bauteile, wie z.B. den Planetensatz bringen.

t Olférderung durch
Zentrifugalkraft

‘ Olnebelschmierung

' Lebensdauerschmierung

Abbildung 4-3: Olversorgung der Komponenten auf den Abtriebswellen
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Abbildung 4-4: Olversorgung der Komponenten auf der Eingangswelle
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5 Berechnung

5.1 Methodik

5.1.1 Bestehendes Berechnungstool

Eines der Ziele dieser Arbeit ist die Entwicklung einer Methodik, um Zahnradgetriebe schneller
konstruieren, auslegen und berechnen zu koénnen. Der Fokus liegt dabei auf eine enge
Verkniupfung der Berechnung, welche grofitenteils in Microsoft Excel durchgefihrt wird, mit der
3D- Konstruktion, welche in Dassault CATIA V5 durchgefihrt wird.

Basis hierfur ist ein bereits bestehendes Excel-Tool zur Grundauslegung des Dynoshift 6DFT. Die
wichtigsten Eingangsdaten und Grundlage fir sdmtliche weiteren Berechnungen bilden die
Leistungs- und Fahrzeugdaten verschiedener PKW, in welche das Getriebe eingebaut werden
kdnnte. Aus den Fahrwiderstédnden ergeben sich somit die Zugkraftanforderungen und zusammen
mit den Drehmomentkurven der verschiedenen Motoren kénnen somit die Ubersetzungen gewahlt
werden. Damit sind die Zahnezahlen der verschiedenen Gangstufen bekannt. Unter Annahme einer
bestimmten zuldssigen Flankenpressung und der Wahl von Achsabstanden kdnnen nun die
notwendigen Zahnbreiten naherungsweise bestimmt werden. Unter Berlicksichtigung der axialen
Abstande zwischen Zahnradern, der Breite von Synchronisierungen, Lagern, Wandstérken ec.
kann damit eine Abschatzung der Gesamtlange des Getriebes gemacht werden. Dabei werden die
vorgesehenen Zahnbreiten durch die jeweils hdchstbelastete Variante bestimmt. Somit soll es
mdoglich sein, sdmtliche Varianten allein durch unterschiedliche Bearbeitung der Zahnrader
darzustellen, die Grundkorper der drehenden Bauteile sollen zwischen den Varianten
gleichbleiben.

Die Achsabstande, die axialen Positionen der drehenden Teile, sowie die Hillkonturen sémtlicher
Zahnrader aller Varianten kénnen somit aus Excel in CATIA importiert werden und bilden die
Grundlage eines parametrischen Skelettmodells.

5.1.2 Erweiterung des bestehenden Tools

Fur die rechnerische Detailauslegung des Getriebes muss ein Lastkollektiv herangezogen werden
(Mehr dazu im Abschnitt 3.2). In Kundenprojekten wurden Kollektive mit bis zu 30 Stufen
verwendet. Es stellt sich nun die Frage, wie die bendtigten Daten fur z.B. die Lagerauslegung
(Auflagerkrafte und Drehzahlen) fur alle Getriebevarianten und mit bis zu 30 Stufen mit
vertretbarem Aufwand in Excel berechnet werden kdnnen.

Diese Uberlegung ist die Motivation fir die Verwendung des linearen Ansatzes, siehe Abschnitt
5.1.3.

Im ersten Schritt wird das Berechnungstool um das Blatt ,,Duty Cycle* erweitert. Hier werden auf
bis zu 30 Stufen folgende Grolien vorgegeben:

Drehzahl VKM [min™]
Drehmoment VKM [Nm]
Drehzahl EM [min]
Drehmoment EM [Nm]
Dauer [h]
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Dabei sind fir die Stufen E und G1-G6 jeweils 4 Stufen vorgesehen, fur den Rickgang 2. Es muss
bei der Kollektiverstellung beachtet werden, dass die Drehzahlen und Drehmomente teilweise
voneinander abhéangig sind. Wenn nicht alle Stufen verwendet werden, so werden in den leeren
Stufen alle Eingangsgrofien Null gesetzt.

Im zweiten Schritt wird das Tool um das Blatt ,,Powerflow* erweitert. Hier werden samtliche
Drehzahlen und Drehmomente berechnet, welche von den einzelnen Wellen, Zahnrédern ec.
ubertragen werden. Dabei wird nicht vom Lastkollektiv ausgegangen, sondern das Getriebe mit
einer Referenzlast und Referenzdrehzahl beaufschlagt. Die Berechnung geschieht dabei parallel
fir zwei verschiedene Referenzlasten und Referenzdrehzahlen.

Beispielsweise wird in G1 das Getriebe einmal mit 200 Nm aus der VKM, 50 Nm aus der EM und
1000 Umdrehungen beaufschlagt. In diesem Zustand ergibt sich fur jedes drehende Bauteil des
Getriebes eine definierte Drehzahl, zu Ubertragendes Drehmoment sowie alle Verzahnungs- und
Auflagerkrafte.

Parallel werden dieselben GroRen berechnet, wobei das Getriebe wieder in G1 mit 0 Nm aus der
VKM, 100 Nm aus der EM und 2000 Umdrehungen beaufschlagt wird.

Im dritten Schritt wird das Tool um das Blatt ,,Forces* erweitert. Hier werden zuerst fiir die beiden
Referenz-Betriebspunkte sé&mtlichen Verzahnungskréfte (Tangentialkréafte, Axialkrafte und
Radialkréfte) begerechnet. Daraus ergeben sich mit den bekannten axialen Positionen der Lager
auch die Komponenten der Auflagerkréfte in beiden Referenzpunkten.

Nachdem nun die gesuchten GroRzen in zwei (willkurlich ausgewéhlten) Betriebspunkten bekannt
sind und da der dritte Punkt im Ursprung liegen muss, kénnen die selben GroRen in jedem
beliebigen Betriebspunkt durch lineare Interpolation bestimmt werden.

M_EM

n_VKM M_VKM
Abbildung 5-1: Lineare Interpolation von Drehzahlen und Kréaften

Die Glltigkeit dieser Behauptung folgt aus den Gleichungen 2-10 bis 2-17 sowie aus der Linearitat
der Verzahnungs- und Auflagerkrafte, siehe Anhang (9.5)

Die Gultigkeit dieser Aussage muss insofern eingeschrankt werden, dass zwar die Komponenten
der Auflagerkréafte linear von den Eingangsmomenten abhé&ngig sind, nicht jedoch die
Resultierenden. Dies wird beriicksichtigt, indem die Resultierenden nach der Interpolation
berechnet werden.

55



5.1.3 Berechnung der Verzahnungskrafte und Komponenten der Auflagerkrafte
Fi.z: unterer Index: Antriebsmaschine, oberer Index: Betriebspunkt

Im Getriebe kdnnen abhangig vom Betriebsmodus ein oder zwei Momente vorgegeben werden.
Hier sollen das Moment der VKM sowie das Moment der EM vorgegeben werden.

Es gilt dann fur die KraftgroRe (Alle Drehmomente und Komponenten der Auflagerkrafte) in
einem Element des Getriebes die folgende lineare Gleichung:

F = kiceMice + kemMem (5-1)
F .. KraftgroSe (Kraft oder Moment)
M;cg .. Momentder VKM
Mgy ... Moment der E-Maschine
kicp ... Steigungin Richtung Moment der VKM
kgy ... Steigungin Richtung Moment der EM

Wertet man diese Gleichung in zwei verschiedenen Betriebspunkten aus,
F* = kiceMicp + kgyMgy (5-2)
F? = kicgMfcg + kgyMgy (5-3)
erhélt fur die Koeffizienten:

MIZCEMI%'M - M}CEMEZ‘M

kice = (5-4)

F2Micg — F*Mjcp

k =
EM 2 1 1 2
MEMMICE - MEMMICE

(5-5)

Stellt man diese Gleichung fiir jedes Getriebeelement auf, so kénnen die Krafte oder Momente
sofort fiir beliebige Eingangswerte, z.B. aus einem Lastkollektiv, berechnet werden.
In den Betriebsmodi E1, G2 und G6 sind alle KraftgréRen nur von dem Moment der elektrischen
Maschine abhéngig. Die Gleichungen vereinfachen sich also zu:
Fl
F=——
Min

Mgy (5-6)

Diese Berechnung der Auflagerkrafte versagt bei der Eingangswelle. Wie in Abschnitt 4.2 erléutert,
ist diese Baugruppe statisch berbestimmt. Hier werden die Krafte mithilfe des Programms
KI1SSsoft unter Beruicksichtigung der Steifigkeiten ermittelt und manuell ins Excel-tool Gbertragen.

5.1.4 Berechnung der Drehzahlen
Auch hier wird linear interpoliert:
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n = licgNycg + lgmMem (5-7)

n ..  Beliebige Relativ- oder Absolutdrehzahl
Ncg -~  Drehzahl der VKM
Ngy .. Drehzahl der E-Maschine
licp. ... Steigungin Richtung der VKM-Drehzahl
lem ... Steigung in Richtung der EM-Drehzahl

Die Koeffizienten werden dabei analog zu den Gleichungen 5-4 und 5-5 ermittelt

In den Betriebsmodi R, G1, G3+G6, G4, und G5+G6 sind die Drehzahlen nur von der Drehzahl
der Verbrennungskraftmaschine abhangig:

1
n
n=-—]—"Ncg (5-8)

Nice

5.1.5 Zusatzkraft zufolge statischer Uberbestimmtheit

Das Stiitzlager B27 fiihrt zur statischen Uberbestimmtheit des Systems der Eingangswellen. Da
die Bauteile nicht ideal geformt, sondern mit Toleranzen versehen sind, kann es durch die
Uberbestimmtheit dazu kommen, dass die Bauteile verformt werden miissen, um sich
zusammenbauen zu lassen. Diese notwendige Verformung resultiert in einer Zusatzbelastung auf
die Lager in den Kontaktpunkten.

Um diese Zusatzkraft abzuschéatzen wird eine Auslenkung zufolge der Ungenauigkeiten aller
Bauteile angenommen und die dafiir notwendige Radialkraft ausgerechnet. Zu diesem Zweck wird
die innere Eingangswelle als Balken konstanten Durchmessers von 22 mm und einer Lange von
270 mm zwischen den Auflagern modelliert. 103 mm vom ersten Lager entfernt befindet sich das
dritte Lager. An dieser Stelle soll eine notwendige Durchbiegung von 0,04 mm aufgebracht
werden (Annahme: vier Mal eine Rundlaufabweichung von 0,02 mm auf den beteiligten
Lagersitzen der beiden Wellen). Dies soll den gedachten Einbau des Stiitzlagers B27 simulieren.

a=103 mm v b=167 mm |

k.
A
[\ r

w(a)= 0,04 mm

Abbildung 5-2: Balkenmodell zur Bestimmung der Zusatzkraft

Die notwendige Kraft ergibt sich aus der Formel:
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F=3 El(a+b)—3 0,04 -210000 - 11499 270 = 265 [N] (5-9)
TOWEI T g T2 10321672

Da dieses Modell stark vereinfacht ist (wahre Biegelinie muss s-formig sein) kénnen damit die
tatsdchlichen Zusatzkrafte in den beteiligten Lagern nicht bestimmt werden. Eine genaue
Berechnung der Zusatzkrafte ist sehr aufwendig und komplex und berschreitet deswegen den
Rahmen dieser Arbeit. Es wird daher eine pauschale Zusatzkraft von 265 N in allen Lagern
angenommen und in der Berechnung beriicksichtigt.

5.1.6 Lagerauslegung

Nachdem die Auflagerkréfte und Drehzahlen bekannt sind, kann die Lagerlebensdauer berechnet
werden. Zu diesem Zweck werden die beiden Blitter ,,Ball Bearings* und ,,Roller Bearings* in
das Excel-Tool eingefigt. Hier erfolgt die Berechnung der erweiterten modifizierten
Lagerlebensdauer (vgl. [34]).

Zur automatisierten Berechnung des Koeffizienten aiiso

Fur ein Lastkollektive mit vielen Stufen (>5) ist die Bestimmung der Koeffizienten aiiso sehr
aufwendig, da in jedem Punkt Drehzahl, Axialkraft und Radialkraft unterschiedlich sind und somit
die auch die Koeffizienten in jedem Punkt verschieden sind.

Zur Bestimmung der einzelnen Werte dienen in der standardisierten Lagerberechnung folgende
Diagramme:

1000
mm‘s

500 ™~

v, = Bezugsviskositat
d,, = Mittlerer Lagerdurchmesser
n = Drehzahl

10 20 50 100 200 mm S00 1000

Bild 2
Bezugsviskositat v, Ayt

Abbildung 5-3: Schaubild zur Bestimmung der Bezugsviskositat

Quelle: [34]
Die Bezugsviskositét v; wird ben6tigt zur Bestimmung des Viskolitatsverhaltnisses

_ v
K=o (5-10)
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K Viskositatsverhdltnis
Viskositat des verwendeten Schmierstoffes
vi .. Bezugsviskositat

Das Viskositédtsverhaltnis ist ein Mal3 fur die Schmierfilmgte, bei einem Wert von 1 wird der
trennende Schmierfilm gerade erreicht (vgl. [35]), liegt der Wert darunter, so liegt Mischreibung
vor. Bei Werten von 3-4 kann eine sehr lange Lebensdauer erreicht werden..

Zur Bestimmung der Bezugsviskositat in Abhéngigkeit des mittleren Lagerdurchmessers D und
der Drehzahl n werden folgende Formeln verwendet (vgl. [35]), diese Formeln entsprechen dem
Diagramm in Abb. 5.3:

vi= 45000 n** - D% fiir n < 1000 min""

vi= 4500- n**- DS fiir n > 1000 min"

D,, Teilkreisdurchmesser des
Hochprazisions-Wialzlagers
=d,=(d+D)/2

Abbildung 5-4: Formel zur Bestimmung der Bezugsviskositat

Der Lebensdauerfaktor kann aus dem folgendem Diagramm abgelesen werden [34]:

50

Bild 6
Lebensdauerbeiwert a5

fur Radial-Kugellager
Abbildung 5-5: Schaubild zur Bestimmung des Lebensdauerbeiwertes fir Kugellager

Fur Kugellager kann dieses Diagramm durch folgende Formeln abgebildet werden [35]:
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p= - 9,3

0,83 4
226492\ [e.-c. \}
Apn= 0,1-|1- (2,56705 - K’o'ns“ms ) . ( £ p “) fir0,1<xk<04
1,99866 |~ [e.-c,\} 1™
ag=0,1-|1- (2,56705 - | (e‘ S “) fiir 0,4 < <1
I 1,99866 \  [e.-C,\} 1"
ec' 'u e
ag,, = 0,1-|1- (2,56705 - )- ( 5 fiir 1<k <4

Abbildung 5-6: Formeln zur Bestimmung des Lebensdauerbeiwertes flir Kugellager

Zu Abb. 5-6: der Faktor apin entspricht dem Faktor aiso

Diese Rechenvorschrift wird in der IBC-Lagerberechnung speziell fir IBC Schragkugellager
angegeben, kann jedoch auch fir andere Kugellager angewandt werden, da die zugehdrigen
Schaubilder nahezu identisch sind.

Eine entsprechende Vorschrift existiert auch fir Rollenlager, jedoch erzeugen die Formeln nicht
die gleichen Werte wie die zugehdrigen Schaubilder (vgl. [35]), weshalb hier eine andere Methode
verwendet wird.

Das Diagramm zur Ermittlung des Koeffizienten aiso kann nicht zu einer Kurve vereinfacht
werden, da die beiden Variablen eC*Cu/P und x unabhangig voneinander variieren und sich so
ein 3-dimensionales Kennfeld ergibt.. Um trotzdem eine einfache Formel fiir azzso zu erhalten, soll
in zwei Richtungen interpoliert werden.

Ausgangspunkt soll der Punkt sein, bei dem die hochste Lagerbelastung auftritt, also im Minimum
von eC*Cu/Pund dem zugehdrigen Wert fur x. Dies fuhrt dazu, dass zumindest in diesem Punkt
der azso—Wert relativ genau stimmt.

Um diesen Punkt herum sollen nun eC*Cu/P und &k variiert werden, so dass samtliche
Betriebspunkte im Belastungskollektiv zumindest anndhernd abgedeckt werden. In beide
Richtungen sollen 3 Punkte aus den Diagrammen manuell in das Berechnungstool Ubertragen
werden, woraus in Folge Ausgleichskurven berechnet werden, um die Variation der Faktoren in
zwei Richtungen zu erfassen.
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allSO(eC*Cu/P) @ kappa_ref allSO(kappa) @ eC*Cu/P_ref

1.6 1.800
y =5.6818x2-2.1568x+0.3257
1.600

y =7.404x? +2.8988x +0.2488
1.400

1.200

1.000

allso

0.800

0.600

0.400

02 0.200

0 0.000
0.000 0.050 0.100 0.150 0.200 0.250 0.300 0.000 0.100 0.200 0.300 0.400 0.500 0.600 0.700 0.800

eC*Cu/P kappa
Abbildung 5-7: Variation des Lebensdauerbeiwertes tiber k und eC*Cu/P

Um nun den Wert in einem beliebigen Betriebspunkt zu bestimmen, wird folgende
Né&herungsformel verwendet:

(5-11)

ol
eCCu - eCCu 1so P ref ’
— ] = Qi1so yKref | * ecC
airso (Ture ;’ Kref )

Diese Methode liefert brauchbare Naherungen, der Eintrag mit der hdchsten schadigenden
Wirkung muss jedoch jedenfalls auf Plausibilitdt und Genauigkeit Gberprift werden, um grobe
Fehler in der errechneten Lebensdauer zu vermeiden.

