Aus Kapitel 27
Aufgaben

27.1 eee Die folgende Abbildung zeigt eine Trieb-
werkswelle mit einer massiven Riemenscheibe. Welle und
Riemenscheibe sind aus S355]. Der Wellendurchmesser
kann mit 4 = 63 mm iiber die gesamte Lange als konstant
angenommen werden. Die Masse der Riemenscheibe be-
tragt m = 50kg. Die Riemenscheibe ist mit F = 5kN vor-
gespannt.

Kupplung

1. Ist die Tragfdhigkeit an der Stelle der grofiten Bean-
spruchung ausreichend, wenn die Welle ein Drehmo-
ment von M; = 600 Nm bei einer Nenndrehzahl von
n = 500 1/min iibertrdgt? Die Kerbwirkungszahl kann
mit By = 2 angenommen werden. Die Masse der Welle
ist bei der Berechnung der Biegespannung zu vernach-
lassigen.

2. Ist die Verdrehung zwischen den beiden Riemenschei-
ben zuléssig?

3. Liegt die biegekritische Drehzahl des Gesamtsystems
in der Ndhe der Betriebsdrehzahl?

Resultat:

1. Sp = 1,7. Die Sicherheit gegen Dauerbruch ist knapp
bemessen, da sie mindestens 2 betragen sollte.

2. Der Verdrehwinkel betragt ¢ = 0,17°.

3. Die kritische Drehzahl ist mit n;. = 3384,3 1/min sehr
viel groBer als die Betriebsdrehzahl.

Ausfiihrliche Lésung:

1. Die Tragfahigkeit muss dort nachgerechnet werden, wo
die Welle versagen kann. Der gefdhrdete Querschnitt
ist in unserem Beispiel links von der Riemenscheibe,
da hier das maximale Biegemoment und das Torsions-
moment wirken. Um die vorhandenen Spannungen an
dieser Stelle berechnen zu konnen, miissen zuerst die
Belastungen berechnet werden.

Das maximale Biegemoment ist:

F
My max = 5 500 = 2500 - 500 = 1250 Nm.

Aufgaben Kap. 27 1

()
b
c
)
£
=
)
c
)
Damit kann die Biegespannung ermittelt werden: é
o _ Mb,max _ Mb,max g
bmax = T 43 7/32 =
1250 - 10°
= ————— = 50,1 MPa.
63 71/32 ?

Mit dem gegebenen Torsionsmoment ldsst sich die Tor-
sionsspannung berechnen:

M; M; 600 - 103
Tt = —_— =

W, & -7/16 63 7/16

= 12,2MPa.

Die vorhandene Vergleichsspannung wird dann:

oy = \/agw +3-(ap-w)* = \/50,12 +3-(0,7-12,2)?
= 52,2 MPa.
Fiir die Gestaltfestigkeit gilt:

 Opwbo-bg  255-09-08
TR a 2

Die Sicherheit gegen Dauerbruch wird damit:

= 91,8 MPa.

oG 918
oy 522

Sp = 1,7.

Die Sicherheit gegen Dauerbruch ist knapp bemessen,
da sie mindestens 2 betragen sollte. Hier wire eine ge-
nauere Nachrechnung nach DIN 743 empfehlenswert.

. Verdrehen kann sich die Welle zwischen der Kupplung

und der Riemenscheibe.
Der vorhandene Verdrehwinkel berechnet sich zu:
M-l 180° 600-10%-560-32 180°
G-I, m  80.000-63% 7

% =0,17°

Das entspricht einem Verdrehwinkel von 0,3° pro Me-
ter. Da im Maschinenbau 0,25° pro Meter nicht {iber-
schritten werden sollte, ist diese Verdrehung zu grofs.

