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1 EinfUhrung 1

1 Einfihrung

Befindet sich ein Fahrzeug mit zwei Radern pro Achse in einer Kurvenfahrt, so mus-
sen die kurvenaulReren Rader in der gleichen Zeit einen weiteren Weg zuriicklegen
als die kurveninneren. Die Rader der gelenkten Achse miissen zudem einen weiteren
Weg zurucklegen als die Rader der ungelenkten Achse. Bild 1.1 zeigt schematisch
ein Fahrzeug in Kurvenfahrt, dessen Vorderachse gelenkt wird. Fir die Berechnung
der Raddrehzahlen wird im folgenden vereinfachend die Auslegung der Fahrzeug-
lenkung nach Ackermann [29] zugrunde gelegt. Dabei schneiden sich die verléanger-
ten Drehachsen der Vorrader in einem Punkt auf der verlangerten Drehachse der
Hinterrdder. Dieser Schnittpunkt stellt den Mittelpunkt der Kurve dar, die das Fahr-

zeug fahrt.
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Bild 1.1: Bahnradien der Fahrzeugrader bei Kurvenfahrt



2 1 EinfUhrung

Bewegt sich das Fahrzeug mit der Geschwindigkeit vg in einer Kurve mit dem Radius
rkurve SO hat es bezlglich des Kurvenmittelpunktes die Winkelgeschwindigkeit or.

_ v -1000 ( GL11 )
r

Kurve

O

Die Rader der ungelenkten Hinterachse mit der Spurbreite bya laufen auf Bahnen mit
den Radien ryaa und ryai. Im folgenden bezeichnen die Indizes HA und VA Hinter-

und Vorderachse, a und i die Kurvenaussen- und Kurveninnenbahn.

IﬁHAa = rKurve +bi ( Gl.1-2 )
' 2
Dy ( GL1-3 )

Mai = Tkurve — 2

Vorder- und Hinterachse haben den Abstand ayy. Die Spurbreite bya der Vorderach-
se ist nicht zwangslaufig identisch mit der Spurbreite der Hinterachse. Die Bahnra-

dien der gelenkten Vorderachse errechnen sich damit wie folgt:

2 Gl. 1-4
laa = \/(rKurve +b%) + aVH2 ( :
b\ ( GL1-5 )
Mai = \/(rKurve _%) +aVH2

Waren an einer angetriebenen Achse beide Rader starr miteinander verbunden, ka-
me es bei einer Kurvenfahrt also zu einer Verspannung in der Antriebsachse. Bei
Allradantrieb wirde sich durch eine starre Verbindung von gelenkter und ungelenkter
Achse bei Kurvenfahrt eine Verspannung zwischen den Achsen ergeben.
Verspannungen in einer Antriebsachse oder zwischen den Antriebsachsen beein-
trachtigen das Lenkverhalten des Fahrzeuges, da sie zu einem Moment um die
Hochachse des Fahrzeuges fiihren, welches der Lenkbewegung entgegen wirkt. Au-
Rerdem wirde infolge der Verspannung hoher Schlupf an den Reifen auftreten, was
mit einem entsprechenden Reifenverschlei? verbunden ware. SchlieRlich kénnten
starke Verspannungen auch zu Schaden im Antriebsstrang flhren.

Um bei Kurvenfahrt Verspannungen in den Antriebsachsen zu vermeiden, kommen
Ausgleichsgetriebe, auch Differenziale genannt, zum Einsatz. Differenziale sind Um-

laufgetriebe, die gemal Miller [19] entweder als Minusgetriebe mit der Standiber-
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setzung ip=-1 oder als Plusgetriebe mit der Standibersetzung i;=+0,5 bzw. ip=+2
ausgefuhrt werden kénnen. Beide Varianten sind kinematisch gleichwertig und vertei-
len das Antriebsmoment bei gerader Fahrt gleichmafig auf die beiden Rader der An-
triebsachse. Bei Kurvenfahrt ist die Verteilung aber aufgrund der Reibung im Diffe-
renzial nicht mehr gleichmafig. Das Moment am langsameren, kurveninneren Rad ist
dann héher als das Moment am schnelleren, kurvenduf3eren Rad.

Bei permanentem Allradantrieb verteilt zunachst ein Mittendifferenzial das Antriebs-
moment auf Vorder- und Hinterachse, wo dann die Achsdifferenziale die weitere Ver-
teilung auf die Antriebsrader vornehmen. Dabei muss das Mittendifferenzial im Ge-
gensatz zum Achsdifferenzial das Drehmoment aber nicht zwangslaufig gleichmaRig
auf seine beiden Ausgange aufteilen. Daher eignen sich fir Mittendifferenziale mehr

Getriebekonzepte als fur Achsdifferenziale.

Bei der Kurvenfahrt des Fahrzeuges mit der konstanten Geschwindigkeit vg sinkt die
Drehzahl der kurveninneren Rader, wahrend die Drehzahl der kurvendulReren Rader
steigt. Auch die Drehzahl der Rader an der gelenkten Achse steigt. Damit stellt sich
eine Drehzahldifferenz An zwischen kurveninneren und kurvenaufReren Radern und
zwischen den Radern der gelenkten und ungelenkten Achse ein.

Aus der Winkelgeschwindigkeit des Fahrzeuges orF und dem jeweiligen Bahnradius
kann fur jedes Rad seine Bahngeschwindigkeit, und damit in Verbindung mit dem

Raddurchmesser Drayq seine Drehzahl berechnet werden:

n =1, 96 -60 ( GL16 )
VA/HAa/i — 'VA/HAa/i D
Rad " T
AnVA/HA = nVA/HA,a _nVA/HA,i ( Gl. 1-7 )

Aus Gl. 1-1 bis GI. 1-6 lassen sich Formeln fur die direkte Berechnung der Raddreh-
zahlen zusammenstellen. Die Raddrehzahlen der ungelenkten Achse errechnen sich
nach Gl. 1-8 und GI. 1-9:

n —[r ,Pua] ve-60-1000 ( GL18 )
he e 2 Tkurve 'DRad T
n —[r _DPua) ve-60-1000 ( GL1-9 )
HA e 2 Mkurve 'DRad ‘T
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Die Raddrehzahlen der gelenkten Achse errechnen sich nach Gl. 1-10 und GI. 1-11:

2
nVA,a = \/(rKurve +b%j +aVH2 % ( Gl. 110 )
Kurve Rad
by _ 5 Ve-60-1000
Nyy: =, 1, -—| +a e Gl. 111
" \/( e 2 j v rKurve ’ DRad ‘T ( )

Bei den im Rahmen der vorliegenden Arbeit behandelten Differenzialen mit einer
Standibersetzung ip=-1 entspricht die Drehzahl des Eingangsrades der Stegdrehzahl

ns des Differenzials. Diese errechnet sich als Mittelwert der Raddrehzahlen.

n _ Mvarnaa T Nvasuaj ( GL112 )
SVA/HA = 2

Die Differenzdrehzahl an einem Mittendifferenzial bei Allradantrieb erhalt man als
Differenz der Stegdrehzahlen der beiden Achsdifferenziale. Die Stegdrehzahl am
Mittendifferenzial errechnet sich als Mittelwert der Stegdrehzahlen beider Achsdiffe-
renziale.

Ist der Raddurchmesser nicht explizit bekannt, so kann er aus den Angaben zur Rei-
fengréRe berechnet werden. Fir die Reifengréfle ist Ublicherweise die Breite (B) in
Millimetern, das prozentuale Verhéltnis der Hohe (H/B) zur Breite des Reifens, sowie
der Felgendurchmesser (R) in Zoll angegeben. Eine solche Angabe kann z.B. 185/65
R15 lauten. Dabei ist B=185mm, H/B=65 und R=15Zoll. Die Berechnungsformel fur

den Raddurchmesser [mm] lautet folgendermal3en:

D., -2B-—1_.R.254 ( GL113 )
B-100

Rad

Die am weitesten verbreitete Bauart fir Achsdifferenziale ist das Kegelraddifferenzial.
Im Rahmen dieser Arbeit wird ein neuartiges Stirnraddifferenzial vorgestellt und dem
Kegelraddifferenzial vergleichend gegenuber gestellt.

Da im Differenzial Reibung auftritt, leistet es der Ausgleichsbewegung einen gewis-
sen Widerstand. Ein MalR fir diesen Widerstand ist der Sperrwert. Ein Kapitel dieser
Arbeit widmet sich der Berechnung dieses Sperrwertes bei Stirnrad- und Kegelraddif-

ferenzialen in verschiedenen Konfigurationen.
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2 Stand der Technik

2.1 Kegelraddifferenziale

Die derzeit am weitesten verbreitete Bauart von Achsdifferenzialen ist das Kegelrad-
differenzial. Bei nahezu allen PKW und LKW kommt dieses Prinzip seit den Anfan-
gen des Automobilbaus bis heute zum Einsatz. Auch bei Schienenfahrzeugen ist es

im Einsatz.

2.1.1 Aufbau eines Kegelraddifferenzials

Bild 2.1 zeigt ein weit

verbreitetes Achsgetrie-

be mit Kegelraddiffe-

renzial. Dieses Umlauf-

a A ON -~

getriebe stellt nach Mul-

ler [19] ein ruckkehren-

des Minusgetriebe mit

der Standubersetzung

ip=-1 dar. Das Drehmo-

&

N
= i A\
| B [
| E— A + [ —

ment wird vom Schalt-

getriebeausgang bei

“‘ Anwendung in einem

frontangetriebenen

| Fahrzeug mit quer ein-

gebautem Motor Uber

ein Stirnrad (1) in den

Differenzialkorb (2) ein-
Bild 2.1: Typisches Kegelraddifferenzial geleitet. Bei heckgetrie-
benen Fahrzeugen oder Fahrzeugen mit Frontantrieb und langs eingebautem Motor
kommt anstelle des Stirnrades (1) ein Hypoidrad zum Einsatz. Der Differenzialkorb
(2) Ubertragt das Drehmoment an einen Bolzen (3) und bildet zusammen mit diesem
den Steg des Umlaufgetriebes. Auf dem Bolzen sitzen zwei Ausgleichskegelrader
(4), die das Drehmoment auf die beiden Achswellenrader (5) aufteilen. Die Aus-

gleichsrader stellen die Planeten des Umlaufgetriebes dar. Die Achswellenrader kén-
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nen als zwei Sonnenrader betrachtet werden. Bei Konstruktionen mit mehr als zwei
Ausgleichsradern kommt anstelle des Bolzens (3) eine meist mehrteilige, sternférmi-
ge Zapfenkonstruktion zum Einsatz. Von den Achswellenrddern gelangt das aufge-
teilte Drehmoment Uiber Steckwellen an die beiden Antriebsrader.

Der Differenzialkorb ist in der Regel eine massive Gusskonstruktion. Bei Differenzia-
len mit zwei Ausgleichskegelradern ist der Korb meist einteilig ausgefiihrt. Er weist
dann seitliche Offnungen auf, die groR genug sind, um die Kegelrader einfiigen zu
kénnen. Diese Offnungen stellen eine strukturelle Schwachstelle dar. Bei Differenzia-
len mit mehr als zwei Ausgleichsradern wird der Korb zweiteilig ausgefuhrt. Die Er-
héhung der Anzahl der Ausgleichsrader senkt die Belastung in den einzelnen Zahn-
eingriffen des Ausgleichs und erlaubt damit ein insgesamt héheres Ubertragbares
Drehmoment.

Ausgleichs- und Achswellenkegelrader sind raumlich in einer Kugel angeordnet. Die
Auflageflachen der Kegelréder sind daher meist ebenfalls kugelférmig ausgebildet.
Insbesondere die Achswellenrédder werden aber auch mit ebenen Auflageflachen
ausgefilhrt. Bedingt durch die Kegelradverzahnung wirken Axialkrafte tGber die Aufla-
geflachen der Kegelrader auf den Korb ein. Meistens ist eine Gleitlagerung der Ke-
gelrader ausreichend, um diese Axialkrafte aufnehmen zu kénnen. In Spezialfallen
kommen aber auch Axialwélzlager in den Auflageflachen der Kegelrdder zum Ein-
satz.

Bei Einsatz des Kegelraddifferenzials als Mittendifferenzial kann durch unterschiedli-
che Zahnezahlen an den Kegelrddern (5) der Ausgangswellen eine von —1 abwei-
chende Standibersetzung realisiert werden. Dies ermdglicht eine ungleichmaRige

Drehmomentverteilung zwischen den Antriebsachsen.

2.1.2 Drehzahlen und Kréfte im Kegelraddifferenzial

Relativbewegungen treten in solch einem Kegelraddifferenzial nur auf, wenn zwi-
schen den angetriebenen Radern der Achse eine Drehzahldifferenz (An) besteht.
Sind die Drehzahlen von kurvenauf3eren und kurveninneren Rad bekannt (Gl. 1-8 bis
Gl. 1-11), so kann man jeweils fiir einen Punkt auf dem mittleren Walzkreisradius
rw2,a bzW. ry2; eines Achswellenrades (Bild 2.2) seine Geschwindigkeit vp 5 bzw. vp;in
Umfangsrichtung berechnen (Gl. 2-1). Die Drehzahlen der Achswellenrader nz , bzw.

nz; sind identisch mit den jeweiligen Raddrehzahlen. Bei einem Mittendifferenzial
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entspricht ny; der mittleren Drehzahl der ungelenkten Achse, n;, der mittleren Dreh-

zahl der gelenkten Achse.

_ Twoari " Noai ( GL21 )

V] L=
Pali 30-1000

Die Geschwindigkeitsdifferenz Av lasst sich mit Gl. 2-1 in Abhangigkeit der Achswel-
lenraddrehzahlen n; ; und ny; darstellen:

T
Av = Vpa = Vp = m‘(rwz,a "Nya =Ty 'nz,i) ( GlL22 )

Das Ausgleichsrad befindet sich mit beiden Achswellenradern im Eingriff. In den Be-
rihrpunkten P; und P, der mittleren Walzkreise der Achswellenrader und des Aus-
gleichsrades liegt jeweils am Achswellen- und Ausgleichsrad die gleiche Umfangsge-
schwindigkeit vp; bzw. vp, vor. Der mit dem Steg fest verbundene Mittelpunkt des
Ausgleichsradwalzkreises My lauft mit der mittleren Geschwindigkeit vy 1 aus den
beiden Geschwindigkeiten vp; und vp ; um die Differenzialachse.

Walzkegel Ausgleichsrad  Ein - Drehzahlunterschied zwi-
schen den beiden Achswellen-
AV/2 N radern fahrt zu entsprechend
unterschiedlichen Umfangsge-
schwindigkeiten in den beiden
Beruhrpunkten. Der Geschwin-
digkeitsunterschied Av bewirkt
dann eine Drehung des Aus-
gleichskegelrades auf seinem

Bolzen um den Punkt My. Die

D : Drehachse steht senkrecht auf
ifferenzialachse

N der Verbindungslinie Pi-P, und
/ schneidet die Achse des Diffe-

Walzkegel Achswellenrad renzials.

. i ) ) Von diesem Drehpunkt aus
Bild 2.2: Drehzahlen im Kegelraddifferenzial

betrachtet, bewegen sich die
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Punkte P; und P, jeweils mit der Geschwindigkeit Av/2 auf dem mittleren Walzkreis
des Ausgleichsrades. Die Drehzahl des Ausgleichsrades auf seinem Bolzen errech-
net sich dann folgendermalen:

q.  Av-1000-30 ( GL23 )

1
2:1,m

Mit Gl. 2-2 kann schliellich die Relativdrehzahl ny des Ausgleichsrades auf seinem

Bolzen in Abhangigkeit der Raddrehzahlen angegeben werden:

(rwz,a LYl FPY 'nz,i) ( GL24 )
r.,-2

w1

n, =

Die Achswellenrader mit den Steckwellen drehen sich relativ zum Differenzialgehau-
se. Die Stegdrehzahl ns kann mit Gl. 1-12 berechnet werden. Damit betragen die Re-

lativdrehzahlen nr 5 und nr; der Achswellen gegeniiber dem Differenzialgehause:

Nelari = Naasi ~Ns ( GlL25 )

Die folgende Berechnung der Kegelradverzahnungskrafte geht von Kraftegleichge-
wichten aus, wie sie nur vorliegen, wenn das Differenzial still steht. Sobald sich die
Kegelrader drehen, tritt Reibung auf, welche die Krafte- und Momentengleichgewich-
te verandert. Fur die Abschatzung von Bauteilbeanspruchungen infolge von Verzah-
nungskraften im Differenzial genigt die Betrachtung des Ruhezustandes. Fir die
Berechnung des Sperrwertes in Kapitel 5 werden die dort benétigten Verzahnungs-
krafte eigens berechnet. Auflerdem beschranken sich die Betrachtungen im folgen-
den auf Kegelraddifferenziale mit der Standubersetzung ip=-1. Deren Achswellenra-
der weisen den gleichen Walzkreisradius ry, auf.

In der Kegelradverzahnung treten wie bei Stirnradverzahnungen Umfangs- und Ra-
dialkrafte auf. Aufgrund des Kegelwinkels treten auch bei geradverzahnten Kegelra-
dern zusatzlich Axialkrafte auf. Bild 2.3 zeigt die Krafte in den beiden Eingriffen eines
Ausgleichskegelrades mit den beiden Achswellenradern. Das Drehmoment Traq s teilt
sich auf die Anzahl der Ausgleichskegelréader (zak) auf. Die Umfangskraft Fyg wird

auf dem Radius rg Uber den Bolzen in das Ausgleichskegelrad eingeleitet.

£ _ Traax 11000 ( GL26 )
uB —

s " Zak
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Am Ausgleichskegelrad stellt sich ein Momentengleichgewicht um seine Achse ein:

FU,1i Ty = FU,1a Tt ( GL27 )

Gleichzeitig stellt sich auch ein Momentengleichgewicht um die Differenzialachse ein:

Fus *Ts = (Fusa +Fysi) Tz ( GL2-8 )

Aus Gl. 2-7 und GI. 2-8 kénnen die Umfangskrafte Fy 14 und Fy 1j am Ausgleichsrad

berechnet werden:

F —F _Fuss ( GL29 )
Uta = " U1 —
' 2.1,
F o F " In der Kegelradverzahnung
Ui
FAx,2i Walzkegel Ausgleichsrad wird als Kraftubertragungs_

punkt ein Punkt angenom-
Fua men, der auf dem Teilkegel
Fus in der Mitte der Zahnbreite
Pz liegt. Dieser Punkt hat be-

zuglich der Drehmoment-

Ubertragung im Differenzial
den Wirkradius r,. Fur die
Ubertragung der Kraft vom
Bolzen in das Ausgleichsrad

wird die Mitte der Bolzen-

Walzkegel Achswellenrad — bohrung des Ausgleichsra-

des angenommen. Diese hat
Bild 2.3: Krafte im Kegelraddifferenzial den Wirkradius rs. In der
Regel unterscheiden sich rg und ry,. Stellt man ein Kréaftegleichgewicht in Richtung
der Umfangskrafte auf, so stellt man fest, dass die Summe der Umfangskrafte Fy 14
und Fy 1 meist groRer ist als Fy g, weil ihr Wirkradius ry kleiner als rg ist. Die Diffe-
renzkraft AFy, die das Gleichgewicht herstellt, wirkt parallel zu Fyg, Fu1a und Fy 1
durch die Differenzialachse und hat dadurch keinen Einfluss auf die Drehmoment-

Ubertragung. Hat das Differenzial nur ein Ausgleichsrad, so verteilt sich die Diffe-
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renzkraft AFy Uber das Gehause auf die beiden Lager. Bei mehr als einem Aus-
gleichsrad sind die Ausgleichsrader so angeordnet, dass sich die Differenzkrafte der
einzelnen Ausgleichskegelrader gegenseitig aufheben.

Uber den Normaleingriffswinkel o, der Kegelradverzahnung und den Teilkegelwinkel
81 des Ausgleichskegelrades kénnen aus den Umfangskraften Fy 1, und Fy 4 die Ra-
dial- (Fr1ai) und Axialkrafte (Fax1ai) am geradverzahnten Ausgleichskegelrad nach
[21] berechnet werden:

F

Rtasi = Fusani -tan(ocn)-cos(81) ( Gl.210 )

FAx,1a/i = FU,1a/i 'tan(an)'Sin(81) ( GlL211 )

Die Radialkrafte Fr 12 und Fr1; sind betragsmaRig gleich, wirken aber entgegenge-
setzt zueinander. Daher heben sie sich gegenseitig auf.

Die Umfangskrafte am Ausgleichsrad wirken in entgegengesetzter Richtung auch als
Umfangskréafte auf die Achswellenrader. Die Radialkrafte am Ausgleichsrad wirken
am Achswellenrad in entgegengesetzter Richtung als Axialkrafte. Dementsprechend

wirken die Axialkrafte am Ausgleichsrad umgekehrt als Radialkrafte auf die Achswel-

lenrader:

Fozan = —Fusari ( GL212 )
Fraari = Faxiasi ( GL213 )
Faxzari = Froasi ( GlL214 )

Bei mehr als zwei Ausgleichsradern heben sich auch an den Achswellenradern die
Radialkrafte gegenseitig auf. In diesem Fall wird auch das Drehmoment tiber die Um-
fangskrafte querkraftfrei an die Achswellenrader abgegeben. Auf das Gehause wir-
ken somit aus der Ausgleichsverzahnung jeweils nur die Gesamtaxialkrafte FgesAx 1

und Fges ax 2 zuruck:

Faesaxt = Faxia + Fax ( Gl.2-15 )

Foesax2aii = Zax *Faxzar ( GlL.216 )
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2.2 Stirnraddifferenziale

Eine Alternative zu den Kegelraddifferenzialen stellen die Stirnraddifferenziale dar.
Die Bezeichnung Stirnraddifferenzial liegt in der Tatsache begriindet, dass die Aus-
gleichsrader dieses Differenzialtyps durch Stirnrédder dargestellt werden. Da in einem
Stirnraddifferenzial die Achsen aller Zahnrader parallel verlaufen, werden sie auch
als Parallelachsendifferenziale bezeichnet.

Als Achsdifferenziale kommen sie bislang aber nur in wenigen Fallen zum Einsatz. In
Allradfahrzeugen findet man sie dagegen haufig als Mittendifferenziale.

Unter den Stirnraddifferenzialen gibt es prinzipiell unterschiedliche Bauarten, von

denen im folgenden drei vorgestellt werden.

2.2.1 Stirnraddifferenzial mit Abtrieb liber zwei Sonnenrader

Wie das Kegelraddifferen-

zial stellt auch das Stirn-
raddifferenzial nach Bild 2.4

gemald Muller [19] ein rlck-

kehrendes  Minusgetriebe

“‘“. ‘é//

mit der Standibersetzung

ip=-1 dar. Das Drehmoment
wird Uber einen Flansch in
das Gehause (1) eingelei-
tet, welches (gleichzeitig
den Steg fur die Aus-
gleichsplaneten (2) bildet.
§— Die  Ausgleichsplaneten

sind paarweise angeordnet
Bild 2.4: Stirnraddifferenzial mit Abtrieb iiber Sonnenrader . . L

und stehen jeweils mitein-
ander im Eingriff. Die Verzahnung dieser Ausgleichsplaneten ist bereichsweise so
unterbrochen, dass jeweils ein Planet eines Paares zusatzlich nur mit dem rechten,
der andere Planet nur mit dem linken Sonnenrad (3) im Eingriff steht. Von den Son-
nenradern wird das gleichmalig aufgeteilte Drehmoment tber die beiden Steckwel-

len (4) an die Antriebsrader weitergeleitet.
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Bei schragverzahnten Planeten- und Sonnenradern treten Axialkrafte auf, welche die
Sonnenrader entweder gegeneinander oder gegen das Gehause driicken. Dadurch
entstehen Reibmomente, die den Sperrwert des Differenzials erhéhen. Dieses Prin-
zip kommt im Torsen T2 Differenzial [30] zum Einsatz.

Die Planeten sind im abgebildeten Differenzial auf den Zahnképfen in Stegbohrun-
gen gelagert. Es gibt aber auch Ausfiihrungen, bei denen die Planeten auf Zapfen
gelagert sind.

2.2.2 Stirnraddifferenzial mit Abtrieb iiber Steg und Sonnenrad

Das in Bild 2.5 gezeigte Stirnraddifferenzial stellt nach Muller [19] ein rickkehrendes

Plusgetriebe dar, dessen Summenwelle im Gegensatz zu den bisher vorgestellten

Differenzialen nicht der Steg, sondern das Hohlrad ist.

Dabei handelt es sich
um einen Entwurf, der
sich fur den Einsatz in
einem Fahrzeug mit

Frontantrieb und quer

eingebautem  Motor

eignet.
— Als Achsdifferenzial

muss auch dieses

Bild 2.5: Stirnraddifferenzial mit Abtrieb iiber Steg und Sonnenrad Differenzial die Uber-

setzung i34=is3=-1 zwischen den Antriebsradern aufweisen. Im Gegensatz zu den
anderen Differenzialen stellt i34 aber nicht die Standibersetzung io des Umlaufgetrie-
bes gemal Muller [19] dar, sondern i1s=1-ip. Die Standibersetzung errechnet sich
hier zu ig=ig1=1-i34=+2. Das Drehmoment wird Uber das Antriebsstirnrad in das Hohl-
rad (1) eingeleitet. Im dargestellten Entwurf bilden Antriebsstirnrad und Hohlrad eine
Einheit. Vom Hohlrad wird das Drehmoment auf die jeweils duReren Planeten (2) der
gleichmallig am Umfang angeordneten Planetenpaare verteilt. Die Planeten werden
vom Steg (3) gefiihrt. Es kAmmt jeweils ein dulerer mit einem inneren Planeten. Ein
Teil des Drehmoments wird Giber den Steg aus dem Differenzial ausgeleitet. Der rest-
liche Teil des Drehmoments wird Uber die jeweils inneren Planeten an das Sonnen-

rad (4) gefuhrt, und von dort aus dem Differenzial ausgeleitet.
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2.2.3 Planetengetriebe als Mittendifferenzial

Ist in einem allradgetriebenen Fahrzeug eine ungleichmafige Aufteilung des An-
triebsmomentes auf die Antriebsachsen erwiinscht, so eignet sich nach Miiller [19]
als Mittendifferenzial ein riickkehrendes Minusgetriebe mit einer Standibersetzung
io<-1. Das Planetengetriebe erméglicht sowohl den Drehzahlausgleich zwischen den
Differenzialausgéngen als auch die ungleichmafige Drehmomentverteilung.

In Bild 2.6 ist die Skiz-

3. b 5 ze eines Planetenge-

e
\\1§/ gl triebes in der Funktion
I | als  Mittendifferenzial
N Y X/ A\ zu sehen. Die vom Ge-
= T/\ ; — triebeausgang  kom-
Tl mende Welle (1) treibt

den Planetensteg (2)

an, der die Summen-

welle des Umlaufge-
1 4 2 triebes darstellt. Die
Bild 2.6: Planetengetriebe als Mittendifferenzial Planeten (3) verteilen
das Antriebsmoment
auf die Sonnenhohlwelle (4) und das Hohlrad (5). Da die Umfangskraft sowohl im
Eingriff Planet-Hohlrad, als auch im Eingriff Sonne-Planet gleich ist, wird das Dreh-
moment genau im Verhaltnis der Teilkreisdurchmesser bzw. Zahnezahlen von Hohl-
rad und Sonne aufgeteilt. Uber ein zweistufiges Stirnradgetriebe oder einen Ketten-
trieb kann das Drehmoment von der Sonnenwelle (4) auf eine zur Antriebswelle (1)
parallele Welle Ubertragen werden, die es dann zum Vorderachsgetriebe weiterleitet.
Das Drehmoment vom Hohlrad (5) wird koaxial zur Antriebswelle (1) aus dem Diffe-
renzial zum Hinterachsgetriebe geleitet. Denkbar ist aber auch, das Differenzial so in
den Antriebsstrang einzusetzen, dass der Abtrieb zur Vorderachse tiber das Hohlrad
und der Abtrieb zur Hinterachse Uber die Sonne erfolgt. In diesem Fall steht das gré-
Rere Drehmoment an der Vorderachse zur Verfugung.
Eine Aufteilung des Antriebsmomentes im Verhaltnis 30%:70% zwischen Vorder- und
Hinterachse lasst sich mit diesem Differenzial beispielsweise bei einer Standiiberset-

zung von ig=is5=-2,33 realisieren.
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3 Konzept des Stirnraddifferenzials mit Innenverzahnung

3.1 Aufbau, Funktion und Drehzahlen im Stirnraddifferenzial

Das Konzept dieses Differenzials (Bild 3.1) ahnelt dem des Differenzials aus Kapitel

2.2.1. Der Abtrieb erfolgt hier aber nicht Uber zwei Sonnenrader, sondern Gber zwei

Hohlrader. Dadurch wird das Drehmoment auf einem gréReren Durchmesser Uber-

tragen, was bei gleichem Radsummenmoment zu niedrigeren Umfangskraften in der

Ausgleichsverzahnung fuhrt. Bei gleicher Drehmomentkapazitat und Bauteilbean-

spruchung kommt dieses Differenzial daher mit einer geringeren Zahnbreite aus, und

kann insgesamt kompakter gebaut werden.

1 I
__3_.,: _______
5 6
2| |
=i
3 P 4
R . =

Bild 3.1: Prinzipskizze des Stirnraddiffe-

renzials mit Innenverzahnung

Bild 3.2: Ausgleichsverzahnung des Stirn-

raddifferenzials

Gemal Muller [19] stellt das Stirnraddiffe-
renzial mit Innenverzahnung ein ruckkeh-
rendes Minusgetriebe mit einer Standuber-
setzung ip=iss=-1 dar. Das Drehmoment wird
Uber das Antriebsstirnrad (1) direkt in den
Planetentrager (2) geleitet, der die Sum-
menwelle des Umlaufgetriebes darstellt. Der
Planetentrager verteilt das Drehmoment auf
die beidseitig paarweise angeordneten Pla-
neten (3 u. 4). Die Planeten eines Paares
stehen jeweils mit der halben Zahnbreite
miteinander im Eingriff. Die auleren Halften
der Planeten kdmmen mit den innenver-
zahnten Hohlradern (5 u. 6). Die Hohlrader
leiten das Drehmoment jeweils an die
Achswellen (7 u. 8) weiter.