5.1.7 Skelettbauweise und Konstruktionsmethodik in CATIA V5

Das bereits vorhandene Skelett des Gesamtgetriebes beschreibt die axialen Positionen der
wichtigsten Baugruppen (Kupplungen, Zahnréder, Planeten...) und die Achsabstdande. Diese Maf3e
bleiben dabei zwischen den verschiedenen Varianten des Getriebes gleich. Unterschiedliche
Ubersetzungen werden allein durch Variation der Zahnezahlen realisiert. Dies wird im Skelett so
abgebildet, dass jedes Zahnrad eine Hullkontur (siehe Abbildung 5-8: Bauteildefinition im
Skelettmodell, in gelb) erhélt, welche den maximalen und minimalen Durchmesser, Position und
Zahnbreite anzeigt.
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Abbildung 5-8: Bauteildefinition im Skelettmodell

Die Querschnitte aller Bauteile kdnnen nun in das Skelett gezeichnet und je nach Bedarf entweder
direkt auf die Hullkonturen der Zahnréader oder auf angrenzende Bauteile referenziert werden.
Zugunsten einer besseren Stabilitdt werden geordnete geometrische Sets verwendet, um
Zirkelreferenzen zu vermeiden.

Der groRe Vorteil dieser Art der Layouterstellung ist, dass es sich um einen intuitiven Vorgang
handelt, welcher die parametrische Natur des CAD-Programms gut ausnutzt. Beispielsweise flihrt
eine Anderung eines Bauteils automatisch zur entsprechenden Anderung der angrenzenden
Bauteile, sofern die Referenzen geschickt gewahlt werden.

Nachteilig ist, dass samtliche Geometrien in einem Bauteil definiert werden. Bei paralleler Arbeit
von mehreren Personen kann dies zu vermehrtem Aufwand beim Austausch der Dateien fiihren.

Es ist somit ein Kompromiss zwischen einem zu detaillierten Skelett auf der einen Seite und zu
wenig Parametrisierung auf der anderen Seite zu suchen. Hier soll das Skelett genau so detailliert
werden, dass jede Geometrie genau einmal definiert wird. Beispielsweise sollte vermieden werden,
dass ein gemeinsames Flanschbild zweier Gehduse in den beiden Gehdusehalften getrennt
gezeichnet wird. Vielmehr sollte das Flanschbild im Skelett definiert und in die Geh&duse verlinkt
werden.

Im Hauptskelett werden die Positionen der einzelnen Bauteile mit Koordinatensystemen
gekennzeichnet. Dies hat den Vorteil, dass innerhalb der Bauteile der Koordinatenursprung
gunstig gewahlt werden kann, im vorliegenden Fall ist dies die Mitte der Zahnradbreite. Wenn nun
Verzahnungsgeometrie als stp-Datei vom Berechnungsprogramm KISSsoft importiert wird, liegt
diese bereits am richtigen Ort und muss nicht aufwendig verschoben werden.
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5.1.8 Methodik zur verbesserten Auslegung von Radersatzen in der Konzeptphase

Dieses Flussschaubild basiert auf den im Rahmen dieser Arbeit gesammelten Erfahrungen und
zielt darauf ab, grobe Konzepténderungen in einer spaten Phase zu vermeiden.

— Achsabsténde Lagerkonzept <

Grobauslegung \ A

Verzahnung

v

Grobe Bauteilgeometrie

F W 3

¥

Mindest-
Zahnranzdicke
gegeben?

Nein

Ja

Elastische Verformung berechnen

Ist elastische
Verformung
annehmbar?

Ja

Nein

Kategorisierung der Bauteile

Erfahrungswerte oder

etablierte
Berechnungsmethodik flr
dieses Bauteil vorhanden?

» Nein

'

Bauteil detaillieren und
berechnen M

Ja

OK

NOK

Alle kritischen
Bauteile OK?

Nein

Ja

v

Restliche Bauteile
detaillieren und
berechnen

Abbildung 5-9: Flusschaubild Methodik
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5.2 Wellen

5.2.1 Auslegung der Wellen

Fur dieses Getriebekonzept kann die Festigkeitsberechnung der Wellen im Sinne eines
uberschaubaren Aufwandes nur tiberschlagig durchgefiihrt werden. Dariiber hinaus lasst sich die
stark strukturierte und von vielfachen, teilweise sich Uberlagernden Kerben durchbrochene
Oberflache sich nur schwer in einer analytischen Festigkeitsrechnung erfassen. Fir genauere
Ergebnisse muss hier auf die Methode der Finiten Elemente zurtickgegriffen werden.

Allgemein sind bei der Auslegung der Wellen drei Punkte von vorrangiger Bedeutung:

e Sicherheit gegen Versagen durch Dauer- oder Gewaltbruch.

Wellenbruch fuhrt zum Totalausfall des Getriebes und ist jedenfalls zu vermeiden. Ziel ist hier
eine dauerfeste Auslegung bei hoéchstem Moment. Dies flhrt im Allgemeinen zu einer
Uberdimensionierung. Da jedoch im vorliegenden Getriebe der sicherheitsrelevante
Parksperrenmechanismus auf den Getriebewellen sitzt, ist eine hohe Sicherheit gegen Bruch
anzustreben.

e Maoglichst geringe Durchbiegung

Zu grof3e Durchbiegung und damit einhergehende groRe Biegewinkel verschlechtern das Tragbild
und somit die Betriebsfestigkeit der Zahnrader und Lager. Bei ubermaRigen Schiefstellungen kann
es sogar zum unerwinschten Eingriff zwischen zwei eigentlich nicht miteinander kimmenden
Zahnradern kommen (vgl. [23], S 282).

e Schwingungsprobleme

Die durch dynamische Effekte hervorgerufenen Schwingungen koénnen erhebliche
Spannungsspitzen verursachen. Ursache kdnnen z.B. Unwucht, Anregung durch die Verzahnung
oder die  Drehungleichformigkeit des  Motors  sein.  Akustisch  kann  ein
Torsionschwingungsproblem oft als ,,Getrieberasseln* vernommen werden (vgl. [23], S 282).

Auf eine Betrachtung von dynamischen Effekten wird bei dieser Konzeptarbeit verzichtet.
Das Dynoshift umfasst insgesamt 6 Wellen:

¢ Innere Eingangswelle

e Vordere Antriebswelle
e Hintere Antriebswelle
e E-Motorwelle

1. Abtriebswelle

e 2. Abtriebswelle

Dabei sind die Antriebswellen koaxial zur inneren Eingangswelle angeordnet und beide als
Hohlwellen ausgefihrt.

Im Programm KISSsoft wurde jeweils ein Modell der Eingangswellen-Gruppe, sowie der beiden
Abtriebswelle aufgebaut. In diesen Modellen werden die Wellen und Zahnréder als vereinfachte
Rotationskdrper dargestellt. Aulierdem werden die Lager mit den zugehdrigen Freiheitsgraden und
Abmessungen abgebildet. Kréafte werden Uber Kupplungselemente oder Uber vereinfachte
Zahnradmodelle eingeleitet. Es konnen anhand dieser Modelle die Durchbiegungen der Wellen
unter Last, sowie die inneren Schnittgroflen und Beanspruchungen ermittelt werden. Die
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Festigkeitsrechnung wird nach der Methode DIN 743 durchgefihrt. Dabei wird statische
Sicherheit sowie die Dauerfestigkeit Gberprift. Die Kerben werden durch rechnerisch ermittelte
oder frei wahlbare Form- und Kerbwirkungszahlen beriicksichtigt, wobei nur vereinfachte
Geometrien nachgebildet werden kénnen.

Es hat sich gezeigt, dass mit dem urspriinglichen Lagerungskonzept die Durchbiegung des
Eingangswellen-Verbundes deutlich tiber dem zulassigen Wert von ca. 0,1mm - 0,3mm lag. Im
Bereich des 3. Ganges zeigte der Zusammenbau unter Belastung eine Durchbiegung von bis zu
0,6 mm. Dies ist auf das recht komplizierte Lagerungskonzept zurtickzufiihren, bei dem die hintere
Antriebswelle in der vorderen gelagert ist. Dabei befindet sich das Lager B4 und somit der
Kraftangriffspunkt auRerhalb der beiden Lager B5 und B2, welche die Vordere Antriebswelle
lagern. Dies fuhrt dazu, dass ein Moment um B5 erzeugt wird, welches auf B2 abgestiitzt werden
muss. Da die innere Eingangswelle jedoch nur sehr diinn ausgefiihrt werden kann, und auRerdem
deren Abstutzung in B1 und B8 sehr weit auseinanderliegt, biegt diese sich durch, was wiederum
eine grolie radiale Verschiebung von B4 ermdglicht.

Hintere Eingangswelle
[T

Z Vordere Eingangswelle
fsy)
B

=

Hohe Verschiebung

Abbildung 5-10: Statisch bestimmtes Lagerkonzept der Eingangswelle

Betrachtet man die (stark Uberzeichnet dargestellte) relative Verschiebung der einzelnen Wellen,
so sieht man, dass sich die innere Eingangswelle und die Lagerstelle B4 in entgegengesetzte
Richtungen verschieben. Dies kann durch ein zusétzliches Stitzlager B26 zwischen der inneren
Eingangswelle und der hinteren Antriebswelle verhindert werden. Der gesamte Zusammenbau
wird so derart versteift, dass die maximale Durchbiegung einen Wert von ca. 0,2 mm nicht mehr
uberschreitet. Dieser Vorteil wird dadurch erkauft, dass das System nun jedoch statisch
uberbestimmt ist. Die Auflagerkrafte kénnen nicht mehr (oder nur mit erheblich gréfRerem
Aufwand) analytisch bestimmt werden. Bei der Errechnung der Lagerlebensdauer muss wegen
dieser Anderung eine andere Methode verwendet werden.

FestigkeitsméaRig ist die 1. Abtriebswelle relativ unkritisch. Die hintere Antriebswelle sowie die 2.
Abtriebswelle sind in bestimmten Querschnitten jedoch hoch belastet. Die hohen Belastungen in
G1, G5 und R fuhren in der 2. Abtriebswelle zu einer hohen Beanspruchung, wobei der kritischste
Querschnitt direkt neben dem Ritzel liegt. Hier tritt in G1 das hdchste Biegemoment auf.

Um die erhaltenen SchnittgréfRen und die Festigkeitsrechnung in KISSsoft auf Plausibilitat zu
uberprifen, wurde fiir diesen einen Querschnitt parallel eine manuelle Festigkeitsrechnung auf
Basis der FKM-Richtlinie durchgefiihrt. Da die beiden benutzten Richtlinien (Din 743 [36] vs.
FKM 2012 [37]) nicht ibereinstimmen und weiters die Lasteinleitung nicht genau Ubereinstimmt
(Linienbelastung in KISSsoft, Punktlast in manueller Rechnung), erhélt man unterschiedliche
Ergebnisse. Es kann jedoch grob abgeschétzt werden, ob die Wellen die Belastung wahrscheinlich
aushalten oder nicht.
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5.2.2 Hintere Eingangswelle

Innerhalb der Eingangswellengruppe ist besonders die hintere Eingangswelle hoch belastet. Die
Radialkraft des Ritzels erzeugt im 1. Gang ein hohes Biegemoment. Dariiber hinaus ist die Welle
im Bereich des hochsten Momentes stark gekerbt. Hier Gberlagern sich Umlaufnuten fur
Sicherungsringe und die Ritzelverzahnung des 1. Ganges.

AL

9 92 @RI 3 & o o

= 9 2 @3z ;3 g )

Abbildung 5-11: KISSsoft-Modell der Eingangswelle

Die Beanspruchung der Welle wird im Querschnitt C4 berechnet, da sich hier ein hohes
Biegemoment einstellt und die Ritzelverzahnung zuséatzlich durch die Nut fur den Sicherungsring
gekerbt wird.

Torque [Nm]

250 Biegung, hintere Eingangswelle
200—
150 Biegung, innere Eingangswelle
100
50— 54 == 4

RS RV ZS S B s
S04 @ 20N A W i g

. T Biegung, vordere Eingangswelle
o i \ [~ Torsion, hintere Eingangswelle
'150—_ | T Torsion, vordere Eingangswelle
-200—

L L D T

0 60 120 180 240 300
Axial direction Y [mm]

Abbildung 5-12: Momentenverldufe in den Eingangswellen
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Die maximale Vergleichsspannung nach Gestaltdnderungsenergiehypothese liegt bei ca. 180
N/mm?2, die maximale Durchbiegung bei ca. 0,1 mm.

Stress [N/mm?2]
R |~ Von-Mises Vergleichsspannung, hintere Eingangswelle
160 \ Von-Mises Vergleichsspannung, vordere Eingangswelle
140
120——
100—:

Von-Mises Vergleichsspannung, innere Eingangswelle

{
4
|
S |
B

S s £413 2
0 60 120

180 240 300

Axial direction Y [mm]
Displacement [mm)]

i <'\axial, innere Eingangswelle
0.42_' \
0 36: axial, hintere Eingangswelle

axial, vordere Eingangswelle
0.30— / gang
0.24—

0.18-
0.12;
0.06—-

; 4
-0.06;

radial, vordere Eingangswelle
radial, innere Eingangswelle
radial, hintere Eingangswelle

O i e
0 60 120 180 240 300
Axial direction Y [mm)]

Abbildung 5-13: Vergleichsspannungen und Durchbiegungen in den Eingangswellen
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Fur die Festigkeitsberechnung werden die umlaufenden Rechtecknuten vernachléssigt und nur die
Kerbwirkung der Verzahnung berticksichtigt, da die Rechtecknuten nur die Zahnkdpfe schneiden
und Entlastungskerben vorgesehen sind.

| Entlastungskerben

Abbildung 5-14: Entlastungskerben auf hinterer Eingangswelle

In KISSsoft wird nach der DIN 743 [36] gerechnet, parallel dazu wird zur Plausibilisierung der
Ergebnisse eine manuelle Rechnung in Excel nach der FKM-Richtlinie [37] durchgefihrt

KISSsoft (DIN 743) Excel (FKM)
Resultierendes Biegemoment | 247 Nm 252 Nm
Sicherheit gegen Dauerbruch | 3,36 2,15

Tabelle 5-1: Vergleich der Ergebnisse, hintere Eingangswelle, nach DIN und FKM

Wie man Tabelle 5-1 entnehmen kann, weichen die Ergebnisse deutlich voneinander ab. Das
geringfugig unterschiedliche Biegemoment ist auf die unterschiedliche Krafteinleitung (Punktlast
manuell vs. Linienlast in KISSsoft), sowie auf geringe Unterschiede in der Geometrie der Modelle
zuruckzufihren.

Fur die groRe Abweichung der Sicherheiten voneinander gibt es zwei vorrangige Grunde:

e Die DIN 743 berticksichtigt keine Schubspannungen zufolge der Querkraft (vgl. [36], Teil
1,S.10)

e Inder FKM-Richtlinie werden die Biegespannungen arithmetisch addiert (vgl. [37], S. 62),
wahrend in der DIN 743 die resultierende Biegespannung verwendet wird (vgl. [36], Teil
1, S. 10). Dies fuhrt zu sehr konservativen Werten in der FKM-Richtlinie.

Im vorliegenden Fall ist die FKM-Richtlinie besser anwendbar, da betrachtliche Querkrafte
berucksichtigt werden massen.

Aus der berechneten Sicherheit gegen Dauerbruch von ca. 2 kann nicht geschlossen werden, dass
die Welle tatsachlich den Belastungen dauerhaft standhalten wird. Die Krafteinleitung in die Welle
Uber den Zahn bewirkt eine starke Spannungsspitze am Zahnful?. Dies kann in der beschriebenen
Rechnung nicht berticksichtigt werden, da sich ein komplizierter mehrachsiger Spannungszustand
einstellt, welcher sich im Laufe einer Umdrehung stéandig &ndert. Die daraus resultierende
Schéadigung kann mit einfachen Methoden nicht mehr berechnet werden. Hier muss jedenfalls eine
detaillierte FE-Analyse durchgefiihrt werden.

Um nach ISO 6336 den Einfluss der Zahnkranzdicke auf die Zahnful3tragfahigkeit zu minimieren
muss das Verhaltnis von Kranzdicke zu Zahnhéhe mindestens 1,2 betragen (siehe Formel XXX,
vgl. [20]. Dieser Wert soll hier auch verwendet werden, um eine Mindestdicke der Welle zu finden,
ab welcher sich die Schadigungsmechanismen von Zahnfuld und Welle sich nicht mehr gegenseitig
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beeinflussen. Es muss angemerkt werden, dass dieser Umkehrschluss nicht strikt aus der Theorie
folgt, sondern nur einen Anhaltspunkt liefern soll.

Um das Verhaltnis von 1,2 zu erreichen, misste der Achsabstand um ca. 2,2 mm erhodht werden.

5.2.3 Abtriebswelle 1

Hier tritt die hochste Belastung im Rickwértsgang auf, der kritische Querschnitt A2 befindet sich
an einer Wellenschulter, wo sich die Kerbwirkung von Schulter und Zahnwelle tberlagern.

— o
< -

. \/ \//

L

Abbildung 5-15: KISSsoft-Modell der 1. Abtriebswelle

Die Uberlagerung der Kerbwirkung wird beriicksichtigt, indem die Kerbwirkungszahl der Schulter
angewandt und der Oberflachenfaktor zu 1 gesetzt wird (vgl. [36], S.9). Man erhélt somit nach der
DIN 743 eine Sicherheit gegen Dauerbruch von 1,6.
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5.2.4 Abtriebswelle 2

Der kritische Querschnitt A2 befindet sich am Ritzel des Endabtriebes, die hdchste Belastung tritt
in G1 auf.

g
A7
A9

— [y - o r~
= =< <= < < <

Abbildung 5-16: KISSsoft-Modell der 2. Abtriebswelle

AS

Torque [Nm]

500

400 —

-wc T ] \l I T : I T ]
0 40 80 120 160
Axial direction Y [mm]

Abbildung 5-17: Momentenverl&dufe in der 2. Abtriebswelle
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Die maximale Vergleichsspannung nach Gestaltdnderungsenergiehypothese liegt bei ca. 220
N/mm?2, die maximale Durchbiegung bei ca. 0,08 mm.