. Die kritische biegekritische Drehzahl der massebehaf-

teten Welle ist:

o — T Bl
km =2\ p-A

T \/ 210.000 - 634 - 77/64

~2.10002 \/7,85-109-632 - /4
=12796s" = 7677,6 1/min.
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In unserem Fall ist die maximale Durchbiegung:

F-P

YT RBEL

Fiir die Biegesteifigkeit gilt dann:

R _F_F 48 EL 48Eh
T w T TFE B T B
. 63k
_ 48-210000-63* - 7/64 _ o 4.6 N/,

10003

Die biegekritische Drehzahl der Riemenscheibe liegt
dann bei:

o1 R, 1 [77946-103
R=57 " \Vmg ~ 27 50
= 62,8451 = 3770,4 1/min.

Mit der Gleichung von Dunkerley kénnen diese beiden
Drehzahlen tiberlagert werden:

1 1 1
22 T
e M MR
= Mom *Mer [ 7677,62 - 377042
n2 4+ np 767762 + 3770 42
= 3384,3 1/min

Die kritische Drehzahl ist sehr viel grofier als die Be-
triebsdrehzahl, d. h., es besteht keine Gefahr, dass sich
die Welle im Resonanzbereich aufschaukelt.

27.2 o Eine Maschinenwelle hat als Festlager das
Rillenkugellager 6214 (Abb. 27.19a). Ein Blick in den La-
gerkatalog zeigt, dass es sich um ein Lager fiir einen
Wellendurchmesser von 70 mm handelt. AuSerdem sind
dort die Tragzahlen fiir dieses Lager zu finden.

® dynamische Tragzahl: C = 63,7 kN
m statische Tragzahl: Cy = 45,0 kN

Das Lager wird mit einer feststehenden Kraft belastet.

= Radiallast: F, = 4,2kN
= Axiallast: F, = 34kN

Die Welle wird mit einer Drehzahl von n = 900 U/min an-
getrieben.

1. Welche Toleranzen sind fiir die Welle und die Gehause-
bohrung erforderlich?

2. Wie grof ist die zu erwartende nominelle Lebensdauer
dieses Lagers?

Resultat:

1. m Toleranz der Bohrung: H7
= Toleranz der Welle: k5 oder m6

2. Die zu erwartende nominelle Lebensdauer betragt
Lipn = 10.117h.

Ausfiihrliche Lésung:

1. Die festzulegenden Toleranzen an Welle und Gehau-
sebohrung sind davon abhéngig, ob Punkt- oder Um-
fangslast vorliegt. In dem vorliegenden Beispiel ist

= Punktlast auf dem Auflenring und kann somit einen
losen Sitz bekommen,

m  Umfangslast auf dem Innenring, der deshalb fest auf
der Welle sitzen sein muss.

Deshalb werden nach Abb. 27.26 folgende Toleranzen

festgelegt:

= Bohrung: H7
n Welle: k5 oder m6

2. Fiir die Berechnung der dquivalenten Lagerlast P miis-
sen die X- und Y-Faktoren bekannt sein. Diese Faktoren
sind abhdngig vom Verhiltnis F, /F;:
wenn F,/F, < edanngil: X =1und Y =1,
wenn F,/F; > e miissen die X- und Y-Faktoren nach
Tab. 27.5 bestimmt werden.
Der Faktor e wiederum ist abhidngig vom Verhaltnis
F a / C():

Fa 34
Co 45

= 0,0756.

Nach Tab. 27.5 ist dann e = 0,27.
Jetzt muss {iberpriift werden, ob das Verhiltnis
F,./F; <eoder F,/F; > eist.

F, 34
F, 42

=081>e=027,

d.h.,essind X = 0,56 und Y = 1,6.
Die dquivalente Lagerlast wird dann:

P=X-F,+Y -F,=056-42+1,6-34=7792kN.

Und die zu erwartende nominelle Lebensdauer in Be-
triebsstunden ist:

106 /C\’  10° 63,7 \°
Lon = 5575 (ﬁ) ~ 60-900 (7,792) = 10.117h.