Die Ausgleichsverzahnung des Stirnraddiffe-
renzials mit Innenverzahnung besteht somit
aus mehreren Planetenpaaren und den
Achswellenhohlradern (Bild 3.2). Die Plane-
ten eines Planetenpaares sind um eine hal-
be Zahnbreite axial versetzt angeordnet. Die
rechte Zahnhélfte des linken Planeten (3)
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eines Planetenpaares kdmmt mit der linken Halfte des rechten Planeten (4). Die linke

Zahnhalfte des linken Planeten befindet sich im Eingriff mit dem linken Achswellen-

hohlrad (5), wahrend die rechte Zahnhalfte des rechten Planeten mit dem rechten

Achswellenhohlrad (6) kdmmt.

A | }

\ v "

¥ N —
..

Bild 3.4: Abtrieb liber die Achswellenhohlrdader

Die Planeten werden mittels eines
Planetentragers (Bild 3.3) auf einer
Kreisbahn gefihrt. Zur Drehmo-
menteinleitung ist der Planetentra-
ger (2) mit dem Antriebsstirnrad (1)
verbunden. Das Antriebsstirnrad (1)
kdmmt mit dem Abtriebsritzel des
Schaltgetriebes.

Das eingeleitete Drehmoment wird
Uber die Ausgleichsplaneten an die
beiden Achswellenhohirader verteilt
(Bild 3.4). Von den Achswellenhohl-
radern (5 u. 6) werden die Radmo-
mente Uber die Achswellen (7 u. 8,
abgeschnitten) an die Antriebsrader
weitergeleitet.

Wird bei still stehendem Planeten-
trager eines der Hohlrader gedreht,
so dreht sich aufgrund der Stand-
Ubersetzung ip=-1 das andere mit
der gleichen Drehzahl in entgegen-
gesetzter Richtung.

Befindet sich das Differenzial im Be-
triebszustand "Geradeausfahrt" so
liegt keine Differenzdrehzahl An zwi-

schen den beiden Achswellenhohl-

rédern vor. Die Ausgleichsverzahnung steht relativ zum Planetentréager betrachtet

still. Wahrend einer Kurvenfahrt dreht sich das kurvenauf3ere Achswellenhohlrad

schneller als das kurveninnere. Die Differenzdrehzahl An wird durch Drehung der

Ausgleichsplaneten auf ihren Achsen ausgeglichen.



16 3 Konzept des Stirnraddifferenzials mit Innenverzahnung

Die Drehzahlen fur kurvenauferes (nna) und kurveninneres Achswellenhohlrad (ny )
entsprechen den Drehzahlen der jeweiligen Antriebsrader (Gl. 1-8 bis Gl. 1-11). Die
Drehzahlen von Antriebsstirnrad und Planetentrager, der im folgenden auch Steg
genannt wird, sind identisch, da beide Teile einen Verbund bilden. Die Stegdrehzahl
ng ist aus GI. 1-12 bekannt.

Der Eingriffspunkt H, zwischen dem Hohlrad und dem Planeten auf der kurvenaule-
ren Seite (Bild 3.5) bewegt sich mit der Geschwindigkeit v 5 auf einer Kreisbahn um
die Achse des Differenzials. Da es sich um einen Eingriffspunkt handelt, liegt dieser
Punkt sowohl auf dem Hohlrad als auch auf dem Planeten. Der Radius dieser Kreis-

bahn entspricht dabei dem Walzkreisradius beider Hohlrader (ry ).

Bild 3.5: Drehzahlen im Stirnraddifferenzial

Der entsprechende Punkt H; auf der kurveninneren Seite bewegt sich ebenfalls auf

einer Kreisbahn mit dem Radius ry 4 mit der Geschwindigkeit vy ; um diese Achse.

\V —rW'H—'TEn —rW'H—'n n +£ ( Gl. 31 )
"a " 30.1000 ™ 30.-1000 | ° -

2
voo e Ty _(n _ﬂj ( GL3-2 )
" 30.1000 M 30.1000 | S 2

Die Achse des Differenzials verlauft senkrecht zur Zeichenebene durch den Punkt

Ho. Um diese Achse dreht sich auch der Planetentrager, der im folgenden auch als
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Steg bezeichnet wird. Zwei imaginare Punkte auf dem Steg, die deckungsgleich mit
den Punkten H, und H; liegen, bewegen sich auf der Kreisbahn mit dem Radius ry 1

mit der Geschwindigkeit vs um Ho.

Vo=t ( GL33 )
30-1000

Dabei liegen zwischen den imaginaren Punkten auf dem Steg und den Eingriffspunk-

ten H, und H; jeweils die Relativgeschwindigkeiten vp 5 und vp ; vor.

Ve =V —v _fyp AN ( GL34 )
Pa ™ "Ha 7S 60.1000

lon T-AN i
Ves = Vi ~Vs = 50 1000 (ohas )

Da die Planetenachsen durch den Steg gefiuihrt werden, fihren die Relativgeschwin-
digkeiten zwischen den Eingriffspunkten und den imagindren Punkten am Steg zu
einer Drehung der Planeten um ihre Achsen. Die Drehzahlen np, und np; von kur-

venaulleren und kurveninneren Planeten um ihre Achsen errechnen sich folgender-

malien:

_ Ve, -1000 T-No Vo, -30-1000

mit: o, , Pa;‘ und op,; = 38""":np,a,i= P'a’;r - ( GL36 )

w,PH w,PH
lon - AN

Npy =—"—F1 ( GL3-7 )
) rw,PH'z

n = _Tws-AN ( GL38 )
b

| rw,PH'2

Dabei ist rypn der Walzkreisradius der Planeten im Eingriff zwischen Planet und
Hohlrad. Die Drehzahlen der Planeten sind also entgegengesetzt gleich. Da das
Verhaltnis der Walzkreise von zwei kdmmenden Zahnradern gleich deren Zahne-
zahlverhaltnis ist, lasst sich die Planetendrehzahl auch folgendermalen formulieren:

Z,-An Gl. 3-9
Np; = TMpy = 7 .2 ( )
P
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3.2 Kréfte in der Ausgleichsverzahnung

Die Betrachtung der Krafte erfolgt an einem Planetenpaar (Bild 3.6). Dabei wird zu-
nachst die Reibung im Differenzial nicht berucksichtigt. Die Betrachtung gilt daher
streng genommen nur bei Stillstand der Ausgleichsverzahnung. Dennoch kénnen so
die wirkenden Kréfte fur die Dimensionierung der Bauteile im Differenzial berechnet
werden. Zur Sperrwertberechnung (Kapitel 5) werden die dort benétigten Krafte unter
Bericksichtigung der Reibung genauer berechnet.

Der Planet 1 ist in Kraftibertragungsrichtung des Differenzials nach dem Planet 2
angeordnet. Hohlrad 1 befindet sich in Eingriff mit Planet 1, Hohlrad 2 kdmmt mit
Planet 2.

waﬁgbertragungsrichtu,)g

Bild 3.6: Benennung der Planeten und Hohlrader fiir Kriaftebetrachtung

Krafte treten im Eingriff zwischen den Planeten eines Planetenpaares und im Eingriff
zwischen den einzelnen Planeten einer Seite und dem entsprechenden Hohlrad auf
(Bild 3.7). Dabei handelt es sich zunachst um Krafte, die normal zur Zahnflanke wir-
ken. Da die Ausgleichsverzahnung geradverzahnt ist, entstehen keine Axialkrafte.
Die Kraft Fyy ist die Verzahnungsnormalkraft im Eingriff Planet 1 Hohlrad 1, die auf
den Planet 1 wirkt. Fy> wirkt entsprechend auf den Planet 2. Die Krafte Fpq und Fp;
entsprechen der Verzahnungsnormalkraft im Eingriff zwischen Planet 1 und Planet 2,
wobei Fp¢ auf den Planeten 1 wirkt, und Fp; auf den Planeten 2. Die Krafte F4 und F»

sind die jeweils auf Planet 1 und Planet 2 wirkenden resultierenden Kréafte aus Fy;s
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und Fp1 bzw. Fyz und Fp,. Die Berechnung der Krafte erfolgt jeweils in einem lokalen
kartesischen Koordinatensystem (x1,y1 bzw. X2,y2). Die z-Achsen dieser Koordinaten-
systeme fallen mit der Achse des Differenzials zusammen. Die x-Achse zeigt jeweils
in Umfangsrichtung. Damit sind die y-Achsen der beiden Koordinatensysteme radial

ausgerichtet.

/XQ" + \
|

-

Bild 3.7: Krafte im Stirnraddifferenzial

Als Basis fur die Bestimmung aller Krafte im Differenzial wird zunachst die Umfangs-
kraft Fy pn fur einen Eingriff Planet-Hohlrad aus dem Radsummenmoment Trag s be-
rechnet. Das Radsummenmoment entspricht dem Eingangsmoment, da die Betrach-
tung am still stehenden Differenzial erfolgt, und dabei kein Sperrwert auftritt. Es wird
angenommen, dass sich die Last gleichmaRig auf die Anzahl zap der Planetenpaare
des Stirnraddifferenzials verteilt.

Trag> 1000 ( GL3-10 )
T VH1x T "H2x
TwPH +aPH)'2'ZAP

w

FU,PH = (



20 3 Konzept des Stirnraddifferenzials mit Innenverzahnung

Fupn stellt die x-Komponente sowohl fur Fyq als auch Fy dar. Die Verzahnungsnor-
malkrafte Fyy und Fu2 sind gleich gro® und kédnnen aus der Umfangskraft Fy py wie

folgt berechnet werden:

F
F, =F,= U,PH ( GL3-11 )

Die y-Komponenten der Verzahnungsnormalkrafte Fy1 und Fuy erhalt man folgen-

dermafien:

Fuy =Fizy = —Fupn 'tan(aw,PH) ( G312 )

Das Momentengleichgewicht fur einen Planeten um seine Drehachse liefert nun die

Umfangskraft Fy pp fir den Eingriff Planet-Planet:

N PH Gl. 3-13
FU,PP = FU,PH - ( )
rw,PP

Die Verzahnungsnormalkrafte Fpy und Fp, sind betragsmaRig gleich, wirken aber ge-

geneinander (Bild 3.7):

F
|FP1| _ |FP2| _ upP ( GL314 )
cos( oty pp )

Um die Verzahnungskrafte Fp1 und Fp; in ihren x- und y-Komponenten darstellen zu
kénnen, missen zuvor einige Winkel berechnet werden.
Der Winkel ¢ ist die Halfte des Winkels, der durch die beiden Linien ausgehend von

der Differenzialachse durch die beiden Planetenachsen (Bild 3.7) gebildet wird.

(p:arcsin(zai) ( GL3-15 )

“3py

Die Kraftwirkungslinie von Fps und Fp, schneidet die x-Achse des lokalen Koordina-

tensystems 1 unter dem Winkel y1:

7, =180°=(90°+¢) — o, pp =90°— @ — 1, pp ( G316 )
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Der Winkel, unter dem die Kraftwirkungslinie von Fp4 und Fp; die x-Achse des lokalen

Koordinatensystems 2 schneidet, wird mit y, bezeichnet:

72 =90°+ ¢ -0, pp ( GL3417 )
Die x- und y-Komponente der Kraft Fpy kbnnen nun wie folgt berechnet werden:

Forx = |Fos|-cOS(74) ( GL3-18 )
Fory = —|Fes|-sin(v,) ( GL3419 )
Die x- und y-Komponente der Kraft Fp, errechnen sich folgendermal3en:

Foox = —[Fos| -cOS(7,) ( GL3-20 )

Fosy = |Fes| -sin(v,) ( G321 )

Aus den einzelnen Kraftkomponenten lassen sich nun fur Planet 1 und Planet 2 die

Komponenten der resultierenden Krafte berechnen:

Fiy = Fix +Forx ( GL3-22 )
F., =Fuy +Fory ( G323 )
Fox = Friax + ooy ( GL3-24 )
Foy =Fuy +Foay ( GL3-25 )
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Die Betrage der resultierenden Kréfte errechnen sich wie folgt:

F,=F,+F,’ ( Gl.3-26 )

F, =R, +Fy,° ( GL3-27 )

Die Komponenten Fxq2 (Bild 3.8) der Verzahnungsnormalkréfte aus den Eingriffen
Planet-Hohlrad (Fu1/2) und Planet-Planet (Fp12) senkrecht zur Resultierenden aus
diesen Kraften (F42) sind jeweils betragsmaRig gleich gro3, wirken aber in entgegen-
gesetzte Richtungen. Damit heben sie sich in der Kraftebilanz gegenseitig auf.

Im Stirnraddifferenzial lie-
gen die Eingriffe Planet-
Hohlrad und Planet-Planet
in parallelen Ebenen, die
um den Betrag bk versetzt
sind. Dadurch bilden die
beiden senkrechten Kom-

ponenten Fgq, ein Krafte-

paar welches ein Drehmo-

ment um eine zur resultie-

renden Bolzenkraft paralle-

Bild 3.8: Entstehung des Kippmomentes am Planeten

len Achse bewirkt. Da die
Kraftwirkungslinie der resultierenden Bolzenkraft senkrecht zur Achse der Planeten-
bolzen steht, fuhrt dieses Drehmoment zu einem Verkippen der Planeten auf ihren
Bolzen. Das Drehmoment stellt damit ein Kippmoment dar.

Aus Bild 3.7 ist ersichtlich, dass die Krafte Fy1 und F, (GI. 3-11) die x-Achsen |hrer
lokalen Koordinatensysteme 1 und 2 jeweils unter dem Betriebseingriffswinkel o, pH
schneiden. Die Winkel o4 und a», unter denen die Resultierenden F¢ und F; die je-
weiligen x-Achsen schneiden, errechnen sich aus den x- und y-Komponenten von F;
und F,, die aus Gl. 3-22 bis GI. 3-25 bekannt sind.

F1/2,yj ( G328 )

Oly/p = arctan(
1/2,x
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Die Winkel ok1 und ak2 zwischen den Kraften Fy1 und F4 bzw. F4o und F» lassen sich

als Summe aus a2 und dem Betrag des Betriebseingriffswinkels o py berechnen.

ka2 = “11/2 +‘(XW,PHH ( GI.3-29 )

Die Kippkraft Fk1/2 errechnet sich dann folgendermaf3en:

Fei2 = H1/2'Sin(aK1/2) ( GI.3-30 )

In Verbindung mit dem Abstand Irk der beiden Ebenen, in denen die Krafte Fyq2 und
Fp12 wirken, kann aus Fkq, das Kippmoment Mk, fir die Planeten 1 und 2 berech-

net werden.

M2 = Feuz -l ( G331 )

3.3 Zahnezahlbedingung

Damit das Differenzial montierbar ist, muss die Ausgleichsverzahnung eine Zahne-
zahlbedingung erfillen. Da es sich im Sinne von Muller [19] beim Stirnraddifferenzial

um ein Minusgetriebe handelt, lautet die entsprechende Zahnezahlbedingung:

2| + (210 ( GL3-32 )

=ganze Zahl
ZAP

Dabei stellen zy1 und z42 die Zahnezahlen der beiden Hohlrdder in der Ausgleichs-
verzahnung dar. Die Zahnezahlen zy; und zy; sind fir ein Achsdifferenzial mit gleich-
maRiger Drehmomentverteilung identisch. Fir ein Mittendifferenzial kbnnen sie sich
unterscheiden, weil fur eine ungleichmallige Drehmomentverteilung zwischen den
Antriebsachsen die Standiubersetzung ip<-1 sein kann. Die Anzahl der gleichmaRig

am Umfang verteilten Planetenradsatze ist mit zap angegeben.
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4 Die Erprobungsdifferenziale

4.1 Vorgaben zur Auslegung der Erprobungsdifferenziale

Um das Stirnraddifferenzial mit méglichst geringem Aufwand erproben zu kénnen,
wird es so konstruiert, dass es im Austausch gegen das Kegelraddifferenzial in ein
Seriengetriebe eingebaut werden kann.

Dabei handelt es sich um ein Getriebe fiir Fahrzeuge mit Frontantrieb und quer ein-
gebautem Motor. Das Differenzial ist dabei als letzte Stufe in das Schaltgetriebe in-
tegriert. Dieses Getriebe kommt bei Opel angefangen vom Corsa bis hin zum Vectra
in allen Fahrzeugmodellen zum Einsatz, deren Motor ein maximales Drehmoment
von 170Nm nicht Uberschreitet. Das Referenzgetriebe wird bei Opel mit einer Stiick-
zahl von Uber 1 Million pro Jahr produziert.

Zugunsten der Kompatibilitdt mit diesem Seriengetriebe wird das konstruktive Poten-
zial des Stirnraddifferenzials hinsichtlich axialem Bauraumbedarf (Bild 4.13) nicht
ausgeschopft, da das an sich sehr kompakte Differenzial Uber den rechten Lagerde-
ckel den vorhandenen Bauraum ausfullen muss.

Zum Einsatz des Stirnraddifferenzials im Seriengetriebe missen lediglich Steckwel-
len mit gednderten Langen und Wellendurchmessern angefertigt werden. Die geén-
derten Langen der Steckwellen sind erforderlich, damit im Stirnraddifferenzial zwei
identische Hohlrader eingesetzt werden kénnen. Da fur das Stirnraddifferenzial die
gleichen Kegelrollenlager zum Einsatz kommen sollen, wie beim Seriendifferenzial
wird aufgrund der geringeren Wandstarke des Blechdeckels im Vergleich zum Guss-
korb bei gleichem Auflendurchmesser des Lagersitzes die Lagerbohrung fur die
Steckwellen gréRer. Daher missen die Durchmesser der Steckwellen im Bereich der
Deckeldurchfiihrung entsprechend vergréRert werden.

Die Tragfahigkeit des Stirnraddifferenzials orientiert sich an der Tragfahigkeit des
Seriengetriebes. Das Stirnraddifferenzial mit Innenverzahnung nutzt den in radialer
Richtung durch das Antriebsstirnrad festgelegten Bauraum optimal aus. Dadurch tre-
ten im Vergleich zu den anderen Differenzialkonzepten deutlich niedrigere Umfangs-
krafte auf. Bei gleicher Drehmomentkapazitat und Bauteilbeanspruchung erfordert
die Ausgleichsverzahnung damit geringere Zahnbreiten. Als Konsequenz daraus
kann das Stirnraddifferenzial entsprechend schmaler gebaut werden als ein her-

kommliches Differenzial.
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Eine Auflage fur die Bewilligung des Forschungsvorhabens sieht vor, méglichst viele
Bauteile des Stirnraddifferenzials so zu gestalten, dass sie umformtechnisch aus ei-
nem Stahlwerkstoff herstellbar sind. Bei entsprechend hoher Stiickzahl kénnen die
Bauteile des Stirnraddifferenzials fur einen Serieneinsatz dann auch kostengiinstig

hergestellt werden.

4.2 Verzahnungsauslegung

4.2.1 Berechnung der Tragfahigkeit des Referenzdifferenzials

Als Basis fur die Auslegung der Ausgleichsverzahnung des Stirnraddifferenzials wird
die Tragfahigkeit des Kegelraddifferenzials aus dem Seriengetriebe ermittelt. Das
maximal Ubertragbare Drehmoment des Referenzdifferenzials wird mit 1770Nm am
Getriebeeingang angegeben. Im 1. Gang liegt damit an der Antriebsachse ein Rad-
summenmoment von ca. 2400Nm an. Das Stirnraddifferenzial wird so ausgelegt,
dass dessen Tragfahigkeit in etwa der des Kegelraddifferenzials entspricht. Fir die
Tragfahigkeitsberechnung wird allerdings nicht mit dem maximal Ubertragbaren
Drehmoment gerechnet, sondern mit einem aquivalenten Drehmoment [21], welches

aus einem Prifstandsprogramm (Tabelle 1) fir das Referenzgetriebe abgeleitet wird.

Gang| Zeit] Achsdrehzahl] Achsmoment Lastspielzahl T pro Eingriff
[min] [U/min] [Nm]] Ausgleichsrad] Achswellenrad] Achswellenrad

1 60 215 2298 867 600 575

2] 1200 376 1317 17333 12000 329

3| 3000 568 872 43333 30000 218

4] 8400 716 691 121333 84000 173

5] 7800 827 598 112667 78000 150

R 60 138 2039 867 600 510

I—h [h] neq1 r~|eq2 Teq [Nm]

342 296400 205200 308

Tabelle 1: Priifstandsprogramm 1. - 5. Gang + Riickwértsgang

Das gesamte aquivalente Antriebsmoment am Differenzial betragt 1234Nm. Da sich
im Kegelraddifferenzial das Drehmoment auf vier Zahneingriffe verteilt, errechnet
sich pro Eingriff das aquivalente Moment zu 308Nm. Mit dem Kegelradnormpro-
gramm KNplus [01] werden nach 1ISO10300 [12] die Sicherheiten gegen Ful3bruch
und Griibchen auf der Flanke fir die Kegelrader des Referenzdifferenzials bei die-
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sem aquivalenten Drehmoment berechnet. Fir die Berechnung der Lastspielzahlen
an den Ausgleichs- und Achswellenradern wird dabei eine Drehzahldifferenz von
10U/min zwischen linker und rechter Seite des Differenzials angenommen.

Am Stirnraddifferenzial mit 3 Planetenpaaren verteilt sich das Antriebsmoment auf 6
Zahneingriffe an den beiden Hohlradern. Damit ergibt sich pro Eingriff am Hohlrad
ein aquivalentes Drehmoment von 205,7Nm. In der Tragfahigkeitsberechnung wird
der Werkstoff 15NiCr13 (1.5752) mit einer Flankendauerfestigkeit onim Vvon
1650N/mm? und einer FuRdauerfestigkeit orim von 550N/mm? angesetzt. Als Ergeb-
nis liefert die Tragfahigkeitsrechnung Sicherheiten gegen Gribchen auf der Flanke
und gegen Zahnful3bruch. Demnach betragt die Sicherheit gegen Grilbchen Sy am
Kegelraddifferenzial 0,54 am Ritzel und 0,56 am Rad. Die Sicherheit gegen Fuf3-
bruch Sr liegt am Ritzel bei 0,78, am Rad bei 0,87.

4.2.2 Ausnutzung des Bauraums

Der HohlradaufRendurchmesser wird durch das Stirnrad der Eingangsverzahnung
begrenzt. Dabei soll nach Barth [03] die Kranzdicke des Antriebsstirnrades etwa 2,5
m; betragen, um die Fuldtragfahigkeit dieser Verzahnung nicht zu gefahrden. Nach
Schubert [27] soll die Radkranzdicke bei Hohlradern zwischen 3,0 m¢und 5,5 m lie-
gen. Fur die Kranzdicke des Hohlrades im Stirnraddifferenzial wird aber als Richtwert
etwa 2,0 m; als ausreichend erachtet, da die Verzahnung eine geringe Breite auf-
weist und einseitig fest mit dem scheibenférmigen Radkérper des Hohlrades verbun-
den ist. Dies gewahrleistet trotz der geringen Radkranzdicke eine ausreichende Stei-
figkeit. Durch die Wahl eines Verzahnungsmoduls und eines Bezugsprofils kann ein
vorlaufiger Teilkreisdurchmesser fiir das Hohlrad festgelegt werden. Mit diesem vor-
laufigen Teilkreisdurchmesser und dem Stirnmodul ergibt sich eine vorlaufige Zahne-
zahl. Diese muss auf einen ganzzahligen Wert gerundet werden. Mit dieser Zahne-
zahl kann dann ein realer Teilkreisdurchmesser berechnet werden. Die Zahnezahl
des Hohlrades muss der Zdhnezahlbedingung (Gl. 3-32) genligen. Falls die Zahne-
zahlbedingung nicht erfullt ist, muss die Zahnezahl am Hohlrad entsprechend redu-
Ziert werden.

Fur das angestrebte Fertigungsverfahren Taumelpressen wird bei der Verzahnungs-
auswahl eine Verzahnung mit kleinem Modul gegeniber einer Verzahnung mit gro-

Rem Modul bevorzugt, da bei der kleinmoduligen Verzahnung der Umformgrad ge-
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ringer ist. Die Verzahnung muss auflerdem frei von Unterschnitt sein. Dementspre-
chend wird auch die Profilverschiebung ausgefuhrt.

Der maximale Planetenkopfkreisdurchmesser wird durch die Platzverhaltnisse im
Planetentrager begrenzt. Um die Stabilitdt des Planetentragers zu gewahrleisten,
muss zwischen zwei Planetenpaaren ein gewisser Abstand bleiben. Bei der Ausfiih-
rung des Planetentrdgers in Blechbauweise ist dabei zu beachten, dass zwischen
zwei Planetenpaaren fur die umformgerechte Gestaltung des Steges mehr Platz er-
forderlich ist, als bei der Massivausfiihrung. Fir die Beanspruchung der Planetenla-
ger ist es gunstig, den Planetendurchmesser so gro3 wie méglich zu wahlen. Da-
durch sinkt zum einen die Ubersetzung in der Ausgleichsverzahnung, was zu einer
niedrigeren Planetendrehzahl fuhrt. Zum anderen erlaubt der gréRere Planeten-
durchmesser auch einen grél3eren Lagerdurchmesser mit einer entsprechend gerin-
geren Pressung. Bei Lagerung des Planeten auf einem Zapfen ist auf eine ausrei-

chende Kranzdicke zu achten [03].

4.2.3 Festlegung der Verzahnungsdaten

Die Verzahnungstragfahigkeit kann durch zahlreiche Geometrieparameter beeinflusst
werden. Dabei lasst sich meist der Einfluss eines Parameters auf die Tragfahigkeit
zumindest qualitativ durch Uberlegung voraussagen. Uberlagert man aber gleichzei-
tig die Anderung an mehreren Parametern, so ist das Resultat schon nicht mehr ab-
sehbar. Missen dann noch Randbedingungen beachtet werden, die von der Verzah-
nungsgeometrie abhangen, sich aber an anderer Stelle wie z.B. in der Lagerbean-
spruchung auswirken, so ist die Unterstlitzung durch einen Computer bei der Suche
nach einer optimalen Lésung unabdingbar. Angesichts der hohen Rechenleistung,
die heute ein handelsiblicher PC zur Verfigung stellt, kann innerhalb kurzer Zeit fur
sehr viele Verzahnungsvarianten eine Tragfahigkeitsberechnung durchgefiihrt wer-
den. Unter Anwendung bestimmter Kriterien wird dann aus der Menge aller Lésun-
gen die beste ausgewahlt.

Zur Bestimmung der am besten geeigneten Verzahnung fir das Stirnraddifferenzial
wurden daher Tragfahigkeitsberechnungen fir Gber 1300 Verzahnungsvarianten
durchgefiihrt. Dabei wurden unter anderem die Zahnezahl, der Modul, der Eingriffs-

winkel und die Profilverschiebung variiert.
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Der Modul wurde zwischen 2,0mm und 4,0mm variiert. Hinsichtlich Fu3- und Flan-
kentragfahigkeit schneidet erwartungsgemal eine Verzahnung mit groflem Modul
und geringer Zahnezahl am besten ab. Bild 4.1 zeigt so eine Verzahnung mit einem

Eingriffswinkel von 20°, Modul 4,0mm und den Zahnezahlen 10 am Planet und 33

am Hohlrad.
Emgmrr Planet - Planet Elngrlff Planet - Hohlrad

chritl Rod 1 und 2 mne4.0000  aln=20.0000 0=44.29 mm chrill Rod | und 2 mn =4.0000 olax20.0000 0=45.00 mm
Forin Laver zohnung V=7.400 foch bel=.0000 Fortn lgverzohnung V=7.400 foch =.0000
Rod It z—TO. do=51.632 mm Rod 2¢ z=10. do=51.632 mm Rod 1+ 2210, 51,552 mm Rod 2 z=-33. do=-130.677mm
db=37.588 mm h =7.505 mm db=37.588 mm h =7.505  mm db=37.588 mm h =7.465  mm db=-124.039mm h =6.538  mm
x =.7000 ow=-.061  um x =.7000 ow=-.061  um x =.7000 ow=-.061 um x =-.7000 ow=.108  um
q =.000 mm q =.000 mm q =.000 mm q =.000 mm

Bild 4.1: Verzahnung mit Modul 4,0mm

Da die Verzahnung aber umformtechnisch hergestellt werden soll, und bereits Ver-
zahnungen mit dem kleinsten Modul von 2,0mm die Tragfahigkeitswerte des Kegel-
raddifferenzials Ubertreffen, konzentriert sich die Auswahl auf eine Verzahnung mit
Modul 2,0mm. Hinzu kommt, dass die Verzahnungen mit groRem Modul kleinere
Planetenbohrungen erméglichen, was sich unginstig auf die Pressung im Planeten-
gleitlager auswirkt.