Stress [N'mm?]  \/on-Mises Vergleichsspannung  Displacement [mm] radial  axial
200 i 4 0.24
180 - ) 0.21
18 \ 0.18
0] \ 0.15-]
120 ] A \, 0 2-‘.
100“4 P -1 ]
80 . . 0.09 o
3 ¥ \ iy N 0.06— T TN
W 0.03— 4 \
t ‘JV/’ 4 &
S SR
T HE -0.03-i L4
= il -0.06-
T J J : T T 1 1
p - e 4 I 0 40 80 1200 160

Axial direction Y [mm] Axial direction Y [mm]

Abbildung 5-18:Vergleichsspannung und Durchbiegung der 2. Abtriebswelle

Auch hier werden zwei parallele Rechnungen nach DIN und FKM durchgefuhrt.

KISSsoft (DIN 743) Excel (FKM)
Resultierendes Biegemoment | 522 Nm 518 Nm
Sicherheit gegen Dauerbruch | 2,28 1,82

Tabelle 5-2: Vergleich der Ergebnisse, 2. Abtriebswelle, nach DIN und FKM

Auch hier kann der Unterschied bei den Sicherheiten durch die oben genannten Punkte erklart

werden. Hier kann davon ausgegangen werden, dass die Welle tatsachlich auch im realen Betrieb
halt.
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5.3 Lager

Die Berechnung der Lagerlebensdauer geschieht nach dem Standard-Formelwerk (vgl. [34]),
wobei die erweiterte modifizierte Lebensdauer benutzt wird, da hier mehr Einflisse berlcksichtigt
werden. Die Uberlebenswahrscheinlichkeit wird mit 90% festgelegt.

5.3.1 Wichtige Auslegungskriterien fur Lager
1. Statische Sicherheit

Als Zielwert fur die statische Sicherheit wurde ein Wert von mindestens 1 gewéhlt. Hohere
Sicherheiten wiirden eine Uberdimensionierung der Lager im Vergleich zu dhnlichen Getrieben
bedingen. Die statische Sicherheit muss gewéhrleistet sein, da ansonsten einzelne Lastspitzen das
Lager zu stark schadigen kdnnten. AufRerdem ist die statische Tragfahigkeit VVoraussetzung fur die
Anwendung der standardisierten Methode zur Ermittlung der Ermidungsfestigkeit (vgl. [38]).

2. Ermudungsfestigkeit

Neben der statischen  Tragfahigkeit ist gibt es fur die Gultigkeit der
Ermidungsfestigkeitsberechnung noch die Voraussetzung, dass der Wert eC*Cu/P nicht groRer
als 5 ist (vgl. [38]). Die Verletzung dieser Voraussetzung wird akzeptiert, da die betroffenen
Laststufen eine sehr geringe Schadigung verursachen. Die theoretische Mindestbelastung von
C/100 kann nicht garantiert werden. Die Erfahrungswerte zeigen aber, dass in &hnlichen Getrieben
keine Lagerausfalle zu verzeichnen sind, die einer Minderbelastung zuzuordnen sind. Es ist zu
vermuten, dass dynamische Belastungen, wie z.B. die Beschleunigung von Losrédern in
Verbindung mit dem Eigengewicht und der Tragheit der Komponenten dazu flihren, dass die Lager
ausreichend belastet werden, auch wenn keine grof3en Kréafte abzustitzen sind.

Nicht drehende Lager mit umlaufender Last kommen im Getriebe haufig vor (beispielsweise bei
geschalteten Losrédern), entsprechen aber keinem der klassischen Umlaufverhéltnisse.
Ublicherweise wird fiir solche Lager nur die statische Sicherheit Uberpriift. Zusatzlich dazu wird
hier noch die Ermudungsfestigkeit ermittelt, wobei nur die nominelle Lebensdauer betrachtet wird.
Der Grund hierfur ist, dass bei manchen notwendigen RechengroBen fur die modifizierte
Lebensdauer, wie z.B. beim Viskositatsverhaltnis, in diesem Fall keine plausiblen Werte ermittelt
werden konnen.

3. Grenzdrehzahl

Fur Rollenlager gibt es 2 relevante Drehzahlgrenzen, die thermisch zuléssige Drehzahl und die
Grenzdrehzahl. Die thermisch zul&ssige Drehzahl ergibt sich aus dem Gleichgewicht aus der
Reibleistung und dem Warmestrom aus dem Lager (vgl. [38]). Diese Drehzahl kann notfalls
kurzzeitig Gberschritten werden.

Die Grenzdrehzahl berucksichtigt Faktoren wie Laufruhe, Dichtfunktion und Fliehkrafte. Diese
Drehzahl darf auch kurzzeitig nicht Gberschritten werden, da eine unmittelbare Zerstérung der
Lager eintreten konnte (vgl. [38]). Allgemein sind die Katalogwerte laut interner Expertenmeinung
jedoch sehr konservativ gehalten, weshalb ein Uberschreiten der Grenzdrehzahl von ungefahr 20%
hingenommen werden kann.

4. Schmierungsart

Die im Getriebe verwendeten Lager sind mit Hinblick auf die Schmierung drei verschiedenen
Gruppen zuzuordnen. Die erste Gruppe sind die offenen Lager. Diese werden nur dort verwendet,
wenn der Bauraum oder die zu ertragende Drehzahl den Einbau eines abgedichteten Lagers nicht
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zulassen. Da diese Lager vom Getriebedl geschmiert werden, ist die Sauberkeit hier am geringsten.
Der Sauberkeitsfaktor Ec wird hier mit 0,5 angenommen (vgl. [39]).

Lager mit Spaltdichtung sind etwas besser gegen Kontamination geschiitzt, weswegen hier der
Sauberkeitsfaktor Ec mit 0,55 angenommen wird.

Beidseitig abgedichtete Lager ermdglichen hochste Sauberkeit, weshalb hier der
Kontaminationsfaktor Ec mit 0,7 angenommen werden kann. Nachteilig ist die aufgrund der
anliegenden Dichtlippen drastisch reduzierte Grenzdrehzahl.

5. Winkelfehler

Fur die zul&ssige Schiefstellung von Nadellagern im Gehduse kann kein allgemeingultiger Wert
angegeben werden, der Richtwert betragt ca. 1 Winkelminute (vgl. [40]).

5.3.2 Ergebnisse der Lagerauslegung

Die Lager B1, B2 und B20 zeigen geringe Ermudungsfestigkeit. Da die statischen Sicherheiten
jedoch ausreichend hoch sind und es sich hier um den Fall mit umlaufender Last auf stillstehendem
Lager handelt, kann dies akzeptiert werden (konservative Rechnung).

Die Drehzahlgrenzen des Lagers B9 sind sehr kritisch. Die maximal mdgliche Drehzahl liegt mit
8800 mint ca. 25% (iber der Grenzdrehzahl von 7000 min. Die Bezugsdrehzahl liegt mit 3600
min! noch deutlich darunter, darf jedoch tiberschritten werden, wenn die Kiihlung garantiert ist.

Die Schiefstellung der Nadellager Ubersteigen den Richtwert deutlich. Die Fluchtungsfehler
betragen zwischen ca. 2 und 5,6 Winkelminuten. Die groRte Schiefstellung erfahrt das Lager B4.

Ohne groRere Eingriffe in das Lagerkonzept kénnen diese Werte nicht wesentlich verbessert
werden.

Die Ergebnisse sind in Tabelle 9-6: Lagerdaten und Berechnungsergebnisse zusammengefasst.

5.4 Welle-Nabe-Verbindungen

5.4.1 Evolventenzahnwellen

Als einzige formschlissige Welle-Nabe-Verbindung wird wegen der einfachen Herstellbarkeit
und guten Tragféhigkeit die Evolventenzahnwelle verwendet. Die Berechnung geschieht dabei in
KISSsoft nach der Methode von Niemann (vgl. [28], S.820-826).

Ersatzzahnwelle

Bei der Verbindung von hinterer Eingangswelle und dem Hub der Synchronisierung C1 wird
aufgrund des beengten Bauraumes die Ritzelverzahnung der Gangstufe G12R mitbenutzt. Hier ist
die oben genannte Methode nicht unmittelbar anwendbar, da beim Ritzel das Bezugsprofil deutlich
anders aussieht als bei einer Standard-Evolventenzahnwelle nach DIN 5480. Zur Abschétzung der
Tragfahigkeit wird deshalb eine Zahnwelle definiert, die ungeféhr die gleiche Zahnhohe hat wie
die Ritzel-Hub-Paarung, sowie die gleiche Z&hnezahl. Somit ergibt sich eine gedachte Welle mit
deutlich geringerem Durchmesser.

Wenn diese gedachte, deutlich kleinere Verbindung die Belastung laut Berechnung aushalt, so
kann daraus geschlossen werden, dass die reale Welle-Nabe-Verbindung, welche einen gréReren
Durchmesser hat, der Belastung ebenfalls standhélt. In Abbildung 5-19: Zahnwellenverbindung
zwischen hinterer Eingangswelle und C1 sieht man den Vergleich zwischen realer und gedachter
Verbindung.
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Reale Zahnwelle

Berechnete Zahnwelle

Abbildung 5-19: Zahnwellenverbindung zwischen hinterer Eingangswelle und C1

Zahnwelle mit Spiel zum Ausgleich des Planetensatzes

Die Verbindung der kleinen Sonne mit der Rotorwelle wird mit grof3er Spielpassung ausgefihrt
(Toleranzfeldlagen a/F), um eine Ausgleichsbewegung der Sonne zu ermdglichen. Um die
Wahrscheinlichkeit von Passungsrost aufgrund von Relativbewegung zu minimieren, soll eine
Olspritzdise vorgesehen werden, welche Schmierél durch radiale Bohrungen in den gefahrdeten
Spalt einspritzt. Zusatzlich kann dadurch die Schmierung des Planetensatzes verbessert werden.
In Abbildung 5-20: Zahnwellenverbindung Sonne 1-Rotorwelle sieht man einen maRstéblichen
Schnitt durch die Verbindung, sowie die vorgesehene Olbohrung durch die Sonne.

ol

Abbildung 5-20: Zahnwellenverbindung Sonne 1-Rotorwelle

Die Ubersicht (ber alle verwendeten Zahnwellen findet sich in Tabelle 9-12:
Evolventenzahnwellen Ubersicht.
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5.4.2 SchweiRverbindungen
Es finden sich im vorliegenden Rédersatz Schwei3nahte:

e Bei der Verbindung von Klauenringen mit den zugehdtrigen Losradern

e Bei der Verbindung der inneren Eingangswelle mit dem Planetentrager

e Bei der Verbindung der Einzelteile des gebauten Planetentrédgers (\Vorderteil, Hinterteil,
Versteifungsrippen)

Dabei sind die Schweil3verbindung zwischen Eingangswelle und Planetentrdger sowie die
Verbindung des Zahnkranzes des 1. Ganges mit dem Klauenring am héchsten belastet und werden
deshalb naher betrachtet. Die anderen Schweindhte werden in &hnlicher Form vielfach in
ausgefuhrten Getrieben angewandt und kdnnen als unkritisch angesehen werden.

SchweilRgruppe Losrad G12R

Der Zahnkranz des Losrades ist auf den Klauenring geschweif3t. Die Naht besteht aus insgesamt
18 Teilstlicken, die sich auf der VVorder- und Hinterseite des Rades befinden.

SchweiBBnaht

Die Naht wird vorrangig auf nahtparallelen Schub beansprucht. Die zuldssige Spannung ergibt
sich aus dem Vergleich mit einem ausgefihrten Getriebe mit aufgeschweitem Klauenring. Die
Schubspannung beim hdchsten Moment betragt dort ca. 50 N/mm2. Eine Uberschlagige
Berechnung der Schubspannung in der vorliegenden Schweinaht ergibt einen Wert von ca. 28
N/mm? und liegt somit deutlich unter dem Vergleichswert und kann somit als unkritisch angesehen
werden.

Schweil’gruppe Eingangswelle-Planetentrager

Der Vorderteil des Planetentrdgers wird an drei Laschen mit der inneren Eingangswelle
verschweilit. Hier existiert kein vergleichbares Beispiel in einem ausgefiihrten Getriebe, weshalb
die Berechnung etwas detaillierter durchgefiihrt werden muss.
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SchweiBnaht

Abbildung 5-21: Schweil3gruppe Planetentrager

Die zuléssigen Spannungen sollen mit Hilfe der FKM-Richtlinie (vgl. [37], S. 46-57; S.168)
abgeschétzt werden. Es werden die folgenden Annahmen getroffen:

e FAT-Klasse 112 (Querbelastete Stumpfnaht, 100% zerstérungsfreie Prifung, beidseitig
blecheben bearbeitet)

e MaRige Eigenspannungen

e Reine Schwellbelastung

e 1 Mio. Lastzyklen

Die FAT-Klasse dient zur Berlicksichtigung des Formeinflusses von Bauteil und Schweinaht auf
die Ermiidungsfestigkeit ( [29], S. 259). Sie hat die Einheit N/mm?2 und entspricht der ertragbaren
Doppelamplitude des Bauteils bei der Bezugszyklenzahl 2 - 106 , (vgl. [37], S. 46).

Unter diesen Annahmen erhélt man eine zuldssige maximale Normalspannung von ca. 170 N/mm2.
Dieser Wert soll nun den tatsachlich auftretenden Spannungen gegenibergestellt werden. Zu
diesem Zweck wird in CATIA eine FE-Analyse durchgefihrt und die Von-Mises
Vergleichsspannung ermittelt. Dazu wird der Planetentrager vereinfacht, siehe Abbildung 5-21:
Schweil3gruppe Planetentrager, rechts, die Bohrungen der Planetenachsen festgehalten und ein
Moment von 338 Nm aufgebracht. Man erhélt die folgende Spannungsverteilung:
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Rt S

Abbildung 5-22: FE-Analyse der Schweilverbindung von innerer Eingangswelle und Planetentrager

Die roten Bereiche kennzeichnen jene Stellen, in denen die Spannung von 150 N/mm?2
uberschritten wird. Die Schweinaht muss sich demnach auRerhalb dieser Bereiche befinden. Man
sieht im Bild, dass die héchste Spannung im Bereich der Schweil3naht (strichlierte Linie) ca. 80
N/mm? nicht tberschreitet.

Somit kann angenommen werden, dass eine solche Verbindung von Eingangswelle und
Planetentrager maoglich ist und der Belastung standhalten kann.
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5.5 Zahnrader

5.5.1 Zahnradberechnung in KISSsoft
KISSsoft beinhaltet 3 fur diese Arbeit relevante Zahnradberechnungsmodule. Dies sind:

e Cylindrical Gear Pair zur Berechnung einer Stirnradstufe mit 2 Zahnradern

e Three Gears Train zur Berechnung einer Raderkette bestehend aus 3 Zahnradern, wobei
das erste und letzte Rad das Antriebsrad bzw. das Abtriebsrad darstellen. Der
Unterschied zum Cylindrical Gear Pair besteht darin, dass hier die Zahne des mittleren
Rades einer Wechselbelastung unterliegen.

e Planetary Gear zur Auslegung von einfach-Planetensatzen bestehend aus Sonnenrad,
Hohlrad und Planeten.

Hieraus ergibt sich bei der Auslegung von Zahnrédern, welche zeitweise als Zwischenrad und
zeitweise als An- bzw. Abtriebsrad betrieben werden das Problem, das keines der Module alleine
die Situation richtig beschreibt. Es muss also das Belastungskollektiv in die Einzelkollektive
konstanter Betriebsart aufgeteilt werden und die Schéadigung im jeweiligen Modul berechnet
werden. AnschlieRend wird die Schadigung summiert und man erhélt die Gesamtschadigung.

Ein &hnliches Problem besteht bei den Planeten, da diese nicht mit einem Hohlrad sondern mit
einem zweiten Planeten k&mmen. Auch hier muss die Berechnung geeignet aufgeteilt werden, um
die tatséchliche Schadigung zu ermitteln.

5.5.2 Zielwerte der Zahnradauslegung

Die erforderlichen Zielwerte werden aus AVL-internen Berechnungen fur ausgefiihrte Getriebe
abgeleitet.

Sicherheit gegen Zahnbruch 1,3
Sicherheit gegen Gribchenbildung 1,1
Sicherheit gegen Warmfressen 1,0
Spezifisches Gleiten -2,0<(<2,0
Profiluberdeckung >1,2
Gesamtliberdeckung > 2,2 fur G12R und PSD
> 3,2 fur G3, G4, G5, G6, FD1, FD2
Anderung der Theoretischen | < 8%
Kontaktsteifigkeit

Tabelle 5-3: Zielwerte der Zahnradauslegung

Das spezifische Gleiten { (Schlupf) ist die Relativgeschwindigkeit der Zahnflanken im
Berlhrpunkt bezogen auf die absolute Tangentialgeschwindigkeit einer Zahnflanke im
Berthrpunkt (vgl. [21], S. 37-38). Das spezifische Gleiten ist ein gewisses Kriterium fir
Verschlei3, Fressbeanspruchung und den Verzahnungswirkungsgrad.

5.5.3 Zahnradstufe G12R
Siehe auch Tabelle 9-7: Berechnungsergebnisse Zahnradstufe G12R

Die Auslegung der 3-Réder Kette G12R ist stark vom verfugbaren Bauraum getrieben. Da beim
Zusammenbau der hinteren Antriebswelle Lager, Hub und Zahnrad G46 uber das Ritzel G12R
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geschoben werden missen, ist hier der maximal mdégliche Durchmesser limitiert durch den
Innendurchmesser des Lagers B7.

Die Darstellung verschiedener Ubersetzungen ist deshalb hier nicht ohne weiteres maglich,
weshalb die Ubersetzung dieser Stufe variantentibergreifend gleichbleibt. Eine Anpassung der
Gesamtlbersetzung muss demnach durch Veranderung der Endlbersetzungen geschehen.

Die Zahnezahl des Ritzels basiert auf Erfanrungswerten, die Ubersetzung ist gegeben.