27.3 ee Eine stets in die gleiche Richtung laufende
Arbeitsmaschine wird {iber einen Elektromotor angetrie-
ben, wobei Antrieb und Abtrieb iiber eine Lamellen-
kupplung gekoppelt und getrennt werden kénnen. Der
Schaltvorgang findet unter Last statt.



Folgende Daten liegen vor:

Leistung der Arbeitsmaschine: Py = 30kW

Nenndrehzahl der Arbeitsmaschine: nx = 990 min ™~

Massentragheit der beschleunigten Massen: | = 6 kg m?

Reibpaarungsinnendurchmesser: d; = 176
ReibpaarungsaufSendurchmesser: d, = 132
Gleitreibungskoeffizient: ug = 0,3
Normalkraft auf Lamellen: F\y = 5kN
Anzahl der Reibflachen: n = 3

1. Wie grof3 ist das schaltbare Moment der Kupplung?

2. Nach welcher Zeit ist der Schaltvorgang beendet, wenn
die Arbeitsmaschine aus dem Stillstand hochgefahren
wird?

3. Was andert sich, wenn eine Kupplung mit einem
Schaltmoment von Mj g = 1,5 kNm eingesetzt wird?

Resultat:

1. Die Kupplung kann ein Reibmoment von 346,5Nm
iibertragen.

2. Der Schaltvorgang ist nach 10,9 s beendet.

3. Mit der grofiten Kupplung ist der Schaltvorgang nach
0,5 s beendet.

Ausfiihrliche Lésung:

1. Der mittlere Radius rm,, an dem die Reibkraft angreift,
berechnet sich zu:

. _da+di_176+132_77mm
mT 2.2 0 2.2 :

Das schaltbare Kupplungsmoment Mgns ist gleich dem
iibertragbaren Reibmoment:

Mgns =1 -FN - UG - Tm
=3-.5000-0,3-77 = 346,5 Nm.

2. Das Lastmoment M, der Arbeitsmaschine kann aus der
Leistung P und der Drehzahl 5 berechnet werden:

Pa  30-10%-60

M = =
ER YN 277 - 990

= 289,4 Nm.

Wenn die Arbeitsmaschine aus dem Stillstand hoch-
gefahren wird, ist die Anfangswinkelgeschwindigkeit
wyy = 0. Bei konstanter Motordrehzahl ist der Schalt-
vorgang nach der Rutschzeit fg beendet:

J

R=
Mxns — My,

- (w1 — wyo)

T 346,5—2894 60
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3. Mit einer grofieren Kupplung wird bei gleichbleiben-
dem Lastmoment My, das zur Verfiigung stehende Be-
schleunigungsmoment M, groéfler. Dadurch wird die
Schalt- bzw. Rutschzeit kleiner:

/ J

Mf(Ns - My
6 990
~ 1500 — 2894 (2"' 60 0> =05s.

Vorausgesetzt, dass der Motor kurzzeitig das Kupp-
lungsschaltmoment abgeben kann, hat eine grofere
Kupplung auch eine grofiere Belastung der Bauteile im
Antriebsstrang zur Folge, da wahrend der Rutschzeit
das Kupplungsschaltmoment {ibertragen wird. Dies ist
bei der Auslegung aller Bauteile im Antriebsstrang zu
berticksichtigen.

27.4 ee Die abgebildete  Getriebestufe =~ mit
Schrégstirnradern aus 16MnCr5 soll fiir eine Antriebs-
leistung von P,, = 500kW bei einer Nenndrehzahl n; =
1480 1/min ausgelegt werden. Folgende Daten sind gege-
ben:

Abtriebsdrehzahl: n,, = 500 1/min
Normalmodul: m, = 6 mm
Herstelleingriffswinkel: a = 20°
Schragungswinkel: g = 15°
Ritzelzdhnezahl: z; = 20
Ritzelbreite: by = 104 mm
Radbreite: b, = 98 mm

- . N
f@, - BQ;
wed

N/

Antrieb

>

S

1. Wie muss die Zdhnezahl z, gewahlt werden, wenn die
Abtriebsdrehzahl eine Toleranz von +1 % nicht {iber-
schreiten darf?