Unter Beriicksichtigung aller Randbedingungen stellt schlieBlich eine Verzahnung mit
dem Modul m,=2,0mm und den Zahnezahlen zp=17 (Planet) und z4=72 (Hohlrad) bei
einem Eingriffswinkel von «,=20° und einer Profilverschiebung xp/xy=0,7/-0,7 den
besten Kompromiss fiir den Einsatz im Stirnraddifferenzial dar (Bild 4.2) [10]. In den
Tragfahigkeitsberechnungen wird fir die Planeten und Hohlrdder des Stirnraddiffe-
renzials der Werkstoff 16MnCr5 (1.7131) mit einer Flankendauerfestigkeit onjim von

1460N/mm? und einer FuRdauerfestigkeit orjim von 430N/mm? angesetzt.
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FVA-Stirnradp. ST_})Ius 3.3b2 FZG TU-Minchen FVA-Stirnradp. ST_})Ius 3.3b2 FZG TU-Minchen

SDI P546 m20z1 SDI P546 m20z1

Eingriff Planet - Hohlrad Eingriff Planet - Planet

Stirnschnitt Rad 1 und 2 mn=2.0000 aln=20.0000 a=55.00 mm Stirnschnitt Rad 1 und 2 mn=2.0000 aln=20.0000 a=36.31 mm
Fertigverzahnung V=6.800 fach bet= .0000 Fertigverzahnung V=6.800 fach bet= .0000

Rad 1:  2z=17 da=40.300 mm Rad2: 2z=-72 da=-143.050 mm Rad 1:  z=17 da=40.300 mm Rad2: z=17 da=40.300 mm
db=31.950 mmh = 4.339 mm db=-135.316 mmh= 3.998 mm db=31.950 mmh= 4.339 mm db=31.950 mmh= 4339 mm
x = .7000 aw=-.061 um x= -7000 aw=.108 um x=.7000 aw=-.061 um x = .7000 aw=-.061 um
q=.000 mm q=.000 mm

Bild 4.2: Ausgleichsverzahnung

Die Eingriffe zwischen Planet und Hohlrad sowie zwischen zwei Planeten werden
separat ausgewertet. Bei einer Breite der Planeten von 8mm und einer Verzahnungs-
tiefe von 5mm an den Hohlradern betragt in beiden Eingriffen die gemeinsam genutz-
te Zahnbreite 4mm. Die Verzahnung weist im Eingriff Planet-Hohlrad (PH) eine Griib-
chensicherheit von 1,01 am Ritzel und 1,05 am Hohlrad auf. Die Sicherheiten gegen
FuBlbruch liegen bei 0,99 fur das Ritzel und 0,95 bzw. 1,65 nach FVA 45 I/l fur das
Hohlrad. Im Eingriff Planet-Planet (PP) betragt die Griibchensicherheit 0,73, die Si-
cherheit gegen FuBbruch 1,0. In Tabelle 2 sind die Sicherheiten der Verzahnungen
von Kegelrad- und Stirnraddifferenzial zum Vergleich gegenibergestellt. Die Sicher-
heiten am Stirnraddifferenzial Ubertreffen in allen Punkten die Sicherheiten am Ke-

gelraddifferenzial. Damit liegen am Stirnraddifferenzial noch Sicherheitsreserven vor.

Kegelraddifferenzial Stirnraddifferenzial
(ISO10300) (DIN3990)
FuBsicherheit Ritzel 0,78 0,99 (PH) /1,0 (PP)
Sk Rad 0,87 0,95 bzw. 1,65 FVA 45 I/l (PH)
Flankensicherheit Ritzel 0,54 1,01 (PH) /0,73 (PP)
SH Rad 0,56 1,05 (PH)

Tabelle 2: Gegeniiberstellung der Sicherheiten am Kegelrad- und Stirnraddifferenzial
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4.3 Lagerung der Planeten

Fur die Lagerung der Planeten gibt es im wesentlichen drei Konzepte. Die linke Dar-
stellung in Bild 4.3 zeigt Planeten, die in einer Bohrung auf lhren Zahnképfen gela-
gert sind. Die Planeten kénnen aber auch mit einer Lagerbohrung ausgefuhrt und auf

einem Zapfen gelagert werden (Bild 4.3, Mitte).

Bild 4.3: Planetenlagerungsarten

Bei diesen beiden Konzepten entspricht die Lagerbreite (b) der Zahnbreite der Plane-
ten. Da die resultierenden Kréfte (F) aus den Verzahnungskréaften in etwa mittig auf
die Lagerflachen wirken, entsteht kein zusatzliches Kippmoment (Mg ). Obwohl der
Lagerdurchmesser (d.) bei der linken Variante gréRer ist, als bei der mittleren, ist die
Flachenpressung bei der mittleren Variante geringer. In der geschlossenen ringfér-
migen Gleitlagerflache auf einem Lagerzapfen ist die rechnerische Kontaktflache
deutlich gréRer als bei Lagerung der Planeten auf lhren Zahnkdpfen. Dies gilt auch
noch bei der Annahme, dass sich die Last auf mehrere Zahnkdpfe verteilt. Dement-
sprechend geringer ist Pressung in der ringférmigen Zapfengleitflache.

Eine weiteres Konzept (Bild 4.3, rechts) sieht vor, die Planeten mit Zapfen zu verse-
hen, und damit in entsprechenden Bohrungen auf dem Planetentrager zu lagern.
Dabei entspricht die Lagerbreite allerdings nur der Wandstarke des Planetentragers.
Die Lager sind damit nur halb so breit wie bei den beiden anderen Konzepten. Der
Lagerdurchmesser (d,) ist bei dieser Variante etwas gréRer als bei der mittleren, und
kann dadurch den Nachteil der geringeren Lagerbreite teilweise kompensieren. Hin-
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zu kommt aber, dass die Wirkungslinie der resultierenden Lagerkraft (F) um den He-
belarm (h) versetzt zur Mitte der Lagerflache verlauft. Die Lagerung muss damit das
zusatzlich wirkende Kippmoment (Mg ) aufnehmen. Die Beanspruchung der Lager-
flachen ist beim dritten Konzept insgesamt héher als beim zweiten. Dennoch kann
das dritte Konzept Vorteile bei den Fertigungskosten aufweisen.

Fur die Erprobungsdifferenziale wird die Lagerung nach Bild 4.3, Mitte gewahlt. Die-
se Lagerung orientiert sich an der Serienlésung des Kegelraddifferenzials, bei dem
die Ausgleichskegelrader in ahnlicher Weise auf einem Bolzen gleitgelagert sind. Wie
aus Tabelle 3 hervorgeht, treten in den Gleitlagern relativ hohe Pressungen bei nied-
rigen Drehzahlen auf [10]. Die Sommerfeldzahlen liegen um mehrere GréRenordun-
gen jenseits der Grenzen fir problemlosen Gleitlagerbetrieb im Schwerlastbereich
[20]. Daher ist davon auszugehen, dass der Olfilm bei héheren Lasten die Reibpart-
ner nicht mehr trennt und somit Grenzreibung bzw. Festkérperreibung auftritt. Dem-
entsprechend missen die Zapfenoberflache und die Planetenbohrung besonders

glatt und verschleil3fest sein.

Kegelraddifferenzial | Stirnraddifferenzial
mittlere Pressung N/mm? 145 77
Sommerfeldzahl - 105672 4980
Gleitgeschwindigkeit m/s 0,03 0,11
Reibleistung W 112 103

Tabelle 3: Lagerbetriebsdaten (Radsummenmoment 2400Nm, An 50U/min)

Die Pressung und die Sommerfeldzahl wird beim Stirnraddifferenzial im Vergleich
zum Kegelraddifferenzial weit unterschritten. Die Pressung wird deutlich niedriger
angesetzt, weil nicht absehbar ist, wie die tatsachliche Pressung aufgrund von Bau-
teilverformungen von der rechnerischen Pressung abweicht. Allerdings tritt im Stirn-
raddifferenzial eine héhere Umfangsgeschwindigkeit in den Gleitlagern auf, weil die
Ubersetzung zwischen Hohlrad und Planet deutlich gréRer ist, als in der Kegelraddif-
ferenzialverzahnung. Die Reibleistung ist unter der Annahme gleicher Reibungszah-
len beim Kegelraddifferenzial etwas héher.

Diese Art der Lagerung erscheint zwar aulRerst kritisch, da sie sich aber offenbar im
Referenzdifferenzial im Serieneinsatz bewahrt hat, wird davon ausgegangen dass sie
auch im Stirnraddifferenzial einsetzbar ist.
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4.4 Die Komponenten des Stirnraddifferenzials

Im Rahmen des Forschungsvorhabens werden vier Prototypen gebaut [10]. Zwei der
Prototypen werden als Leichtbauvarianten mit einem Planetensteg aus Blech gebaut,
wie er in der Explosionsdarstellung des Stirnraddifferenzials (Bild 4.4) zu sehen ist.

Steckwelle

Lagerdeckel

Antriebsstirnrad

Lagerzapfen

Hohlrad

‘ \

Planeten
N
Planetensteg
N
' Hohlrad
N
Lagerdeckel

Steckwelle

Bild 4.4: Komponenten des Stirnraddifferenzials

Es zeichnet sich aber schon relativ friih im Vorhaben ab, dass die Herstellung des
Blechsteges unter Einhaltung der vorgegebenen Toleranzen sowie die Verbindung
des Steges mit dem Antriebsstirnrad schwierig zu realisieren ist. AuRerdem zeigen
FEM Berechnungen, dass sich der Blechsteg unter Last stark verformt, wodurch sich
die Eingriffsverhaltnisse in der Ausgleichsverzahnung andern kénnen [10]. Da nicht
abzusehen ist, in wie weit die Verformungen und eventuelle Abweichungen von den

Fertigungstoleranzen die Funktion des Differenzials beeintrachtigen, werden fur die
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prinzipiellen Funktionsuntersuchungen des Stirnraddifferenzials zwei weitere Proto-
typen mit massiven Planetenstegen (Bild 4.8) aufgebaut. Bei diesen Differenzialen
sind Antriebsstirnrad, Planetensteg und Lagerzapfen aus einem Stick gefertigt. Die
Massivstege sind steifer als die Blechkonstruktion. Auch die Einhaltung der Ferti-
gungstoleranzen ist beim Massivsteg einfacher, weil alles aus einem Stiick gefertigt
ist, und damit auf die SchweilRverbindungen verzichtet wird.

4.4.1 Planeten

Die Planeten (Bild 4.5) sind als ringfor-
mige Zahnrader ausgefuhrt. Da die
Planeten als Zwischenréder in der Aus-
gleichsverzahnung arbeiten, erfolgt so-
wohl die Einleitung, als auch die Auslei-
tung des Drehmoments Uber jeweils
einen Zahneingriff. Die Radial- und Um-
fangskrafte in den Zahneingriffen bilden
resultierende Krafte, die nach Betrag
und Richtung fur die beiden Planeten

eines Paares unterschiedlich sind.

Durch den Versatz der Eingriffe zwi-

Bild 4.5: Planeten

schen den Planeten und zwischen Pla-
net und Hohlrad entstehen zusatzlich Kippmomente. Die Resultierenden Kréfte und
Kippmomente werden in einer Gleitlagerung aufgenommen, die aus der Planeten-
bohrung und dem Lagerzapfen des Planetentragers gebildet wird. Das Kippmoment
stutzt sich zum Teil auch auf der Auflageflache des Planetentragers ab, weil die La-
gerung spielbehaftet ist, und der Planet daher auf dem Lagerbolzen kippen kann.
Die Planeten lassen sich durch Taumelpressen aus einem phosphatierten und be-
seiften, tablettenférmigen Rohling herstellen. Die Verzahnung wird dabei fertig ge-
formt, ein Nachschleifen entféllt. Das Entgraten kann durch Trowalisieren erfolgen.
Die Bohrung ist spanend gefertigt. Die Planeten sind aus 16MnCr5 (1.7131) gefertigt
und einsatzgehartet. Denkbar ist aber auch, die Planeten aus einem Nitrierstahl zu

fertigen und entsprechend zu nitrieren.
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4.4.2 Hohlrader

Bild 4.6: Hohlrad - Vorderseite

Bild 4.7: Hohlrad - Riickseite

In Bild 4.6 und Bild 4.7
sind Vorder- und Ruck-
seite eines Hohlrades
zu sehen, wie es im
Stirnraddifferenzial zum
Einsatz kommt. Die
Hohlrader greifen das
Drehmoment von den
Ausgleichsplaneten ab,
und leiten es uUber die
Naben an die Steckwel-
len weiter. Um den
Bauraum im Differenzial
moglichst effizient zu
nutzen, sind mehrere
Planetenpaare gleich-
maRig verteilt unterge-
bracht. Dadurch heben
sich die Radialkrafte
aus den Zahneingriffen
am Hohlrad auf. Da es
geradverzahnt ist, tre-
ten auch keine Axial-
krafte auf. Die Summe
der Umfangskrafte aus
den einzelnen Zahnein-
griffen bewirkt ein quer-
kraftfreies Drehmoment
am Hohlrad. Damit ver-
ursacht das Hohlrad
nominell keine Kréfte,

die in einer Lagerung

aufgenommen werden missen. Die Hohlrader sind so gestaltet, dass eine umform-
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technische Herstellung mdéglich ist. Die Versuchsmuster sind allerdings spanend aus
dem Werkstoff 16MnCr5 (1.7131) gefertigt. Dabei ist der Rohling aus einer Scheibe
gedreht und die Hohlradverzahnung bei einem Teil der Rader mit einem Schaftfraser
gefrast, beim anderen Teil senkerodiert.

Die Naben sind separat hergestellt. Die Nabenrohlinge sind gedreht. Die Steckwel-
lenverzahnung der Naben wird mittels einer Rdumnadel gefertigt. Sowohl Hohlrad als
auch Nabe werden separat einsatzgehartet, wobei der Bereich der Schweil3naht ab-
gedeckt ist. Durch das Figen von Nabe und Hohlrad nach der Warmebehandlung
werden Fluchtungsfehler der Nabenachse und Hohlradachse durch Harteverzug
vermieden. Die Nabe wird durch eine Laserschweilinaht mit dem Hohlrad verbunden.
Im Rahmen einer Serienfertigung kénnten Hohlrad und Nabe im Umformprozess
auch einteilig und damit kostengunstiger hergestellt werden. Die Naben mit der
Steckwellenverzahnung erlauben den Einsatz von weitgehend serienmaligen Ge-
lenkwellen, die lediglich in der Lange angepasst sind. Dies ist zwar fur die Versuche
im Rahmen des Forschungsprojektes von Vorteil, das Potenzial der axialen Bau-
raumeinsparung lasst sich aber mit dieser Lésung nicht ausschépfen. Fir einen se-
rienmaligen Einsatz des Stirnraddifferenzials ist eine Lésung erstrebenswert, bei der
die Gleichlaufgelenke der Achswellen direkt an die Hohlrédder angeschlossen sind.
Die Harteverzige erfordern bislang eine spanende Nachbearbeitung der Funktions-
flachen nach dem Harten. Durch Verwendung eines Nitrierstahles zur Herstellung
der Hohlrader in Verbindung mit dem Nitrieren lassen sich Harteverziige weitgehend
vermeiden. Damit lasst sich die spanende Nacharbeit auf ein Minimum reduzieren,

was auch den Herstellungskosten zu gute kommt.
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4.4.3 Antriebsstirnrad mit massivem Planetentrédger

LasaAAAaL ' Das Stirnraddifferenzial muss
fur die Erprobung in einem
Seriengetriebe kompatibel
zum dort eingesetzten Kegel-
raddifferenzial sein. Das be-
deutet, dass auch die Einlei-
tung des Drehmoments in das
Differenzial identisch sein
muss.

Beim serienmaliigen Kegel-
raddifferenzial (Bild 2.1) er-
folgt die Drehmomenteinlei-

tung Uber ein Antriebsstirnrad.
Bild 4.8: Antriebsstirnrad mit Massivsteg Es ist Uber einen Schrauben-
flansch mit dem Korb des Ke-
gelraddifferenzials verbunden. Der Korb tragt die Ausgleichskegelrader, und hat da-
mit die gleiche Funktion wie der Planetentrager (Steg) beim Stirnraddifferenzial.
Als Basis fir die Herstellung des Antriebsstirnrades dient ein geschmiedeter Rohling.
Die spanende Bearbeitung des Rohlings besteht im wesentlichen aus Drehen und
Verzahnen. Nach dem Einsatzharten wird die Verzahnung noch geschliffen.
Bild 4.8 zeigt ein Antriebsstirnrad fur das Stirnraddifferenzial, welches mit dem Plane-
tentrédger aus einem Teil gefertigt ist. Als Basis fur die Herstellung der Musterteile
dient eine massive Scheibe aus 16MnCr5 (1.7131), die durch Drehen und Verzahnen
entsprechend bearbeitet wird. Die Planetenlaufe werden so gefrast, dass ein Lager-
zapfen verbleibt. Wie das Serienteil, wird auch dieses Teil einsatzgehartet und die
Verzahnung im Anschluss geschliffen.
Dieses Bauteil ist zwar aufwandig in der Fertigung, kann aber mit Standardferti-
gungsverfahren in geringer Stlickzahl fur Versuchszwecke problemlos hergestellt
werden. Durch die massive Ausfiihrung des Planetentragers bleiben die lastbeding-
ten Verformungen niedrig, was der Beanspruchung der Ausgleichsverzahnung zu
gute kommt. Damit ist dieses Bauteil fur die grundsatzlichen Untersuchungen zur

Funktion des Stirnraddifferenzials sehr gut geeignet.
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4.4.4 Antriebsstirnrad mit Planetentrager aus Blech

Um dem Stirnraddifferenzial
auch hinsichtlich Leichtbau
und Fertigungskosten einen
Vorteil im Vergleich zum Ke-
gelraddifferenzial zu ver-
schaffen, wird fur den Ver-
bund aus Antriebsstirnrad
und Planetentrager ein weite-
rer Ansatz untersucht.

Bild 4.9 zeigt einen Verbund
aus Antriebsstirnrad und Pla-

netentrager, bei dem beide

Bauteile separat gefertigt und

mittels einer Laserschweil}-

Bild 4.9: Antriebsstirnrad mit Blechsteg

naht gefligt sind.

Die Herstellung des Antriebsstirnrades gestaltet sich hier aufgrund seiner einfachen
Geometrie als relativ einfach. Wie das Serienteil, basiert auch dieses Teil auf einem
geschmiedeten Rohling, der spanend nachbearbeitet wird. Beim Einsatzharten muss
der ringférmige Steg im Inneren des Stirnrades abgedeckt werden, da sonst keine
tragfahige Schweilverbindung mit dem Steg mdglich ist.

Der Planetentrager besteht aus dem Stegblech und den Lagerzapfen. Die Kompo-
nenten werden separat gefertigt und im Anschluss mittels Laserschweil3nahten ge-
fugt. Die Teile sind so konzipiert, dass sie rein umformtechnisch, und damit kosten-
glnstig in groRer Stiickzahl hergestellt werden kénnen. Aus Kostengriinden sind die
Teile fur die Versuchsmuster aber komplett spanend gefertigt.

Der Bau dieser Versuchsmuster hat sich als problematisch erwiesen, da die
Schweillverbindungen zu erheblichen Bauteilverziigen filhren. Die Schweilverbin-
dung zwischen Stirnrad und Planetentrager ist nach dem Schweilen derart vorge-
spannt, dass das Stirnrad eine Rundlaufabweichung von 0,1mm aufweist [10]. Bei
Uberlagerung der Betriebslast erweist sich diese Verbindung dann als nicht mehr

tragfahig.
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4.4.5 Deckel

Bild 4.10: Linker (oben) und rechter (unten) Deckel mit Olfor-

derbohrungen

Die Lagerdeckel haben
zum einen die Aufgabe,
das fertig montierte Dif-
ferenzial im Ruhezu-
stand zusammenzuhal-
ten. Zum anderen befin-
den sich die Sitze fur die
Kegelrollenlager, mit
denen das Antriebsstirn-
rad, und damit das Aus-
gleichsgetriebe im Ge-
triebegehduse gelagert
wird, auf den Deckeln.
Aullerdem ermdglichen
die Deckel in den Steck-
wellendurchfiihrungen
die Ausleitung des Dreh-
momentes an die beiden
Antriebsrader.
Die Deckel ubertragen
die Krafte aus der An-
triebsverzahnung an die
Lager. Ein Drehmoment
wird Uber die Deckel
nicht Gbertragen.
Um die Olzufuhr aus
dem Olsumpf des Ge-
triebes zu verbessern,

sind die Deckel mit

schrag gebohrten Olversorgungsbohrungen versehen. Die Orientierung der Bohrung

wird entsprechend der Drehrichtung des jeweiligen Deckels so gewahlt, dass beim

Umlaufen des Differenzials Ol aus dem Getriebedlsumpf in das Differenzial geférdert



4 Die Erprobungsdifferenziale 39

wird. Um die Férderwirkung zu verbessern, sind die Einlaufkanten so nachgearbeitet,
dass keine scharfen Abrisskanten verbleiben.

Die axialen Bohrungen im Absatz des Lagersitzes erméglichen die Demontage der
Kegelrollenlager in einer Presse mit einem entsprechenden Werkzeug.

Die Deckel sind so gestaltet, dass das Stirnraddifferenzial als Ersatz fur das Kegel-
raddifferenzial in das Seriengetriebe eingebaut werden kann, ohne am Getriebege-
hause Anderungen vornehmen zu miissen. Sie dienen gewissermaRen als Adapter.
Fur einen Serieneinsatz ware im Zuge einer Uberarbeitung des kompletten Getriebes
auch der Einsatz von Deckeln mit einer anderen Lagerung erstrebenswert, um das
axiale Bauraumpotenzial voll ausschépfen zu kénnen.

Die Lagerdeckel werden aus 16MnCr5 (1.7131) gedreht. Die Deckel sind nicht ge-
hartet. Sie weisen eine Wandstarke von 3mm auf. Der linke Deckel wiegt 501g, der
rechte 680g. Fur eine Serienfertigung bietet sich auch fir die Deckel eine umform-

technische Herstellung an.
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4.5 Zusammenbau der Erprobungsdifferenziale

Tl

Bild 4.11: Stirnraddifferenzial Zusammenbau 1

Bild 4.11 zeigt in der
oberen Darstellung ei-
nen teilweisen Zusam-
menbau des Differenzi-
als, bestehend aus dem
Verbund Antriebsstirn-
rad und Steg, sowie
einem Hohlrad und den
Planeten.
Die untere Darstellung
zeigt den Aufbau mit
dem Massivsteg. Diese
Variante bietet die Mdg-
lichkeit im gleichen Bau-
raum, mit der gleichen
Ausgleichsverzahnung
vier Planetenpaare un-
terzubringen. Damit lie-
Re sich die Tragfahig-
keit des Differenzials
noch steigern. Das Ge-
wicht andert sich durch
den Einsatz der weite-
ren Planeten aber nicht
wesentlich, weil dabei
lediglich ein Teil der
Masse des Steges
durch die Masse der

zuséatzlichen Planeten ersetzt wird. In der oberen Darstellung von Bild 4.12 ist auch

das zweite Hohlrad eingesetzt. In dieser Darstellung ist erkennbar, dass das Aus-

gleichsgetriebe nicht breiter als das Antriebsstirnrad ist.
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Bild 4.12: Stirnraddifferenzial Zusammenbau 2

Damit ist der komplette
Ausgleich im Antriebsstirn-
rad integriert. Die Varianten
mit Blechsteg und Massiv-
steg unterscheiden sich
nicht im Platzbedarf.

In der unteren Darstellung
sind die beiden Lagerde-
ckel montiert. Die Deckel
sind mit einer leichten U-
bermalipassung gefiigt und
halten das Differenzial im
Ruhezustand zusammen.
Zwischen den Deckeln und
darunter

den liegenden

Hohlradern verbleibt ein

geringes Axialspiel. Unter
Last wird das Differenzial
dann fiur die ersten Versu-
che nur durch die Lager-
vorspannung zusammen-
gehalten. Dies erleichtert
im fruhen Versuchstadium
die Demontage zur Begut-
achtung von Schaden.

FEM Berechnungen haben
gezeigt, dass sich die De-
ckel unter Last in den Zent-
rierflachen bewegen [10].
Es ist daher vorgesehen,
die Deckel

ringférmigen  Schweil3naht

mittels einer

mit dem Antriebsstirnrad

fest zu verbinden.
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4.6 Das Stirnraddifferenzial im Vergleich zum Kegelraddifferenzial

Im Vergleich zum Kegelraddifferenzial bietet das Stirnraddifferenzial mit Innenver-
zahnung einige konzeptionelle Vorteile. In Bild 4.13 ist in der linken Halfte ein se-
rienmaliges Kegelraddifferenzial im eingebauten Zustand zu sehen. In der rechten
Halfte ist das Stirnraddifferenzial anstelle des serienmaliigen Kegelraddifferenzials in
das gleiche Getriebegehause eingebaut. Dabei zeigt Bild 4.13 ein Stirnraddifferenzial
mit Blechsteg. Beide Differenziale sind fur die selbe Beanspruchung ausgelegt.

Fur die Beanspruchung der Bauteile im Inneren des Differenzials ist der Radius ent-
scheidend, auf dem das Drehmoment tUbertragen wird. Dieser Radius wird im folgen-
den als Wirkradius bezeichnet. Die Umfangskraft in der Ausgleichsverzahnung héngt
direkt von diesem Radius ab. In Bild 4.13 ist erkennbar, dass der Wirkradius (rs) im
Stirnraddifferenzial mehr als doppelt so grof3 ist, wie der Wirkradius (rx) im Kegelrad-
differenzial. Dementsprechend wirkt beim gleichen Ubertragenen Drehmoment im
Stirnraddifferenzial auf die Ausgleichsplaneten weniger als die Halfte der Umfangs-

kraft, die auf die Ausgleichskegelrader wirkt.
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Bild 4.13: Wirkradius und Bauraumbedarf von Kegelrad- und Stirnraddifferenzial

Beim Stirnraddifferenzial wird die Umfangskraft obendrein auf 6 Zahneingriffe anstel-
le der 4 beim Kegelraddifferenzial verteilt. Bei gleicher Beanspruchung sind die Aus-
gleichsplaneten im Stirnraddifferenzial daher deutlich kleiner als die Ausgleichskegel-
réader. Die geringere Zahnbreite und die parallele Anordnung der Ausgleichsrader
ermdglichen einen axialen Bauraumbedarf des Stirnraddifferenzials, der die Breite
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des Antriebsstirnrades nicht Uberschreitet. Durch die Querlage der Ausgleichskegel-
rader im Kegelraddifferenzial benétigt die Ausgleichsverzahnung den doppelten axia-
len Bauraum. Die mégliche Bauraumeinsparung beim Stirnraddifferenzial ist im Bild
4.13 grau markiert. Das Stirnraddifferenzial mit Blechsteg und das Stirnraddifferenzi-
al mit Massivsteg nehmen den gleichen Bauraum in Anspruch, daher gilt die Bau-
raumeinsparung auch fur die Ausfuhrung mit Massivsteg. Das Stirnraddifferenzial
bietet aber noch mehr Potenzial bei der Bauraumeinsparung, welches am gezeigten
Prototypen aus Kompatibilitatsgriinden nicht ausgeschépft werden kann. Dieses Ein-
sparpotenzial wird aber in Kapitel 8.4 noch erlautert.

Beim gezeigten Kegelraddifferenzial muss das Drehmoment vom Antriebsstirnrad
Uber einen Flansch in das Differenzialgehause geleitet werden. Das Gehause leitet
das Drehmoment an den Bolzen weiter. Aullerdem muss das Gehause des Kegel-
raddifferenzials auch die Krafte aus der Antriebsverzahnung an die Lager weiterlei-
ten. Die hohen Umfangskrafte fihren in der Kegelradverzahnung zu entsprechenden
Axialkraften, die zusatzlich von innen gegen das Differenzialgehduse wirken. Dem
Gehause des Kegelraddifferenzials sind also unterschiedliche Beanspruchungen -
berlagert. Es muss daher massiv ausgefiihrt sein, und ist dem entsprechend schwe-

rer als die beiden Stirnraddifferenziale mit Massiv- und Blechsteg (Bild 4.14).
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Bild 4.14: Absoluter Gewichtsvergleich

Bei den Stirnraddifferenzialen dagegen werden Drehmomentibertragung und Uber-
tragung der Lagerkrafte getrennt. Wahrend das Drehmoment direkt ohne Umweg in
den Steg geleitet wird, werden die Krafte aus der Antriebsverzahnung Uber die
drehmomentfreien Lagerdeckel an die Lager verteilt. Die Deckel kommen daher mit
einer relativ geringen Wandstarke aus. Beim Stirnraddifferenzial mit Blechsteg weist

das Stegblech im Vergleich zur Wandstarke des Kegelraddifferenzialgehauses auch
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eine deutlich geringere Dicke auf. Es ist daher um ca. 870g leichter als das Kegel-
raddifferenzial. Das entspricht einer Gewichtseinsparung von ca. 17% (Bild 4.15). Es
ist auch ca. 6509 leichter als das Stirnraddifferenzial mit Massivsteg. Mit Massivsteg
ist das Stirnraddifferenzial noch um fast 200g leichter als das Kegelraddifferenzial,
was einer Gewichtseinsparung von ca. 4% entspricht. Dabei bietet der Massivsteg
auch noch Potenzial zur Gewichtseinsparung durch Entfernen von Material an

schwach beanspruchten Stellen.
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Bild 4.15: Relativer Gewichtsvergleich, bezogen auf das Kegelraddifferenzial

Es muss bericksichtigt werden, dass bei beiden Stirnraddifferenzialen der rechte
Deckel aus Kompatibilitatsgriinden gréf3er als prinzipiell erforderlich ausgefuhrt ist.
Das Gesamtgewicht lasst sich um jeweils weitere 180g (Bild 4.17, Bild 4.18) senken,
wenn anstelle des groBen Deckels auf der rechten Seite der gleiche Deckel wie auf
der linken Seite eingebaut wird. Mit weiteren erheblichen Gewichtseinsparungen ist
auch zu rechnen, wenn man beriicksichtigt, dass das kompaktere Stirnraddifferenzial
auch ein kleineres Getriebegehause erfordert.

Betrachtet man die einzelnen Bauteilgewichte der Differenziale (Bild 4.16 bis Bild
4.18), so erkennt man, dass beim Kegelraddifferenzial Gussgehduse und Antriebs-
stirnrad mit seinem massiven Schraubenflansch den gréten Anteil am Gesamtge-
wicht haben. Bei den Stirnraddifferenzialen ist bereits der Stirnradsteg sowohl in
Massiv- als auch Blechbauweise leichter als das Stirnrad beim Kegelraddifferenzial.
Das Gussgehause entfallt vollig. Dafir benétigt das Stirnraddifferenzial aber noch die
beiden Lagerdeckel. Auch die Planeten und Hohlrdder sind in Summe schwerer als

Achswellen- und Ausgleichskegelrader.
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Gesamtgewicht: 5251g

198

2117 2207

405 178 147
O Stirnrad O Bolzen O Ausgleichsrader
O Achswellenrader @ Gehause | Kleinteile

Bild 4.16: Bauteilgewichte Kegelraddifferenzial [g]

Gesamtgewicht: 5031g

680

501 1995

1594 261
O Stirnradsteg O Planeten O Hohlrader
@ Deckel L m Deckel R

Bild 4.17: Bauteilgewichte Stirnraddifferenzial mit Massivsteg [g]
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Gesamtgewicht: 4384¢g
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Bild 4.18: Bauteilgewichte Stirnraddifferenzial mit Blechsteg [g]

Ein prinzipieller Nachteil der Parallelachsendifferenziale liegt im Verzahnungsspiel.
GroRes Verzahnungsspiel im Antriebsstrang filhrt beim Ubergang von Zug- in Schub-
betrieb und umgekehrt zu StéRen, die den Fahrkomfort beeintrachtigen. Bei der Fer-
tigung der Komponenten der Stirnraddifferenziale muss daher mit engen Toleranzen
gearbeitet werden, um das Verzahnungsspiel in der Ausgleichsverzahnung so gering
wie mdglich zu halten. Ein nachtrégliches Einstellen des Spiels ist nicht méglich.