Die Axialkraft in G1 wird von einem Sicherungsring abgestiitzt. Dieser muss zur Montage
ebenfalls Giber das Ritzel geschoben werden. Da fir den Sicherungsring Nenndurchmesser (muss
dem Kopfkreisdurchmesser nahekommen) und Nutgrunddurchmesser gegeben sind, ergibt sich
nur eine sehr kleine axiale Anlageflache an den Zahnkopfen, die Tragfahigkeit wird gemindert.
Fur die Betriebsfestigkeit der Welle ware ein groRerer FuBkreisdurchmesser des Ritzels
wiinschenswert, da jedoch damit auch der Kopfkreis tendenziell anwachsen muss, misste der
néachstgroBere Sicherungsring verwendet werden. Dies flhrt jedoch dazu, dass der Traganteil
(Siehe 5.9.1) deutlich vermindert wird.

Abbildung 5-23: Sicherungsring am Zahnkopf des Ritzels G12

Wegen den eingeschrankten Mdoglichkeiten bei der Wahl des Bezugsprofiles ist die
Profiluberdeckung mit einem Wert von 1,164 im ersten Kontakt etwas geringer als der Zielwert
von 1,2.

Um zu einer brauchbaren Lésung zu kommen, wird ein moderater Schragungswinkel von 22°
gewéhlt, um die Belastung des Sicherungsringes zu reduzieren. AuBerdem wird durch den
kleineren Schragungswinkel der Kopfkreisdurchmesser kleiner, und es kann ein kleinerer
Sicherungsring (mit vergleichsweise groRerem Traganteil) verwendet werden. Nachteilig sind der
geringere Wellendurchmesser und die erreichbare kleinere Gesamtiiberdeckung.

Die Tragfahigkeitsberechnung in KISSsoft wird aufgeteilt in eine 3-Ré&derkette und eine 2-
Réderkette durchgefuhrt. Die Schadigung wird fir das Ritzel der Eingangswelle aus der 2-
Raderkette mit Ritzel und Rad richtig erhalten. Die Schadigung des Zwischenrades muss einmal
aus einer 2-Raderkette (G1 und G2) und einmal aus einer 3-Raderkette (R und E) ermittelt und
Summiert werden. Die Schadigung des Rades R erh&lt man richtig bei der Berechnung der 3-
Raderkette.

Die Zahnbreite des Rades G12 wird zugunsten einer hohen Sprunguberdeckung so grol3 wie
maoglich belassen, da die Profilliberdeckung im ersten Eingriff sehr klein ist. Im zweiten Eingriff
(Rad G12 und GR) wird die Sprunguberdeckung mittels der Zahnbreite des Riickgangrades
ungeféhr auf den Wert 1 eingestellt, um eine gleichmélige Kontaktsteifigkeit zu erhalten.
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Eine bessere Abstimmung der Durchmesser aufeinander und eine eventuelle Verwendung eines
eigens angefertigten Sicherungsringes konnten hier deutliche Verbesserungen bringen. Fir eine
eventuelle Prototypenfertigung sollte jedoch auf Katalogteile zuriickgegriffen werden, was die
Madglichkeiten limitiert.

Die hochste Schadigung ergibt sich am Ful des Ritzels mit 75.6% bezogen auf die Lebensdauer.

5.5.4 Zahnradstufe G35
Siehe auch Tabelle 9-8: Berechnungsergebnisse Zahnradstufe G35

Hier wird der Modul leicht verringert und das Ritzel negativ profilverschoben, um an der
Kupplung C5 etwas mehr radialen Bauraum fur die Klauenkupplung zur Verfugung zu haben.
Aulerdem verbessert sich dadurch die theoretische Eingriffssteifigkeit geringflgig.

Die Zahnbreite des Ritzels wird von der moglichen Maximalbreite etwas reduziert, um den
schadlichen Materialabtrag der Klauen am Rad G5 zu verringern.

5.5.,5 Zahnradstufe G46
Siehe auch Tabelle 9-9: Berechnungsergebnisse Zahnradstufe G46

In G6 ist der ruhige Lauf besonders wichtig, weshalb das Augenmerk hier auf eine gleichméaRige
Bewegungsiibertragung gelegt wird. Der Schragungswinkel wird mit 32° relativ gro gewéhlt, was
bei maximal moglicher Zahnradbreite eine nahezu ganzzahlige Sprungiiberdeckung ergibt. Der
Profilverschiebungsfaktor wird auf minimiertes spezifisches Gleiten hin optimiert.

Zur Erhohung der Gesamtlberdeckung wird eine Hochverzahnung verwendet. Dabei werden die
Kopfhthe und FuBhohe von den standardméaRigen 1-Normalmodul bzw. 1,25-Normalmodul auf
1, 3 ‘Normalmodul bzw. auf 1,6-Normalmodul erhoht. Dabei muss sichergestellt werden, dass der
Zahnkopf nicht den Grundkreis des Gegenrades schneidet.

Aufgrund der hohen Zahnbreite ist diese Stufe dauerfest.

5.5.6 Planetensatz
Siehe auch Tabelle 9-10: Berechnungsergebnisse Planetensatz

Die Verzahnung der Planeten und Sonnen ist unkritisch hinsichtlich der Festigkeitskennwerte.
Lediglich die Eingriffssteifigkeit an der Sonne 2 ist mit einer Anderung von ca. 10% geringfiigig
groRer als der Zielwert, es besteht hier also noch Optimierungsbedarf.

Der Planetensatz mit 3 Planeten ist 1-fach statisch tberbestimmt (vgl. [41], S 52), ein Glied muss
demnach nachgiebig gelagert werden, um die gleichmaRige Kraftaufteilung zwischen den Planeten
zu ermoglichen. Zu diesem Zweck wird die Zahnwellenverbindung der kleinen Sonne mit der
Rotorwelle mit groRem Spiel ausgefuhrt, siehe 5.4.1.

Fur diese Variante nicht relevant, da die Z&hne dauerfest sind, soll trotzdem die Methode
beschrieben werden, anhand derer die richtigen Schadigungen fir alle Zahnréder des
Planetensatzes ermittelt werden konnen. Dies findet sich im Anhang unter Tabelle 9-18:
Bestimmung der Schadigung von Zahnradern in einem Doppelplanetensatz.

5.5.7 Endubersetzung (Finaldrive)
Siehe auch Tabelle 9-11: Berechnungsergebnisse Finaldrive
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Hier wurden die Ritzel positiv profilverschoben. Dies hat einerseits den Vorteil, dass die FuRBkreise
etwas groRer werden und somit die Welle weniger gekerbt wird, andererseits erreicht man so
bessere Werte fir das spezifische Gleiten.

Da die Endubersetzung in allen Gangen benutzt wird, ist hier auch das Gerduschverhalten zu
bertcksichtigen. Zu diesem Zweck wird das Differentialrad von den sich aus der Grundauslegung
einer starken Variante ergebenden 32,5 mm auf 27 mm verschmélert, um eine nahezu ganzzahlige
Sprungiiberdeckung zu erzielen. Zusétzlich nimmt die Masse des Differentials geringfiigig ab.

Das spezifische Gleiten am Ful} des ersten Ritzels liegt mit -2,374 leicht auf3erhalb des
Zielbereiches. Laut interner Expertenmeinung ist spezifisches Gleiten mit einem Wert von bis zu
-3 noch akzeptabel, wenn die Fresssicherheit gegeben ist. Dies ist hier der Fall. Gegebenenfalls
kann die Kopfhohe etwas reduziert werden, um das spezifische Gleiten zu verringern, wobei die
FuRB- und Flankensicherheiten etwas abnehmen.

Die Stufe ist betriebsfest ausgelegt, wobei sich fur die Flanke des 2. Ritzels eine Schadigung von
86,58 % bezogen auf die Lebensdauer, sowie am Differentialrad Schadigungen von 15,14 % am
Zahnful und 21,95% an der Zahnflanke ergeben.
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5.5.8 Verlustleistung und Zahnreibungsverluste
(vgl. [21], S. 219-225)
Die Verlustleistung eines Getriebes setzt sich wie folgt zusammen:

PV=PVZ+PVZO+PVB+PVBO+PVD+PVX (5_12)
Py, .. Verlustleistung
Py, .. Belastungsabhdngige Zahnradverlustleistung (Zahnreibungsverluste)
Py Belastungsunabhdngige Zahnradverlustleistung (Zahnradleerlaufverluste)
Pyg .. Belastungsabhdngige Lagerverluste
Pygo ... Belastungsunabhdngige Lagerverluste
Pyp .. Dichtungsverluste (belastungsunabhingig)
Pyx .. Sonstige Verluste

Hier sollen die Zahnreibungsverluste genauer betrachtet werden. Bei  hohen
Umfangsgeschwindigkeiten treten diese jedoch in den Hintergrund und die Leerlaufverluste
dominieren.

Man erhdlt die mittleren Zahnreibungsverluste aus der Integration des Produktes der
Gleitgeschwindigkeit und der Normalkraft Giber die Dauer des Eingriffes:

1 [t
Py, = f Fuvgdt, (5-13)

Tt

te .. FEingriffsdauer

F, .. Normalkraft

U Gleitgeschwindigkeit

Vg Reibbeiwert (Coloumbsche Reibung)

Nach Integration und mit Ansatz eines mittleren Reibbeiwertes kann flr die Zahnreibungsverluste
geschrieben werden:

Py, = PumH, (5-14)
P .. Ubertragene Leistung
Um ...  Zeitlich gemittelter Reibwert
H, .. Zahnverlustgrad
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Der Reibbeiwert kann dabei Uberschlagig aus der Zahnradgeometrie, Oberflachenrauigkeit und
Schmierstoffviskositat berechnet werden und liegt bei ca. 0,06-0,1.

Der Zahnverlustgrad wird wie folgt ermittelt:

m(u+1)
H = 1— 2 2 5-15
0= ucosp At el b er?) (5-15)
& ..  Profiliiberdeckung
€ .. Teilprofiliiberdeckung Ritzelkopf
& .. Teilprofiliiberdeckung Radkopf
T,.C —T,A
£ = Yaar _ 11 1 (5-16)
Pet Pet
T.E —T,C
£, = Yaaz _ 11 1 (5-17)
Pet Pet
Eqa =& + & (5-18)

Somit ergibt sich der Wirkungsgrad eines Zahneigriffes zu

P —P
n= P vz =1 —‘um]-]v (5'19)

5.5.9 Verlustleistung bei Planetengetrieben
(vgl. [42], S 98-100)

Bei Planetengetrieben kann die Leistung als Walzleistung P,, oder als Kupplungsleistung P
ubertragen werden.

P=PR,+P, (5-20)

Die Kupplungsleistung wird rein durch Zahnmitnahme Ubertragen, die Walzleistung ist jene
Leistung, welche beim Abwalzen der Zahnréder zufolge ihrer Relativdrehzahl Gibertragen wird.

Es gilt also:
Py = My (w1 — w3) (5-21)
Pyy = Myw3 (5-22)
M; .. Momentam 1. Zentralrad (zumeist Sonnenrad)
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Wy .. Drehzahldes 1. Zentralrades
w3 ... Drehzahl des Steges

Die Kupplungsleistung wird verlustfrei tbertagen, die Walzleistung kann je nach Bauart und
Bewegungszustand des Planetensatzes grofier oder kleiner als die Antriebsleistung sein. Im Fall
des Standgetriebes (w3=0) ist sie gleich der Antriebsleistung.

Um einen moglichst guten Wirkungsgrad eines Planetensatzes zu erhalten, sollte darauf geachtet
werden, dass ein mdglichst hoher Anteil der Leistung als Kupplungsleistung Gbertragen wird.

Beispielhaft soll der Wirkungsgrad des Planetensatzes in G6 naherungsweise bestimmt werden.
Dabei gelten folgende Werte:

w1=291/s .. Drehzahlder 1. Sonne (E-Motor)
w3=4191/s ..  Drehzahlder 2. Sonne

M;=250 Nm .. Drehmomentam Steg (Eingangswelle)
7, =33 ...  Zdhnezahlder 1. Sonne

Zp1 =32 ...  Zdhnezahl des 1. Planeten

z,=45 ..  Zdhnezahl der 2. Sonne

Zp1 =26 ...  Zahnezahl des 2. Planeten

Da beide Leistungsfliisse in die Sonnen 1 bzw. 2 genutzt werden, soll der Wirkungsgrad wie folgt
definiert werden:

_Py+P, P3—YPy P3s—Pyrip1—Puzapa — Pypiyp:

n 2 2 2 (5-23)
Py ... Leistung der Sonne 1
P, ... Leistung der Sonne 2
Py ... Leistung am Planetentrdger (Eingangswelle)
Py,1/p1 .. Verlustleistung im Zahneingriff Sonne 1 - Planet 1
Py,2/p2 - Verlustleistung im Zahneingriff Sonne 2 - Planet 2
Py pi/pp ... Verlustleistung im Zahneingriff Planet 1 - Planet 2

Diese Verlustleistungen kénnen mit der jeweiligen Walzleistung und Formel 5-14 bestimmt
werden.

Die Standubersetzung des Planetensatzes ist

Damit ergeben sich die Momente an der kleinen bzw. groRRen Sonne zu:
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M, 250

M, = = = —106 [N
LT G- 1)~ (1,364 —1) 06 [Nm]
M, = My—9 = 250 — 2% 144 [Nm]
=M3——=M; = = - m
2 3(1—ip) 3 (1-(-1364))

Aus der Willis-Gleichung erhélt man die Drehzahl der groRen Sonne:
_—(I-ipws+w;  —(1—-(-1,364)) 419 + 29
W2 = i - —1,364

Die Leistungen ergeben sich zu:

Py = Myw; = 250 - 419 = 105 [kW]

P, = Myw, = —106-29 = =3 [kW]

P, = My,w, = —144-705 = —102 [kW]

Dabei flieRen negative Leistungen aus dem Planetensatz heraus.

=705 [s71]

Die vom Planetentréger zur groRen Sonne flieBende Walzleistung ergibt sich zu:
P, = My(w, — w3) = —144(705 — 419) = —41 [kW]
Und somit ist die Kupplungsleistung:
P, = Myws = —144 419 = 62 [kW]
Die vom Planetentréger zur kleinen Sonne flieende Walzleistung ergibt sich zu:
Py = My (w, — w3) = —106(29 — 419) = +41 [kW]
Und somit ist die Kupplungsleistung von Steg zu kleiner Sonne:
Poy = Mjw; = —106 - 419 = —44 [kW]

Die Zahnverlustgrade der einzelnen Eingriffe erhdlt man mit den entsprechenden Werten aus dem
Protokoll:

H ___ 0970 +1) (1 —1,707 + 0,8512 + 0,8552) = 0,151
v1/P1 ™ 33.0,970 cos 16,526 ’ ’ ’ ’
H ___ m0578+1) (1—1,711 + 0,8292 + 0,8822) = 0,152
v2/PZ ™ 45.0,578 cos 16,526 ’ ’ ’ ’
(0,813 + 1)

(1-1,684 + 0,8332 + 0,851%) = 0,168

Hop1/pz = 3570 813 cos 16,526
Die Wirkungsgrade und Verlustleistungen der Einzeleingriffe sind somit:
Myp1 =1-0,075-0,151 = 0,989
N2/p2 =1—0,081-0,152 = 0,988
Np1pz =1—0,077-0,168 = 0,987
Py, 1/p1 = 0,075 |—41] - 0,151 = 0,46 [kW]
Py, 2/p2 = 0,081 [—41]-0,152 = 0,5 [kW]
Py, p1/pz = 0,077 - 41-0,168 = 0,53 [kW]
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SchlieRlich ergibt sich der Wirkungsgrad des Planetensatzes in G6 zu:
105-0,46 —0,5—-0,53

= 105
Es ist anzumerken, dass bei dieser Methode die Aufteilung in Wélz- und Kupplungsleistung
zunéchst berechnet wird, ohne den Wirkungsgrad zu ber(icksichtigen. Dies flhrt zu einem kleinen

Fehler, der aber in Anbetracht dessen, dass man sich hier immer im Rahmen einer Abschétzung
bewegt, vernachléssig werden kann.

= 0,986
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5.6 Klauenkupplungen

Klauenschaltungen sind im Fahrzeuggetriebe hinsichtlich der folgenden Eigenschaften
ungeschlagen (vgl. [22], S. 136-137):

e Bauraumbedarf, insbesondere axial

e Geringe Anzahl an Bauteilen

e Erreichbare Schaltgeschwindigkeiten
e Geringes Gewicht

Wegen der geringen Bauteilanzahl sind  Klauenkupplungen  gegenliber  einer
Synchronisationseinheit kostenglnstiger und leichter. Da der Luftspalt in der offenen
Klauenkupplung sehr grof ist, treten aulRerdem kaum Schleppverluste auf.

Klauenkupplungen werden auer in Motorradgetrieben und Nutzfahrzeugen normalerweise in
Fahrzeuggetrieben fur den Massenmarkt nicht eingesetzt, da sie prinzipbedingt zur erhéhten
Gerauschbildung neigen. Dies ist deshalb der Fall, da beim Zusammenschalten von nicht
synchronisierten Wellen die Taschen deutlich breiter als die Klauen sein mussen, damit die Klauen
sicher unter Drehzahldifferenz in die vorgesehenen Lucken einrasten kénnen. Beim Schalten und
bei Lastwechseln ist das AnstoRen der Klauen an die Flanken jedoch deutlich horbar, da die trégen
Massen vor- und nach der Kupplung plétzlich beschleunigt oder verzégert werden mussen.

Generell ist muss die Klauenkupplung, um Gerduschbeldstigung zu vermeiden, vor dem
Einkuppeln auf kleine Relativdrehzahl synchronisiert werden.

Das Breitenverhéltnis von Tasche zu Klaue ist demnach bestimmt durch einen Kompromiss aus
Schaltbarkeit und Komfort. Beim Dynoshift missen die Taschen, da die Wellen durch den E-
Motor vorsynchronisiert werden, nur geringfiigig breiter sein als die Klauen. AuBerdem kann auf
Dachschréagen, wie sie oftmals zur Verbesserung der Schaltbarkeit verwendet werden, verzichtet
werden, was die verfligbare Kontaktflache zur Drehmomentlbertragung vergroRert.