2. Wie grofs miissen die Profilverschiebungsfaktoren x;
und x, fiir eine spielfreie Verzahnung gewahlt werden,
wenn der Achsabstand a = 250 mm betragen soll?

3. Der Gesamtiiberdeckungsgrad soll e, > 2,5 sein. Ist
diese Bedingung erfillt?
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Welches Lager nimmt die Axialkraft F,; auf, wenn sich
die Antriebswelle im Uhrzeigersinn dreht?

Ist die Verzahnung beziiglich der Flankentragfahigkeit
dauerfest, wenn keine Griibchenbildung zulédssig und
fir o = 1450 MPa einzusetzen ist? Fiir die Summe
der K-Faktoren ist Kges = 1,5 zu setzen.

Resultat:

Q1 >~

. Mit z; = 59 betrdgt die Abweichung der Ubersetzung

0,34 %.

. Gewiéhlte Profilverschiebungen: x; = 045 und x, =

0,3718.

. Der Gesamtiiberdeckungsgrad ist e, = 2,76 und somit

grofier als 2,5.

. Die Axialkraft wird vom Lager B aufgenommen.
. Die Sicherheit gegen Griibchenbildung ist S;; = 1,38 >

1 und die Verzahnung damit dauerfest.

Ausfiihrliche Lésung:

1.

Die Soll-Ubersetzung ist:

. Man 1480
lsoll = 3= g — 290

Damit wird die Zéhnezahl des Gegenrades:
Zy = isoll -z1 = 2,96 -20 = 59,2.

Da Zdahnezahlen immer ganzzahlig sein miissen, wird
zy = 59 Zahne gewihlt.
Die Ist-Ubersetzung wird damit

-
ist = 55 =
Die Abweichung betrdgt dann

2,95.

2,95

1;
i =100 — =%t . 100 = 100 —
A 00 — - 00 00 296

Isoll

=100—99,66 = 0,34 % .

-100

Hinweis:Die Abweichung kann auch mit dem Verhalt-
nis der Ist-Abtriebsdrehzahl zur Soll-Abtriebsdrehzahl
berechnet werden.

. Hinweis: Da der Achsabstand von der Summe der Pro-

filverschiebung abhingig ist, muss zuerst (x; + x2)
berechnet werden. Dafiir werden die Involut-Werte fiir
die Eingriffswinkel benétigt.
Stirneingriffswinkel:

tan oy

tan 20°
tanay = =

= = 0,3768 = oy = 20,6469°.
cosfp  cos15° ot

Betriebseingriffswinkel:

Mpn  Z1+22

Cos“Wt:cosﬁ 5., Cosa
6 20 +59

- - ———— . 0520,6469° = 0,9184

o515 2.250 c0s 20,6469 0,918

= awt = 23,3060°.

Evolventenfunktionen:

inva; = tanag — ay = 0,0164533,

NV ayt = tan awt — awt = 0,0240257.

Summe der Profilverschiebung;

X1+ x = % - (inv ayt — Inv ay)
20459
= 5 tn20° (0,0240257 — 0,0164533)
= 0,8218.

Da die Ritzelzdhnezahl grofier als die Grenzzahnezahl
ist, tritt kein Unterschnitt auf. Darauf ist bei der Auf-
teilung der Profilverschiebungsfaktoren also nicht zu
achten. Die Zahndicken des Ritzels sind aber wegen
der kleineren Zahnezahl diinner als die Zahne des Ge-
genrades. Deshalb bekommt das Ritzel eine grofiere
positive Profilverschiebung als das Rad.

Gewahlt: x; = 0,45, x, = 0,3718.