Die Ausgleichsverzahnung bei Kegelraddifferenzialen kann dagegen uber die axiale
Positionierung der Kegelrader spielfrei eingestellt werden. Die Positionierung der Ke-
gelrader erfolgt durch entsprechende Unterlegscheiben.

In Bezug auf das Spiel im Antriebsstrang haben die Kegelraddifferenziale damit ei-

nen Vorteil gegeniiber den Parallelachsendifferenzialen.



4 Die Erprobungsdifferenziale 47

4.7 Einsatzgebiete des Stirnraddifferenzials mit Innenverzahnung

Einen groRen Teil seines Tragfahigkeitspotenzials schopft das Stirnraddifferenzial mit
Innenverzahnung aus dem Wirkradius und der Anzahl der Planetenpaare (Abschnitt
4.6). Je groRer der Wirkadius ist, um so hoher ist das tUbertragbare Drehmoment bei
gleichem axialen Bauraum und gleicher Bauteilbeanspruchung im Differenzial. Der
maximal moégliche Wirkradius wird durch den Achsantrieb eingeschrankt. Der gréfte
radiale Bauraum steht fir das Stirnraddifferenzial mit Innenverzahnung zur Verfi-
gung, wenn der Achsantrieb durch eine Stirnradstufe realisiert ist. Dabei ergibt sich
der Grenzradius, indem man vom Fulkreis der Verzahnung des Achsantriebes etwa
zwei- bis dreimal deren Modul abzieht. Fur solch einem Achsantrieb ist das Stirnrad-
differenzial mit Innenverzahnung daher am besten geeignet.

Eine Stirnradstufe als Achs-

/> ~ .:- antrieb findet man in einem

Motor Antriebstrang, bei dem Motor

Differenzial und Getriebe quer zur Fahrt-

Achsantrieb (Stirnradstufe) richtung im Fahrzeug einge-
Getriebe baut sind (Bild 4.19). Dies ist

L bei den meisten frontgetrie-
~ .:- ~  benen PKW der Fall. In der

Regel kann der Achsantrieb

Bild 4.19: Motor und Getriebe quer zur Fahrtrichtung ) o
aber nicht mittig im Fahrzeug

sitzen. Daher sind die Achswellen unterschiedlich lang. Fur das einwandfreie Funkti-
onieren von Lenkung, Federung und Antrieb darf eine Mindestlange der Achswellen
nicht unterschritten werden. Da im Idealfall das Ausgleichsgetriebe nicht breiter als
das Stirnrad des Achsantriebes ist, bendtigt das Stirnraddifferenzial bei gleichem
Ubertragbaren Drehmoment weniger Bauraum in axialer Richtung. Dieser Bauraum
kann fur die Achswellen genutzt werden.

Da das Konzept eine besonders kompakte Gestaltung der Antriebseinheit bestehend
aus Motor und Getriebe und Achsdifferenzial ermdglicht, kommt es besonders beim
Bau von Kleinwagen und Mittelklassefahrzeugen zum Einsatz. Diese Fahrzeuge stel-
len den gréten Anteil aller weltweit produzierten PKW dar [24]. Damit erschliel3t sich

dem Stirnraddifferenzial mit Innenverzahnung ein sehr grof3es Anwendungsgebiet.
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Bei Fahrzeugen, in denen

/_ % D ] Motor und Getriebe langs
Motor Differenzial zur Fahrtrichtung (Bild 4.20)
eingebaut sind, wird das Dif-

0000 {ON

Achsantrieb _ :
Getriebe (Hypoidstufe) der Hypoidrad angetrieben.

\_ Die Kegel- und Hypoidrader
% D — schranken den radialen Bau-

raum fur das Differenzial

ferenzial Uber ein Kegel- o-

Bild 4.20: Motor und Getriebe ldngs in Fahrtrichtung . . . .
starker ein, als ein Stirnrad.

Daher ist der maximal mégliche Wirkradius hier zwar geringer, aber immer noch gro-
Rer als bei einem Kegelraddifferenzial. Aulderdem ist eine gewisse axiale Ausdeh-
nung des Achsantriebes bedingt durch den Durchmesser des Ritzelkopfes und des-
sen Lagerung unumganglich. In dieser Anwendung kann das Stirnraddifferenzial nur
darauf abzielen, den vorhanden Bauraum durch Vergréf3ern von Wirkdurchmesser
und Zahnbreiten besser zu nutzen, und damit das Ubertragbare Drehmoment zu stei-
gern. Fahrzeuge mit langs eingebautem Motor, finden sich in der oberen Mittel- und
Oberklasse, wo ein hdheres Ubertragbares Drehmoment im gleichen Bauraum z. B.

bei der Einfllhrung einer neuen Topmotorisierung von Interesse sein kann.

Bei allradgetriebenen

/_ E- ] Fahrzeugen mit langs ein-
Motor |Getriebe gebautem Motor und Ge-
Mittendifferenzial triebe, bei denen die

/‘l Drehmomentverteilung
Achsantrieb zwischen Vorder- und Hin-

\\ mit Differenzial terachse 50%:50% betra-
D — gen soll, kann das Stirn-

raddifferenzial mit Innen-
Bild 4.21: Allradantrieb mit ldngs eingebautem Motor verzahnung als Mittendiffe-
renzial aufgrund der kiirzeren Bauléange und des geringeren Gewichtes Vorteile ge-
genliber dem Kegelraddifferenzial bieten. In engen Grenzen ist auch der Einsatz von
Hohlradern mit unterschiedlichen Teilkreisdurchmessern mdéglich. Dies erlaubt eine
Drehmomentverteilung von beispielsweise 45%:55% zwischen Vorder- und Hinter-

achse. Soll die Drehmomentverteilung stark von diesem Verhaltnis abweichen, z.B.
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30%:70%, so ist das im aktuellen Kapitel vorgestellte Stirnraddifferenzial ungeeignet.
Statt dessen kann ein Planetengetriebe gemal Abschnitt 2.2.3 zum Einsatz kom-
men.

Die Einschrankung resultiert aus der Lage der Ringnuten fir die Hohlrader. In Bild
4.13 ist erkennbar, dass die Verzahnung der Hohlrader in Ringnuten des Planeten-
tragers lauft. Ist ein Hohlrad nun deutlich kleiner, als das andere, so schneidet die
Ringnut des kleineren Hohlrades die Verankerungen der Lagerzapfen fur die Plane-
ten der gegeniber liegenden Seite. Dies stellt eine strukturelle Schwachstelle dar.

Fur allradgetriebene Fahr-

/— ~ D zeuge mit quer eingebautem

Motor Motor und Getriebe, kann

Verteilerdifferenzial das Stirnraddifferenzial als

ET Bestandteil eines Verteiler-
Hinterachsdifferenzial . . o .

differenzials mit integriertem

Getriebe Achsdifferenzial (Bild 4.22)

D ~—  zum Einsatz kommen. Bei

diesem Verteilerdifferenzial
Bild 4.22: Antriebsstrang mit Verteilerdifferenzial ) )
kann die Verteilerstufe ent-

weder ein Planetengetriebe (Bild 4.23) oder ein Stirnraddifferenzial sein.
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Die Verteilerstufe teilt

= \\/HHJ% das Drehmoment auf

das integrierte Achsdiffe-

NN A - —-—- renzial und den Ausgang

zur zweiten Achse auf.

Das integrierte Achsdif-

ferenzial ist ein Stirnrad-

— differenzial. In der Ver-

teilerstufe kommt ein

Planetengetriecbe =~ zum

Einsatz, wenn das Dreh-

moment am integrierten

1B
@1

N

=

Achsdifferenzial hoher

sein soll, als das Mo-

ment am Ausgang zur
Bild 4.23: Verteilerdifferenzial mit integriertem Achsdifferenzial  Zweiten Achse. Soll die
Verteilung zwischen den
Achsen gleichmalig sein, kommt ein Stirnraddifferenzial zum Einsatz. Durch unter-
schiedliche Hohlraddurchmesser lasst sich auch mit dem Stirnraddifferenzial eine
asymmetrische Drehmomentverteilung realisieren. Dabei sind die Drehmomentunter-
schiede im Stirnraddifferenzial aber aus oben genanntem Grund nur in einem eng
begrenzten Rahmen mdglich.
Sitzt die Motor-Getriebe-Einheit vorne im Fahrzeug, so ist das Verteilerdifferenzial
anstelle des Vorderachsdifferenzials eingebaut. Uber ein Kegel- oder Hypoidrad wird
ein Teil des Drehmoments zur Hinterachse geleitet, der Rest wird auf die beiden
Vorderrader verteilt. Mit einem Planetengetriebe in der Verteilerstufe kann z. B. er-
reicht werden dass 60% des Drehmomentes auf die Vorderachse gelangen, und die
restlichen 40% an die Hinterachse. Eine derartige Aufteilung findet man z. B. bei
Fahrzeugen, die in der Basisvariante einen Frontantrieb haben, und als Sonderaus-
stattung mit Allradantrieb lieferbar sind.
Abseits der Anwendung in Fahrzeugen eignet sich das Stirnraddifferenzial natirlich
auch Uberall dort, wo ein méglichst schmales und leichtes Differenzialgetriebe bend-

tigt wird.
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5 Sperrwert eines Differenzials

Der Sperrwert eines Achsdifferenzials ist definiert als die Differenz zwischen den An-
triebsmomenten der beiden Rader der Antriebsachse bezogen auf ihre Summe [15].
Er resultiert aus Reibungsverlusten im Differenzialgetriebe und hangt damit von der
Anzahl und der Beschaffenheit der Reibstellen im Differenzial ab. Bei einem einfa-
chen Achsdifferenzial tritt Reibung in der Ausgleichsverzahnung und den Lagerstel-
len der Ausgleichsrader und Steckwellen auf. Bei Sperrdifferenzialen wird der Sperr-
wert zusatzlich durch konstruktive MaRnahmen beeinflusst. Der Sperrwert charakte-
risiert das Betriebsverhalten des Differenzials. Ein niedriger Sperrwert (<25%) bedeu-
tet, dass das Differenzial der Ausgleichsbewegung einen geringen Widerstand ent-
gegen setzt, was bei einer Kurvenfahrt durchaus erwiinscht ist. Befindet sich aber
beim Anfahren eines der Rader der Antriebsachse auf nicht grifigem Untergrund
(z.B. Eisplatte), so kann ein Differenzial mit niedrigem Sperrwert nur das Moment des
durchdrehenden Rades an das Rad leiten, welches auf griffigem Untergrund steht.
Das Fahrzeug kann sich im Extremfall nicht von der Stelle bewegen. Ein Differenzial
mit hohem Sperrwert (25% bis 50%) kann in dieser Situation mehr Drehmoment an
das Rad mit griffigem Untergrund leiten, und somit ein Anfahren eventuell ermdégli-
chen. Dennoch erlaubt es den Ausgleich der Drehzahldifferenz bei Kurvenfahrt so-
lange der Sperrwert nicht 100% erreicht. Ein zu hoher Sperrwert im Differenzial wirkt
sich allerdings negativ auf das Fahrverhalten des Fahrzeuges aus, da durch den
Drehmomentunterschied an den Antriebsradern beim Fahren ein Giermoment um die
vertikale Achse des Fahrzeuges entsteht, welches der eingeschlagenen Kurvenrich-
tung entgegen wirkt. Nach [15] soll bei PKW mit Frontantrieb der Sperrwert unter
17% bleiben, um unerwiinschte Riickwirkungen auf die Lenkung niedrig zu halten.
Auch in Verbindung mit elektronischen Regelsystemen wie ABS, Traktionskontrollen
und Stabilitatsprogrammen soll der Sperrwert im Differenzial nicht zu hoch sein, da-

mit die Funktion dieser Systeme nicht beeintrachtigt wird [33].
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5.1 Reibstellen im Differenzial

Im folgenden werden Reibstellen vorgestellt, die in einem Stirnrad- oder Kegelraddif-
ferenzial auftreten. Bei der Sperrwertberechnung in Kapitel 5.2 werden die Modelle
aus diesen Reibstellen zusammengesetzt.

Zur Berechnung des Reibmomentes in einer Reibstelle ist die Kenntnis der dort herr-
schenden Reibungszahl erforderlich. Die Genauigkeit der gesamten Sperrwertbe-
rechnung hangt mafigeblich vom Ansatz der Reibungszahlen in den vorhandenen
Reibstellen ab. Fur Verzahnungen existieren Ansatze zur Berechnung der Reibungs-
zahl (5.1.1). Fur den senkrecht zur Drehachse belasteten Bolzen (5.1.2) kann wegen
der Linienberihrung eine Berechnung der Reibungszahl von der Berechnung der
Verzahnungsreibungszahl abgeleitet werden. Auch am kippmomentbelasteten Bol-
zen (5.1.3) kann durch eine Vereinfachung zur Berechnung der Reibungszahl der
Ansatz zur Berechnung der Verzahnungsreibungszahl angewendet werden. Fir die
Auflageflachen sind keine Anséatze zur Berechnung einer Reibungszahl bekannt. Dort

missen daher Annahmen zur jeweiligen Reibungszahl getroffen werden.

5.1.1 Verzahnungsverluste

Jede Verzahnung ist verlustbehaftet, und stellt damit im Walzleistungsfluss eine
Reibstelle dar. Das Reibmoment Trz, um das sich ein von der Verzahnung Ubertra-

genes Drehmoment Tz verringert, lasst sich Uber den Verlustgrad VG berechnen:

TZ,E

Gl. 51
1000 ( )

Tz, =VG-
Das Drehmoment nach dem Zahneingriff Tz errechnet sich dann folgendermafen:

Ton = Tpe —(Toz-1000) = T, ~VG T, = T, -(1- VG) ( GL52 )

Der Verlustgrad VG wird mit Hilfe des Zahnverlustfaktors Hy nach Ohlendorf [23] und

der mittleren Verzahnungsreibungszahl pm, berechnet:

VG=H, p_, ( GL53 )
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B n-(u+1)

V_u-cos(Bb).(1_8“_8“12_8“22); 1<g, <2 ( GL5-4 )

Die im Differenzial eingesetzten Verzahnungen weisen in der Regel eine Profiliber-
deckung g, zwischen 1 und 2 auf, sodass der Ansatz in Gl. 5-4 gultig ist. Soll aber
der Verlustgrad einer Verzahnung bestimmt werden, deren Profiliberdeckung auler-
halb des genannten Bereiches liegt, so kann hierfir der von Wimmer [32] weiterent-
wickelte Ansatz fir den Zahnverlustfaktor zum Einsatz kommen.

Der Verlustfaktor ist nur von der Verzahnungsgeometrie abhangig. Oberflachenbe-
schaffenheit und Schmierungsverhaltnisse werden Uber die Verzahnungsreibungs-
zahl un; bertcksichtigt.

Fur die Berechnung dieser mittleren Verzahnungsreibungszahl pm; existieren ver-
schiedene Ansatze, die Doleschel als "Stand des Wissens" fir seine Arbeit Ubersicht-
lich zusammengestellt hat [06]. Als letzter Stand des Wissens ist dabei der Ansatz
von Michaelis [17] aufgefuhrt, der von Schlenk [25] um den Einfluss der Schmier-

stoffart ergénzt wurde:

Fbt

0.2
b j M 0 RE X ( GL55 )
Ve Predc

no = 0,048{

Dieser Ansatz liefert mit relativ wenig Rechenaufwand eine mittlere Verzahnungsrei-
bungszahl fur Stirnrader. Der Ansatz ist aber auch fur Kegelrader anwendbar, wenn
die Daten der entsprechenden Ersatzstirnradverzahnung eingesetzt werden [22].
Dieser empirische Ansatz basiert auf Versuchsergebnissen, die an Laufverzahnun-
gen gewonnen wurden. Im Bereich sehr kleiner Umfangsgeschwindigkeiten, wie sie
in Differenzialen auftreten, liefert der Ansatz aber zu hohe Reibungszahlen.

Auch der von Wech [31] speziell fir Kegel- und Hypoidrader entwickelte Ansatz zur
Berechnung der mittleren Verzahnungsreibungszahl ym; ist bei den niedrigen Sum-

mengeschwindigkeiten im Differenzial nicht anwendbar:

E 0,05
_bt2.
(sz ( GL5-6 )

0,6 0,2 0,35
Kgm n VZm

o, =0,054-V, V-V, -V, -
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Die relativ einfachen Ansatze erweisen sich damit fur die Sperrwertberechnung als
nicht geeignet. Doleschel hat einen neuen Ansatz entwickelt, der eine genauere Be-
rechnung der Verzahnungsreibungszahl erméglicht [06].

Dieser Ansatz setzt die Reibungszahl un, in Abhangigkeit der berechneten Schmier-
filmdicke und der Oberflachenrauheit anteilig aus EHD-Reibung (uenp) und Festkor-

perreibung (MUr) zusammen:

Hmz:(1_§)'uF+§'uEHD ( GL57 )

Die EHD Reibung errechnet sich aus der Hertzschen Pressung pc und der Summen-
geschwindigkeit vsc im Kontakt sowie der dynamischen Schmierstoffviskositat nmmo

bei Umgebungsdruck und Oltemperatur (80°C):
OEHD v Bero YEHD
Henp = HenpRr (p_cj [ﬁj (nﬂ] ( GL5-8 )
Pr VREHD Mr

Die Referenzreibungszahl yeqpr sowie die Exponenten ognp, Benp und yeqp sind 6l-
spezifisch und werden in einem Referenzversuch bestimmt. Die Versuchsbedingun-
gen dieses Referenzversuchs sind dabei durch pgr = 1000N/mm?, vg gnp = 8,3m/s und
nr = 20mPas reprasentiert.

Analog dazu wird die Festkorperreibung berechnet. Dabei sind prr sowie die Expo-

nenten or und Br Olspezifisch. Die Referenzgeschwindigkeit vr r betragt 0,2 m/s.
0 oF v Br
- JXe | | Z=c Gl. 5-9
He = Her (pR] (VR,FJ ( )

Fur das verwendete Getriebedl Burmah Oil MTF 1067 Plus liegen keine Referenz-
messungen vor. Fur die Berechnungen im Rahmen der vorliegenden Arbeit wird da-
her auf die Messergebnisse eines Ols zuriickgegriffen, dessen Viskositaten, Dichte
und Viskositatsindex (VI) dem verwendeten Getriebedl am besten entsprechen [06].
Dabei handelt es sich um das Ol MPMA, dessen Grundél das Mineralél FVA2A dar-
stellt. Es weist einen VI von 141, eine Dichte bei 15°C p15 = 880Kg/m? sowie die ki-
nematischen Viskositaten v4o = 76,7mm?/s und vigo = 11,4mm?/s auf. Das verwende-

te Getriebedl ist mit einem VI von Uber 150, einer Dichte bei 20°C pyy = 865Kg/m?
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sowie den kinematischen Viskositaten v4o = 75mm?*s und vip = 13mm?/s angege-

ben. Die Dichte und die Viskositaten werden vom Getriebedl beibehalten. Die fir die

Berechnung verwendeten Oldaten sind in Tabelle 4 zusammengestellt:

Vao 75 mm?/s
V100 13 mm?/s
Mmo 17,24 mPa s
P20 865 Kg/m3
MEHD R 0,0412 -
OLEHD 0,09 -
BeHD -0,02 -
Yero 0,23 -
MFER 0,0682 -
OF 0,29 -
Br -0,18 -

Tabelle 4: Oldaten zur Reibungszahlberechnung

<2 £=1-(1-Xog 1)

A>2: E=1

Liegen fur die Berechnung der Fest-
kérperreibung pr keine Daten vor, so
kann sie nach Michailidis und Retze-
pis [18] je nach Ol zwischen 0,07 (mit
EP Additiven) und 0,1 (ohne EP Addi-
tive) angesetzt werden.

Der Aufteilungsfaktor & wird aus der
relativen Schmierfiimdicke A und ei-
nem Oberflachenstrukturfaktor Xos
gebildet. Fur geschliffene Verzahnun-
gen kann nach [06] Xos = 0,5 gesetzt
werden. Damit lasst sich der Auftei-

lungsfaktor & wie folgt berechen:

( G510 )

Die relative Schmierfiimdicke A errechnet sich aus der Schmierfilmdicke hg im Paral-
lelspalt nach Ertl/Grubin [07]/[09] und den Oberflachenrauheiten der Reibpartner:

A=

hO

0,5- (Ra,1 + Ra,z)

( GL511 )

Fur die Berechnung der Schmierfilmdicke werden noch der Elastizitdtsparameter G,

der Geschwindigkeitsparameter U und der Lastparameter W benétigt:

hy =1,95-p -G -U°7 . W% .1000

G=a, E'

( GL512 )

( G513 )
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U = mo "Vsc

= Gl. 5-14
2'pC.EI ( )
F
W=—N Gl. 5-15
b.pC.El ( )

In der Berechnung des Elastizitatsparameters wird der Druckviskositatskoeffizient owm
bei Massentemperatur eingesetzt. Fir FVA Referenzdle kann der Koeffizient aus

dem Forschungsheft Nr. 660 [14] entnommen werden. Er kann aber auch nach dem

Ansatz von Gold [08] berechnet werden:

oy =m-In(v)+n ( GI.5-16 )
Im Rahmen der vorliegenden Berechnungen m n

wird vereinfachend angenommen, dass die |Mineraléle |0,002521 |0,007458
Massentemperatur der Olsumpftemperatur ent- [PAO 0,001972 |0,004733
spricht. Dementsprechend wird die kinemati- PG 0,002338 |0,003144
sche Viskositat des Ols bei Olsumpftemperatur |Ester 0,001640 |0,004962

in Gl. 5-16 eingesetzt. Zur Berechnung der j
Tabelle 5: Parameter fiir oy 2000

Schmierfilimdicke kann nach Simon [28] der

Druckviskositatskoeffizient bei einem Druck von 2000bar verwendet werden. Die ent-

sprechenden Parameter m und n kénnen Tabelle 5 entnommen werden. Das ange-

nommene Ol MPMA hat bei einer Oltemperatur von 80°C eine kinematische Viskosi-

tat von 20,772mm?/s. Damit errechnet sich oy zu 0,01511mm?/N.

Der Ersatzelastizitatsmodul E' wird aus den E-Modulen und den Querkontraktions-
zahlen der Reibpartner gebildet [20]:

2
1-v? N 1-v,°
E1 E2

Im Rahmen der vorliegenden Berechnungen kommen nur Stahl-Stahl-Paarungen

E'=
( G517 )

vor. Der E-Modul wird mit 210000N/mm? und die Querkontraktionszahl mit 0,3 ange-
setzt. Damit ergibt sich ein Ersatz E-Modul von 230769N/mm?.
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5.1.2 Reibmoment an einem senkrecht zur Drehachse belasteten Bolzen

F Das Reibmoment am

senkrecht zur Dreh-
v achse belasteten Bol-
zen Trpr wird her-
vorgerufen durch die
Reibkraft in der Kon-

taktflache A zwischen

Bolzen und Lagerboh-
rung (Bild 5.1). Unter

der Annahme, dass

zwischen Bolzen und

Lagerbohrung gerin-

ges Radialspiel vor-

liegt, ist die Kontakt-
Bild 5.1: Reibung am senkrecht zur Drehachse belasteten Bolzen fliche Teil der Zylin-
dermantelflache der Lagerbohrung mit dem Durchmesser D,. Das Reibmoment TrgF
ist gleich der Reibkraft in der Kontaktflache multipliziert mit dem halben Bolzen-
durchmesser als wirksamer Hebelarm:

TR,B,FZFR'&zFR'%ZFR'rB (G518 )
Die Reibkraft Fr in der Kontaktflache erhalt man durch Multiplikation der wirksamen

Normalkraft Fy in der Kontaktflache mit dem Reibungskoeffizienten p.

F.=pn-F, ( GL519 )

Die wirksame Normalkraft Fy errechnet sich als Integral der &rtlichen Pressung p(c)
Uber der Kontaktflache A. Dabei ist | die Breite des Lagers. Anstelle der &rtlichen
Pressung kann fur die Berechnung der Normalkraft aber auch gleich die mittlere

Pressung p verwendet werden.



58 5 Sperrwert eines Differenzials

: D Gl. 5-20
Fu= [P dA =2 [p()) 22 s dg=PD, Iy < ( )
0

Die mittlere Pressung p ist gleich der Kraft F bezogen auf die Flache A'. Die Flache
A' ergibt sich durch Projektion der Kontaktflache A in die Ebene senkrecht zur Kraft-

wirkungsrichtung.

A'=D,-sin(c) 1., ( GL521 )
F

- ( GIL522 )

P=

Setzt man Gl. 5-21 und Gl. 5-22 in Gl. 5-20 lasst sich zwischen der von auf3en auf
das Lager wirkenden Kraft F und der in der Lagerkontaktflache wirkenden Normal-

kraft Fy folgender Zusammenhang herstellen:

F_F. S . ("m S _1j ( G523 )

sin(c) (=9sin(c)

Durch Einsetzen von GI. 5-23 in Gl. 5-19 erhalt man die Reibkraft Fr in Abhangigkeit

der auf den Bolzen wirkenden Kraft F:

=F ﬁ.uzp.fu(g) mit £ (c)= s(F) ( GL5-24 )

“sin(<(F)) sin(c(F)) "

Setzt man Gl. 5-24 in GI. 5-18, lasst sich das Reibmoment am senkrecht zur Dreh-
achse belasteten Bolzen Trgr mit dem Reibkraftfaktor f,(c) und der von aulRen auf

das Lager wirkenden Kraft F darstellen:

TR,B,F =1 'F'fu (9) ( GI.5-25 )

Um das Reibmoment Trpgr nach Gl. 5-25 berechnen zu kdnnen, ist die Kenntnis des
Druckflachenwinkels ¢(F) erforderlich. Dieser hangt neben der Kraft F auch vom Ver-
héltnis des Bohrungs- zum Bolzendurchmesser ab. Der folgende Abschnitt widmet

sich der Berechnung des Kontaktes aus dem dieser Winkel (Gl. 5-30) hervorgeht.
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Als Basis dieser Berechnung dienen die Hertzschen Gleichungen fir einen Linien-
kontakt [20]. Diese Gleichungen gelten unter anderem aber nur, wenn die Druckfla-
che klein gegenuber den Bauteilabmessungen ist. Die Anwendung dieser Gleichun-
gen auf die Berechnung der Pressung und Druckbreite in einem Gleitlager ist zu-
nachst nicht méglich, weil die Druckflache in einem Gleitlager relativ grof ist. Fir den
Grenzfall, dass kein Radialspiel vorliegt, entspricht die Druckflache sogar der halben
Zylindermantelflache der Lagerbohrung. In diesem Fall liefern die Hertzschen Glei-
chungen eine unendlich groRe Druckbreite. Damit gehen sowohl die mittlere als auch
Hertzsche Pressung gegen Null.

Im folgenden wird eine Modifikation der Hertzschen Druckbreitenberechnung vorge-
stellt, mit der sich Druckbreite und Pressung der Berechnung mit den Hertzschen
Gleichungen zuganglich machen lassen.

Fur einen Linienkontakt wird bei der Berechnung nach Hertz der Kontakt zwischen
den gekrimmten Flachen auf einen Kontakt zwischen einer gekrimmten Flache und
einer Ebene umgerechnet. Die Kontaktflache wird als eben angenommen. Der Er-
satzkrimmungsdurchmesser der gekrimmten Kontaktflache errechnet sich dabei wie

folgt:

D, = b, -, ( GL526 )

Mit diesem Ersatzkrimmungsdurchmesser lasst sich die Stribecksche Walzpressung

berechnen:

K= it ( GlL5-27 )

Mit dem Ersatz E-Modul E' (Gl. 5-17) beider Kontaktpartner und der Stribeckschen

Walzpressung K wird die Hertzsche Pressung berechnet:

K-E' ( Gl.528 )
T

Py =

Die halbe Druckbreite b errechnet sich zu:

b=2-DI-% ( GL5-29 )
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Fur eine konvex/konkav Paarung wird der konkave Durchmesser D, negativ einge-
setzt. Fur den Fall, dass Bolzen- und Bohrungsdurchmesser gleich grof3 sind, wird
der Nenner in (Gl. 5-26) 0. Damit ergibt sich als Grenzwert ein unendlicher Ersatz-
krimmungsdurchmesser und damit eine gegen Unendlich gehende Beruhrflache.
Dies filhrt wiederum dazu, dass die Stribecksche Walzpressung (Gl. 5-27) und damit
auch die Hertzsche Pressung (Gl. 5-28) gegen Null geht.

Die tatsachliche Bertuhrflache hat aber eine endliche GréRe. Es wird angenommen,
dass sie in guter Naherung die Form des Bohrungsdurchmessers hat. Sie kann ma-
ximal bei gleichen Durchmessern fir Bolzen und Bohrung die Hélfte der Flache des
Zylindermantels der Bohrung betragen. Der nun vorgestellte Ansatz basiert daher auf
einer Korrektur der halben Druckbreite.