Hé&ufig werden die Klauen mit Hinterlegungswinkeln in der Gro3enordnung von 2° - 5° ausgefihrt
(vgl. [22], S.138), um unter Last die Kupplung geschlossen zu halten und das Herausspringen unter
Last zu verhindern. Da bei zu groRen Hinterlegungswinkeln das Lésen der Kupplungen erschwert
wird, muss hier ein Kompromiss gefunden werden.

Ein weiteres wichtiges Merkmal der Klauenkupplung ist die Anzahl der Klauen (vgl. [22], S. 138).
Je mehr Klauen verwendet werden, umso kleiner ist der notwendige Verdrehwinkel, um in die
nachste Tasche finden zu kénnen und desto kirzer ist die Zeit, bis die Zugkraft wieder hergestellt
werden kann. AufRerdem verringert sich theoretisch bei einer héheren Klauenanzahl die Pressung
aufgrund der groéRReren Kontaktflache.

Grol3e Rundungsradien an Kopf und Ful? der Klaue fuihren dazu, dass die Klaue friiher abgewiesen
wird, verringern jedoch die Spannungstiberh6hung im Klauenfuf?.

Klauen konnen fertiggeschmiedet oder spanabhebend gefertigt werden. Um Geometrien mit
Hinterlegung zu ermdglichen, werden Zahnrad und Klauenring meist getrennt gefertigt und
anschlieend miteinander verschweilit.

5.6.1 Festigkeitsberechnung der Klauen

Aufgrund der komplizierten Geometrie wird hier die Methode der Finiten Elemente angewandt,
um eine Abschétzung der auftretenden Beanspruchung geben zu kdénnen. Es kann dabei nicht
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davon ausgegangen werden, dass sich die Belastung gleichmalRig auf alle Klauen aufteilt, da die
zuléssigen Verformungen der Klauen deutlich kleiner als die Herstelltoleranzen sein mussen.

An den Kontaktflanken stellt sich ein komplizierter Spannungszustand ein, wobei insbesondere
am ZahnfuB hohe Zugspannungen auftreten. Die Pressung auf die Kontaktflache ist an der Kante
des Zahnkopfes besonders hoch.

Es werden nur die Klauen der Kupplung C5 auf ihre Tragfahigkeit hin Gberprift, wobei ein
Anwendungsfaktor von 1,35 (siehe Kapitel 3.2) benutzt und eine gleichmaRige Lastverteilung auf
die Klauen angenommen wird. Die anderen Klauenkupplungen tbertragen ein vergleichsweise
geringes Moment auf hoheren Wirkdurchmessern und sind somit deutlich unkritischer.

Um die Rechenzeiten zu minimieren, enthdlt das FE-Modell nur eine einzelne Klaue. Die
zahnradabgewandte Flache wird festgehalten und die Tangentialkraft angesetzt.

Abbildung 5-24: FE-Modell der Klauenkupplung C5 auf Seite des 1. Ganges

Hier wird die Analyse der Klaue auf Seite des 1. Ganges gezeigt, die Analyse der Klauen auf der
Seite des 5. Ganges wird analog durchgefihrt.

Von Mises stress (nodal values)

» 1e+009
I 9,1e+008
8,2e+008
7.3e+008
6,4e+008
5,5e+008
4,6e+008
3,7e+008
2,8e+008
1,9e+008

1e+008

On Boundary

Abbildung 5-25: Vergleichsspannung an der Klaue, C5 auf Seite des 1. Ganges
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Obwohl der FuRradius bereits sehr groB ist, sind die Spannungen am FuR der Klaue mit einem
Wert von ca. 520 N/mm2 immer noch zu hoch. Es muss daher der Werkstoff vom Einsatzstahl
20MnCr5 auf den Vergitungsstahl 30CrNiMo8 geédndert werden, welcher an der Oberflache
weniger sprode ist und im Kern noch hdhere Festigkeitswerte zeigt.

Trotzdem bleibt die Beanspruchung kritisch, weil in der Realitdt nicht alle Klauen gleichméRig
tragen werden.

Die Klauen auf Seite des 5. Ganges sind aufgrund es zur Verfugung stehenden Bauraumes zwar
deutlich Kleiner, jedoch ist das anliegende Moment bedeutend geringer, was insgesamt zu einer ca.
45% geringeren Beanspruchung fiihrt. Die Klauenkupplungen C2 bzw. C4 sind deutlich geringer
beansprucht mit ca. 36% bzw. 74% der Flachenpressung im Vergleich zu C5.

5.6.2 Festigkeitsoptimierung

Die Momentenkapazitdt der Klauenkupplungen wéchst ungefahr linear sowohl mit dem
Durchmesser als auch mit der radialen Hohe der Klauen. Theoretisch wirde der Durchmesser
(wegen der héheren Anzahl von Klauen an einem gréf3eren Rad) quadratisch eingehen, jedoch
kann dieser Effekt nur zum Teil genutzt werden, da in Wirklichkeit immer nur eine kleine Anzahl
von Klauen auch tatsachlich tragen.

Den gréRten mindernden Effekt auf die Beanspruchung erhélt man durch VergréRerung des Radius
am ZahnfuR3, hier sind die Mdglichkeiten jedoch bereits ausgeschopft.

5.7 Synchronisierung

Beim zugkraftunterbrechungsfreien Schalten ist die EM im Leistungsfluss und steht somit zur
Synchronisierung von Wellen nicht zur Verfligung. Der Drehzahlausgleich zwischen dem jeweils
lastfreien Teilgetriebe und der VKM muss somit von einer Synchronisierung tlbernommen werden.
Es sind deshalb die beiden Kupplungen C1 und C3 als Synchronisierungen ausgefuhrt.

Ziel einer ersten rechnerischen Auslegung war es, festzustellen, ob eine Einfachsynchronisierung
ausreicht, oder ob ein System mit Doppel- oder Dreifachkonus notwendig ist. Zu diesem Zweck
wurde auf bestehende AVL-interne Berechnungsvorlagen zurtickgegriffen und lediglich die
entsprechenden Werte geéndert.

Eine erste Abschatzung der Belastung der Systems ergibt sich bei Betrachtung der folgenden
Parameter:

e Flachenpressung auf den Reibbelag
e Gleitgeschwindigkeit am Reibbelag
e Spezifische Energie
e Spezifische Leistung

v=r-Aw (5-24)

v .. CGleitgeschwindigkeit
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Aw ..  Drehzahldifferenz zwischen den Reibbeldgen

r ..  Wirkradius
M- Aw - At
i (5-25)
A
M ..  Drehzahlausgleichendes Moment
At ... Schaltzeit
A ..  Gesamte Oberfliche der Reibbeldge
E M-Aw
P=—= 5-26
At A (5-26)
P ..  Spezifische Leistung

Das erzeugte Moment ist dabei abhéngig vom Konuswinkel und Konusdurchmesser, Anpresskraft,
Reibbeiwert und Anzahl der Reibflachen. Bei genauerer Berechnung wird auch noch das
Schleppmoment in der offenen Kupplung CO bericksichtigt, wird aber hier vernachlassigt.

Es ergibt sich somit die Schaltzeit zu:

] dw _
At = T (5-27)

J ... Zubeschleunigende Drehmasse (reduzierte Trdgheiten)
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Bei der Berechnung der Drehmasse mussen diejenigen Anteile, welche sich auf anderen Wellen
befinden, auf die jeweils betrachtete Welle reduziert werden. Ausgehend von der Energieerhaltung
erhalt man dafur:

]red

Reduzierte Trdgheit

Trdagheit

Jrea =17 i?

(5-28)

Ubersetzung von der zu reduzierenden Welle zur der Welle, auf die

reduziert wird

Die Synchronisierung wird anhand der folgenden Schaltungen ausgelegt:

Shift Type Synchro |Engine starting speedEngine target speed

G2-->G1 downshift at max gradient sta|C1 2000 3467
G3+G6 --> G4 |sportive upshift Cc1 6000 4098
G5+G6 --> G4 |sportive downshift C1 4409 6000
G2 --> G3+G6 |sportive upshift Cc3 6000 3754
G4 --> G3+G6 |sportive downshift Cc3 4098 6000
G6 --> G3+G6 |sportive downshift Cc3 2362 6000

Abbildung 5-26: Relevante Schaltungen zur Auslegung der Synchronisierungen

Die Berechnungen zeigen, dass eine Einfachsynchronisierung bei beiden Kupplungen sehr
wahrscheinlich ausreicht. Es konnen Standard-Sinterbeldge verwendet werden. Die Anpresskraft
sollte von den vorgesehenen 1000 N auf ca. 600 N verringert werden, um die zuléssige Pressung
an den Beldgen nicht zu Uberschreiten.

Gleitgeschwindigkeit |Spezifische Energie |Spezifische Leistung |Flachenpressung

Zielwert: Zielwert: Zielwert: Zielwert: <5
Schaltung  |<20[m/s] <1[J/mm?] <2.2[W/mm?] [N/mm?]
G2-->G1 4.54 0.05 0.82 4.02
G3+G6 --> G4 5.88 0.09 1.06 4.02
G5+G6 --> G4 4.93 0.06 0.89 4.02
G2 --> G3+G6 7.20 0.12 1.30 4.02
G4 --> G3+G6 6.08 0.09 1.10 4.02
G6 --> G3+G6 11.63 0.31 2.10 4.02

Abbildung 5-27: Ergebnisse der Synchronisierungsgrundauslegung
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5.8 Planetentrager

Ziel des Getriebekonzeptes ist es, moglichst viele Ubersetzungsverhaltnisse und Abstufungen zu
ermdoglichen, ohne die Grundform der Bauteile zu &ndern. Fur den Planetentrager bedeutet das,
dass es der Rohkorper (sei es als Guss-, Schmiede- oder Blechumformteil) so gestaltet sein muss,
dass alle mdéglichen Anordnungen der Zentral- und Planetenréader allein durch verschiedene
Bearbeitungen erzielbar sein sollen.

Fur die Zentralrader bedeutet dies lediglich, dass die Sonnen mit dem jeweils gréfiten Durchmesser
Platz finden mussen.

Da sich bei den Planeten mit den Ubersetzungen gleichzeitig die zwei Durchmesser der Planeten
und auch die drei Achsabstéande &ndern (Sonne-Planet 1, Sonne-Planet 2, Planet 1-Planet 2), ergibt
sich eine grofRe Variabilitat darin, an welchen Stellen die Bohrungen fiir die Planetenachsen zu
setzen sind, und wo sich die Kopfkreise der Planeten befinden.

Um den Platzbedarf der Planetenrader darzustellen, wurden zuerst in das Skelett alle Varianten
mit ihren Achsabstanden und Durchmessern eingezeichnet.

Um diesen ,,Facher” wurde eine Hullkontur gezogen. Nachdem diese Kontur auf die Lange des
langsten Planeten extrudiert ist, ergibt sich ein Korper, welcher die um den herum nun die Rohform
des Planetentréagers konstruiert werden kann.

Abbildung 5-28: Hullkontur Planeten und Konstruktion Planetentréager

Der Steg kann entweder aus dem Vollen geschnitten, geschmiedet, gegossen oder als Blechteil
ausgefuhrt sein.

Die Bearbeitung aus dem Vollen bietet beste Mdglichkeiten, den Steg so platzsparend und steif
wie moglich auszufuhren, da auf keine Auszugschragen oder Materialansammlungen Rucksicht
genommen werden muss. Dieses Verfahren ist jedoch aufler in der Prototypenfertigung nicht
wirtschaftlich.

Schmieden mit anschliefender Nachbearbeitung ist ein wirtschaftliches Verfahren. Da aber ein
Blechumformbauteil unter den vorliegenden Platzbeschrénkungen leichter umsetzbar ist, wurde
ein solches gewahlt.

Der Steg ist somit als 2-teiliges Umformteil aus 4 mm dickem Blech (S355) gebaut. Den vorderen
Teil bildet eine wellenférmige Kontur mit nach innen verlangerten Laschen, welche an die Welle
geschweiflt werden. Dieser Teil ist abwickelbar und somit rein durch Biegen erzeugbar. Die
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axialen Laschen, welchen den vorderen, ersten Teil mit dem hinteren, zweiten Teil verbinden, sind
nicht abwickelbar und sind somit nur in einem kombinierten Prozess Biegen/Tiefziehen herstellbar.

Abbildung 5-29: Beispiel fur ein Blechumformbauteil (AVL Benchmarkteil)

Die beiden Teile werden tangential an drei Stellen miteinander laserverschweif3t. Da der vordere,
wellenformige Bereich ein offenes Profil darstellt und somit sehr torsionsweich ist, werden drei
Versteifungsbleche am dufReren Radius in die Wellenkontur eingeschweif3t. Danach wird diese
Verbindung an die Eingangswelle geschweif3t, wozu vorher eine Bearbeitung der Laschen
durchgefuhrt werden muss. Die Setzung der Bohrung fiir die Planetenachsen geschieht zuletzt.

Bei Bedarf kann die Verbindung des Steges mit der Eingangswelle bei verschiedenen
Ubersetzungsvarianten unterschiedlich ausgefiihrt werden, wobei nur die Bearbeitung geandert
werden muss. Zusatzlich besteht ein Freiheitsgrad im Verdrehen des Planetenverbundes gegentber
dem Steg. Somit kdnnen die Positionen der Planetenachsen bei verschiedenen Varianten etwas
optimiert werden.

Es ist anzumerken, dass die Blechbiegeradien am Steg sehr klein gewahlt werden mussten und
eine diesbezugliche Abstimmung mit dem Lieferanten notwendig fir zukinftige
Weiterentwicklung ist.

Abbildung 5-30: Konzept: Gebauter Planetentrager als Blechumformteil
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5.9 Befestigungsteile

5.9.1 Sicherungsringe

Die verwendeten axialen Sicherungsringe wurden hinsichtlich ihrer Tragféhigkeit und der
Ablosedrehzahl tGberprift. Die schwere Ausfiihrung AS nach Seeger-Nomenklatur hat allgemein
sehr hohe Ablésedrehzahlen, weshalb auf radiale Abstltzungen verzichtet werden konnte.

3 Sicherungsringe mussen platzbedingt auf Zahnwellen bzw. auf Zahnrédern angebracht werden.
Hier kann nicht davon ausgegangen werden, dass die nominelle Tragféhigkeit erhalten bleibt. Um
eine Abschatzung zu erhalten, ob der Ring die Belastung aufnehmen kann, wird die Tragfahigkeit
im Verhéltnis der Abstitzflachen verringert angenommen.

A
Ftatséchlich = FA_N (5'29)
A Nenndurchmesser
N
Nutgrund

Abbildung 5-31: Sicherungsringe auf Zahnwellen

Die erhaltenen Sicherheiten sind teilweise relativ niedrig, kdnnen aber als gerade noch annehmbar
gesehen werden, da die nominelle Tragfahigkeit fur einen Wellenwerkstoff mit einer zuldssigen
Spannung von 200 N/mm? angegeben ist (vgl. [43], S. 15), was deutlich unter den Grenzwerten
von 20MnCr5 liegt.

Die Ergebnisse sind in Tabelle 9-5: Ergebnisse der Auslegung der Sicherungsringe aufgelistet.
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5.9.2 Schrauben

Die Komponenten auf den Abtriebswellen werden axial mit Schrauben befestigt und verspannt.
Es werden Schrauben vom Typ M16x1,5-12.9 verwendet.

Fur die Konzeptphase soll nur der Festigkeitsnachweis bezuglich der zuldssigen
Ausschlagsspannung zufolge der Betriebskraft erbracht werden. Die hdchste Belastung erfahrt die
Schraube auf der Abtriebswelle 1 im Ruckgang, weil sich hier die Axialkrafte von Endabtrieb und
Rickgangrad addieren (unterschiedlicher Schragungswinkel). Hier betrdgt die maximale
Betriebskraft in Summe ca. 20000 N.

Die Krafteinleitung geschieht an zwei unterschiedlichen Stellen.

Verspannte Bauteile (werden durch Betriebskraft entlastet)

Axialkraft Endabtrieb Axialkraft GR
n=1 n=0,57

Um dies in der Berechnung zu berticksichtigen, wird die Zusatzkraft auf die Schraube aus den
beiden Lastfallen superponiert

AFs = Fg pp @ rp + Fp6rPnr (5-30)
AFs .. Zusatzkraftin der Schraube zufolge der Betriebskraft
Fprp .. Axialkraft Endabtrieb
@, rp ... Kraftverhdltnis unter Beriicksichtigung der Lasteinleitung am Endabtrieb
Fper ... Axialkraft Riickgang
®,6r ... Kraftverhdltnis unter Beriicksichtigung der Lasteinleitung am Riickgangrad

Man erhélt mit dieser Methode eine Ausschlagspannung von 35 N/mm2. Die zul&ssige dauerfeste
Ausschlagspannung fir die schlussvergltete Schraube betrdgt 47 N/mm2. Die somit erzielte
Sicherheit von 1,3 ist hoch genug, da der Lastfall mit héchstem Moment im Rickwartsgang sehr
selten auftreten wird.
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6 Zusammenbau des Getriebes

6.1 Eingangswellen
Die Eingangswellen-Gruppe besteht aus 4 Untergruppen:

6.1.1

1.
2.
3.

o
=
[N}

o
=
NoghrwhE W ooOM~LNE

Vordere Eingangswelle:

Lager B5 aufpressen
Radialwellendichtring einpressen
Oil-transfer-sleeve einpressen

Hintere Eingangswelle:

Rillenkugellager B7 aufpressen

Hub C2 aufpressen und Schiebemuffe C2 auflegen

Innenring B6 aufschieben mitsamt Losrad und Nadellager B6
Innenring B6 mit Sicherungsring axial fixieren

Hub B samt Schiebemuffe aufschieben und axial fixieren
Distanzsttick aufschieben

Innere Eingangswelle mit Planetentrager

Vorderen Teil des Planetentrdgers mit Eingangswelle verschweif3en

Hinteren Teil des Planetentragers mit vorderem Teil des Planetentragers verschweilien
Bohrungen der Planetenbolzen setzen

Axial-Nadellager B9 samt Scheiben von vorne auf die Eingangswelle aufschieben

Die Planeten 1 samt Innenringen, Lager B14 und Anlaufscheiben einlegen
Planetenbolzen der Planeten 1 einpressen und verstemmen.