3. Erforderliche Kopfhoéhenveranderung;:

k=a—aq—mn(x1+x2)

6-(20+59)
=250— —— —6-(0,8218
2-cos15° ( )
= —0,29mm.
Zahnraddurchmesser:
Teilkreise: d; = 2221 — 124233 mm,
cos B
dy = ™22 566 487 mm.
cos B

Grundkreise: dp; = dq - cosay = 116,253 mm,

dpp = dp - cos ay = 342,948 mm.

Koptkreise: dy =di+2-mn+2-x1-mp+k
= 141,3mm,

dp =dp+2-mn+2-x3-my+k
= 382,6 mm.

Die Profiliiberdeckung wird dann:

05+ (/2 — By + /2, — &, ) —a-sina
- 7T - My - COS At

En

=142.

Bei der Sprungiiberdeckung ist mit b, als gemeinsame
Zahnradbreite zu rechnen:

__by-sinf

=1,34.
8‘5 _— ,3



Damit wird dann die Gesamtiiberdeckung;:
€y =& +eg= 2,76.
Die Bedingung e > 2,5 ist erfiillt, da die tatsdchliche

Gesamtiiberdeckung grofier als die erforderliche ist.
. Das Drehmoment am Ritzel ist

~ Pan  500-10°
Mo = o = 2 1480760 ~ o22011Nm.
Die Umfangskraft wird dann:
P 2 Ma 2322611 o gann

di 124,233-10°3
Und die Axialkraft berechnet sich zu
Fa = Fy -tanf = 51.936,5 - tan 15° = 13.916,3N.

/

Foh

n/ 3

Das Ritzel ist das treibende Rad und somit wirkt die
Umfangskraft entgegen dem Uhrzeigersinn. Die Axi-
alkraft wirkt somit von links nach rechts und belastet
damit das Lager B.

Hinweis: Aus der Abbildung in der Aufgabenstellung
ist ersichtlich, dass die Flankenrichtung rechtssteigend
ist. Da die Zahnkraft senkrecht zur Oberflache {ibertra-
gen wird, kann die Zahnnormalkraft in die Kraftkom-
ponenten Fyy und F,; zerlegt werden.

. Fiir die Berechnung der vorhandenen Flankenpressung
sind zunédchst die Z-Faktoren zu bestimmen.

Fiir den Zonenfaktor wird noch der Schragungswinkel
auf dem Grundkreis benétigt:

tan B, = cosa; - tan § = 0,2507 = By, = 14,076°.

Zonenfaktor:

Zig = \/Z-COSﬁb-cosawt

€0s2 ¢ - SIN Ayt

= 2,268.

_/2-c0s14,076° - cos 20,6469°
T\ cos?14,076° - sin 20,6469°
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Elastizitatsfaktor:
Zg = /0,175 - E = /0,175 - 210.000 = 191,7 vV MPa. 42
)
Uberdeckungsfaktor: g
T 2
1 /1 ()
frng T —_— (] > .
Ze . i 0,84 (fur €p > 1) _E
b
Schragungsfaktor: g

Zlg = y/cos B = Vcos15° = 0,983.

Die vorhandene Flankenpressung ist dann:

Pt M—|—1
= Koo Ty T 7o T - .
0H ges " LH " LE - Le L 41 by y
ou = V15-2,268-191,7 - 0,84 - 0,983
519365 29511
'\/124,233-98' 295  — 10508MPa.

Wenn keine Griibchenbildung zuléssig ist, wird der
Lebensdauerfaktor Zyt = 1 gesetzt. Fiir die Flanken-
Grenzfestigkeit gilt dann:

OHG = CHlim - ZNT = 1450 - 1 = 1450 MPa.

Die Sicherheit gegen Griibchenbildung ist das Verhalt-
nis von Grenzspannung zu vorhandener Spannung;:

_ong | 1450
SH= o T To7ay Y

Da die Sicherheit grofer als 1 ist, ist die Verzahnung
dauerfest ausgelegt.