Im Rahmen von FE-Analysen hat sich gezeigt, dass fur das vorliegende Problem
zwischen der nach den Hertzschen Gleichung berechneten halben Druckbreite b und
der halben Kontaktbogenlange by, der errechneten Beriihrflache ein Zusammenhang
gemal Gl. 5-30, Gl. 5-31 und Bild 5.2 besteht:

16-F-D,
o -E" 7
D,|

b'2| ( GL530 )

¢ =arctan| —— | =arctan
(o

bb=m-g ( GL531 )

Dieser Zusammenhang beinhaltet

—
L

auch die Druckflachenbegren-
zung. Die Bogenlénge by, erreicht
N ihr Maximum (halbe Zylinderman-
telflache) wenn Bolzen- und Boh-
korr rungsdurchmesser exakt gleich

w sind, und damit die halbe Druck-

b breite b nach Hertz gegen Unend-

) ) lich geht. Der Druckflachenwinkel
Bild 5.2: Zusammenhang zwischen b, b, und by,

¢ nimmt dann den Wert n/2 an:
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lim arctan(b):g ( G532 )

Die mittlere Flachenpressung pm korr €rhdlt man, indem man die Bolzenkraft durch die
Flache dividiert, die sich durch Projektion der gekrimmten Kontaktflache in die Ebe-
ne senkrecht zur Kraftwirkungsrichtung ergibt. Als Ergebnis der Projektion der Kon-

taktbogenlange by, in diese Ebene erhélt man die korrigierte halbe Druckbreite byoyr.

D -
Byorr =u-sin(g) ( GL5-33 )
2
___ K ( G534 )
pm,korr - 2 . b |

korr ~'eff

Fir den Grenzfall, dass Bolzen- und Bohrungsdurchmesser exakt gleich sind, wird
der Druckwinkel ¢ gleich n/2. Damit wird byorr zu D2/2. Fur die mittlere Flachenpres-

sung ergibt sich dann die bekannten Formel:

p.|=p=D; p,==" ( GL535 )
eff

Aus der mit der korrigierten halben Druckbreite by berechneten mittleren Flachen-

pressung pmkorr Wird dann die korrigierte Hertzsche Pressung ph korr berechnet:

4
pH,korr = ; ' pm_korr ( Gl. 5-36 )

An einem FE-Modell mit 20mm Bolzendurchmesser wurde das Verhaltnis von Boh-
rungsdurchmesser zu Bolzendurchmesser schrittweise vergréRert. Die Breite des
Lagers betragt 7,5mm, die Last wird mit 15kN angesetzt. Bild 5.3 zeigt den Verlauf
der halben Druckbreite Gber dem Durchmesserverhaltnis.

Zuséatzlich ist in dem Bild die nach GI. 5-30 und Gl. 5-31 theoretisch berechnete hal-
be Druckbreite dargestellt. Beide Kurven stimmen nahezu perfekt Uberein. Der in den
oben genannten Gleichungen gezeigte Zusammenhang wird damit als zutreffend

erachtet.



62 5 Sperrwert eines Differenzials

9

gl

7

A

°T -=-b_b th
—e—b bFE

Kontaktbogenliange [mm]
N

1

1,00 1,01 1,02 1,03 1,04 1,05 1,06 1,07 1,08 1,09 1,10

Durchmesserverhiltnis D2/D1

Bild 5.3: Halbe Druckbreite, mittels FEM und theoretisch berechnet

Wertet man die mittlere und Hertzsche Pressung aus (Bild 5.4), so erkennt man,
dass besonders bei einem sehr geringen Radialspiel die urspriingliche Berechnung
zu niedrige Werte fur mittlere und Hertzsche Pressung liefert. Dieser Bereich liegt

bislang aber auBerhalb des Giltigkeitsbereiches der Hertzschen Gleichungen.

300 1 ﬁ

250 //?.//

- 1 / /
4 —D—p_m
] / —=p H

150 ] ——p_m_korr
1 —4—p_H_Kkorr
z/ /g//A/ ~o-p_m_FE

100 4 ——p_H_FE

) //ﬂ/

0 ¥
1,000 1,001 1,002 1,003 1,004 1,005 1,006 1,007 1,008 1,009 1,010
Durchmesserverhiltnis D2/D1

Pressung [N/mm?]

Bild 5.4: Vergleich mittlere und Hertzsche Pressung, original, korrigiert und FE (Teil 1)
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Fur den Grenzfall gleicher Durchmesser liefert die urspriingliche Rechnung fur mittle-
re und Hertzsche Pressung ON/mm?, was offensichtlich nicht zutreffend ist. Die korri-
gierte Berechnung liefert fur die mittlere Pressung genau den Grenzwert von
100N/mm?, den man auch erhalt, wenn man die Normalkraft auf das Produkt aus
Durchmesser und Lagerbreite bezieht. Dies entspricht dem Ublichen Vorgehen bei
der Berechnung der mittleren Pressung in einem Gleitlager.

Bei einem Radialspiel von 0,04mm liegt das Durchmesserverhaltnis D2/D1 bei 1,002.
FUr dieses Durchmesserverhaltnis betragen die mittlere Pressung 95N/mm? und die
Hertzsche Pressung 121N/mm?2. Der Wert fir die mittlere Pressung liegt noch unter
dem Grenzwert von 100N/mm?. Das bedeutet, dass die Ergebnisse der urspringli-
chen Berechnung immer noch unzutreffend sind. Die unkorrigierte Hertzsche Pres-
sung errechnet sich zu 121N/mm?2. Die korrigierte Berechnung liefert dagegen eine
mittlere Pressung von 138N/mm? und eine Hertzsche Pressung von 176N/mm?2. Da-
mit liegt die tatsachliche mittlere Pressung bezogen auf den Grenzwert von
100N/mm?, den man nach der herkémmlichen Rechnung erhalt, um fast 40% hdher.
Die korrigierte Hertzsche Pressung ist sogar um Uber 45% gréRer als die unkorrigier-
te. Es zeigt sich (Bild 5.5), dass der Unterschied zwischen urspriinglicher Rechnung

und korrigierter Rechnung mit zunehmendem Durchmesserverhéltnis geringer wird.

900 1

NE —O—p_m

§ -&-p_H

> _

= ——p_m_korr
o

c —&—p_H_korr
=

@ —o—p_m_FE
o —-e—p_H_FE
o

N B N
1,00 1,01 102 103 104 105 106 107 108 109 1,10

Durchmesserverhiltnis D2/D1

Bild 5.5: Vergleich mittlere und Hertzsche Pressung, original, korrigiert und FE (Teil 2)
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Kommt man in den Bereich, in dem die Berihrflache als klein gegeniiber den Bau-
teilabmessungen betrachtet werden kann, und damit in den Giltigkeitsbereich der
urspriinglichen Berechnung, so besteht nahezu kein Unterschied mehr zwischen ur-
sprunglicher und korrigierter Berechnung.

Es fallt auch auf, dass die korrigierten Werte und die mittels FE-Analysen berechne-
ten Werte nahezu perfekt Giberein stimmen. Dies kann als weiteres Indiz gewertet
werden, dass die vorgeschlagene Korrektur den tatsachlichen Sachverhalt sehr gut

wiedergibt.

Zur Berechnung des Reibmomentes nach Gl. 5-25 bzw. des Reibkraftfaktors nach
Gl. 5-24 ist schlieBlich noch die Kenntnis der Reibungszahl y erforderlich. Da die
Genauigkeit der Sperrwertberechnung sehr stark von den angesetzten Reibungszah-
len abhangt, werden die Reibungszahlen im Rahmen der vorliegenden Berechnun-
gen so weit wie mdglich nicht direkt vorgegeben, sondern aus einer Vielzahl von Ein-
flussgréRBen berechnet.

Fur hydrodynamische Gleitlager wurde von Lang und Steinhilper [13] ein Ansatz zur
Reibungszahlberechnung aufgestellt. Berechnet man fur die Planetengleitlager nach
diesem Ansatz die Sommerfeldzahl, so stellt sich heraus, dass die Lager weit im
Schwerlastbereich betrieben werden [10]. Je nach Belastung liegen die Sommerfeld-
zahlen fir die Erprobungsdifferenziale im vier- bis funfstelligen Bereich. Im Gleitlager
baut sich demnach kein hydrodynamischer Schmierfilm auf, der die Reibpartner voll-
standig trennt. Es liegt damit Mischreibung vor. Da das Planetenlager somit nicht als
hydrodynamisches Gleitlager betrieben wird, ist auch die Berechnung der Reibungs-
zahl aus dem Ansatz fur hydrodynamische Gleitlager nicht mdglich. Dieser Ansatz
beriicksichtigt nadmlich nur die FlUssigkeitsreibung. Die Flussigkeitsreibung ist abhan-
gig von der Viskositat des Schmierstoffs und der Summengeschwindigkeit im Gleitla-
ger. Da die Summengeschwindigkeit aber extrem niedrig ist, ist auch die Flissig-
keitsreibung extrem niedrig. Damit liefert der Ansatz bei den im Differenzial vorlie-
genden niedrigen Drehzahlen unrealistisch niedrige Reibungszahlen.

Da kein anderer Berechnungsansatz existiert, wird fur die Sperrwertberechnung der
Ansatz zur Berechnung der Verzahnungsreibungszahl nach Doleschel [06] auf die
Berechnung der Reibungskraft am Bolzen tbertragen. Dieser Ansatz wird in Kapitel

5.1.1 ausfihrlich vorgestellt.
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Anstelle einer Verzahnungsnormalkraft wird dabei die Bolzenkraft vorgegeben. Statt
dem Ersatzkrimmungsradius am Walzkreis geht der Ersatzkrimmungsradius der
Gleitlagerkontaktflache in den Berechnungsansatz ein. Am Gleitlager entspricht die
Summengeschwindigkeit der Gleitgeschwindigkeit. Die wiederum entspricht der Um-
fangsgeschwindigkeit des drehenden Reibpartners in der Gleitflache. Fir die Be-
rechnung der Reibungszahl im Gleitlager wird daher anstatt der Summengeschwin-
digkeit die Umfangsgeschwindigkeit des drehenden Reibpartners in der Gleitflache
angesetzt. Ansonsten erfolgt die Berechnung der Bolzenreibungszahl analog zur Be-
rechnung der Verzahnungsreibungszahl.

Da keine weitere Moglichkeit besteht, den Rechenansatz zu verifizieren, wurde ver-
sucht, Reibungszahlen, die mit einer Aimen-Wieland-Maschine [04] ermittelt wurden,
rechnerisch nachzuvollziehen. Bei dieser Maschine wird ein Bolzen zwischen zwei
zylindrischen Lagerschalenhalften unter Einwirkung einer Last gedreht. Das erforder-
liche Drehmoment wird dabei gemessen. Das Spiel zwischen Lager und Bolzen liegt
bei dieser Versuchsmaschine im Zehntelmillimeterbereich. Dadurch treten in der La-
gerflache relativ hohe Pressungen auf. Ziel ist es, Fressschaden zu erzeugen, und
damit die Fresstragfahigkeit verschiedener Ole beurteilen zu kénnen. Uber die Last
und das Drehmoment kann aber auch die Reibungszahl in der Kontaktflache ermittelt
werden. Diese Reibungszahlen dirften aufgrund der hohen Priflasten im Bereich der
Grenzreibung bzw. Festkérperreibung liegen. Aus einem Bericht von Brunner und
Pedrini [04] gehen Reibungszahlen fir verschiedene Schmierstoffe unter den Ver-
suchsbedingungen der Almen-Wieland-Maschine hervor. Bei einer Priflast von
1000Kg also etwa 10kN liegt in der Kontaktflache eine Pressung von ca. 750N/mm?
vor. Die Reibungszahlen der meisten Ole liegt bei diesen Bedingungen etwa bei 0,15
bis 0,2. Die rechnerisch fur die Versuchsbedingungen ermittelten Reibungszahlen
liegen etwa um die Halfte niedriger. Der Vergleich der Ergebnisse aus der Sperrwert-
berechnung mit den Versuchsergebnissen (Kapitel 7) zeigt jedoch recht gute Uber-
einstimmungen, wenn die Bolzenreibungszahl mit dem Ansatz zur Berechnung der

Verzahnungsreibungszahl gerechnet wird.
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5.1.3 Reibmomente durch Kippmomente in Gleitlagern

Bei der Wirkung von Kippmomenten auf Gleitlagerungen wird zwischen Radial- und
Axialgleitlagern unterschieden. Die Betrachtungen im folgenden widmen sich zu-
nachst Radialgleitlagern. Danach werden auch Axialgleitlager behandelt.
Radialgleitlagerungen sind in der Regel spielbehaftet. Durch ein Verkippen vom La-
geraulenteil zum Innenteil kommt es daher zu einem Kantenkontakt (Bild 5.6), der
mit Hilfe der Hertzschen Formeln nicht berechenbar ist, weil die theoretische Kon-
taktbreite gegen Null geht.

Durch elastische Verformungen

in der Kontaktzone stellt sich

fur die tatsachliche Kontaktbrei-

te jedoch ein Wert ein, der
zwar gréRer als Null, aber auch
deutlich kleiner als die Lager-
breite les ist. Der Wert, der sich

fur die Kontaktbreite ergibt,

hangt neben der Last maligeb-

I:MK,r

Bild 5.6: Reibmoment durch Kippmoment im Radiallager Gleitlagerung ab. Je groéRer

lich vom Radialspiel in der

dieses Spiel ist, um so geringer
wird die Kontaktbreite. Der genaue Zusammenhang ist jedoch nicht bekannt.
Die Berechnung der Reibungszahl an einem Bolzen unter Einwirkung einer Normal-
kraft kann gemaf Kapitel 5.1.2 nach dem Ansatz von Doleschel [06] erfolgen. Um
diesen Ansatz auch an einem Bolzen unter Einwirkung eines Kippmomentes anwen-
den zu kénnen, wird hier vereinfachend ein Hertzscher Linienkontakt mit reduzierter
Beruhrlinienldnge angenommen. Dabei wird die Beruhrlinienldnge mit einem Viertel
der Lagerbreite (le#/4) angesetzt. Neben der Reibungszahl yx kann durch diese An-
nahme auch ein Reibkraftfaktor f,(c) nach GI. 5-24 bestimmt werden.
Bild 5.6 zeigt einen Bolzen, der in einer Lagerbuchse gleitgelagert ist. Das Kippmo-
ment wird in den BeriUhrpunkten zwischen Bolzen und Lagerring durch die Normal-
krafte Fukr abgestutzt. Dreht sich der Bolzen, so entstehen in Verbindung mit dem
Reibkraftfaktor fu(c) in den Beruhrpunkten die Reibungskrafte Fruk, die ein Kréafte-

paar und damit das Reibmoment Tr yk  um die Achse des Bolzens bilden.
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M
Fucr =7 ( GL537 )
T e
FR,MK,r = fu(g) : FMK,r ( GI.5-38 )
TR,MK,r = FR,MK,r -dg ( GL5-39 )

Durch Zusammenfassen von Gl. 5-37 bis Gl. 5-39 lasst sich das Reibmoment Tr vk

auch direkt aus dem Kippmoment Mg berechnen

d

TR,MK,r =My .fp (9) 'I_B ( GlL5-40 )
off

Diese Art der Reibstelle tritt beim Stirnraddifferenzial beispielsweise in der Planeten-
bohrung auf. Aber auch die Steckwellenlagerung in den meisten Differenzialen stellt
solch eine kippmomentbelastete Radialgleitlagerung dar. Da diese Reibstelle auch
noch in die Sperrwertberechnung einfliet, wird im folgenden kurz die Berechnung
des Kippmomentes auf die Steckwellenlagerung behandelt.

Die Gleitflache der Steckwelle wird als Bol-
zen betrachtet. In der Regel sind die
Steckwellen aus der Differenzialverzah-

nung heraus querkraftfrei und nicht mit ei-

nem Kippmoment belastet. An den Steck-
wellen befinden sich aber Gleichlaufgelen-

ke, die ein Beugen der Antriebswellen fiir
die Federung und Lenkung der An-
MK,E triebsachse ermdéglichen. Wenn die An-
Bild 5.7: Kippmoment an Steckwelle triebswelle in solch einem Gelenk von der

Steckwelle unter dem Winkel ¢ gebeugt
wird, resultiert daraus das Kippmoment Mk g, welches die Steckwellenlagerung auf-
nehmen muss (Bild 5.7). Dieses Kippmoment bewirkt ein Reibmoment im Steckwel-
lenlager, und erhdht damit den Sperrwert des Differenzials. Mk o wird von der Lage-
rung des gebeugten Wellenstiickes aufgenommen und erzeugt dort auch Reibung.

Diese wird allerdings nicht mehr dem Sperrwert des Differenzials zugerechnet.
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Bild 5.7 geht von zwei Ubertragungselementen im Gleichlaufgelenk aus. In der ge-
zeigten Stellung lassen sich die Kippmomente so am einfachsten herleiten, sie sind
aber unabhéngig von der Anzahl der Ubertragungselemente und ihrer Stellung.

In den Gleichlaufgelenken findet die Kraftibertragung (Fy) in der winkelhalbierenden
Ebene zwischen den Wellen statt [26].

_ T.-1000 T, -1000

F
v d; d;

( GL541 )

Um Achsen, die senkrecht zur jeweiligen Welle in der Ebene liegen, die durch beide
Wellen aufgespannt wird, und sich im Knickpunkt schneiden, bilden die Umfangskraf-

te die Kippmomente Mk g und M a.

dr ¢
e =—-tan| - Gl. 5-42
. (2) ( )
MK,E:MK,AZZ'FU'rK:dT'FU'tan(gj:TElA'1ooo'tan(%J ( Gl. 5-43 )

Das Kippmoment errechnet sich somit aus dem in der Steckwelle Ubertragenen
Drehmoment Tg (=Ta) und dem Winkel ¢, unter dem die Antriebswelle von der Steck-

welle gebeugt wird.

Fur den Linienkontakt am Bolzen lasst sich eine Hertzsche Pressung berechnen, aus
der sich eine Reibungszahl ableiten lasst. Fur die Punktkontakte, die sich durch Ver-
kippen in einem Axiallager nach Bild 5.8 ergeben, existieren jedoch keine Ansatze
zur Berechnung der Pressung. Es kann weder eine Beruhrlinienlange noch ein Er-
satzkrimmungsdurchmesser angegeben werden. Damit ist auch die Berechnung
einer Reibungszahl nicht méglich. An dieser Stelle ist daher die Vorgabe einer Rei-
bungszahl notwendig. Dabei kann man sich an Reibungszahlen fir Festkdrper-,
Grenz- oder Mischreibung orientieren, wie sie beispielsweise in [20] angegeben sind.
Bei Axialgleitlagern lasst sich das Reibmoment infolge eines Kippmomentes Tr mk ax

also nur abschatzen, weil bereits die Reibungszahl geschétzt werden muss.
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Bild 5.8 zeigt ein Rad, das auf
einem Zapfen radial mit grof3en
Spiel gelagert ist. Das Axial-

spiel ist dagegen relativ klein.

In diesem Fall stutzt sich das
Kippmoment in den Axiallager-
flachen ab.

In den Abstitzpunkten wirken

MK, die Normalkrafte Fnukax, die

unabhangig von ihrem Abstand

FR,MK,am ) zur Drehachse des Rades je-

weils gleich gro3 sind. Bei ei-
. . . . . ner Drehung des Rades fiihren
Bild 5.8: Reibmoment durch Kippmoment im Axiallager

diese Krafte in Verbindung mit
den Reibungskoeffizienten p¢ und p2 zu den Reibkraften Frmk ax1 und Fruk ax2, die

ein Kraftepaar, und damit ein Reibmoment um die Radachse bilden.

MK

Fumkax = Gl. 5-44
NMK ax L+, ( )
FR,MK,ax,1/2 = M2 'FN,MK,ax ( Gl.5-45 )
My
TR,MK,ax = FR,MK,ax,1 '|1 + FR,MK,ax,z 'Iz = L+l (},l1 -|1 + U, -|2) ( GlL.546 )
111

Sind die Reibungskoeffizienten u; und p2 gleich p so vereinfacht sich Gl. 5-46:

Tomkax =My - ( GL547 )

Sind die Reibungskoeffizienten dagegen unterschiedlich, so sind auch die Reibungs-
krafte Fr mk ax1 UNd Fruk ax2 unterschiedlich. Sie heben sich damit in der Kraftebilanz
nicht mehr gegenseitig auf. Der Differenzbetrag zwischen den beiden Reibungskraf-
ten wirkt radial auf den Bolzen und bewirkt dort zusatzlich ein entsprechendes Reib-

moment (5.1.1).
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5.1.4 Reibmoment in einer ebenen Kreisringflache

Dieser Abschnitt beschéftigt sich mit der Berechnung des Reibmomentes Trkr zwi-
schen zwei Koérpern, deren Beruhrflache eine ebene Kreisringflache ist. Dabei wirkt
eine aullere Kraft F in der Ringachse senkrecht zur Berihrflache. Das Reibmoment
wird bezuglich der Achse der Kreisringflache berechnet.

Unter der Annahmen gleichméaRiger Druckverteilung errechnet sich der Druck in der

Kontaktflache folgendermalen:

3 F
p_n-(rz—rz)

a 1

( GI.5-48 )

Dabei ist ry der aul3ere und r; der innere Radius des Kreisrings. Fir ein differenzielles
Element der Ringflache (Bild 5.9) lassen sich Gber den Druck p die Normal- (Gl. 5-49)
und Reibkraft (Gl. 5-50) berechnen.

= _dF,
rdo dr
NS
< fa

Bild 5.9: Differenzielles Element einer Kreisringflache

dF,=p-dA=p-r-do-dr ( GL5-49 )

dF; =p-dRy=p-p-r-de-dr ( GL5-50 )



5 Sperrwert eines Differenzials 71

Damit erhalt man das Reibmoment fur ein differenzielles Element der Ringflache:

dTggr =r-dFg =p-p-r?-de-dr ( GL551 )

Das Reibmoment Trkr der Kreisringflache ist dann das Integral des Reibmomentes

dTrkr am differenziellen Element Giber der gesamten Flache:

la 27

TR,KR = J.J‘u-p-rz-d(p-drzgn-u-p-(ras—ri3) ( GL5-52 )
o

Setzt man Gl. 5-48 in Gl. 5-51, und nimmt man die Reibungszahl als konstant an, so
l&sst sich das Reibmoment Trkr als Produkt der Kraft F und der Konstanten Krkr

darstellen:
TR,KR =F. KR,KR ( GI.5-53 )
2:0-(1° 1)

KR,KRZW ( GL554 )

a 1
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5.1.5 Reibmoment in einer sphéarischen Fldache

z, R de Zur Herleitung des Reibmomen-
tes Trs an einer spharischen
Flache wird zunachst ein diffe-
renzielles Element dieser Flache
betrachtet (Bild 5.10).

Das Reibmoment dTrs beziug-

lich der z-Achse, welches durch
das differenzielle Element der
spharischen Flache erzeugt wird,
ergibt sich aus der Reibkraft dFg
und dem Hebelarm R sin(®),

Bild 5.10: Differenzielles Element der Kugelfliche
wobei R der Kugelradius ist.

dT,s =R-sin(®)-dF, =R -sin(®)-u-dF, =R-sin(®)-u-p(®)-dA ( GL555 )

Die Reibungskraft ist das Produkt aus Normalkraft und Reibungskoeffizient. Die
Normalkraft dFy resultiert aus dem differenziellen Flachenelement und dem Druck,
der normal auf dieses Flachenelement wirkt.

Fur die Beschreibung des Flachenelementes dA wird eine Parameterdarstellung der
Kugelflache [16] gewahlt:

X =X(0,9) =R-(sin(®)cos(p),sin(®)sin(p),cos(®)) ( GL5-56 )

Das Flachenelement dA lasst sich folgendermalien darstellen:

dA =[xo x X,|d© dg ( G557 )

Dabei lauten die Richtungsableitungen der Flachendarstellung:

X =R -(cos(®)cos(p),cos(®)sin(p),—sin(®)) ( G558 )
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X, =R-(=sin(®)sin(¢),sin(®)cos(¢),0) ( GL5-59 )

Setzt man Gl. 5-58 und Gl. 5-59 in GI. 5-57 so erhalt man fiir das Flachenelement:

dA =R?-sin(®) dO d¢ ( GI560 )

Da die Kontaktflache nur ein Teil der Kugelflache ist, missen fur den Parameter ©

die Integrationsgrenzen ®, und ©; (Bild 5.11) bestimmt werden.

Bild 5.11: Begrenzungsradien und —winkel der sphérischen Reibfliche

Die Grenzwinkel ergeben sich aus folgender trigonometrischer Beziehung zwischen

Kugelradius R und Radius r zur Drehachse:

©®, =arcsin fa und ®, = arcsin n ( GL561 )
R R

Damit kann das Reibmoment Tr s an der sphéarischen Flache als Oberflachenintegral
einer skalaren Funktion formuliert werden:
ea

Tos =0R’ '2JT£ [p(©)-sin*(®) do do ( GL562 )

0 o
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Unter der vereinfachenden Annahme einer gleichmaRigen Druckverteilung liefert die

Lésung des Integrals die Formel fir das Reibmoment Trs:

( G563 )

®,-0 sin(2-0,)-sin(2-6,)
T..=2-71-u-p-R%.| =2 P a i
Rs = STHP { 2 4 }

Dabei wird die mittlere Flachenpressung p als Quotient der Kraft F in Richtung der
Drehachse (Bild 5.11) und der Flache A', die sich durch Projektion der sphéarischen
Flache A in die Ebene senkrecht zur Drehachse ergibt, berechnet:

( Gl.564 )

Fur eine genaue Berechnung musste die Druckverteilung p(®) bekannt sein. Ist bei-
spielsweise der Kugelradius der konvexen Kontaktflache etwas gréf3er, als der Ku-
gelradius der konkaven Flache, so wird die Kontaktflache etwas kleiner, der mittlere
Radius zur Achse dagegen gréRer, weil die Berilhrung der Kontaktflichen am aule-
ren Radius beginnt. In diesem Fall wird der Druck am auf3eren Rand auch gréRer als
am inneren Rand sein. Es ist daher insgesamt mit einem gré3eren Reibmoment Tr s
zu rechnen. Eine Erhdéhung der Last fuhrt zu einer VergroRerung der Kontaktflache,
wobei sich der mittlere Reibradius verringert. Bezogen auf die Last, die auf das Lager
wirkt, nimmt das Reibmoment daher mit steigender Last ab.

Setzt man Gl. 5-64 in Gl. 5-63, und nimmt man die Reibungszahl als konstant an, so

lasst sich das Reibmoment als Produkt der Kraft F und der Konstanten Kgr s darstel-

len.
Tes =F -Kgs ( GL565 )
2.u-R® [®,-0, sin(2-0,)-sin(2-0))
K — . a [ a i )
R,S (raz _rlz) |: 2 4 ( Gl. 5-66 )
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5.1.6 Reibmoment am Planetenrad

Bei den Planeten eines Planetengetriebes erfolgen die Drehmomenteinleitung (Fng)
und die Drehmomentausleitung (Fna) Uber jeweils einen Zahneingriff (Bild 5.12). Die
Winkel o und aa stellen die jeweiligen Betriebseingriffswinkel (Stirnschnitt) der
Zahneingriffe dar. Die Reibung wirkt der Drehrichtung des Planeten entgegen. Daher
ist Fna immer kleiner als Fye. Die Lage der Zahneingriffe zueinander wird Gber die
Positionswinkel ye und ya angegeben. In der linken Halfte von Bild 5.12 dreht sich der
Planet im Uhrzeigersinn, die Reibung wirkt entsprechend gegen den Uhrzeigersinn.
Die Walzleistung flie3t von der linken zur rechten Seite. Ist die Drehrichtung des Pla-

neten umgekehrt, so flieRt auch die Walzleistung in umgekehrter Richtung. Dement-

sprechend sind die Krafteinleitung und Kraftausleitung vertauscht.

Bild 5.12: Krifte am Planetenrad unter Beriicksichtigung der Reibung (I)

Stellt man sich die rechte Halfte in Bild 5.12 gespiegelt an der y-Achse des lokalen
Koordinatensystems vor, so unterscheidet sich diese Darstellung von der linken nur
dadurch, dass die Betrage der Positionswinkel ye und ya und der Walzkreisradien rg
und ra vertauscht sind. Bei der Berechnung des Reibmomentes an einem Planeten-
rad muss folglich dessen Drehrichtung nicht durch ein Vorzeichen beriicksichtigt wer-
den. Es genugt, lediglich die Positionswinkel und Walzkreisradien von Krafteinleitung
und Kraftausleitung entsprechend anzusetzen.

Beim Stirnraddifferenzial wird bei der Anordnung der Planeten unterschieden zwi-
schen vorlaufenden und nachlaufenden Planeten (siehe auch 3.2). Dieser Unter-
schied wird Uber die Positionswinkel ye und ya im Reibmomentberechnungsmodell
bertcksichtigt (Bild 5.13, Bild 5.14).
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Bild 5.14: Positionswinkel am vorlaufenden Planet

Der Index E kennzeichnet dabei
im Walzleistungsfluss die Ein-
gangsseite, der Index A die Aus-
gangsseite.

Richtet man das Beobachtungs-
koordinatensystem des jeweili-
gen Planeten auf seiner Achse
so aus, dass dessen x-Achse
radial von der Differenzialachse
weg zeigt, so betragt der Positi-
onswinkel des Hohlradeingriffs
immer 0°. Der Positionswinkel
zum Planeteneingriff wird mit
positivem Vorzeichen angesetzt,
wenn er sich von der x-Achse
aus in die Richtung der zugehé-
rige Verzahnungsnormalkraft
offnet (Bild 5.14). Andernfalls
geht der Winkel mit negativem
Vorzeichen in die Berechnung
ein (Bild 5.13). Die beiden Bilder
zeigen den Fall, dass die Walz-
leistung von der Seite des nach-

laufenden Planeten auf die Seite

des vorlaufenden Planeten flieRt. Das bedeutet, das Hohlrad auf der Seite des nach-

laufenden Planeten dreht langsamer als das Hohlrad auf der Seite des vorlaufenden

Planeten. Flie3t die Walzleistung in umgekehrter Richtung bei gleicher Kraftlibertra-

gungsrichtung des Differenzials, so sind bei den Verzahnungsnormalkraften und den

Positionswinkeln die Indizes E und A jeweils zu vertauschen. In diesem Fall kehrt
sich auch die Drehrichtung der Planeten um. Nach Bild 5.13 und Bild 5.14 sind die

Positionswinkel ye und ya betragsmalig gleich und errechnen sich folgendermalien:

|YE|:|YA|:

a
arccos| —F—
2-apy,

( GI.567 )
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Im Stirnraddifferenzial ist das Planetenrad auf einem Zapfen gleitgelagert, der die
Radialkraft und einen Teil des Kippmomentes aufnimmt. Der andere Teil des Kipp-
momentes wird von den Auflageflachen im Planetentrager und Hohlrad aufgenom-

men. Dabei hangt die Aufteilung vom Verhaltnis des Radialspiels zum Axialspiel der

Planeten ab.