Die Planeten 2 samt innenringen, Lager B13 und B14 sowie Innenringen, Distanzscheibe
und Anlaufscheiben von aullen in Planetentréger einlegen.

Planetenbolzen der Planeten 2 einpressen und verstemmen.

Nadelhiilse B10 einpressen

. Die Nadellager B2, B27 und B8 6¢ffnen und auf die Welle bringen.

Rotorwelle

Rillenkugellager B11 aufpressen
Sonne 1 auf die Welle schieben und mit Sicherungsring sichern

Zusammenbau der Eingangswellen-Gruppe

Vordere Eingangswelle senkrecht anordnen und Synchronringe C1 auflegen
Nadellager B4 einlegen
Hintere Eingangswelle in die VVordere Eingangswelle schieben

6.2 Abtriebswelle 1

agrwpnE

Innenring des Zylinderrollenlagers B 15 aufpressen
Innenring B16 sowie das Nadellager und Losrad G3 einlegen
Synchronringe C auflegen

Hub C3 aufpressen

Innenring B17, Nadellager B17 und Losrad R einlegen
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©ooNe

Hub C4 aufpressen
Schiebemuffe C4 einlegen
Rillenkugellager B18 aufpressen
Mit Schraube axial sichern

6.3 Abtriebswelle 2

CoNoOA~WNE

Nadellager B20 ¢ffnen und auf die Welle bringen

Anlaufscheibe aufpressen

Losrad G5 aufschieben

Hub C5 samt Schiebemuffe aufpressen

Hub C5 mit Sicherungsring axial sichern

Axial Nadellager B21 einlegen

Nadellager B22 und Losrad G12 aufschieben

Das axial-Nadellager B23 in das Rad G46 einlegen und gemeinsam auf die Welle schieben
Rillenkugellager B24 aufpressen und mit Schraube fixieren.

6.4 Zusammenbau Getriebe

1.

no

o gk

Die beiden Abtriebswellen, die Eingangswellen (vordere und hintere) sowie die
Schaltgabeln gemeinsam in das vordere Gehdause stellen.

B5 mit dem Gehé&use verschrauben

Das hintere Getriebegehduse uber die Wellen fuhren und mit dem vorderen Geh&use
verschrauben.

Die Rillenkugellager B7, B18 und B24 mit dem hinteren Gehduse verschrauben

Das Nadellager B8 in die Hintere Eingangswelle einlegen

Die Innere Eingangswelle mitsamt Planetentrdger und Planeten in die Hintere bzw.
Vordere Eingangswelle einschieben

Die Rotorwelle am Geh&dusedeckel fixieren und den Verbund von hinten an das hintere
Gehduse schrauben, wobei die Rotorwelle in die innere Eingangswelle gesteckt wird.
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7 Schwachstellen und Potentiale

Nach Abschluss der Konstruktionstatigkeit im Zuge dieser Arbeit soll der aktuelle Stand des
Konzeptes hier noch einmal kritisch beleuchtet werden. Es sollen verbleibende Schwachstellen
aufgezeigt und mogliche Potentiale bzw. Verbesserungsansétze gefunden werden.

Der aktuelle Stand der Konstruktion ist in den Beiblattern 2-4 dargestellt.

Falls das derzeitige Konzept (6DFT 48V 15kW) in Zukunft fur einen Kunden zum Detaildesign
ausgearbeitet wird oder die Neukonstruktion einer anderen Variante beginnt, sollen diese
Betrachtungen dabei helfen, schneller zu einer guten und robusten Losung zu kommen, und einige
Uberflissige Konstruktions- und Berechnungsschleifen zu vermeiden.

Die beleuchteten Aspekte werden in vier farblich codierte Kategorien eingeteilt:

Offene Punkte oder Schwierigkeiten, die im derzeitigen Konzept bestehen, aber
voraussichtlich durch Anderungen in der Konstruktion behoben werden kénnen.

Potentiale oder gering belastete Komponenten, die eventuell besser ausgenutzt werden
konnten.

Aspekte, welche noch Gberhaupt nicht betrachtet wurden.

Eine Ubersicht tiber die kritischen Stellen findet sich in Beiblatt 1.
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7.1 Allgemeines

1 Kritische Drehzahlen

Mdogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:
e Es kommt zum Durchlaufen der kritischen Drehzahl einer oder mehrerer Wellen

2 Axiale Abstande zwischen drehenden Teilen

Mdgliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Drehende Teile kollidieren aufgrund der Toleranzen, Verschiebungen,
Temperatureinfllisse oder Verformungen

Abhilfe:

e VergroRerung der axialen Absténde, intelligente Tolerierung

7.2 Wellen und Verbindungselemente

3 Sicherungsring auf Hinterer Eingangswelle 16st sich

Mdgliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Der Sicherungsring, welcher die Bauteile auf der hinteren Antriebswelle fixiert springt
heraus oder es kommt zum Ausbruch der Zahnenden

Abhilfe:
e Umkehrung des Schragungswinkels

Mdogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Hohe Biegespannung und Spannungsspitzen am Zahnfuf3 fihren zum Dauerbruch der
Welle.

Abhilfe:

e VergroRerung des Wellendurchmessers um ca. 7%
e Kugelstrahlen der betroffenen Oberflachen
e Kleineren Modul wahlen

5 Planetentréager nicht als Gleichbauteil fur alle Varianten machbar

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Es konnen nicht alle Varianten mit einem Blech-Rohbauteil abgedeckt werden,
beispielsweise aufgrund von zu geringen Biegeradien oder zu geringen Wandstarken
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Abhilfe:

e Mehrere Varianten des Rohbauteils erzeugen, um widerspriichliche Anforderungen
erfillen zu kdnnen.

7.3 Lagerkonzept und Lager

6 Grenzdrehzahl von Axiallager B9 zu niedrig

Mdgliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Grenzdrehzahl von B9 liegt unter Maximaldrehzahl des Planetentragers

Abhilfe:

e Lager mit kleinerem Durchmesser verwenden

7 Statische Sicherheit des Kugellagers B18 zu niedrig

Mdgliches Versagen bzw. schadigender Effekt:
e Beschadigung des Lagers B18 durch Uberlastung im Riickgang

Abhilfe:

e Verringerung des Schragungswinkels

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Die Verformung der Eingangswellen fuhrt zu Kantentrdgern und zur Zerstérung der
Nadellager, insbesondere B4

Abnhilfe:
e Anderung des Lagerkonzeptes, Verschiebung des Lagers B4 in das Lager B5

9 Keine Tragfahigkeitsberechnung fur Stutzlager B10, B21 und B23 durchgeftihrt

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Reale Last moglicherweise sehr grof3, insbesondere bei B10 (Unwucht des Rotors,
etwaige Feldinhomogenitéat)

10 Mindestbelastung der Lager

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

o Ausfall der Lager durch Unterschreiten der Mindestbelastung
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7.4 Olversorgung, Schmierung und Dichtung

11 Getriebe wird abgedichtet durch Lager B11 mit beidseitiger Lippendichtung

Mdogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:
e Undichtheit, Abdichtung von Getrieben durch abgedichtete Lager nicht blich

Abhilfe:

e Zusatzlicher Wellendichtring

12 Verwendung eines beidseitig abgedichteten Lagers B10

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:
e Verlust des Schmiermittels

Abhilfe:

e Zusatzliche Olversorgung durch Rotorwelle oder innere Eingangswelle

13 Abdichtung der Rotorwelle

Mdogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Mdgliche Undichtigkeit des Getriebes am Lagersitz B11 auf der Rotorwelle, da hier
Relativbewegungen moglich sind

Abhilfe:

e Festen Presssitz am Innenring zusammen mit Flissigdichtmasse verwenden

14 Schmierungskonzept nicht Standard

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Die Olversorgung der Lager, inshesondere B2, B4, B8 und B9 ist ungewéhnlich, da der
Olfluss sich in zwei Zweige teilt. Mdglicherweise Mangelversorgung

Abhilfe:

e CFD-Rechnung
e Versuch mit durchsichtigen Wellen

7.5 Zahnrader

12 Relativ geringe Belastung

¢ Nachrechnung der Verzahnung der starksten Variante eroffnet moglicherweise Potential
bei der Getriebeldnge durch Reduzierung von Zahnbreiten
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7.6 Klauenkupplungen und Synchronisierungen

Mdgliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Bei zu kleinem Freiwinkel Schaltzeiten moglicherweise zu lange
e Blockade durch Situation ,,Zahn auf Zahn*
e Zu schlechtes Gerdauschverhalten aufgrund von Lastwechselspiel oder Einraststof3

Abhilfe:

e Kinematische Simulation
e NVH-Simulation
e Prifstandsversuch mit verschiedenen Geometrien, Gerduschmessung

Mdgliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Herstellkosten der Klauenkupplungen werden zu hoch aufgrund der hohen
Anforderungen an die Genauigkeit und Festigkeit.

e VergroBRerung der Achsabstande

18 Festigkeit der muffenseitigen Klauen bei Kupplung C5

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Klauen hoch belastet, Gefahr von Zahnbruch
e Zahnwellenverbindung hoch belastet, einseitige Krafteinleitung

Abhilfe:

e VergroRerung der Achsabstiande von ca. 10%
e Genauere Tolerierung der Klauen um gleichméafiges Tragen sicherzustellen

19 Festigkeit der zahnradseitigen Klauen am Losrad G5

Maogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Ungunstige Geometrie bei Uberschneidung von Verzahnung und Klauen begiinstigt
Materialausbruch bei gehérteten Z&hnen

Abhilfe:

e Kilauenring verwenden

20 Doppeltnutzung von C2 als Parksperrenrad
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Mdogliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Madglicherweise Zielkonflikt bei der Auslegung der Klauengeometrie hinsichtlich dem
Einrastverhalten als Parksperre und als Schaltelement

21 Selbsthemmung der Schiebemuffen

Magliches Versagen bzw. schadigender Effekt:

e Zu schmale Schiebemuffen verklemmen sich auf der Nabe

Abhilfe:

e Verbreitern der Schiebemuffen
e Verringern des Spieles zwischen Muffe und Schaltgabel
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Die vorliegende Arbeit liefert eine rechnerische Grundauslegung der drehenden Elemente sowie
eine erste Betrachtung von moglichen Problemen in der Konstruktion, sowie Ansatze zur Losung
derselben.

Als besonders kritische Stelle konnte die Klauenkupplung C5 identifiziert werden. Hier ist eine
Erhéhung des Achsabstandes von ca. 10% zu empfehlen, um die Belastungen auf samtliche
Bauteile zu reduzieren. Diese Anderung wiirde auch ausreichen, um die Beanspruchungen in allen
anderen Bauteilen, wie z.B. der hinteren Eingangswelle, bedeutend zu reduzieren, wenn die
anderen Achsabsténde entsprechend nachgezogen werden.

Es kann aufgrund der beim Verfassen dieser Arbeit gewonnenen Erfahrungen eine Empfehlung
zur Konstruktionsmethodik gegeben werden, insbesondere im Hinblick auf ganz neue
Getriebekonzepte mit ungewdhnlichen Strukturen.

Das Getriebe umfasst in der vorliegenden Konzeptphase eine Vielzahl von ungewodhnlichen
Losungen und Technologien, welche so im Fahrzeuggetriebebau bei PKW noch nicht zur
verbreiteten Anwendung kommen. Hier sind insbesondere die Klauenkupplungen und die
Hysteresebremse zu nennen, aber auch das ungewéhnliche Layout und Lagerkonzept.

Dies birgt einerseits ein betrachtliches Risikopotential und fiihrt zu Zurtickhaltung bei moglichen
Kunden. Andererseits wirden sich bei einer Funktionsbestdtigung viele neue Mdglichkeiten
auftun, es gabe Alleinstellungsmerkmale bzw. kénnte eine Vorreiterrolle am Markt eingenommen
werden.

Der Aufbau eines Prototypen zur Uberpriifung der kritischen Funktionalitaten und Aufdeckung
von Schwachstellen ist zu empfehlen. Eine solche Machbarkeitsstudie kénnte viel dafiir tun, die
Akzeptanz des Dynoshift beim Kunden zu fordern und die internen Risiken zu minimieren.
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9 Anhang

9.1 Allgemeine Informationen

Nennleistung VKM/EM [kW] 105/15
Nennmoment VKM [Nm] 250
Achsabstand Eingangswelle — Atriebswelle 1 [mm] 98
Achsabstand Eingangswelle — Atriebswelle 2 [mm] 78
Achsabstand Abtriebswelle 1 - Differential [mm] 124,39
Achsabstand Abtriebswelle 2 - Differential [mm] 129,5
Achsabstand Abtriebswelle 1 — Abtriebswelle 2 [mm] 107
Achsabstand Sonne 1 — Planet 1/ Planet 1 — Planet 2/ Sonne 2 - Planet 2 [mm] 34,17/37,32/30,49
Standiibersetzung Planetensatz [-] -1,36
Interne Ubersetzung Riickgang R [-] 2,65
Interne Ubersetzung 1./2. Gang G1/2 [-] -3,35
Interne Ubersetzung 3. Gang G3 [-] -0,97
Interne Ubersetzung 4./6. Gang G4/6 [-] -0,83
Interne Ubersetzung 5. Gang G5 [-] -0,61
Interne Ubersetzung Endabtrieb 1 [-] -5,25
Interne Ubersetzung Endabtrieb 2 [-] -4,2
Z&hnezahl G1/2 Ritzel/Rad [-] 17/57
Zéhnezahl G3 Ritzel/Rad [-] 61/59
Z&hnezahl G4/6 Ritzel/Rad [-] 46/38
Z&hnezahl G5 Ritzel/Rad [-] 61/37
Zahnezahl Sonne 1/Planet 1/Planet 2/Sonne 2 [-] 33/32/26/45
Zahnezahl Endabtrieb Ritzel 1/Ritzel 2/Rad [-] 16/20/84
Gesamtlange [mm] 370
Tabelle 9-1: Grundlegende Getriebespezifikation
BO CO C1 C2 C3 C4 C5
E X X
R X X X
Gl X X L
G2 (ECVT mech. Punkt 1) X L
G3+G6 X X X
G4 X X X
G5+G6 X X R
G6 (ECVT mech. Punkt 1) X X

Tabelle 9-2: Schalttabelle
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Quellen: vgl. [32], [26]
A Rpo2 | czawn | obwn | Tewn | Relative | Behandlung OFlim OHlim
[%] | Rmn | Ren Kosten
42CrMo4 Vergitet
10 1100 | 900 | 440 550 330 | 1.7-24 (*nitriert) 430* 1220*
16MnCr5 Blindgehértet
10 1000 | 695 400 500 300 | 1.7 (*einsatzgehartet) | 430* 1500*
20MnCr5 Blindgehértet
8 1200 | 850 480 600 360 17-21 (*einsatzgehartet) | 430* 1500*
30CrNiMo8 Verglitet
9 1250 | 1050 | 500 625 375 | 2.7 (*nitriert) 370* 1000*
17CrNi6-6 8 1200 | 850 | 480 600 360 |21 Blindgehartet
18CrNi8 (*nitriert) 500* 1630*
Tabelle 9-3: Kennwerte von Werkstoffen im Getriebebau
ICE input | EM input | Duration [h] ICE  speed | EM speed
Step Gear torque [Nm] torque [Nm] Sum: 250,28 [rpm] [rpm]
1 E 0 27 3.75 0 5000
2 Gl 180 0 3.75 4000 4000
3 G2 250 -106 23.28 4000 277
4 G3+G6 250 12 30 4000 5754
5 G4 250 17 45 4000 4000
6 G5+G6 250 33 52.5 4000 2080
7 G6 250 -106 90 4000 277
8 R 180 0 2 4000 4000
Tabelle 9-4: Lastzyklus 6DFT 15 kW 48V
Name Supplier | Lieferanten- | Nenn- Zulassige | Traganteil | Axial- | Sicherheit | Abldse-
Bezeichung | durchmesser | Axialkraft | [o4] kraft | -] drehzahl
[N] [N] [N] [min -1]
SNAPRING VW 40 15500 100 6200 2,5 8000
BEARING B5
SNAPRING Seeger AS 36 36 20100 60 7500 1,6 14500
HUB C1
SNAPRING Seeger AS 40 40 25300 34 5810 14 13000
INPUTSHAFT
REAR
SNAPRING Seeger AS 19 19 5780 92 2800 | 1,9 57000
ROTORSHAFT
SNAPRING Seeger SW 35 35 10800 100 6200 | 1,7 11000
HUB C5

Tabelle 9-5: Ergebnisse der Auslegung der Sicherungsringe
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9.2 Ergebnisse der Lagerauslegung

Kurzname | Hersteller | Herstellerbez. d DB |C Cor Cur ne ns Lion | So

Bl INA-FAG | Shell bearing 15| 21 | 24 | 6100 7100 1000 16300 | 12300 | 1184 | 4.7

B2 (2x) SKF K20x24x10 20 | 24 | 10 | 8580 12900 | 1460 22000 | 20000 | 2417 | 7.4

B4 INA-FAG | Nadelkranze 35| 40 | 13 | 16200 | 28000 | 3600 13100 | 7500 4228 | 6.2
K35X40X17

B5 INA-FAG | Rillenkugellager 40 | 68 | 15 | 17800 | 11500 | 580 5400 12500 | 466 8.5
6008-2RSR