275 o Fiir einen Riementrieb nach Abb. 27.85a sind
folgende Daten gegeben:

Mehrschichtriemen: ¢, ,,110 = MPa, E,, = 40 MPa
Antriebsleistung: P = 18,5kW

Antriebsdrehzahl: n; = 14501/min
Scheibendurchmesser: di, = 180 mm, dg = 355 mm
Achsabstand: e =~ 800 mm

Riemenabmessungen: b = 90mm, s = 2,5mm
Riemendichte: p = 1,2kg/ dm?3

Reibbeiwert: y = 0,4

1. Wie grofs ist die Wellenbelastung Fyy der Antriebswel-
le im Ruhezustand?

2. Ertrdgt der Riemen die maximal auftretende Span-
nung?
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Resultat:
1. Wellenbelastung im Stillstand: Fyo = 2663,8 N.
2. Maximale Riemenspannung: omax = 10 MPa.

Ausfiihrliche Losung:

1. Die erforderliche Tangentialkraft, um das Drehmoment
zu iibertragen, ist:

f_Ma_ P P ~ 185-10°-60
YT wiere 2mempore 2m- 145090
= 1354N.

Fiir die Berechnung der Trumkréfte wird der Umschlin-
gungswinkel Bibendtigt:

=0,1094 = a=6,279°

. re—re  177,5—90
SIx — = B

e
P =180—2-a =180 —2-6,279 = 167,44°.

Zugkraft im Leertrum:

F 1354
Fpp=—' = = 610N.
p 1 AT

Zugkraft im Lasttrum:
Fri = Fy+ Frp = 1354 + 610 = 1964 N.

Die Wellenbelastung im Betrieb betrdgt nach genauer
Berechnung;:

Fw = \/F%l—l—F%Z—Z-FTl-FTz-COS‘Bk

= /19642 4 6102 — 2 - 1964 - 610 - cos 167,44
= 2563 N.

Die Wellenbelastung im Betrieb betrdgt nach verein-
fachter Berechnung:

Fyw = Fry + Fra = 1964 + 610 = 2574 N.

Ein Vergleich der Ergebnisse zeigt, dass die Differenz
zwischen genauer und vereinfachter Berechnung nicht
sehr grof ist.

Im Stillstand muss der Riemen zuséatzlich um die Flieh-
kraft vorgespannt werden.

Die im Betrieb auftretende Fliehkraft betréagt:

Frp=0*-b-s-p=(rn-2m-m)*-b-s-p

2
= (0,090-271- %) -0,090-0,0025-1,2-10"3

= 50,4N.

Hinweis: Bei der Berechnung der Fliehkraft nach oben
stehender Gleichung sind die Mafieinheiten zu beach-
ten. Wenn Sie die Mafleinheiten fiir jede Variable auf-
schreiben, muss durch Kiirzen die Einheit N am Ende
herauskommen.

Beispiel: [’:’—22 cmem- % = N}

Die Wellenbelastung im Stillstand wird dann:

Fwo=Fw+2:Fpy =2563+2-50,4 = 2663,8 N.

. Die maximale Spannung im Riemen tritt im Lasttrum

an der kleinen Scheibe auf.
Zugspannung im Lasttrum:

_ Pri 1964
T bs  90-25

o = 8,73MPa.

Fliehkraftspannung (wirkt {iber die gesamte Riemen-
lange):

Fry 504

0t

Biegespannung an der kleinen Scheibe:

E,-s 40-25

4 180 = 0,55MPa.

Ob1 =

Die maximale Riemenspannung wird dann:

Omax = 01 + 0¢ + 0,1 = 8,73+ 0,22 4+ 0,55
=9,5MPa < 7, 5,y =10 MPa

Die maximale Spannung im Riemen ist etwas geringer
als die zuldssige Riemenspannung. Da in der zulds-
sigen Riemenspannung eine Sicherheit enthalten ist,
kann davon ausgegangen werden, dass der Riemen die
auftretenden Spannungen ertragt.