Bild 5.15: Krafte am Planetenrad unter Beriicksichtigung der Reibung (ll)

Die Verzahnungsnormalkraft Fya reduziert sich auf der Ausgangsseite in Abhangig-
keit der auftretenden Lagerreibungskraft Fr aufgrund der Bolzenkraft F und dem Er-
ganzungsreibmoment Tr x, welches durch ein Kippmoment (3.2) oder eine Axialkraft
verursacht werden kann (Bild 5.15). Um die Planetenachse lasst sich folgendes Mo-

mentengleichgewicht aufstellen:

Fue -CoS (o )T =Fya -COS(0ty )Ty +Fg - Tg + Trx ( GI.568 )
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Das Gesamtreibungsmoment Tr p am Planetenrad ist dabei in Gl. 5-68 folgenderma-

Ren reprasentiert:

TR,P =F g+ TR,X ( G569 )

Sowohl die Lagerreibungskraft Fr als auch das Erganzungsreibmoment Tr x hédngen
aber umgekehrt auch von der Verzahnungsnormalkraft Fya ab. Zwischen der Bol-
zenkraft F, der Reibungskraft Fr und den Zahnnormalkraften Fyg und Fya besteht

ein Kraftegleichgewicht:

FR2 +F* = FN,E2 + FN,A2 -2 FN,E 'FN,A 'COS(C) (G570 )

mit C=Cc+C, &=90°-0ag—vg und &, =90°-0a, —7a;

Die Wirkung der im Kontakt herrschenden Reibungszahl p wird abhangig von der
Bolzenkraft F verstarkt, weil sich durch die elastische Verformung der Kontaktzone
die wirksame Flachennormalkraft erhéht (5.1.2). Dieser Zusammenhang wird durch
Gl. 5-24 beschrieben. Der Reibkraftfaktor f,(c) steigt mit dem Druckflachenwinkel .
Dieser Druckflachenwinkel hangt von der Bolzennormalkraft F ab. Durch Einsetzen
von Gl. 5-30 in Gl. 5-24 Iasst sich der Druckflachenwinkel ¢ eliminieren, so dass man
einen direkten Zusammenhang zwischen Fr und F herstellen kann:
16-D,
arctan(C-x/E) I | -E"m ( GL571 )

sin(arctan(C-x/F)) |Dz|

FR:F'H'

Mit Gl. 5-68, GI. 5-70 und GI. 5-71 stehen drei Gleichungen fiir die drei Unbekannten
Fr, F, und Fya zur Verfugung. Das Gleichungssystem ist aber nicht l16sbar, weil die
transzendente GIl. 5-71 nicht nach F auflésbar ist. Die Verstarkung der Reibkraft
durch elastische Verformungen, kann somit nicht im Rahmen einer geschlossenen
Lésung fur das Reibmoment am Planeten berechnet werden. Das Problem wird im
vorliegenden Rechenansatz daher iterativ geldst.

Dazu wird zunachst Gl. 5-24 in Gl. 5-68 eingesetzt. Man erhalt dadurch eine Bezie-
hung zur Berechnung der Bolzenkraft F, in welcher der eigentlich von F abhé&ngige

Reibkraftfaktor fu(c) so angesetzt wird, als ware er bekannt.
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'(FN,E 'COS(O‘E)'rE —Fua 'COS(O‘A)'rA _TR,X) ( GL572 )

In dieser Beziehung wird auch das Ergénzungsreibmoment Trx wie eine bekannte
Grolle angesetzt, da es ebenfalls iterativ bestimmt werden muss. Der Grund dafir
wird im folgenden erklart.

Am geradverzahnten Planeten des Stirnraddifferenzials entspricht das Ergdnzungs-
reibmoment Trx dem Reibmoment Truk. Dieses setzt sich nur aus den kippmo-
mentbedingten Reibmomenten in der Bolzengleitlagerung Tr mk » und in den axialen

Anlaufflachen Tr mk ax zusammen (5.1.3).

TR,MK = TR,MK,ax 'fMK,ax,r + TR,MK,r '(1 - fMK,ax,r) ( Gl 5-73 )

Dabei wird das Kippmoment teilweise vom Radiallager aufgenommen. Der (brige
Teil wird von der axialen Anlaufflache getragen. Mit dem Faktor fyk axr Wird beriick-
sichtigt, dass die Reibmomente in der Radiallagerung und den axialen Anlaufflachen
unterschiedlich stark sein kénnen. Ist das Radialspiel z.B. deutlich gro3er als das
Axialspiel, so kann davon ausgegangen werden, dass das Kippmoment vollstandig
von den axialen Anlaufflachen getragen wird. In diesem Fall ist der Faktor fyk ax:
gleich 1. Im umgekehrten Fall, wenn das Kippmoment nur vom Radiallager (Bolzen)
getragen wird, ist der Faktor auf 0 zu setzten. Sind die Spiele etwa gleich, so kann
der Faktor mit 0,5 angesetzt werden. Der genaue Zusammenhang zwischen Axial-
spiel, Radialspiel und dem Faktor fyk axr ist bislang aber nicht bekannt. Fir diesen
Faktor wird daher eine Annahme getroffen, die z.B. nach Vorliegen von Messergeb-

nissen korrigiert werden kann.

Das Kippmoment Mk errechnet sich wie folgt:

My = Fy -l ( GL574 )

Dabei reprasentiert Irx den Abstand der Ebenen, in denen die Kraftwirkungslinien der

Zahnnormalkrafte liegen. Fg stellt die Kippkraft in der Verzahnung dar.

Fe =|Fye -cos (&g +0)) ( GL575 )
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Der Winkel 6 errechnet sich folgendermalen:

Fue -€0s(&z) —Fya -cos (&)
Fue -Sin(&e )+ Fya -sin(&a)

( GL576 )

Beim Winkel ¢ in Bild 5.15 handelt es sich um den Ortswinkel der Berlihrzone in der

Lagerflache. Er errechnet sich folgendermal3en:

¢=0+& mit &=arctan(p) ( G577 )

Setzt man nun Gl. 5-74 bis Gl. 5-76 sowie Gl. 5-40 und GI. 5-47 in Gl. 5-73, so erhalt
man einen Term zur Berechnung von Truk, in dem Fya und ein kippkraftabhangiger
Reibkraftfaktor f,(c) als Unbekannte auftreten. Zur Vereinfachung wird der Reibkraft-
faktor fu(c) aus Gl. 5-40 bei folgenden Berechnungen gleich pk gesetzt. Dadurch ver-
bleibt nur Fy a als Unbekannte. Setzt man nun den Term fur Tr vk anstelle von Trx in
Gl. 5-72, so erhoéht sich zwar die Zahl der Unbekannten nicht, aber der neu entstan-
dene Term ist transzendent. Die Lésung des Gleichungssystems bestehend aus der
um Truk erganzten Gl. 5-72 sowie Gl. 5-70 und GI. 5-24 ist nicht geschlossen moég-

lich. Auch dieses Problem wird daher iterativ geldst.

Zur Berechnung des Reibkraftfaktors f,(c) in Gl. 5-72 ist die Kenntnis der Reibungs-
zahl im Kontakt erforderlich. GemaR Kapitel 5.1.2 und 5.1.3 kann die Berechnung der
Reibungszahlen p und px am Bolzen nach dem Ansatz von Doleschel [06] erfolgen.
Dazu missen aber die Bolzenkraft und die Kippkrafte bekannt sein, die mit vorlie-
gendem Ansatz erst berechnet werden sollen. Die Bolzenkraft F und die Kippkrafte
Fk hédngen namlich Uber die Reibungskraft Fr von der Verzahnungsnormalkraft Fya
auf der Ausgangsseite ab. In der Reibungszahlberechnung fur p und ux werden da-
her die Bolzenkraft Fo und die Kippkraft Fyk (o angesetzt. Bei der Berechnung dieser
Krafte wird zur Vereinfachung vernachlassigt, dass die Verzahnungsnormalkraft auf
der Ausgangsseite (Fna) durch die Reibung gemindert wird. Das bedeutet, Fya wird

so angesetzt, dass ein Momentengleichgewicht mit Fy g erzielt wird.
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Uber den Kosinussatz (Bild 5.15) kann Fg folgendermalen berechnet werden:

F, =[R2 -[1 + (LS(“E)T -2 (%j : COS(C)]

ry -COS(aty) ra-COS(0ty ) (a5 )
mitFy =0undFy, =Fy. 'rE'TSEOﬂE))
A A

Zur Berechnung der Kippkraft Fuk (o ist zunachst noch der Winkel 6 (Bild 5.15) zu
bestimmen, wobei die gleichen Annahmen wie bei Gl. 5-78 gelten. Dabei steht I fur
die Lagerbreite und I fur den Abstand der Ebenen, in denen Hohlrad- und Plane-

teneingriff liegen (Bild 3.8).

I -cos(ay )
(COS(CE )~ T, -cos(cy,) cos(&, ))
0, = arctan ( GL5-79 )
sin(g )+rE-COS(0(E)'COS(€ )
=1, -cos(ay,) A
Fukro = ‘FN,E 'COS(CE +90) IF_K ( G580 )

eff

Die Umfangsgeschwindigkeit vg in der Bolzenkontaktflache fur die Berechnung der
Reibungszahlen leitet sich aus der Planetendrehzahl ab (GIl. 3-7 bzw. GI. 3-8, apy
und ry py aus Bild 3.7, rg aus Bild 5.15):

V. = T (@py +Nwpn) T )
% I,py-60-1000

( G581 )
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Zur iterativen Berechnung von Fya steht die quadratische Gleichung GIl. 5-82 zur
Verfigung, die man durch Einsetzen von GI. 5-24 und GI. 5-72 in Gl. 5-70 erhalt. Als
Lésung dieser Gleichung geht Fya hervor (Gl. 5-86). Fr und F werden mit Fy A dann
aus Gl. 5-24 und Gl. 5-72 berechnet.

Fua’@a+Fa-b+c=0 ( Gl.5-82)
f ()" +1
a:rAz-cos(aA)z-%— ( GI.5-83 )
fh(g) .rB
f( )2+1
b=2. FNYE-cos(g)—cos(ocA)-rA-LZZ-(FNYE-cos(ocE)-rE—TR‘X) ( Gl.5-84 )
fu(g) g
f ()" +1
C= ”(g)z +2 '(FN,EZ -cos (o) 1% —2-Fye -cos (o ) Ty - Try +TR,X2)_FN,E2 ( G 5-85 )
fu(g) T
FNA:—b—\'bZZ—“'a'C ( GL586 )
, a

Die Berechnung lauft in zwei ineinander verschachtelten Iterationen ab. In der inne-
ren lteration wird der Druckflachenwinkel ¢ ausgehend von 0° inkrementell solange
erhoht, bis die Differenz AF zwischen einer fir den Druckflachenwinkel theoretisch
erforderlichen Normalkraft Fy, und der mit dem vorgegebenen Druckflachenwinkel
berechneten Normalkraft F gréoer Null und kleiner oder gleich einer Genauigkeitsto-
leranz (z. B. 0,00001) ist. Die theoretisch erforderliche Normalkraft Fy, fir den Druck-
flachenwinkel ¢ lasst sich durch Auflésen von Gl. 5-30 nach F errechnen:

. =(tan(g)-|D2|) Ay -E'm ( Gl.57 )

" 16-D,

Um die Iteration zu beschleunigen, wird das Inkrement wéhrend der lteration verklei-
nert. Zu Beginn wird das Inkrement auf 10° eingestellt. Jedes mal, wenn AF positiv,
aber grofler als die Genauigkeitstoleranz wird, ist der Druckflachenwinkel um das
aktuelle Inkrement zu verkleinern, und das Inkrement durch 10 zu dividieren. Danach

wird die Iteration mit dem neuen Inkrement fortgesetzt.
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In der dulleren lteration wird das Ergdnzungsreibmoment Tr x ausgehend von ONm
inkrementell solange erhdht, bis die Differenz ATr x gréRer 0 und kleiner oder gleich
einer Genauigkeitstoleranz (z. B. 0,00001) ist. Die Differenz ATgr x wird folgenderma-

Ren berechnet:

ATR,x = (TR,MK + TR,AX ) - TR,X ( G588 )

Die Planeten arbeiten im Stirnraddifferenzial als Zwischenrader. Da sie geradver-
zahnt sind, treten keine Axialkréfte in der Verzahnung auf. Zwischenrader sind in der
Regel nicht schragverzahnt, weil die Axialkrafte in den beiden Zahneingriffen ein
Kraftepaar, und damit ein erhebliches Kippmoment erzeugen wirden, welches die
Lagerung aufnehmen misste. Am Planetenrad wird Tr ax daher mit ONm angesetzt.
Die Berechnungsmethode eignet sich aber auch zur Berechnung des Reibmomentes

an Kegelradern. Dort wird Tr ax dann benétigt.
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5.1.7 Reibmoment an Differenzialkegelradern

Bei Differenzialkegelradern tritt Reibung in den Auflageflachen infolge der Axialkrafte
auf. Da die Kegelradauflageflachen in der Regel entweder als ebene Kreisringflachen
oder als spharische Flachen gestaltet sind, bilden die Kapitel 5.1.4 und 5.1.5 auch
die Basis fur die Berechnung dieses Reibmomentes. Bei den Achswellenkegelradern
heben sich die Radialkrafte auf, sobald sie mit mindestens zwei, gleichmaRig am
Umfang verteilten, Ausgleichskegelradern kdmmen. In diesem Fall wirken aus der
Verzahnung nur Axialkrafte. An den Achswellenradern treten daher nur Reibmomen-
te in deren Auflageflachen auf. Bei den Ausgleichskegelradern wirkt zuséatzlich zum
Reibmoment in der Auflageflache noch ein Reibmoment am Lagerbolzen. Die Be-
rechnung des Reibmomentes an den Ausgleichskegelradern ist daher deutlich kom-
plizierter als bei den Achswellenkegelradern und lehnt sich an die Berechnung des
Reibmomentes am Planetenrad an (5.1.6).

Das Reibmoment in der Auflageflache eines Kegelrades héngt von der Axialkraft ab,
mit der das Kegelrad auf die Flache gedrickt wird. Die Axialkraft pro Eingriff Faxe bei
geradverzahnten Kegelradern, wie sie in Achsdifferenzialen tblich sind, lasst sich
anhand des Ubertragenen Drehmoments, des Eingriffs- und des Teilkegelwinkels,
sowie des mittleren Teilkegeldurchmessers berechnen. Dabei lassen sich die Geo-
metriegréRen in der Konstanten Kaya zusammenfassen, so dass die Axialkraft Faxe
als Produkt des Ubertragenen Drehmoments T im Zahneingriff und der Konstanten

berechnet werden kann:

Kaal = di-tan(ocn)-sin(S) ( GI.5-89 )
FAx,e =T, -Kp - 1000 ( GI.5-90 )

Soll die Axialkraft von schrag- oder spiralverzahnten Kegelradern berechnet werden,
so ist die Berechnung der Konstanten Kaxa um den Schragungswinkel B, zu erwei-
tern. Das Vorzeichen y berucksichtigt die Drehrichtung und die Schragungswinkel-

richtung des betrachteten Rades [21]:

KAxial=di-(x-\tan(sm)\-cos(6)+tan(an)- sin(?) j (onsen )

m
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Am Achswellenrad summieren sich die Momente aus den einzelnen Eingriffen und
damit auch die Axialkrafte. Die Gesamtaxialkraft am Achswellenrad kann daher aus
dem Gesamtmoment so berechnet werden, als gébe es nur einen Zahneingriff.

Im folgenden wird das in das Achswellenkegelrad eingeleitete Gesamtdrehmoment
mit Te bezeichnet, das ausgeleitete Drehmoment mit Ta. Fir die Berechnung des
Reibmomentes muss unterschieden werden, auf welchem Weg das Drehmoment
durch das Kegelrad geleitet wird. Erfolgt die Drehmomenteinleitung Giber die Verzah-
nung und die Ausleitung Uber die Nabe (Index VN), so kann das Reibmoment direkt
aus der Verzahnungsaxialkraft berechnet werden, da das ausgeleitete Drehmoment
keinen Einfluss mehr auf die Verzahnungsaxialkraft und damit das Reibmoment hat.
Die Konstante Krkr (5.1.4) bzw. Krs (5.1.5) rechnet dabei die auf die Auflageflache

wirkende Axialkraft in ein Reibmoment um.

TR,KR/S,VN = Te Ky 'KR,KR/S -1000 ( GI.5-92 )

Erfolgt die Drehmomenteinleitung aber Uber die Nabe und die Ausleitung Uber die
Verzahnung (Index NV), so beeinflusst das ausgeleitete Drehmoment das Reibmo-
ment, da ein niedrigeres Drehmoment in der Verzahnung niedrigere Axialkrafte her-

vorruft. Damit verringert sich dann auch das Reibmoment.

Tekrisav = Ta *Kaar - Krr/s 1000 ( GI.5-93 )
Ta=Tc _m ( G594 )
1000

Durch Zusammenfassen von Gl. 5-93 und GI. 5-94 |asst sich das Reibmoment dann
in Abhéngigkeit vom eingeleiteten Drehmoment angeben:

K,.  -K
T _ ' Axial RKR/S -1000
RKR/SNV E (1 + KAxiaI ’ KR,KR/S )

( GL5-95 )

Die Ausgleichskegelrdder sind als Zwischenrader im Einsatz. Das Drehmoment wird
dabei Uber den einen Zahneingriff eingeleitet, und Uber den gegenuberliegenden
ausgeleitet. Durch die Reibung am Bolzen und in der Auflageflache ist die Axialkraft
auf der Ausgangseite etwas geringer als auf der Eingangsseite. Der Betrag, um den

die Axialkraft auf der Ausgangsseite kleiner ist, hangt von dem zu berechnenden



86 5 Sperrwert eines Differenzials

Reibmomenten am Bolzen und in der Auflageflache ab. Da die Reibmomente unter-
einander und das ausgeleitete Drehmoment sich gegenseitig beeinflussen, und die
zur Lésung vorhandenen Gleichungen teilweise transzendent sind, ist zur Berech-
nung der Reibmomente eine iterative Losung erforderlich. Dabei kommt das gleiche
Lésungsverfahren, wie bei den Planetenradern (5.1.6) zum Einsatz.

Am Planetenrad wird die Verzahnungsnormalkraft, der Betriebseingriffswinkel auf der
Eingangs- und Ausgangsseite, die Positionswinkel der Krafteinleitungs- und Auslei-
tungsstelle sowie die zugehérigen Walzkreisradien vorgegeben (Bild 5.15).

- Da an einem Ausgleichskegelrad die Kraft-
einleitungsstelle genau gegeniber der
Kraftausleitungsstelle liegt (Bild 5.16),
kénnen die Positionswinkel ye und vya
gleich Null gesetzt werden. Da das Aus-
gleichsrad mit zwei identischen Achswel-
lenkegelradern kadmmt, sind sowohl die
beiden mittleren Walzkegelradien rg und ra

als auch die Winkel o und ap identisch.

Beim geradverzahnten Planetenrad ent-
i spricht die resultierende Kraft Fg aus Ver-
Bild 5.16: Anwendung des Planetenradmo- zahnungsumfangskraft Fig und Radialkraft
dells auf ein Ausgleichskegelrad  F, . der Verzahnungsnormalkraft Fye. Bei
Kegelradern ist dies nicht der Fall. Fur die

Verwendung des Planetenradrechenmodells wird daher die resultierende Kraft Fg
aus Umfangs- und Radialkraft berechnet und anstelle der Normalkraft Fyg vorgege-

ben. Dabei wird die Axialkraft zunachst nicht beriucksichtigt.

Fe =y Ft,E2 + Fr,E2 ( GI.5-96 )

T.-2000 , d,
Fie = ET mit =1, = o ( GI.5-97 )
F.e = Tg - Kraga - 1000 ( G598 )

KRadia|=d£-tan(0€n)-COS(8) ( GL5-99 )

m
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Soll die Radialkraft von schrag- oder spiralverzahnten Kegelradern berechnet wer-
den, so ist die Berechnung der Konstanten Kgragia Um den Schragungswinkel B, zu
erweitern. Das Vorzeichen y berucksichtigt die Drehrichtung und die Schragungswin-

kelrichtung des betrachteten Rades [21]:

( GI.5-100 )

cos(3) ]

Kradial = i ' (_X ' ‘tan(Bm )‘ . Sin(s) " tan(ocn ) . COS(Bm)

dy,

Anstelle des Betriebseingriffswinkels beim Planetenrad geht beim Ausgleichskegel-
rad der Winkel in das Rechenmodell ein, den Fe und F;g einschlie3en:

_ _ I:r,E
og =a, =arctan ( GL5-101 )
tE

Die Berechnung des Reibmomentes in der Auflage erfolgt im Rahmen der Reibmo-
mentiteration. Bei der Berechnung von ATrx nach Gl. 5-88 entspricht Trax dann
Trkrw bzw. Trsvv je nachdem, ob die Auflageflache eine Kreisring- oder Kugelfla-
che ist. Der Index VV kennzeichnet dabei, dass sowohl die Drehmomenteinleitung

als auch die Drehmomentausleitung tiber die Verzahnung erfolgen.

TR,KR/S,W = (TE + TA) ’ KAxia| 'KR,KR/S -1000 ( Gl. 5-102 )
Das Drehmoment Ta wird aus der Kraft Fa berechnet, die als Lésung (Fna) aus Gl.
5-82 zur Verfugung steht:

T, =FA-COS(0LA)-2(C)Jﬁ ( G1.5-103 )
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5.2 Berechnung des Sperrwertes

P.=Py Nach Miller [19] ist sowohl das Kegelrad- als auch das
ls Stirnraddifferenzial ein Minusgetriebe, dessen Summen-
welle der Steg ist. Die Leistung Ps, die in den Steg einge-
leitet wird, entspricht gleichzeitig der Kupplungsleistung
Pks am Steg. Bauartbedingt wird diese Kupplungsleis-
tung bei beiden Differenzialen gleichmallig auf die bei-
den Wellen 1 (Pk1) und 2 (Pk2) aufgeteilt. Dreht die Welle
Bild 5.17: Leistungsfliisse 2 nun schneller als die Welle 1, so ist die Drehzahl der

im Differenzial Welle 1 auch niedriger als die Stegdrehzahl. Die Steg-
drehzahl entspricht dem Mittelwert der Drehzahlen von
Welle 1 und 2. Die abgegebene Leistung P ist an der Welle 2 héher als P4 an der
Welle 1. Da die Summe der zu- und abgefiihrten Leistung an jeder Welle Null erge-
ben muss, muss die Differenz der zugefuhrten Kupplungsleistung Pks und der abge-
gebenen Leistung P als Walzleistung Pyw1 abgefihrt werden. Diese Walzleistung
wird als Walzleistung Py, der Welle 2 zugefuhrt. Es fliel3t also Walzleistung von der
langsamen zur schnellen Welle. Da dieser Walzleistungsfluss aber verlustbehaftet
ist, reduziert sich die Walzleistung Pw, um die Verlustleistung. Damit reduziert sich
auch die an der Welle 2 abgegebene Leistung P, um die Verlustleistung. Aus der
festen Vorgabe der Drehzahlen und den abgegebenen Leistungen an den Wellen 1
und 2 folgt somit, dass das Drehmoment an der schneller drehenden Welle verlust-
bedingt gemindert wird. Daher liegt am kurveninneren, langsameren Rad ein héheres
Moment an, als am kurvenauf3eren.
Der Sperrwert ist ein Mal fur die H6he der Verlustleistung im Walzleistungsfluss von
der langsamen zur schnellen Welle. Er lasst sich aus dem Standwirkungsgrad be-
rechnen. Um den Standwirkungsgrad des Differenzials zu berechnen, wird ein ent-
sprechendes Modell aus einzelnen seriell geschalteten Reibstellen zusammen ge-
stellt. Diese Reibstellen mit der Berechnung der zugehérigen Reibmomente werden
im Kapitel 5.1 vorgestellt.
Ausgehend von einem vorgegebenen Eingangsdrehmoment Tg an der langsameren
Seite des Differenzials wird das Drehmoment an jeder Reibstelle um das dort vorlie-
gende Reibmoment reduziert. Die Hohe des Reibmomentes Tr an einer Reibstelle

hangt vom Verlustgrad VG und dem dort Ubertragenen Drehmoment T ab.
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T, =f(VG,T) ( GI.5-104 )

VG =f(T) ( GI.5-105 )

Da die Verlustgrade an den Reibstellen im allgemeinen nicht konstant, sondern
selbst lastabhéngig sind, kann das Reibmoment an einer Reibstelle im Walzleis-
tungsfluss erst berechnet werden, wenn das Reibmoment an der vorherigen Reib-
stelle bereits bekannt ist. Die Berechnung muss also Schritt fir Schritt erfolgen.

Die Verlustgrade der Reibstellen, die in Kapitel 5.1 vorgestellt werden, werden mit
Ausnahme der Verzahnungen nicht explizit berechnet, sondern sind implizit in der
Berechnung der jeweiligen Reibmomente enthalten.

Folgt man Reibstelle fur Reibstelle dem Walzleistungsfluss durch das Differenzial zur
schneller drehenden Seite, erhédlt man schliellich das Ausgangsdrehmoment Ta,
welches nach Abzug samtlicher Reibmomente dort noch ankommt. Der Standwir-
kungsgrad nmea fur die betrachtete Walzleistungsflussrichtung des Differenzials lasst
sich als Quotient von Ausgangsmoment Ta und Eingangsmoment Te berechnen:
nEA:-_II:—A ( GI.5-106 )

E

Zwischen dem Standwirkungsgrad nea und dem Sperrwert S besteht folgender Zu-

sammenhang:
S=ﬂ ( GI.5-107 )
1+ Mea

Der Sperrwert kann aber auch direkt als Quotient aus der Differenz und der Summe
von Eingangs- und Ausgangsmoment berechnet werden [15].

g_te=Ta ( GI.5-108 )
T +T,

Bei dieser Vorgehensweise ist das Radsummenmoment (Tg+Ta) erst am Ende der
Berechnung bekannt. Ist es erforderlich, den Sperrwert in Abhangigkeit des Rad-
summenmomentes anzugeben, so muss die Ldsung iterativ erfolgen. Als Startwert

fur das Vorgabedrehmoment auf der Seite des langsamer drehenden Rades kann
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die Halfte des Soll-Radsummenmomentes angesetzt werden. Aufgrund des Sperr-
wertes wird das Drehmoment auf der schneller drehenden Seite geringer. Das er-
rechnete Radsummenmoment ist damit nach dem ersten Schritt auf jeden Fall zu
niedrig. In den folgenden lterationsschritten wird das Vorgabedrehmoment dann in-
krementell so lange erhéht, bis sich das Soll-Radsummenmoment einstellt.

Als Startwert fur das Inkrement empfiehlt sich die Zehnerpotenz in der nachst kleine-
ren Groflenordnung unter der des Vorgabemoments. Betragt das Vorgabemoment
z.B. 200Nm, so ware der Richtwert fur das Startinkrement 10Nm. Die Wahl des
Startwertes beeinflusst aber nur die Dauer der Iteration. Ein zu kleiner Startwert fuhrt
zu einer unnétig hohen Laufzeit der Iteration.

Wird in einem lIterationsschritt das Ist-Radsummenmoment grof3er als der Sollwert,
so ist das letzte Inkrement zuriickzunehmen. Das Inkrement wird durch 10 dividiert.
Danach wird die Iteration fortgesetzt. Die Iteration lauft so lange, bis die Differenz
zwischen Ist- und Sollwert des Radsummenmomentes gréRer Null und kleiner als die
Genauigkeitstoleranz (z. B. 0,01Nm) ist.

Ist das Differenzial symmetrisch aufgebaut, so ist der Sperrwert in beide Walzleis-
tungsflussrichtungen identisch. Dies ist zum Beispiel beim Kegelraddifferenzial der
Fall, wenn auch die Kippmomente in beiden Steckwellen gleich sind. Bei einem a-
symmetrisch aufgebauten Differenzial, wie dem Stirnraddifferenzial, kénnen die

Sperrwerte beider Walzleistungsflussrichtungen unterschiedlich sein.