B6 INA-FAG | Nadelkrdnze 50 | 55 | 20 | 26500 | 60000 | 7800 9300 5500 9573 | 8.8
K50X55X20

B7 INA-FAG | Rillenkugellager 45 | 75 | 16 | 21200 | 14400 | 730 11200 | 9700 785 15
6009-2Z

B8 INA-FAG | Nadelkranze 25|29 | 10 | 9900 15400 | 1930 18100 | 10200 | 1026 | 13
K25X29X10 87

B9 SKF AXK 3047 30 (47 | 2 15000 | 72000 | 8300 7000 3600 4574 | 24

B10 INA-FAG | Nadelhiilsen 10 | 14 | 14 | 4400 | 5100 | 650 14600 | 14600
HK1014-2RS

B11 INA-FAG | Rillenkugellager | 20 | 47 | 14 | 13900 | 6600 | 445 15000 | 12500 | 1081 | 2.4
6204-C-2HRS 2

B12 INA-FAG | Nadelkranze 15 | 21 | 21 | 19400 | 24300 | 3300 23600 | 24300 | 4653 | 7.4
K15X21X21

B13 INA-FAG | Nadelkranze 12 | 16 | 10 | 8000 | 9400 1150 26500 | 19900 | 450 4.4
K12X16X13-TV

B14 INA-FAG | Nadelkranze 12 | 16 | 10 | 8000 | 9400 1150 26500 | 19900 | 1861 | 6.1
K12X16X13-TV

B15 INA-FAG | Zylinderrollenlag | 30 | 62 | 20 | 58000 | 50000 | 7800 | 14200 | 8000 | 5460 | 3.16
er NJ2206-E-XL-
TVP2

B16 INA-FAG | Nadelkrédnze 40 | 45 | 27 | 33000 | 73000 | 10300 | 11500 | 6500 8671 | 11.7
K40X45X27

B17 INA-FAG | Nadelkréanze 38 | 43 | 27 | 31500 | 68000 | 9600 15000 | 12100 | 3274 | 6.7
K38X43X27 3

B18 INA-FAG | Rillenkugellager 30 | 72 | 19 | 32000 | 16200 | 1090 8900 12500 | 3183 | 1.32
6306-C-2HRS

B19 INA-FAG | Zylinderrollenlag | 30 | 62 | 20 | 58000 | 50000 | 7800 14200 | 8000 5027 | 15.2
er NJ2206-E-XL-
TVP2

B20 SKF K35X42X20 35 | 42 | 20 | 29200 | 50000 | 6000 13000 | 11000 | 2067 | 7.8

B21 INA-FAG 34149 | 4

B22 INA-FAG | Nadelkranze 32 | 37 | 27 | 30000 | 60000 | 8500 14200 | 7800 870 4.2
K32X37X27

B23 INA-FAG 34149 | 4

B24 INA-FAG | Rillenkugellager 25 | 62 | 17 | 24700 | 11500 | 780 11300 | 12500 | 626 1,26
6306-C-2HRS

B27 SKF K20x24x10 20 | 24 | 10 | 8580 | 12900 | 1460 22000 | 20000 | 4466 | 8,6

Tabelle 9-6: Lagerdaten und Berechnungsergebnisse
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9.3 Ergebnisse der Zahnradauslegung

Zahnradstufe G12R
G12R Ritzel (Z;vlv?sihenrad GER GroRrad
Center distance [mm] [a] 78/107
Normal module [mm] [mn] 1.55
Pressure angle at normal section [°] [alfn] 20
Helix angle at reference circle [°] [beta] 32
rRe?:Icleti izn;igsizzllci;tated on the basis of the [%] F 75,60 6.20 174
rF;ZE:(r gg?ea;?/(iacc;allﬁzlated on the basis of the [%] Y 10,67 318 0,03
Scuffing safety (integral temperature) [-] SS 2,209/2,959
Scuffing safety (flash temperature) [-] SB 2,908/4,793
Anderung der theoretischen Kontaktsteifigkeit [%] AL 8/1
Number of teeth [-] [2] 17 57
Facewidth [mm] | [b] 26.9 23.9 219
Hand of gear right left right
Chamfer facewidth [mm] | [bK] 0.8 0.8 0,8
Accuracy grade [Q-DIN] 6 6 6
o | 2R e
Material carburized carburized
steel, case- s:]eail(;::ss_ steel, case-
hardened hardened
Dedendum coefficient [-1 [hfP*] 13 1.3 13
Root radius factor [-1 [rhofP*] 0.352 0.352 0.352
Addendum coefficient [-1 [haP*] 1 1 1
Profile shift coefficient [-] [X] 0.6 0.6202 0,7606
Specific sliding at the tip [-1 [zetaa] 0.443 0.369 0,295
Specific sliding at the root [-1 [zetaf] -0.585 -0.797 -0,312
Transverse contact ratio [-1 [eps_a] 1.164/1,281
Overlap ratio [-1 [eps_b] 1.400/1,004
Total contact ratio [-1 [eps_g] 2.564/2,285

Tabelle 9-7: Berechnungsergebnisse Zahnradstufe G12R
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Zahnradstufe G35

G35 Ritzel G3 Rad G5 Rad
Center distance [mm] [a] 98/78
Normal module [mm] [mn] 1.55
Pressure angle at normal section [°] [alfn] 22
Helix angle at reference circle [°] [beta] 32
:ee(()]?lti izn;zgr;sizzllcil;;ated on the basis of the %] F 0 0 0
rFeI(a;E:<r :;r:;?/tiecc;allﬁzlated on the basis of the %] H 0.30 0 0.64
Scuffing safety (integral temperature) [ SS 1,955/2,505
Scuffing safety (flash temperature) [-1 SB 2,85/3,312
Anderung der theoretischen Kontaktsteifigkeit [%] AL 8/8
Number of teeth [-1 [2] 54 53 33
Facewidth [mm] | [b] 18,3 17,3 17,1
Hand of gear right left left
Chamfer facewidth [mm] | [bK] 0.8 0.8 0,8
Accuracy grade [Q-DIN] 6 6 6
o | 2| e
Material carburized carburized
steel, case- sLeaerlc;I:r?sg- steel, case-
hardened hardened
Dedendum coefficient [ [hfP*] 15 15 15
Root radius factor [ [rhofP*] 0.265 0.265 0.265
Addendum coefficient [ [haP*] 1,2 1,2 1,2
Profile shift coefficient [ [X] -0,700 0,8404 0,2291
Specific sliding at the tip [ [zetaa] 0,131/0,45 0,456 0,448
Specific sliding at the root [ [zetaf] -0,84/-0,81 -0,151 -0,81
Transverse contact ratio [ [eps_a] 1,505/1,607
Overlap ratio [ [eps_b] 1,709/1,687
Total contact ratio [ [eps_g] 3,213/3,293

Tabelle 9-8: Berechnungsergebnisse Zahnradstufe G35
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Zahnradstufe G46

G46 Ritzel G46 Rad
Center distance [mm] [a] 78
Normal module [mm] [mn] 1,6
Pressure angle at normal section [°] [alfn] 20
Helix angle at reference circle [°] [beta] 32
zc(;ﬂti izrr;zg:sigzllci#ated on the basis of the %] F 0 0
rFeIZEI:r :;r:;g?czallﬁl; lated on the basis of the %] H 0 0
Scuffing safety (integral temperature) [-1 SS 2,537
Scuffing safety (flash temperature) [-] SB 3,523
Anderung der theoretischen Kontaktsteifigkeit [%] AL 1
Number of teeth [-] [2] 64 38
Facewidth [mm] | [b] 225 20,5
Hand of gear right left
Chamfer facewidth [mm] | [bK] 0.8 0,8
Accuracy grade [Q-DIN] 6 6

20 MnCr 5, Case- 20 MnCr 5, Case-
Material carburized steel, case- carburized steel, case-
hardened hardened

Dedendum coefficient [-] [hfP*] 1,6 1,6
Root radius factor [-1 [rhofP*] 0,289 0,289
Addendum coefficient [-1 [haP*] 1,3 1,3
Profile shift coefficient [-1 [X] -0,4717 -0,2693
Specific sliding at the tip [-1 [zetaa] 0,528 0,528
Specific sliding at the root [-1 [zetaf] -1,12 -1,12
Transverse contact ratio [-1 [eps_a] 1,798
Overlap ratio [-1 [eps_b] 1,993
Total contact ratio [-] [eps_d] 3,791

Tabelle 9-9: Berechnungsergebnisse Zahnradstufe G46
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Planetensatz

Sonne 1 Planet 1 Planet 2 Sonne 2
Center distance [mm] [a] 34,17/30,49/37,33
Normal module [mm] [mn] 1
Pressure angle at normal section [°] [alfn] 23
Helix angle at reference circle [°] [beta] 18
Coot e Ao e (g |7 NN
o e g NN
Scuffing safety (integral temperature) | [-] SS 3,469/3,772/3,442
Scuffing safety (flash temperature) [-1 SB 9,019/7,561/6,19
gl L
Number of teeth [ [z] 33 32 26 45
Facewidth [mm] [b] 23,1 23,1 19,9 19
Hand of gear left right left right
Chamfer facewidth [mm] [bK] 0,2 0,2 0,2 0,2
Accuracy grade [Q-DIN] 6 7 7 6
Material 20 MnCr 5, 20 MnCr5 20 MnCr5 20 MnCr 5
Dedendum coefficient [ [hfP*] 15 15 15 15
Root radius factor [-1 [rhofP*] 0,224 0,224 0,224 0,224
Addendum coefficient [ [haP*] 1,2 1,2 1,2 1,2
Profile shift coefficient [-] [x] 0,000 -0,0025 0,0001 0,003
Specific sliding at the tip [ [zetaa] 0,543 0,54/0,61 0,56/0,49 0,59
Specific sliding at the root [ [zetaf] -1,158 -1,19/-1,3 /11525; -0,955
Transverse contact ratio [ [eps_a] 1,706/1,684/1,711
Overlap ratio [ [eps_b] 2,105/2,203/1,692
Total contact ratio [ [eps_g] 3,811/3,877/3,403

Tabelle 9-10: Berechnungsergebnisse Planetensatz
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Zahnradstufe Finaldrive

Ritzel FD1 Ritzel FD2 Rad
Center distance [mm] [a] 124,385/129,5
Normal module [mm] [mn] 2,13
Pressure angle at normal section [°] [alfn] 21
Helix angle at reference circle [°] [beta] 32
zc(;ﬂti izrr;zg:sizzllcil:;ated on the basis of the %] F 0 12,14 15,14
r;;zﬁ:;r:;gfczallﬁzlated on the basis of the %] H 6.9 86,53 21,95
Scuffing safety (integral temperature) [-1 SS 2,594/2,652
Scuffing safety (flash temperature) [-] SB 2,171/2,474
Anderung der theoretischen Kontaktsteifigkeit [%] AL 11
Number of teeth [-] [2] 16 20 84
Facewidth [mm] | [b] 36,5 36,5 27
Hand of gear left left right
Chamfer facewidth [mm] | [bK] 0,8 0,8 0,8
Accuracy grade [Q-DIN] 6 6 6
o | 2| e
Material carburized carburized
steel, case- sLeaerlc;I:r?sg- steel, case-
hardened hardened
Dedendum coefficient [-1 [hfP*] 15 15 15
Root radius factor [-1 [rhofP*] 0,304 0,304 0,304
Addendum coefficient [-1 [haP*] 1,25 1,25 1,25
Profile shift coefficient [-1 [X] 0,1512 0,1918 -0,7
Specific sliding at the tip [-1 [zetaa] 0,527 0,497 0,70/0,56
Specific sliding at the root [-1 [zetaf] -2,374 -1,245 -1,11/-0,99
Transverse contact ratio [-1 [eps_a] 1,586/1,515
Overlap ratio [-1 [eps_b] 2,011/2,011
Total contact ratio [-1 [eps_q] 3,597/3,527

Tabelle 9-11: Berechnungsergebnisse Finaldrive
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9.4 Ubersicht Uber die verwendeten Evolventenzahnwellen
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Tabelle 9-12: Evolventenzahnwellen Ubersicht
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9.5 Berechnung der Verzahnungskrafte und Lagerbelastung

F_RAD_G3_G3

Operation mode:

— Direction of force:

— force

Abbildung 9-1: Bezeichnungsschlissel zu den Kraften

— Meshing gear pair/bearing ID X

GX: driving in Xth gear

GX: Xth meshing gear pair
BX: bearing X

E

F_RAD_SMALLSUN_E

F_AX_SMALLSUN_E

F_TAN_SMALLSUN_E

R

F_RAD_SMALLSUN_R

F_AX_SMALLSUN_R

F_TAN_SMALLSUN_R

F_AX_B11 R

Gl

F_RAD_SMALLSUN_G1

F_AX_SMALLSUN_G1

F_TAN_SMALLSUN_G

F_AX_Bi1_G1 M_HMB_G1

G2

F_RAD_SMALLSUN_G2

F_AX_SMALLSUN_ G2

F_TAN_SMALLSUN_G2

F_AX_B11_G2 :

M_HMB_G2

G3+G6

F_RAD_SMALLSUN_G3+G6

F_AX_SMALLSUN_G3+G6

F_TAN_SMALLSUN_G3+G6

F_AX_B11_G3+G6 M HMB E

G4

F_RAD_SMALLSUN_G4

F_AX_SMALLSUN_G4

F_TAN_SMALLSUN_G4

F_AX_B11_G4 M_HMB_ G4
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G5+G6

F_RAD_SMALLSUN_G5+G6

F_AX_SMALLSUN_G5+G6

F_TAN_SMALLSUN_G5+G6

F_AX_B11_G5+G6 M HME G5+G6

G6

F_RAD_SMALLSUN_G6

F_AX_SMALLSUN_G6

F_TAN_SMALLSUN_G6

-

F_AX _Bl11 Gé M_HMB_G6

Tabelle 9-13: Kréftesituation an der Rotorwelle

ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

F_TAN_SMALLSUN_E_split

F_1_Bi12 E

F_TAN_SMALLSUN_E_split
F_2_B12_E

F_RAD_SMALLSUN_E_split

F_RAD_SMALLSUN_E

v

R

ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

F_2 B12 R

F_TAN_SMALLSUN_R_split

F_1_B12_R

F_TAN_SMALLSUN_R_split

F_RAD_SMALLSUN_R_split

F_RAD_SMALLSUN_R_split

Gl
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ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

F_2 B12_G1

F_TAN_SMALLSUN_G1_split

F_1_B12_G1

F_TAN_SMALLSUN_G1_split

F_RAD_SMALLSUN_G1_split

F_RAD_SMALLSUN_G1_split

Y

G2

ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

F_2_B12_G2

F_TAN_SMALLSUN_G2_split

F_1_B12 G2

F_TAN_SMALLSUN_G2

F_RAD_SMALLSUN_G2_split

F_RAD_SMALLSUN_G2_split

G3+G6

ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

F_TAN_SMALLSUN_G3+G6_split

F_2_B12_G3+G6

F_1_Bi2 G3+G6

F_TAN_SMALLSUN_G3+G6_split

F_RAD_SMALLSUN_G3+G6_split

F_RAD_SMALLSUN_G3+G6_split

G4
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F_1_B12_G4

F_TAN_SMALLSUN_G4_split

F_2 B12_G4

F_TAN_SMALLSUN_GA_split F_RAD_SMALLSUN_G4_split

F_RAD_SMALLSUN_G4_split
ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

v

G5+G6

F_1_B12_G5+G6

F_TAN_SMALLSUN_G5+G6_split

F_2_B12_G5+G6

F_TAN_SMALLSUN_G5+G6_split F_RAD_SMALLSUN_G5+G6_split

F_RAD_SMALLSUN_G5+G6_split
ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

v

G6

F_1_B12_G6

~ F_TAN_SMALLSUN_G6
F_2_B12_G6

F_RAD_SMALLSUN_G6_split
F_TAN_SMALLSUN_G6_split

F_RAD_SMALLSUN_G6_split
ANG_SMALLSUN_PLANET1_PLANET1-PLANET2

Planet 1 in den Géngen E, G1, G3+G6, G4, G5+G6
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Fy g12 = Frap,smarrsun (1+cosa) — FransmarLsun Sina

Fy 812 = Frap smarLsun (cosa—1) + Fran smarisun Sina

Planet 1 in den Géngen G2, G6
Fip12 = Frap smarrsun (1 + cos @) + Fray smarisun Sin @

Fy 512 = Frap,smarLsun (cosa—1) - Fransmarsun Sina

Tabelle 9-14: Berechnung der Kréfte an Planet 1
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F_RAD_SMALLSUN_E_split

F_1 B13 E

F_2_B13_E

F_RAD_SMALLSUN_E_split

F_AX_SMALLSUN_E_split
4
LA I 5
F_TAN_SMALLSUN_E_split -~ —

F_AX_SMALLSUN_E_split
1

F_1 Bi4_E

F_ 2 14 E

F_TAN_SMALLSUN_E_split

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID |=a

Bl

Y

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID = b

A
Y

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = c

A
Y

A 4

ANG_LARGESUN_PLANET2_PLANET1-PLANET2

F_1_B13_R

F_2_B13_R

F_RAD_SMALLSUN_R_split

F_RAD_SMALLSUN_R_split
F_AX_SMALLSUN_R_split . F_1_B14_R
pi
! X W

I
F_TAN_SMALLSUN_R_split ~ —
F_AX_S M;I\LLSUN_R_spht F214R

F_TAN_SMALLSUN_R_split

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID |= a

“ L

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID = b

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = c

A
Y

Gl
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F_RAD_SMALLSUN_G1_split

F_RAD_SMALLSUN_G1_split

F_1_B13_G1 F_AX_SMALLSUN_G1_split
¢ n
& | ¥
F_2_B13 G1 F_TAN_SMALLSUN_G1_split

F_AX_SMALLSUN_G1_split
|

T F_TAN_SMALLSUN_G1_split
w

F_1_B14_G1

ANG_LARGESUN_PLANET2_PLANET1-PLANET2

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID |= a

-t -

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID = b

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = c

A

Y

G2

F_RAD_SMALLSUN_G2_split
F_RAD_SMALLSUN_E_split
F_1_B13_G2 F_AX_SMALLSUN_G2_split F_1_B14_G2
A
7 I
F 2 B13 G2 F_TAN_SMAL' €'in ~2 amlid _j
- F_AX_SMALLSUN_E_split