5 Sperrwert eines Differenzials 91

5.2.1 Wailzleistungsfluss im Kegelraddifferenzial

Betrachtet man als Systemgrenze des Differenzials die Steckwellen, dann liegt als
erste Reibstelle im Walzleistungsfluss des Kegelraddifferenzials die Steckwellenlage-
rung im Differenzialkorb. Sie wird im Modell durch ein Reibmoment an einem Bolzen
abgebildet, auf den ein Kippmoment wirken kann (5.1.3). Dieses Kippmoment héngt
vom eingeleiteten Drehmoment Tg und dem Beugewinkel der angeschlossenen Ge-
lenkwelle ab. Ist dieser Beugewinkel 0° so entfallt das Kippmoment und das entspre-
chende Reibmoment. Das Drehmoment Tk ge nach dieser Reibstelle am eingangs-

seitigen Achswellenkegelrad betragt:

Tamk, (T Gl. 5-109
TK,E,E = TE - R"jlﬂgo(o E) ( )

Danach folgt im Walzleistungsfluss das eingangsseitige Achswellenkegelrad. Das
Drehmoment wird Gber eine Welle-Nabe-Verbindung in das Kegelrad eingeleitet. Das
Achswellenkegelrad teilt das Drehmoment auf die Anzahl der Ausgleichskegelrader
auf, und leitet das Moment Tk e Uber seine Verzahnung an diese weiter. Reibung
tritt in der Auflageflache dieses Kegelrades auf. Ist die Auflage eine ebene Kreisring-
flache, so wird das Reibmoment Trkr nv Nach 5.1.4 und 5.1.7 berechnet. Im Fall ei-
ner Kugelflache erfolgt die Berechnung von Tr s nv nach 5.1.5 und 5.1.7:

TR,KR/S,NV (TK,E,E) ( GI.5-110 )
1000

TK,E,A = TK,E,E -

Die Weiterleitung des Drehmomentes Txea vom Achswellenkegelrad an das Aus-
gleichskegelrad erfolgt Uber eine verlustbehaftete Verzahnung. Der Verzahnungsver-
lustgrad VGgp wird nach 5.1.1 an der Ersatzstirnradverzahnung berechnet. Am Aus-

gleichskegelrad in einem Leistungszweig liegt das Eingangsmoment Tp g an:

T, T,
TP‘E:M.(LVGKP( f"E'A B ( GL.5-111 )

U-Zk AK

Das Ausgleichskegelrad ist auf einem Bolzen gelagert. Die Axialkréfte werden in sei-

ner Auflageflache aufgenommen. Die Berechnung des Reibmomentes Trp am Aus-
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gleichskegelrad erfolgt nach Gl. 5-69 wobei das Rechenverfahren aus 5.1.6 in der
nach 5.1.7 fur Ausgleichskegelrader modifizierten Form angewendet wird.
Damit kann fir das Drehmoment Tp o auf der Ausgangsseite des Ausgleichskegelra-

des folgende Beziehung angegeben werden:

T. = TRP (TP,E) ( Gl. 5-112 )
PA — 'PE 1000

Die Weiterleitung des Drehmomentes Tpa vom Ausgleichskegelrad an das aus-
gangsseitige Achswellenkegelrad erfolgt wieder Uber eine verlustbehaftete Verzah-
nung. Der Verlustgrad VGpk dieser Verzahnung wird nach 5.1.1 berechnet. Am aus-
gangsseitigen Achswellenkegelrad werden auch die Leistungszweige wieder zu-

sammen gefiuhrt. Damit wird in dieses Kegelrad das Drehmoment Tk a e eingeleitet:

Tene =Toa U Zn '(1 — VG (TP,A)) ( GI.5-113 )

Am ausgangsseitigen Achswellenrad wird das Drehmoment tber die Verzahnung
eingeleitet und Uber die Welle-Nabe-Verbindung ausgeleitet. Dementsprechend wird
das Reibmoment Trkrisyn in der Auflage des Kegelrades nach Gl. 5-92 berechnet.

In der ausgangsseitigen Steckwelle liegt dann das Drehmoment Tk aa an.

TR,KR/S,VN (TK,A,E) ( Gl.5114 )
1000

TK,A,A = TK,A,E -

Abzlglich des eventuell bei einer abknickenden Gelenkwelle in der Steckwellenlage-
rung wirkenden Reibmomentes Truk verbleibt an der ausgangsseitigen System-

grenze des Differenzials das Drehmoment Ta.

_ TR,MK,r (TK,A,A ) ( GIl.5-115 )
o=l 000

Aus Tg und Ta kdnnen nun Standwirkungsgrad nea und Sperrwert S des Differenzials
nach Gl. 5-106 und Gl. 5-107 bzw. GI. 5-108 berechnet werden.
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5.2.2 Wailzleistungsfluss im Stirnraddifferenzial

Legt man als Systemgrenze des Differenzials die Steckwellen zugrunde, so stellt die
Steckwellenlagerung in der Deckelbohrung die erste Reibstelle im Walzleistungsfluss
des Stirnraddifferenzials dar. Sie wird im Modell durch ein Reibmoment an einem
Bolzen abgebildet, auf den ein Kippmoment wirken kann (5.1.3). Dieses Kippmoment
hangt vom Beugewinkel der angeschlossenen Gelenkwelle ab. Ist dieser Beugewin-
kel 0°, so entfallt das Kippmoment und das entsprechende Reibmoment. Das Dreh-

moment Ty g nach dieser Reibstelle am eingangsseitigen Hohlrad betragt:

Tk, (T Gl. 5-116
The = Te - Rqﬂgo(oE) | )

Das Drehmoment Ty g verzweigt sich in den verlustbehafteten (5.1.1) Zahneingriffen
zwischen dem Hohlrad und den Planeten auf die eingangsseitigen Ausgleichsplane-

tensatze. An einem dieser Planeten liegt eingangseitig das Drehmoment Tp g g an:

T, T,
Toee = HE -(1—VGPH( HE D ( GL5-117 )

“Zpp T EAP

Die Verzahnungskrafte aus dem Eingriff Hohlrad-Planet sowie dem Eingriff Planet-
Gegenplanet bewirken eine Radialkraft und ein Kippmoment auf den Lagerbolzen
des Planeten. Die Reibmomente aus der Radialkraft (5.1.1) und dem Kippmoment
(5.1.3) uberlagern sich. Die Berechnung des Gesamtreibmoments am Planeten Trp
erfolgt daher gemal Gl. 5-69 im Rahmen des Verfahrens nach 5.1.6. Damit ergibt
sich das Drehmoment Tp g A, Welches Uber den ausgangsseitigen Zahneingriff an den
ausgangsseitigen Gegenplaneten Gbertragen wird.

TR,P (TP,E,E) ( GI.5-118 )
TP,E,A = TP,E,E _W

Nach dem verlustbehafteten Zahneingriff (5.1.1) zwischen den Ausgleichsplaneten

liegt am ausgangsseitigen Gegenplanet eingangsseitig das Drehmoment Tp A g an:

Tone = Toea '(1 -VGg, (TP,E,A )) ( GI.5-119 )
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Nach Abzug der Reibungsverluste (Trp) in der Planetenlagerung (5.1.6) kommt am
Zahneingriff Planet-Hohlrad auf der Ausgangsseite das Drehmoment Tpa A an.

_ TRP (TP,A,E) ( Gl. 5-120 )
TP,A,A - TP,A,E _W

Am ausgangsseitigen Hohlrad werden die Drehmomentzweige Uber die Ausgleichs-
planeten wieder zusammengefiuhrt. Nach Abzug der Verzahnungsverluste (5.1.1)
liegt an diesem Hohlrad das Drehmoment Ty A an:

Tua =Toan U Zpp (1 - VG, (TP,A,A )) ( Gl.5-121 )

Abzuglich des eventuell in der Steckwellenlagerung auftretenden Reibmomentes
Trmkr (5.1.3) kommt auf der Ausgangsseite des Differenzials schlieBlich das Dreh-

moment Tx an.

T = Trur (Tha) ( GI.5-122 )
A T THA
’ 1000

Aus Tg und Ta kdnnen nun Standwirkungsgrad nea und Sperrwert S des Differenzials
nach Gl. 5-106 und Gl. 5-107 bzw. GI. 5-108 berechnet werden.

Durch die versetzte Anordnung der Ausgleichsplaneten liegt beim Stirnraddifferenzial
eine Asymmetrie vor. Auf einer Seite laufen die Planeten in Drehrichtung voraus, auf
der anderen Seite laufen sie hinterher. Die Lagerkrafte und Kippmomente sind bei
voraus- und nachlaufenden Planeten unterschiedlich. Damit kénnen sich auch die
Reibmomente in den Planetenlagern unterscheiden. Je nachdem, ob im Walzleis-
tungsfluss zuerst die vorauslaufenden oder die nachlaufenden Planeten liegen, kann
die Berechnung des Standwirkungsgrades ein unterschiedliches Ergebnis liefern.
Daher muss der Sperrwert fur beide Richtungen separat berechnet werden.

Dieses Rechenmodell sieht keine Wechselwirkung zwischen unterschiedlichen Reib-
stellen vor. Durch das Kippmoment am eingangsseitigen Planeten kénnen aber Axi-
alkrafte auf das eingangsseitige Hohlrad wirken, welche dort zu einem Reibmoment
fuhren. Dies wirkt sich dann auf das Eingangsmoment am Planeten aus, welches
wiederum das Kippmoment beeinflusst. Dieses Problem miusste iterativ gelést wer-

den. Fur die Axialkraft am eingangsseitigen Hohlrad wird dabei als Startwert bei-
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spielsweise 10N angenommen. Das Hohlrad steht auf der Riickseite mit dem Deckel
in Kontakt und auf seiner Vorseite Uber die Planetenanlaufflache mit dem Planeten-
trager bzw. den Planeten (Bild 7.12). Unter Annahme einer Reibungszahl z. B. pr (Gl.
5-9) kann mit den Durchmessern der Kontaktzonen ein Reibomoment am Hohlrad be-
rechnet werden. Nach der Berechnung des Kippmomentes und der zugehdérigen Axi-
alkraft am folgenden Planeten, wird die berechnete mit der angesetzten Axialkraft
verglichen. Solange die berechnete Kraft gréer als die am Hohlrad angesetzte Axi-
alkraft ist, wird die angesetzte Kraft im Rahmen einer Iteration inkrementell erhéht.
Als Startinkrement kann beispielsweise 10N gewahlt werden. Ist dagegen die be-
rechnete Axialkraft kleiner als die angesetzte, wird das letzte Inkrement zuriickge-
nommen. Das Inkrement wird durch 10 dividiert, und die lteration mit dem neuen In-
krement weitergefiihrt. Die Iteration lauft solange, bis der Differenzbetrag zwischen
angesetzter und berechneter Axialkraft einen vorgegebenen Genauigkeitsgrenzwert
(z. B. 0,01N) unterschreitet.

Auf der Ausgangsseite kann zwar auch eine Axialkraft aus dem Kippmoment am
Planeten auf das Hohlrad wirken, allerdings hat das Reibmoment an diesem Hohlrad
keine Ruckwirkung auf die Axialkraft am Planeten. Eine lteration ware auf der Aus-
gangsseite daher nicht erforderlich.

Unter Berlicksichtigung dieser Wechselwirkung zwischen Hohlrad und Planet hatte
die Sperrwertberechnung fir das Stirnraddifferenzial bis zu vier ineinander ver-
schachtelte Iterationen. Nach Gl. 5-73 héngt der Anteil des Kippmoments, der sich
Uber eine Axialkraft am Hohlrad abstitzt, nur von dem Aufteilungsfaktor fuk axr ab.
Dieser Faktor ist aber bislang nicht berechenbar, und wird nur durch eine Annahme
festgelegt. Da die Berechnungsgenauigkeit an dieser Stelle bereits von einer An-
nahme abhangt, erscheint die Erhéhung der Komplexitat des Berechnungsverfah-
rens durch eine weitere Iteration zur vermeintlichen Steigerung der Rechengenauig-
keit momentan nicht gerechtfertigt.

Die nicht explizit erfassten Reibmomente an den Hohlradern werden im Rechenmo-
dell durch eine Erhéhung der Reibungszahl in der Planetenauflage kompensiert, wo-
bei die Reibungszahl dort so gewahlt wird, dass die Messung und die Rechung gut

Ubereinstimmen (7.2).
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6 Versuche mit dem Stirnraddifferenzial

Das Stirnraddifferenzial wird im Rahmen des Vorhabens zwei Arten von Prifstands-
versuchen unterzogen. Es werden zum einen Sperrwertmessungen durchgefihrt, die
Aufschluss Uber das Betriebsverhalten des Differenzials geben sollen. Diese Versu-
che dienen aber auch der Uberpriifung der Sperrwertberechnung. Bei der Sperr-
wertmessung werden die Abtriebsmomente auf beiden Seiten des Differenzials in
Abhéngigkeit des eingeleiteten Drehmoments und der eingestellten Differenzdreh-
zahl gemessen. Dabei wird auch zwischen Links- und Rechtskurve unterschieden.
Die Ergebnisse dieser Sperrwertmessungen werden im Kapitel 7 behandelt.

Zum anderen wird das Differenzial Kurvenfahrttests unterzogen. Das Differenzial wird
dabei etwa 2% Stunden bei einem maximalen Drehmoment von ca. 2400Nm und
einer Differenzdrehzahl von 50U/min gefahren. Das maximale Drehmoment an der
Antriebsachse in Verbindung mit der Differenzdrehzahl von 50U/min bedeutet per-
manent maximale Beschleunigung des Fahrzeugs bei voll eingeschlagener Lenkung.
Dieser Betriebszustand stellt eine extreme mechanische und thermische Belastung
des Differenzials dar, die in der Praxis nicht zu erreichen sein durfte. Insbesondere
die thermische Belastung durch die Uber den langen Zeitraum im Differenzial freige-
setzte Reibleistung erscheint sehr praxisfern. Dennoch stellt der Test ein Freigabekri-
terium dar, welches das Stirnraddifferenzial erfullen muss.

Dieser Test wird im Vorhabenszeitraum zweimal am Differenzial mit Massivsteg und
einmal am Differenzial mit Blechsteg durchgefuhrt. Ein letzter Kurvenfahrtversuch
wird mit der Halfte des maximalen Drehmoments durchgefiihrt.

Bei diesen Kurvenfahrtversuchen
hat sich die Be6lung des Differen-
zials an verschiedenen Stellen als
kritisch erwiesen [10]. Im Verlauf
der Versuche wurde das Differen-
zial nach anfanglichen Ausféllen

mehrfach Uberarbeitet, um die

- - | Beolung insbesondere der Plane-
'“’~l » h » .
80

-
»

ge. . z*.'i" “ ‘ 4,
etk Bild 6.2).

Bild 6.1: Fressspuren an Planetenzapfen

tenlager zu verbessern (Bild 6.1,
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Dennoch ist es an den Versuchs-
differenzialen im Rahmen des
Vorhabens nicht mehr gelungen,
die Fressschaden an den Plane-
tengleitlagern vollstandig zu ver-
meiden.

Auch wenn die aufgetretenen
Fressschaden durch die Uberar-

beitungen am Ende nicht mehr

zum Ausfall des Differenzials ge-
Bild 6.2: Fressspuren in Planetenbohrung fuhrt haben, missen sie kUnftig
durch konstruktive Anderungen
vermieden werden. Durch gréRere Planeten kann der Lagerdurchmesser vergroRert
werden, was die Pressung senkt. Gleichzeitig verringert sich die Ubersetzung zwi-
schen Hohlrad und Planet, wodurch die Drehzahl sinkt. Mit sinkender Drehzahl und
Pressung reduziert sich auch die Gefahr eines Fressschadens. Der radiale Bauraum
steht bei den Versuchsdifferenzialen mit Massivsteg fiir eine solche MaRnahme noch
zur Verfigung. Die Konstruktion mit Blechsteg bietet diesen Raum nicht mehr.
Bei diesen Versuchen hat
sich auch die Schweilver-
bindung zwischen Steg und
Antriebsstirnrad  bei  der
Leichtbauvariante als kri-
tisch erwiesen. Obwohl sie
rein rechnerisch eine aus-
reichend hohe Sicherheit
aufwies, ist die Naht unmit-
telbar nach Erreichen der

Maximallast gerissen. Die

Untersuchungen haben
Bild 6.3: Gerissene Schweifnaht zwischen Steg und Stirnrad ergeben, dass die Naht

bereits nach dem Schwei-
Ren unter einer sehr hohen Normalspannung stand, die durch das Abkiihlen des un-

terschiedlich stark erwarmten Stirnrades und Steges entstanden ist [10]. Hinzu kam,
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dass der Bereich, welcher fur die Schweilnahte vorgesehen war, beim Einsatzharten
nicht ausreichend abgedeckt war, und daher zuviel Kohlenstoff enthielt. Damit war
die Festigkeit der Schweil3naht drastisch vermindert, was auch zum sofortigen Aus-
fall gefiihrt hat. Mit diesen Leichtbauvarianten wurden keine weiteren Versuche mehr
unternommen, da im Rahmen des Vorhabens keine Méglichkeit bestand, neue Ver-
suchsteile anzufertigen.

Die beteiligten Industriepartner sind in diesem Zusammenhang zu dem Ergebnis ge-
kommen, dass es schwierig sei, die erforderliche LaserstrahlschweiRverbindung im
Rahmen einer Serienfertigung prozesssicher zu realisieren.

Den Abschluss der Untersuchungen mit dem Stirnraddifferenzial bildet die Fahrer-
probung auf dem OPEL-Priffeld in Dudenhofen. Die Erprobung im Fahrzeug dient
dazu, Einflisse des Stirnraddifferenzials auf das Fahrverhalten zu untersuchen. Als
Teststrecken fur die Fahrversuche wurden ein Zyklus aus der Erprobungsstrecke fiir
Schaltgetriebe, ein Zyklus aus der allgemeinen Dauererprobungsstrecke zur Abde-
ckung des europaischen Kundeneinsatzprofils, einige Runden auf der Gerausch- und
Komfortmessstrecke sowie einige Uberfahrten tiber die Allrad-Rollenbahn mit links zu
rechts versetzten Rollen ausgewahlt. Die Gesamtlaufstrecke betrug 130km.

Die Versuchsfahrten wurden von einem Testfahrer zunachst in einem Fahrzeug mit
dem Stirnraddifferenzial durchgefuhrt. Direkt im Anschluss wurden die Versuche
auch mit einem Serienfahrzeug durchgefihrt, um eventuelle Unterschiede beim
Fahrverhalten mit Kegelraddifferenzial und Stirnraddifferenzial erkennen zu kénnen.
Fur diese Versuche diente ein Differenzial mit Massivsteg, dessen Deckel mit dem
Antriebsstirnrad verschweilt waren. Die Versuchsfahrten mit dem Stirnraddifferenzial
wurden von anderen Testfahrern zum Teil wiederholt.

Dabei liel3 sich feststellen, dass das Stirnraddifferenzial trotz des héheren Sperrwer-
tes das Fahrverhalten nicht negativ beeinflusst. In manchen Fahrsituationen macht
sich die stabilisierende Wirkung des héheren Sperrwertes tatsachlich sogar positiv
bemerkbar [10]. Die Unterschiede zwischen dem Kegelraddifferenzial und dem Stirn-
raddifferenzial sind dabei aber so gering, dass sie nur im direkten Vergleich erfahren
werden kénnen. Alle Fahrer ohne den direkten Vergleich konnten beim Fahrzeug mit

Stirnraddifferenzial keinen Unterschied zum Serienfahrzeug feststellen.
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7 Ergebnisse zum Sperrwert

7.1 Ergebnisse zum Kegelraddifferenzial

Fir den Vergleich der gemessenen und der berechneten Sperrwerte am Kegelraddif-
ferenzial liegt leider nur eine Messkurve vor. Die Messung wurde bei einer Differenz-
drehzahl von 10U/min durchgefiihrt. Diese Sperrwertmessung am Referenzkegelrad-
differenzial (Bild 7.1) zeigt einen leicht ricklaufigen Sperrwertverlauf Uber der Last.
Der Sperrwert betragt bei einem Radsummenmoment von 500Nm zunéchst 9,4%.

Bei einem Radsummenmoment von 1500Nm sinkt der Sperrwert auf 8,8%.

20%

15% T

Sperrwert

A PS —O— Messun
10% —_— °
—O ( O C —e— Rechnung

~ NS

5% +

0%-....I....I....I....
500 750 1000 1250 1500

Radsummenmoment [Nm]

Bild 7.1: Sperrwertverlauf am Referenzkegelraddifferenzial

Die Rechnung nach dem in Kapitel 5 vorgestellten Verfahren liefert dagegen einen
Sperrwert, der mit zunehmender Last von 9,4% auf 10,5% steigt. In dieser Berech-
nung wird in den Kegelradauflageflachen und der Steckwellendurchfiihrung eine
konstante Reibungszahl von 0,06 angesetzt. Dadurch decken sich Messung und
Rechnung beim Radsummenmoment von 500Nm. Die Reibungszahl von 0,06 liegt
etwas niedriger als die Festkdrperreibungszahl, die im Referenzversuch fur das an-
gesetzte Ol MPMA zu 0,0682 bestimmt wurde [06]. Die nach Doleschel [06] berech-
neten Reibungszahlen in der Ausgleichsverzahnung liegen zwischen 0,14 und 0,16.
Die ebenfalls nach Doleschel berechneten Reibungszahlen am Lagerbolzen der
Ausgleichskegelrader liegen zwischen 0,071 und 0,086.



Doleschel weist darauf hin, dass
die Reibungszahl bei Pressungen
unter 50N/mm? mit der Last sinkt
[06] (Bild 7.2). Diesen Bereich
erachtet er fur seine Wirkungs-
gradberechnungen an Zahnra-
dern als nicht relevant. Deshalb
bildet Doleschel diesen Bereich in
seinem Ansatz zur Reibungszahl-

berechnung nicht ab.
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Bild 7.2: Druckabhadngigkeit der Reibungszahl

Die Pressung in den Auflagefla-
chen der Differenzialkegelrader
bewegt sich aber genau in die-

sem Bereich. Da bislang kein An-

satz zur Berechnung der Reibungszahl in den Auflageflachen zur Verfiigung steht,

wird im Rechenmodell eine konstante Reibungszahl angesetzt.

Bild 7.3 zeigt exemplarisch die Zusammensetzung des Sperrwertes am Kegelraddif-

ferenzial fir ein Radsummenmoment von 1500Nm.
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Bild 7.3: Zusammensetzung des Sperrwerts am Kegelraddifferenzial
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Aus dieser Zusammensetzung geht hervor, dass die Reibung in den Auflageflachen
der Kegelrader mit 36% einen erheblichen Beitrag zum Sperrwert stellt. Da im Re-
chenmodell die Verzahnungsverluste und die Bolzenreibung mit der Last wegen der
steigenden Reibungszahl Uberproportional zunehmen, nimmt auch ihr Anteil an der
Sperrwertbildung mit der Last zu. Dagegen sinkt der Beitrag der Reibungsstellen mit
konstanter Reibungszahl mit zunehmender Last. Bei einem Radsummenmoment von
500Nm bewirken die Kegelradauflagen daher sogar 43% des Sperrwertes.

Bei einem Radsummenmoment von 500Nm betragt die mittlere Pressung in der Auf-
lageflache des Achswellenrades 2,8N/mm?, die des Ausgleichsrades 4,9N/mm?2.
Steigt das Radsummenmoment auf 1500Nm, so steigen die mittleren Pressungen
auf 8,4N/mm? bzw. 14,7N/mm?. Die Pressungen liegen bei Annahme von Punktbe-
rihrung jeweils um den Faktor 1,5 héher. Die Pressungen liegen also deutlich in dem
Bereich, in dem die Reibungszahl mit zunehmender Hertzscher Pressung sinkt (Bild
7.2, grau markiert). Im Anbetracht des hohen Anteils der Reibung in den Auflagefla-
chen am Sperrwert, erscheint es plausibel, dass die abnehmende Reibung in den
Auflageflachen, die zunehmende Reibung im Bolzen und der Verzahnung kompen-
siert bzw. sogar Uberkompensiert. Dadurch lasst sich der leicht riicklaufige Sperr-
wertverlauf am Kegelraddifferenzial zwar erklaren, aber im Rechenmodell wegen des
fehlenden Berechnungsansatzes fir die Reibungszahl bei niedriger Pressung nicht
abbilden.
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7.2 Ergebnisse zum Stirnraddifferenzial

Als Probanden fir die Sperrwertmessung werden die beiden Differenziale mit Mas-

sivsteg eingesetzt. Das Differenzial mit der Nummer 1 wurde vor den Sperrwertmes-

sungen bereits einigen Belastungstests unterzogen. Bei diesen Tests sind Fress-

schaden in den Planetenlagerungen aufgetreten. Diese Schaden wurden fur die

Sperrwert Versuche repariert. Das Differenzial 2 hat keine Vorschaden. Beide Diffe-

renziale wurden nach Erkenntnissen aus den Belastungstests hinsichtlich verbesser-

ter Schmierstoffversorgung in den Gleitlagerungen tberarbeitet.

Sperrwert

Bild 7.4: Differenzial 1, links schneller (Rechtskurve)

Sperrwert

Bild 7.5: Differenzial 1, rechts schneller (Linkskurve)
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Bild 7.4 und Bild 7.5
zeigen fur das Diffe-
renzial 1 den Verlauf
des Sperrwertes tber
dem Drehmoment in
Abhéangigkeit von der
Drehrichtung, der Dif-
ferenzdrehzahl  und
der
Die Kurven 10 bis 50

stellen die Sperrwert-

Kurvenrichtung.

verlaufe bei Vorwarts-
fahrt mit den Diffe-
renzdrehzahlen 10 bis

50U/min zwischen
linkem und rechtem
Rad dar. Die Kurven

V5 bis V15 wurden im
Rahmen einer weite-
ren Messreihe aufge-
nommen, und stellen
die Sperrwertverlaufe
fur die Differenzdreh-
zahlen 5 bis 15U/min

bei Vorwartsfahrt dar. Die Kurven R5 bis R15 wurden in der gleichen Messreihe fur
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Ruckwartsfahrt aufgezeichnet. Bild 7.6 und Bild 7.7 zeigen die Sperrwertverlaufe fur

das Differenzial 2.
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Bild 7.6: Differenzial 2, links schneller (Rechtskurve)
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Bild 7.7: Differenzial 2, rechts schneller (Linkskurve)

In allen vier Bildern fallt
auf, dass sich der
Sperrwertverlauf bei
10U/min Differenzdreh-
zahl deutlich von allen
Ubrigen Verlaufen un-
terscheidet. Dabei lie-
gen die Sperrwerte auf
einem hoéheren Niveau
als bei allen Ubrigen
Messungen. Diese Ver-
laufe wurden jeweils als
erstes gemessen. Es
ist davon auszugehen,
dass wahrend dieser
Messungen ein Einlauf
der jeweils im Eingriff
befindlichen Zahnflan-
ken und der Lagerfla-
chen stattgefunden hat.
Dabei haben sich die
Kontaktflachen geglat-
tet. Alle weiteren Mess-

kurven liegen néher

beisammen. Bei der zweiten Messreihe bestatigt sich diese Annahme, da der Verlauf

fur die Differenzdrehzahl 10U/min (V10) nun im Bereich der Gbrigen Kurven liegt. Bei

der zweiten Messreihe findet wahrend der Riuckwartsmessung (R5 bis R15) auch

wieder ein Einlauf statt, der beim ersten Differenzial etwas ausgepragter ist, und bei

niedriger Differenzdrehzahl langer dauert.

Bei allen Kurven ist zu erkennen, dass mit zunehmender Differenzdrehzahl der

Sperrwert geringfligig abnimmt. Dies liegt daran, dass sich bei héherer Relativge-

schwindigkeit der Kontaktflachen die Bedingungen fir den Aufbau eines Schmier-
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films verbessern und damit die Reibungszahl sowohl in den Gleitlagerstellen, als
auch in den Zahnkontakten abnimmt.

Bei der ersten Messreihe (Kurven 20 bis 50) fallt auf, dass bei beiden Differenzialen
der Sperrwert in Linkskurven mit der Last steigt. In Rechtskurven dagegen ist der
Sperrwert zunachst héher als in Linkskurven, fallt aber mit zunehmender Last auf
einen annahernd konstant bleibenden Wert ab. Der Sperrwert bleibt bei beiden Diffe-
renzialen in Rechtskurven aber auch bei der Halfte des maximalen Drehmomentes
noch etwas héher als in Linkskurven. Bei der zweiten Messreihe (Kurven V5 bis V15)
zeigt sich beim Differenzial 2 ein umgekehrtes Verhalten. Beim Differenzial 1 bleibt
dagegen der Sperrwert sowohl in Links- als auch Rechtskurven mit zunehmender
Last annahernd konstant. Gegen Ende der Messungen liegt der Sperrwert bei beiden
Differenzialen sowohl in der Linkskurve als auch in der Rechtskurve bei etwa 17%.

In Bild 7.8 sind Sperr-

wertverlaufe  darge-

30%

25%

stellt, die mit einem

20% - —=10  Modell nach 5.2.2 be-

020
15% - W 30 rechnet sind. In den
—0—40

Verlaufen bei den Dif-

Sperrwert

10% A —50
ferenzdrehzahlen von

10U/min bis 50U/min

ist in den axialen An-

5%

0%
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Radsummenmoment [Nm] laufflachen der Plane-

ten jeweils eine kon-
Bild 7.8: Ergebnis der Sperrwertberechnung stante  Reibungszahl
von 0,35 angesetzt. Mit dieser relativ hohen Reibungszahl stimmen die Messergeb-
nisse mit den Berechnungsergebnissen recht gut Uberein. Uber diese hohe Rei-
bungszahl werden aber auch die nicht explizit berechneten Reibmomente an den
Hohlradern erfasst, die dort durch das teilweise Abstitzen der Planetenkippmomente
zustande kommen. Die sichtbaren Kratzspuren (Bild 7.12) zeigen, dass dieser Kon-
takt vorhanden ist. Bei der Berechnung wird angenommen, dass 75% des Kippmo-
ments von den axialen Auflageflachen getragen werden. Die restlichen 25% tragen
die Lagerzapfen. Diese Annahme beruht auf dem relativ groRen Lagerspiel von 0,7
mm und sichtbaren Spuren in den Auflageflachen an genau den Stellen, an denen

sich das Kippmoment der theoretischen Uberlegung entsprechend abstiitzt.
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Aulerdem wird an den Steckwellen ein Knickwinkel von jeweils 5° auf beiden Seiten
mit einer Reibungszahl von 0,06 in den Steckwellenlagern angesetzt. Dies ist etwas
niedriger als die Festkérperreibungszahl yr des angesetzten Ols.

Mit den getroffenen Annahmen geben die nach 5.2.2 berechneten Sperrwertverlaufe
(Bild 7.8) die gemessenen Verlaufe (Bild 7.4 bis Bild 7.7), bei denen der Sperrwert
mit der Last steigt, sehr gut wieder. Die Sperrwertverlaufe steigen jeweils mit zuneh-
mender Last, und fallen mit steigender Drehzahl. Dabei zeigt das Rechenmodell na-
hezu keinen Unterschied zwischen Links- und Rechtskurven. Der steigende Sperr-
wert kann damit als eine systembedingte Eigenschaft des Stirnraddifferenzials fest-
gestellt werden.