I F_2_14_G2
F_TAN_SMALLSUN_E_split

=a

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID = b

A

Y

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = ¢

A

Y

G3+G6
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A 4

ANG_LARGESUN_PLANET2_PLANET1-PLANET2

F_RAD_SMALLSUN_G3+G6_split

F_1_B13 G3+G6

F_RAD_SMALLSUN_G3+G6_split

F_AX_SMALLSUN_G3+G6_split

F_1_B14_G3+G6
]

4
- I
F_2_B13_G3+G6

F_TAN_SMALLSUN_G3+G6_split m—
F_AX_SMALLSUN_G3+G6_split

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID |=a

X

F_2_14_G3+G6

F_TAN_SMALLSUN_G3+G6_split

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID=Db

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = ¢

A

‘

G4

A 4

ANG_LARGESUN_PLANET2_PLANET1-PLANET2

F_RAD_SMALLSUN_G4_split

F_1_B13_G4
i

F_RAD_SMALLSUN_G4_split

F_AX_SMALLSUN_G4_split

F_1_B14_G4

L I
2 .
F_2_B13 64§ F_TAN_SMALLSUN_G4_split

ﬁ'

F_AX_SMALLSUN_G4_split

-

F_TAN_SMALLSUN_G4_split|

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID

F_ 2 14 G4

An
\

A

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID = b

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = ¢

Y

G5+G6
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F_RAD_SMALLSUN_G5+G6_split
F_RAD_SMALLSUN_G5+G6_split

F_1_B14_G5+G6

F_1_B13 G5+G6 F_AX_SMALLSUN_G5+G6_split
4
I t
X

-
F_2_B13 G5+G6 F_TAN_SMALLSUN_G5+G6_split m—) .
F_AX_SMALLSUN_G5+G6_split
| F_2_14_G5+G6
F_TAN_SMALLSUN_G5+G6_split
w
ANG_LARGESUN_PLANET2_PLANET1-PLANET2
PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID |[=a
‘-. »

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID=Db

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = ¢
- >
A
F_RAD_SMALLSUN_G6_split
F_RAD_SMALLSUN_E_split
F_1_Bi3_Gé6 F_AX_SMALLSUN_G6_split F_1_Bi4_G6
A
14
A 4
F_2_B13_G6 F_TAN_SMALLSUN_G6  —
F_AX_SMALLSUN_E_split F_2_14_G6
F_TAN_SMALLSUN_E_split
ANG_LARGESUN_PLANET2_PLANET1-PLANET2
PL_BRG_B14_MID-PL_PSD2_MID |= a
B L

PL_BRG_B14_MID-PL_PSD1_MID=b

Y

PL_BRG_B14_MID-PL_BRG_B13_MID = ¢

A

Planet 2 in den Géngen E, G1, G3+G6, G4, G5+G6

1
Fip13 = z [—F,;xr(1 — cosa) — Frapb — Frapa cos a — Fr,yasin a]

1
F,p13 = - [—F,xrsina — Fgap(c — a) sina + Fryy(c — a) cos a —Fp (¢ — b)]
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Planet 2 in den Gangen G2, G6

Fipia =~
’ c

1
Fipia = Z [FuxT(1 — cosa) — Frap(c — b) — Frap(c — a) cos @ — Fryuy(c — a) sin a]

1
Fyp14 = - [Fyxrsina — Fgapasina — Fryya cos a +Fp nb]

1
Fipi3 = - [+F,xr(1 — cosa) — Frapb — Frapa cos a + Fruyasin a

1
Fypi3 = Z [+F,xrsina — Fgrap(c — a) sina — Fryy(c — a) cos a +Fpay (¢ — b)]

1
[—Fuxr(1 — cosa) — Frap(c — b) — Frap(c — a) cos a + Fray(c — a) sin a]

1
F2‘314_ = E [—FAXT Sln o — FRADa Sln a + FTANa cosa _FTANb]

Tabelle 9-15: Berechnung der Kréfte an Planet 2

E

Y

ANG_CS1_DIF-CS1_CS2 ‘
iy

F_1_Bi8_E

.
. S
~
F_AX_B18_E l

F_AX_R_E
F_RAD_FD1_E

F_RAD_R_E

F_1_B15_E

% F_AX_FD1_E
F_TAN_R_E G e i

F_2_B18_E

L F_2_B15_E
F_TAN_FD1_E
PL_BRG_B15_MID | -
- >

-PL_FD12_MID = ¢

PL_BRG_B15_MID-PL_GR_G1/2_MID = a

PL_BRG_B15_MID-PL_BRG_B18_MID = b
-

A
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. F_RAD_R_R
ANG_CS1_DIF-CS1_CS2
F_1_B18_R F_1_B15_R
F_RAD_FD1_R
F_AX_R_E ﬁ@—
F_AX_FD1_R
F_AX_B18_R F_TAN_R_R X
K4
F_2_B18_R F_2_B15_R

F_TAN_FD1_R

PL_BRG_B15_MID
-PL_FD12_MID = ¢

PL_BRG_B15_MID-PL_GR_G1/2_MID=a

PL_BRG_B15_MID-PL_BRG_B18_MID = b

Y

A

G3+G6

ANG_IS_CS1-CS1_DIF
F_RAD_G3_G3

F_1_Bi8_G3
F_AX_G3_G3 F-1_B15_6G3
- *@ F_TAN_FD1_G3
‘ F_AX_B18_G3 F_TAN_G3_G3
w I/ X
) (%)
, F_AX_FD1_G3
B15_G3

F_RAD_FD1_G3

PL_BRG_B15_MID
-PL_FD12_MID = ¢

PL_BRG_B15_MID-PL_GR_G1/2_MID = a

ANG_ALPHA_1

PL_BRG_B15_MID-PL_BRG_B18_MID = b

Y

A

Countershaft 1 in E

1
Fipis = I [_FRAD,G (b—a)— (FTAN,FDl sina + Frap rpy €COS a)(b -0+ Fux 676 + Fax,pp1Trp1 COS a]

1
Fyp1s = b [FTAN,G (b—a)-— (FTAN,FDl cos @ — Frap pp1 Sin a)(b -c)— Fyx rp17rp1 SIN a]

1
Fipig = I [_FRAD,Ga - (FTAN,FDl sina + Frap pp1 COS a)c — Fux 676 — Fax,pp17rp1 COS a]
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Fyp1g = b [FTAN,Ga - (FTAN,FDl cos a — Fpap pp1 Sin “)C + Fux,pp1Tep1 SN a']

Faxp1s = Fax,c + Fax,rp1

Countershaft 1 in R

Fip1s = b [_FRAD,G (b—a)+ (FTAN,FDI sina — Fpap pp1 COS a)(b -c)— Fux 676 — Fax,rp17Fp1 COS a]

1 . .
Fyp15 = b [_FTAN,G (b—a)+ (FTAN,FDI €os @ — Fryp rp1 Sin a)(b -0+ Fux rp17Fp1 SiN a]

Fipig = b [_FRAD,Ga + (FTAN,FDI sina — Frap pp1 COS a)c + Fux¢7¢ + Fax,pp1Trp1 COS a]

1
Fyp1g = b [_FTAN,Ga + (FTAN,FDI cos & + Fpap pp1 SiN a)c — Fpx rp17rFp1 Sin a]

Faxp1s = Fax,c + Fax,rp1

Countershaft 1 in G3+G6

1
Fipis = b [_FRAD,G (b—a)- (FTAN,FDl sin @ — Frap pp1 COS a)(b —¢) = Fux 676 — Fax,rp17rp1 COS a]

1
Fypis = b [FTAN,G (b—a)+ (FTAN,FDl cosa + Fpap pp1 Sin a)(b — ¢) = Fax pp17Fp1 Sin a]

1
Fip1s = b [_FRAD,Ga - (FTAN,FDl sina — Fpap pp1 COS a)c + Fux 676 + Fax,rp17rp1 COS a]

1
Fyp1g = b [FTAN,Ga + (FTAN,FDl cos @ + Fryp pp1 Sin “)C + Fyx rp17rp1 SiD a]

FAX,BlS = _FAX,G + FAX,FDl

Tabelle 9-16: Berechnung der Kréfte an Countershaft 1

E
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F 1 B24 E S
F_1_B19_E
w X
—
i Y
: F 2 _B19_E

F_2_B24_E F_TAN_G1/2_E
FAX_G1/2_E m——)  F_AX_G1/2_E

F_TAN_G1/2_E

ANG_IS_CS2-Cs1_Cs2

rF N
F_RAD_G1/2_E

F_RAD_G1/2_E

PL_BRG_B19_MID-PL_GR_G1/2_MID=a

PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID = b

A
Y

F_1_B24_R _
F_1_B19_R
X
| —
;
' F_2_B19_R
' F_2_B24_R - 2_B19_
ANG_IS_CS2-CS1_CS2 F_TAN_G1/2_R

F AX_G1/2_R G F_AX_G1/2_R

F_TAN_G1/2_R

;
!
X

F_RAD_G1/2_R

F_RAD_G1/2_R

PL_BRG_B19_MID-PL_GR_G1/2_MID=a

PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID = b

Gl
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ANG_IS_CS2-CS2_DIFF

F_AX_B24_G2 %

F_1_B24_G1
F_1_B19_G1
F_RAD_FD2_G1
F_AX_FD2_G1
F_AX_B24_G1 _AX_FD2_t X
ANG_IS_CS2-CS2_DIFF ; ® —>
F_2_B24_G1 F_TAN_FD2_G1 F_2_B19_G1
F_TAN_G1/2_G1
F_AX_G1/2_G1
F_RAD_G1/2_G1
PL_BRG_C21_MID
-PL_FD12_MID = c |-
PL_BRG_B19_MID-PL_GR_G1/2_MID = a
- -
- >
PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID = b
- >
F_1_B24_G2 T —
F_1_B19_G2

F_RAD_FD2_G2

F_AX_FD2_G2 J X
—

Iy
ANG_ALPHA_2 »®

F_2_B24_G2

F_TAN_FD2_G2 F_2_B19_G2

F_TAN_G1/2_G2

F_AX_G1/2_G2

F_RAD_G1/2_G2

PL_BRG_C21_MID
-PL_FD12_MID =c |«

PL_BRG_B19_MID-PL_GR_G1/2_MID = a

PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID=b

Y

A

G3+G6
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F_1_B24_G3+G6
F_1_B19_G3+G6
- F_RAD_FD2_G3+G6

-

F_AX_B24_G3+G6 F_AX_FD2_G3+G6 o X
ANG_IS_CS2-CS2_DIFF ANG_ALPHA_2 > >
F_2 B24_G3+G6 F_TAN_FD2_G3+G6

F_2_B19_G3+G6

F_TAN_G4/6_G3+G6

F_AX_G4/6_G3+G6

F_RAD_G4/6_G3+G6

PL_BRG_C21_MID
-PL_FDi2_MID = ¢ |-&

PL_BRG_B19_MID-PL_GR_G1/2_MID = a

PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID = b

A
Y

G4

F_1_B24_G4
F_1_B19_G4
[ F_RAD_FD2_G4
1
F_AX_B24_G4 F_AX_FD2_G% e X
ANG_IS_CS2-CS2_DIFF ANG_ALPHA_2 > = -
F_2_B24_G4 F_TAN_FD2_G4 -~ F_2_B19_G4
F_TAN_G4/6_G4
F_AX_G4/6_G4
F_RAD_G4/6_G4
PL_BRG_C21_MID
-PL_FD12_MID = ¢ |-
PL_BRG_B19_MID-PL_G4/6_MID = a
- »
PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID = b
- -

G5+G6
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ANG_ALPHA_2

F_TAN_G4/6_G5+G6

N

F_TAN_G5_GS5

F_AX_G4/6_G5+G6

F_AX_G5_G

F_RAD_G5_G5

F_RAD_G4/6_G5+G6

PL_BRG_|

PL| BRG_B19_MID
-PI_FD12_MID = c|

F_1_B24_G5
F_1_B19_G5
— T F_RAD_FD2_G5
F_AX_FD2_G5
F_AX_B24_G5 § _AX_| l/_ h X
'Y I
r@ 1
F_2_B24_GS F_TAN_FD2_G5 F_2_B19_G5

B19_MID-PL_G3_G5_MID = a

-t

PL_BRG_B19_MID-PL_G4/6_MID = d

-4

PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID =b

Y

A

Y

G6

ANG_ALPHA_2

F_AX_B24_G6

F_1_B24_G6
F_1_B19_G6
_ F_RAD_FD2_G6
1
F_AX_FD2_G6
R —AX_FD2_G6 ¥+ X
& ®— —
F_2_B24_G6 F_TAN_FD2_G6 < F_2_B19_G6
F_TAN_G4/6_G6
rFF S
F_AX_G4/6_G6
F_RAD_G4/6_G6
PL_BRG_C21_MID
-PL_FD12_MID = c |
PL_BRG_B19_MID-PL_G4/6_MID = a
- »
PL_BRG_B19_MID-PL_BRG_B24_MID = b
- >

Countershaft 2 in E

1
Fipig = b [(FRAD,G12(1 + cosa) + Fran g1z Sin a)(b —a)+ FAX,G12TG12(COS a— 1)]

1
F;p10 = b [(FTAN,G12(1 —cosa) + Frap 12 Sin a)(b -a)+ Fux 6127612 Sin a]
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1
Fipos = 5 [(FRAD,G12(1 + cos @) + Fruyg12 Sin a)a — Fux6127612(cos a — 1)]

1
Fypaa = A [(FTAN,G12(1 —cosa) + Frap 12 Sin a)a — Fax,6127612 Sin “]

Countershaft 2 in R

[(FRAD,G12(1 + cosa) — Fran 12 sin a)(b —a)— FAX,GerGlz(COS a — 1)]

S =

Fl,Bl9 =

1
Fyp19 = A [(_FTAN,G12(1 — cos @) + Frap 12 Sin a)(b —a) — Fux,6127612 Sin “]

1 .
Fipaa = b [(FRAD,612(1 + cosa) — Fran g1z Sin a)a + Fax 6127612 (cosa — 1)]

1
Frpos = b [(_FTAN,G12(1 — cos @) + Frap g12 Sin @)a + Fax 157612 sin a]

Countershaft 2 in G1, G2, G3+G6, G4, G6

1
Fip1o = 5 [FRAD,G (b — @) + Fax 676 — (Frap,rp2 €0S @ + Fray pps Sin a)(b — ¢) + Fux pp2Trp2 €OS a’]

1
Fyp10 = b [_FTAN,G b—-a)-— (FTAN,FDZ cos @ — Fpup ppz Sin a)(b — ¢) = Fax pp2Trp2 Sin a]

Fipos = E [FRAD,Ga — Fax 7612 — (FRAD,FDZ cos @ + Fryy ppy Sin a)c — Fyx rp2Trp2 COS a]

1
F;pas = E [_FTAN,Ga - (FTAN,FDZ €os & — Frap rp2 Sin a)c + Fpx pp2Trp2 Sin “]

FAX,BZ4 = FAX,FDZ - FAX,G

Countershaft 2 in G5+G6

1
Fipig = b [FRAD,G46(b —-d) + Frapcs (b—a)+ Fax,GasTea6 + Faxcs76s

- (FRAD,FDZ cosa + Fryy pp, Sin a)(b -+ Fyux rp2Trp2 COS a]

1
Fyp19 = E [_FTAN,G4—6(b —-d) - FTAN,GS(b —a)- (FTAN,FDZ €os @ — Frap pp2 Sin a)(b -0)

— Fax pp27rp2 SiN Of]

Fipaa = b [FRAD,G46d + Frap 5@ — Fax,ca67c46 — Fax 65765 — (FRAD,FDZ cos & + Fray rp2 sin a)c
— Fax,rp2Trp2 COS 0-’]

1
Fypaa = E [_FTAN,G4—6d — Frangsa — (FTAN,FDZ cos @ — Frap pp2 Sin a)c + Fyx pp2Trp2 Sin a]
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FAX,BZ4 = FAX,FDZ - FAX,G46 - FAX,GS

Tabelle 9-17: Berechnung der Kréfte an Countershaft 2
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Planet 1

Die richtige Schadigung der
Sonne 1 erhéalt man aus der
Brechnung eines
Planetensatzes, wobei das
volle Moment aus dem
Lastzyklus tibertragen wird.

Die Erhaltenen Sicherheiten
fir die Planeten stimmen
nicht, da sie nicht mit einem
Hohlrad, sondern mit dem 2.
Planeten kdmmen. KI1SSsoft
lasst jedoch nur
Planetenséatze mit
Hohlradern zu.

Planet 1

Planet 2-1, Planet 2-2

Die richtige Schadigung der
Planeten erhélt man aus
einer 3-Réderkette, bei der
der 1. Planet  das
Zwischenrad bildet. Es muss
dabei mit ca. einem Drittel
des Momentes gerechnet
werden, da sich die Leistung
auf 3 Zweige aufteilt.

Fur die Sonne erhélt man
eine zu niedrige
Schédigung.

Sun 2

Planet 2-1, Planet 2-2

Die richtige Schédigung fiir
den Planeten 2 erhdlt man
aus einer 2-Raderkette.
Auch hier muss mit ca.
einem Drittel des Momentes
gerechnet werden und die
erhaltene Schéadigung der
Sonne 2 ist zu klein.
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Planet 2-1, Planet 2-2

-----------

Die Richtige Schadigung
erhalt man analog zur Sonne
1 aus der Berechnung eines
Planetensatzes.

Tabelle 9-18: Bestimmung der Schadigung von Zahnrédern in einem Doppelplanetensatz
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