Den gréfliten Anteil zum Sperrwert liefern jeweils die Planetenlagerungen (Bild 7.9).
Insbesondere das Kippmoment am vorlaufenden Planeten, welches sich zu 75% auf
der Planetenauflageflache und dem Hohlrad abstitzt, tragt mit etwa 40% zur Bildung
des Sperrwertes bei. Fir diesen Reibkontakt wird wegen der Grate im Zahnful® der
Planeten und der Berucksichtigung der Hohlradreibmomente eine relativ hohe Rei-
bungszahl angesetzt. Die berechneten Reibungszahlen in den Planetenlagern liegen
zwischen 0,036 und 0,057.

Bl Steckwelle R B Konstantmoment R B Verzahnung PH R
OF_N Planetenbolzen R 0OM_K Planetenbolzen R [ Verzahnung PP
OF_N Planetenbolzen L OM_K Planetenbolzen L B Verzahnung PH L
W Konstantmoment L M Steckwelle L

100% 1 | L
90% 1
80% 1
70% A
60%
50% 1
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Bild 7.9: Zusammensetzung des Sperrwertes ohne konstante Reibmomente
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Der Anstieg des Sperrwertes lasst sich im Rahmen der Berechnung nach 5.2.2 auf
zwei Phanomene zuriickfihren. Zum einen wird durch die elastische Verformung der
Kontaktzone in den Planetengleitlagern die normal zur Reibflache wirkende Gesamt-
kraft und damit das Reibmoment Uberproportional zur Last gréf3er (5.1.1). Zum ande-
ren wird entsprechend dem gewahlten Ansatz die Reibungszahl sowohl in den Gleit-
lagerflachen (5.1.6) als auch in den Zahnkontakten (5.1.1) mit der Last grof3er. In Bild
7.9 ist dies daran zu erkennen, dass der Anteil der Verzahnungsverluste und der
normalkraftbedingten Reibung am Planetenbolzen in der Zusammensetzung des
Sperrwertes mit der Last zunehmen, wahrend die Ubrigen Reibmomente anteilig mit
zunehmender Last sinken.

Das Reibmoment in den Steckwellen geht bei der Berechnung nur auf den angesetz-
ten Beugewinkel der Steckwellen zuriick. Denkbar ist aber auch, dass an den Steck-
wellen Reibmomente durch die elastischen Verformungen des Differenzials unter
Last wirken. Allerdings sind diese Verformungen nur mittels FEM berechenbar. Damit
sind die entsprechenden Reibmomente an den Steckwellen einer einfachen Berech-
nung nicht zuganglich.

Ein abfallender Sperrwert mit zunehmender Last, wie er zum Teil auch gemessen
wurde (Bild 7.4 bis Bild 7.7), ist bei den im Differenzial vorliegenden Pressungen iber
50N/mm? aus tribologischer Sicht nicht erklarbar, weil die Reibungszahl mit der Pres-
sung eher zunimmt. Erklarbar wird der Verlauf aber, wenn im Differenzial zuséatzlich
zu den lastabhangigen Reibmomenten auch ausreichend hohe lastunabhangige
Reibmomente auftreten.

Unter der Annahme, dass die lastabhangigen Reibmomente linear mit der Last stei-
gen, wirde sich durch ein lastunabhangiges Reibmoment Tonst €in mit der Last sin-

kender Sperrwert ergeben:

S= Tconst +F- TLast ( Gl. 71 )
T

Last

Da die Ubrigen Reibmomente aber nicht linear, sondern tberproportional mit der Last
steigen, lasst sich mit einem ausreichend groRen Konstantanteil T¢onst €in Sperrwert-
verlauf erklaren, bei dem der Sperrwert zunachst mit der Last fallt, und dann wieder

langsam steigt.
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Bild 7.10 zeigt berechnete Sperrwertverlaufe bei Differenzdrehzahlen von 10U/min
bis 50U/min, fur die im Walzleistungsfluss jeweils ein konstantes Reibmoment von
nur 6Nm am Hohlrad auf der schneller drehenden Seite des Differenzials angesetzt
wurde (Konstantmoment R, Bild 7.11). Mit diesem zuséatzlichen Reibmoment, stellt
sich ein charakteristischer Verlauf ein, bei dem der Sperrwert von einem erhdhten
Niveau mit zunehmender Last zunachst abfallt, und dann wieder langsam ansteigt.
Dabei andert die Auf-
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25,0% ) .
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_ 200% —-10 den Hohlrader nichts
® —0—20 o
g 150% _~—30 an der Charakteristik
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Radsummenmoment [Nm] Reibmoment gréBten—

teils auf der schnelle-
Bild 7.10: Sperrwertverlauf mit konstantem Reibmomentanteil ren Seite wirkt. Das
zusatzliche konstante Reibmoment erklart auch, dass die Verlaufe mit diesem cha-
rakteristischen Verlauf ein insgesamt héheres Sperrwertniveau aufweisen, als die
Verlaufe, bei denen der Sperrwert mit der Last erwartungsgeman steigt.
In Bild 7.11 ist die Zusammensetzung des Sperrwertes dargestellt, wenn im Differen-
zial ein zusatzliches konstantes Reibmoment nur auf der rechten Seite mit angesetzt
wird. Es ist zu erkennen, wie der Anteil dieses Reibmomentes (Konstantmoment R)
am Sperrwert mit steigender Last von anfangs etwa 18% auf unter 3% zurlick geht.
Reibflachen im Stirnraddifferenzial, an denen konstante Reibmomente auftreten kén-
nen, sind beispielsweise die Planetengleitbahnen auf den Hohlradern und die Berei-
che der Hohlradriickseiten, die mit den Deckeln in Berilhrung kommen kdénnen.
Schleifspuren an diesen Stellen (Bild 7.12) zeigen, dass dort Reibmomente durch
axial wirkende Krafte aufgetreten sind. Die gekreuzten Kratzspuren auf den Plane-
tengleitbahnen werden durch Grate im ZahnfuBbereich der Planeten hervorgerufen,
und lassen die Vermutung zu, dass hier auch ohne groRe Axialkraft signifikante

Reibmomente auftreten.
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Bild 7.11: Zusammensetzung des Sperrwertes mit einem konstanten Reibmoment von 6Nm auf
der rechten (R) und ONm auf der linken (L) Seite

Bild 7.12: Schleif- und Kratzspuren am Hohlrad

Dieser Kontakt ruft nicht nur am Hohlrad ein Reibmoment hervor, sondern bremst
auch die Drehung der jeweiligen Planeten auf lhren Zapfen (5.1.3). Damit dirfte die-

ser Kontakt den Sperrwert signifikant beeinflussen.
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Da die Ausgleichsverzahnung geradverzahnt ist, kbnnen Axialkrafte nicht direkt aus
der Verzahnung resultieren. Sie kénnen aber durch das Abstitzen der Planeten-
kippmomente oder aus der Verformung des Differenzials entstehen. Allerdings wiir-
den diese Ursachen eine Lastabhangigkeit der Reibomomente erwarten lassen. Als
Erklarung fur ein konstantes Reibmoment bleibt damit nur die Einleitung einer Axial-
kraft von auBen auf die Hohlrader. Dies kann beispielsweise (iber die Steckwellen
oder elastische Verformung der Deckel unter der Lagervorspannung erfolgen.

Da das Einleiten einer Axialkraft von aul3en vermeidbar ist, wird ein konstant auftre-
tendes Reibmoment im Stirnraddifferenzial nicht als systembedingt erachtet. Auch
die auf den ersten Blick widersprichlich erscheinenden Ergebnisse der Sperrwert-
messungen deuten darauf hin, dass die konstanten Reibmomente, mit denen sich
die Kurvenverlaufe erklaren lassen, auf auldere Einwirkungen zuriickzufiihren sind.
Bei der Weiterentwicklung des Stirnraddifferenzials ist daher zu beachten, dass sich
Uber die Steckwellen keine Axialkrafte von auflen im Differenzial abstitzen kénnen.
Es ist auch sicherzustellen, dass die Hohlrader nicht bereits durch Kontakt mit den
Deckeln eingeklemmt sind, wenn die Lager vorgespannt werden, und die Deckel sich
nach innen durchsenken.
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Bild 7.13: Sperrwertverlauf mit reduzierter Reibung z. B. durch Vergré-

Rern des Axialspiels
kénnte den Sperrwert senken. Setzt man fur die Reibungszahl 0,1 an, sinkt der
Sperrwert des Differenzials deutlich ab (Bild 7.13).

Eine Verringerung des Sperrwertes ist im Zusammenhang mit elektronischen Regel-

systemen wie ABS, Traktionskontrollen und Stabilitatsprogrammen von Vorteil [33].
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8 Weiterentwicklung des Stirnraddifferenzials

8.1 Auslegung der Ausgleichsverzahnung

Um die maximale Tragfahigkeit fur die Ausgleichsverzahnung im Stirnraddifferenzial
zu erreichen, empfiehlt sich im Prinzip das gleiche Vorgehen wie bei der Konstruktion
der Erprobungsdifferenziale (4.2). Dabei wird der Hohlradaul3endurchmesser unter
Bericksichtigung der Kranzdicke des Antriebsstirnrades [03] so bemessen, dass der
radiale Bauraum voll ausgenutzt wird. Dadurch ist gewahrleistet, dass die Umfangs-
krafte in der Ausgleichsverzahnung minimal werden. Die Bestimmung der Verzah-
nungsdaten kann im Rahmen einer Variationsrechnung erfolgen, bei der durch die
Variation Verzahnungsdaten am Hohlrad jeweils vorgegeben werden, und dann die
dazu passenden Planeten bestimmt werden.

Unter Bericksichtigung der Kranzdicke und der Zahnezahlbedingung wird fur einen
Rechenlauf die Verzahnung des Hohlrades durch Vorgabe von Modul, Bezugsprofil,
Profilverschiebung und Zahnezahl festgelegt. Die Planeten werden dann so dimensi-
oniert, dass sie den verbleibenden Bauraum optimal ausnutzen.

Neben dem Hohlradteil-
kreisradius (ry) schrénken
ein Grenzradius (rsg) am
Steg und der Grenzab-
stand zum benachbarten
Planetenpaar (ag) die
GrélRe der Planeten ein
(Bild 8.1). Je groRer die
Planeten ausgefiihrt wer-

den, um so gréRer wird

die Gleitlagerbohrung.

Gleichzeitig verringert sich

Bild 8.1: Auslegung der PlanetengrdRe

die Ubersetzung zwischen
Hohlrad und Planet. Dadurch verringert sich auch die Planetendrehzahl und damit
die Gleitgeschwindigkeit in der Lagerflache. Mit zunehmender PlanetengréfRe steigt
also die Tragfahigkeit der kritischen Planetengleitlager. Im Gegenzug nehmen die

gréRBeren Planeten aber Platz ein, der dann nicht mehr fur eine stabile Formgebung
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des Planetentragers zur Verfigung steht. Je gréRer der Grenzabstand ag und der
Grenzradius rsg am Steg gewahlt werden, um so stabiler kann der Steg ausgefihrt
werden. Wird der Planetentrager in Blechbauweise ausgefuhrt (Bild 4.9) so steht den
Planeten wegen des formbedingt hohen Grenzabstandes weitaus weniger Platz zur
Verfligung, als wenn der Steg in Massivbauweise realisiert wird. Es muss also ein
Kompromiss gefunden werden zwischen der Tragfahigkeit der Planetenlager und der
Stabilitat des Planetentragers.

Unter Vorgabe des Grenzabstandes ag, des Grenzradius rsg sowie des Teilkreisradi-
us des Hohlrades ry kann die maximal mdgliche Planetengrél3e basierend auf Bild
8.1 bestimmt werden. Da gemal [21] eine V-Verzahnung bei Innenradpaaren keine
Tragfahigkeitsvorteile bringt, beschrankt sich die folgende Betrachtung der Einfach-
heit halber auf eine V-Null Verzahnung im Eingriff zwischen Planet und Hohlrad. Da-
mit entsprechen die Walzkreisradien in diesem Eingriff den jeweiligen Teilkreisradien.

Folgende Beziehungen kénnen angegeben werden:

Fap =
2 =sin(e") mit r,=r, +(XP +hap*)'mn (GL81 )

Apy

;VPP =sin(o") ( GL.82 )
PH

Fn =il ( GL83 )
1 " 3600

Pre == ( GlLs4 )

AP

Setzt man GI. 8-3 in Gl. 8-1 und GI. 8-2 ein, und formuliert die Gleichungen entspre-
chend um, so taucht in beiden Gleichungen der Teilkreisradius des Planeten (rp) auf:

r,+H . " . a
ﬁ:sm((p ) mit H =(x,+h,.)-m, +7G ( GL85 )
fo -H, (o) cos (o)

=sin(o') mit H,(o,,)=

— Gl. 8-
r,—r, cos(a,,) (cLes )
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Der Betriebseingriffswinkel o kann zu diesem Zeitpunkt aber noch nicht angegeben
werden, da er vom Teilkreisradius des Planeten abhangt, welcher gerade berechnet
werden soll. Diese Abhangigkeit kann nicht direkt formuliert werden. Zur Bestimmung
des Betriebseingriffswinkels im Planeteneingriff steht eine Beziehung zur Verfigung,

die nur iterativ gelést werden kann:

inv (a,, ) =inv(a,)+tan(o, )ﬂ

- ( GL87 )

Die Berechnung von rp muss daher im Rahmen einer lteration erfolgen, wenn xp un-
gleich Null ist. Nur wenn die Profilverschiebung xp am Planeten Null ist, entspricht
der Betriebseingriffswinkel dem vorgegebenem Stirneingriffswinkel. Dann kann rp
direkt berechnet werden.

Zunachst werden die beiden Gleichungen Gl. 8-5 und Gl. 8-6 nach rp aufgeldst:

Iy
rP_Hz(ocwt)H ( GL88 )
sin(o")
_sin(¢")-ry,—H,
"7 1+sin(o") (689 )

Gleichsetzen dieser beiden Gleichungen und Vereinfachen liefert eine Beziehung, in

der nur noch die Winkel ¢', ¢" und der Betriebseingriffswinkel a,: unbekannt sind:

sin(') = Sm((rp J)r;” A ‘H, (o) ( G810 )
H 1

Durch Einsetzten der Gl. 8-4 in Gl. 8-10 lasst sich der unbekannte Winkel ¢" eliminie-
ren. Hierbei kommt noch folgendes Additionstheorem flir trigonometrische Funktio-

nen [02] zur Anwendung:

sin(¢")=sin(¢—¢") =sin(¢)-cos(¢')+cos(¢)-sin(¢') ( GL811 )
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Damit kann die Bestimmungsgleichung fur den Winkel ¢' angegeben werden:

sin(¢')-k, —cos(¢')-k, +k, =0 mit: ( GL812 )

K, =1y-(1+cos(9)-H, (o)) +H,
k, =1y -sin(¢)-H, (c,)
ke =H, -H, (o)

c

Diese Gleichung ist transzendent und muss iterativ gelést werden. Aus dem so be-
rechneten Winkel ¢' kann dann mit Hilfe von GI. 8-8 ein rp berechnet werden.

Wenn die Profilverschiebung am Planeten xp ungleich Null ist, wird im Rahmen der
Iteration der Betriebseingriffswinkel ay: ausgehend von einem Startwert inkrementell
erhoht. Als Startwert fur den Betriebseingriffswinkel kann der Stirneingriffswinkel um
ein Winkelinkrement erhéht werden. Mit Gl. 8-7 wird ein Vergleichsteilkreisradius rp vgi
berechnet. Ist rp g gréler als rp so ist der Betriebseingriffswinkel zu klein und muss
im Zuge einer erneuten Berechnung von rp weiter erhéht werden. Im umgekehrten
Fall muss der Betriebseingriffswinkel verringert werden. Die Iteration lauft so lange,
bis im Rahmen einer vorgegebenen Genauigkeit rp und rp g Ubereinstimmen.

Es ist nun zu Uberprifen, ob mit dem so berechneten Teilkreisradius rp der Grenzra-
dius am Steg nicht unterschritten wird. Dazu wird mit Gl. 8-1 ein entsprechender

Kopfkreisradius r, p berechnet.

M—Tsg 20 +hp ( GL813 )

Ist diese Bedingung nicht erfullt, wird rr gemaR dieser Bedingung berechnet:

-(rH —Tsg —(xp + hap*)-mn) ( GL814 )

Aus rp wird nun Uber den Modul die Zéhnezahl des Planeten berechnet. Da diese
ganzzahlig sein muss, wird die Zédhnezahl auf eine ganze Zahl abgerundet. Mit dieser
Zahnezahl wird dann Uber den Modul der endgiiltige Teilkreisradius rp zuriickgerech-
net. Ausgehend von diesem rp kénnen dann alle GréRen der Planetenverzahnung
wie Kopfkreisradius, Walzkreisradius, Betriebseingriffswinkel abschlieBend fir die
vorgegebene Hohlradvariante berechnet werden.
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8.2 Herstellung der Planeten

Aufgrund von Fertigungstole-
ranzen wird in der Mitte der
Zahnflanken bei den Planeten
immer ein ungenutzter Streifen
verbleiben (Bild 8.2). Wenn es
bei der umformtechnischen
Herstellung der Planeten aus
einem tabletten- oder rohrfor-
migen Rohling gelingt, den ent-

stehenden Grat in diese Zone

zu legen, kann moglicherweise

Bild 8.2: Ungenutzter Flankenbereich in der Zahnmitte

auf das Entgraten der Rander

verzichtet werden. Dadurch verringert sich der Bearbeitungsaufwand und damit der
Stuckpreis fur ein Planetenrad.
Um dies zu erreichen, miussten Ober- und Unterteil des Presswerkzeuges im zu-
sammengefahrenen Zustand einen Hohlraum bilden, der unter Beriicksichtigung um-
formbedingter MaRanderungen dem negativ des Planeten entspricht. Die Formtei-
lung lage in der Zahnmitte. AuRerdem kdnnte die Form einen Dorn enthalten, sodass
die Planetenbohrung gleich mit ausgeformt wird. Der Rohling wére rohrférmig. Der
Durchmesser muss etwas kleiner als der Fulkreis der Verzahnung sein, damit der
Rohling in die Pressform eingelegt werden kann. Die Lange des Rohlings wird so
bemessen, dass dessen Volumen dem des fertigen Planeten entspricht. Wahrend
des Pressvorganges wird der Rohling dann gestaucht, wobei das verdrangte Material
die Zahnformen ausfillt.
Fur die Herstellung der Planeten kénnen auch noch folgende Fertigungsverfahren in
Betracht gezogen werden:

e Feinstanzen aus einem Blechband

e Verzahnung in ein Stangen- oder Rohrmaterial walzen, und die Planeten ein-

zeln abtrennen

e Sintern



8 Weiterentwicklung des Stirnraddifferenzials 115

8.3 Konstruktion des Planetentragers

Im Rahmen des Forschungsvorhabens hat sich gezeigt, dass eine Verbindung von
separat hergestellten Planetentrager und Antriebsstirnrad problematisch ist. Um
DrehmomentstéBe im Antriebsstrang beim Ubergang vom Zug- in den Schubbetrieb
zu vermeiden, darf eine formschlissige Welle-Nabe-Verbindung zwischen Planeten-
steg und Antriebsstirnrad kein Spiel aufweisen. Um Passungsrost zu vermeiden, darf
in dieser Verbindung auch keine Relativbewegung stattfinden. Die Welle-Nabe-
Verbindung muss daher mit UbermaRpassung ausgefilhrt werden. Fur eine solche
Welle-Nabe-Verbindung ist eine hohe Fertigungsgenauigkeit mit entsprechend hohen
Kosten erforderlich. In Verbindung mit dem dinnen Radkérper des Antriebsstirnra-
des, kann eine mit UbermaRpassung gefertigte Welle-Nabe-Verbindung auferdem
zur Verformung des Antriebsstirnrades fuhren. Auch Radialkrafte wie sie beispiels-
weise in Zahnwellenprofilen unter Last auftreten, kénnen zu Verformungen des An-
triebsstirnrades fuhren. Eine formschlissige Welle-Nabe-Verbindung wurde daher
schon bei den Erprobungsdifferenzialen ausgeschlossen.

Wie aus den Erkenntnissen beim Bau der Erprobungsdifferenziale hervorgeht, lasst
sich die Verbindung zwischen Steg und Antriebsstirnrad auch mit einer Schweilver-
bindung nicht verniinftig realisieren. Die Schweiverbindung mit einem Laserstrahl
fuhrt ohne besondere Gegenmalinamen zu einem betréachtlichen Bauteilverzug und
inneren Spannungen, welche die SchweiRnaht erheblich vorbelasten. Die am For-
schungsprojekt beteiligten Industriepartner halten eine prozesssichere Herstellung
der Schweil3naht in der Serienfertigung fur nicht durchfuhrbar.

Fur eine serientaugliche Konstruktion des Stirnraddifferenzials ist daher anzustreben,
den Planetentrager und das Antriebsstirnrad aus einem Teil zu fertigen. Das einteili-
ge Design des Planetentragers in Massivbauweise eignet sich aufgrund des hohen
Anteils an spanender Bearbeitung allerdings auch nicht fir eine Serienfertigung.

Das Antriebsstirnrad mit Schraubenflansch des Seriendifferenzials wird aus einem
ringférmigen Rohling geschmiedet. Es ist denkbar, dass als Basis fir die Herstellung
eines einteiligen Antriebsstirnrades mit integriertem Planetentrager auch ein Schmie-

derohling verwendet werden kann.
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8.4 Hohlrader mit direkter Anbindung der Achswellengelenke

Bild 8.3: Gelenke an Steckwellenenden

Bei den Prototypen des Stirn-
raddifferenzials wird das Dreh-
moment Uber die Steckwellen
aus dem Differenzial ausgeleitet
(Bild 8.3). Am Ende der kurzen
Steckwellen sitzen Gleichlaufge-
lenke, die ein Abknicken der An-
triebswellen fur Lenkung und
Federung ermdéglichen.

Das Ausleiten der Drehmomente
Uber die Steckwellen erfordert
eine Welle-Nabe-Verbindung

zwischen Hohlrad und Steckwelle auf einem relativ kleinen Durchmesser, die damit

entsprechend hoch beansprucht wird. Die erforderliche Breite in dieser Welle-Nabe-

Verbindung erschwert die Herstellung des Hohlrades als Umformteil aus einem

Stick. Daher wurden bei den Prototypen die Naben separat gefertigt und mit den

Hohlradern verschweif3t.

Bild 8.4: Gelenke an Hohlradern

Im Rahmen einer Getriebeneukon-
struktion kénnen die Gleichlaufge-
lenke direkt mit den Hohlradern ver-
bunden werden (Bild 8.4). Die Welle-
Nabe-Verbindung sitzt dabei auf ei-
nem deutlich gréReren Durchmesser
und kommt daher mit einer geringe-
ren Breite aus. Im Idealfall reicht die
Dicke der Hohlradscheibe aus. Die
Mitnehmerverzahnung kann dann
einfach ausgestanzt werden. Damit
ist das Hohlrad relativ einfach und
damit kostenglinstig als Umformteil

herstellbar.
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Da die wellenseitige Mitnehmerverzahnung direkt auf der Kapsel des Gleichlaufge-
lenks sitzt, entfallt der Steckwellenstummel. Dadurch dirfte die Herstellung dieses
Teils auch einfacher und damit billiger werden.

Anstelle einer Mithehmerverzahnung ist als Welle-Nabe-Verbindung auch eine
Schweillnaht denkbar. Dadurch wirde sich der Bearbeitungsaufwand fir die Teile
weiter reduzieren. In diesem Fall musste aber die Systemgrenze zwischen Differen-
zial und Achswelle im Gelenk verlaufen, da die Gelenkkapsel dann fester Bestandteil
des Differenzials ware. Die Gelenkwelle misste zur Montage also im Gelenk trenn-
bar sein.

Bei der Betrachtung von Bild 8.3 und Bild 8.4 fallt auch auf, dass die Verlagerung der
Gelenkkapsel von den Enden der Steckwellen direkt an die Hohlréder nicht nur Vor-
teile fur den Kraftfluss und die Herstellbarkeit der Bauteile mit sich bringt, sondern
auch eine erhebliche Bauraumeinsparung in axialer Richtung. Dadurch lasst sich das
Differenzial in einem schmalen und entsprechend leichten Getriebegehause unter-
bringen (Bild 8.5). Durch die Verlagerung der Gelenke in das Differenzial, ergeben
sich langere Achswellen zu den Antriebsradern. Dies kommt der Achskinematik zu-
gute, weil sich durch die langeren Achswellen die Beugewinkel in den Gelenken ver-
ringern.

Die Anbindung der Gelenkkapseln direkt an die Hohlrader erlaubt auch, den
Schmierstoffhaushalt von Gelenken und Differenzial zusammenzulegen. Da die Diffe-
renzialverzahnung relativ langsam umlauft, durfte das zahere Schmierfett hinsichtlich
Verschlei® der Zahnflanken und Tragfahigkeit der Planetenlager besser abschneiden
als das Getriebedl. In diesem Fall musste das Differenzial aber im Bereich der Ge-
lenkkapsel gegen Oleintritt abgedichtet werden.

Die herkdmmliche Lagerung des Differenzials Uber angestellte Kegelrollenlager in X-
Anordnung kann bei innen liegenden Gelenkkapseln nicht mehr angewendet werden.
Die Gelenkkapseln erfordern einen deutlich gréReren Lagerinnenringdurchmesser als
die Steckwellen. Kegelrollenlager waren in der erforderlichen Baugréfe zu grol3, zu
schwer und véllig Uberdimensioniert. Die innen liegenden Gelenkkapseln erfordern
also auch ein neues Lagerungskonzept fir das Differenzial, welches im folgenden

Kapitel (8.5) vorgestellt wird.
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8.5 Lagerung des Differenzials mit Kugellagern

Das Referenzkegelraddifferenzial ist wie viele andere Achsdifferenziale auch mit ei-
ner angestellten Kegelrollenlagerung in X-Anordung gelagert (Bild 2.1). Diese Lage-
rung funktioniert nur unter Vorspannung, was mit entsprechenden Lagerverlusten
speziell im Teillastgebiet verbunden ist. Damit die Prototypen des Stirnraddifferenzi-
als kompatibel mit dem Seriengetriebe sind, wird das Lagerungskonzept einfach -
bernommen.

Das Lagerungskonzept stammt urspringlich von Achsgetrieben fur Hinterradantrieb.
Dort wird das Drehmoment Uber eine Kegelrad- oder Hypoidverzahnung in das Diffe-
renzial eingeleitet. Die hohen Verzahnungskrafte aus der Kegelrad- bzw. Hypoidver-
zahnung erfordern zum einen eine hohe axiale Tragfahigkeit der Achsgetriebelage-
rung. Zum anderen erfordern Hypoidradsatze fir eine optimale Lastverteilung eine
genaue Tragbildeinstellung. Die Einhaltung dieses Tragbildes unter Last kann nur mit
einer steifen Lagerung gewahrleistet werden. Aus diesen beiden Grinden sind die
Kegelrollenlager in Achsgetriebelagerungen weit verbreitet.

Bei Achsgetrieben fur Vorderradantrieb wird das Drehmoment meistens Uber eine
schragverzahnte Stirnradstufe in des Differenzial eingeleitet. Bei Stirnradstufen ist
eine Tragbildeinstellung nicht erforderlich. Die Axialkrafte aus der Schragverzahnung
sind niedriger als bei Hypoidradern. Daher kann das Achsgetriebe prinzipiell mit Ku-
gellagern in Fest-Los-Anordnung gelagert werden. Die nicht vorgespannten Kugella-
ger weisen dabei eine niedrigere Reibung auf, als die Kegelrollenlager.

In Verbindung mit den innen liegenden Gleichlaufgelenken (8.4) kann eine herkdmm-
liche Lagerung mit Kegelrollenlagern nicht mehr realisiert werden, weil die Gelenk-
kapsel einen relativ grollen Lagerinnenringdurchmesser erfordert. Da an die Lage-
rung keine besonderen Anforderungen beziglich Steifigkeit und Spielfreiheit gestellt
werden, bietet sich in diesem Fall eine Kugellagerung an. Allerdings weisen Stan-
dardkugellager mit dem erforderlichen Lagerinnenringdurchmesser einen betrachtli-
chen Lagerauflienringdurchmesser auf. Die Standardkugellager sind deswegen rela-
tiv gro® und schwer.

Bei einem Serieneinsatz des Differenzials waren die Stiickzahlen so hoch, dass sich
die Entwicklung spezieller Lager rentieren wirde. Im Zuge der kompletten Neuent-
wicklung eines Achsgetriebes ist es daher auch sinnvoll ein neues Lagerungskonzept

mit speziellen Lagern fiur das Differenzial zu entwickeln.
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Bild 8.5: Ausblick auf Serienstirnraddifferenzial

Die Deckel des Stirnraddif-
ferenzials kénnen dabei
bereits als Lagerinnenring
gestaltet sein (Bild 8.5).
Deckel und Lager bilden
dabei eine Einheit, die
komplett von einem Liefe-
ranten bezogen wird. Der
konstruktive Aufwand zur
Festlegung der Lagerin-
nenringe sowie der ent-
sprechende  Montageauf-
wand entfallen.

AuBerdem koénnen Walz-
kérperdurchmesser und
Lageraufienringdurchmes-
ser den Bedurfnissen des
Stirnraddifferenzials ange-
passt werden.

Die Festlegung der Aulien-
ringe koénnte &hnlich der
Festlegung einer angestell-

ten Lagerung in X-Anordnung erfolgen. Dabei sind die Lager allerdings nicht zu

verspannen. Diese Art der Festlegung wiirde die Montage im Vergleich zu einer Fest-

Los-Lagerung vereinfachen. Aul3erdem wiirden bei Zug- und Schubbetrieb die Axial-

krafte abwechselnd von beiden Lagern aufgenommen, wahrend bei Fest-Los-

Lagerung die Axialkraft immer vom Festlager aufgenommen wird.

Da beide Auenringe Punktlast aufweisen sind beide Aufdenringe mit einem Schie-

besitz zu montieren.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

Die bislang am weitesten verbreitete Bauart von Achsdifferenzialen fur Fahrzeuge
stellt das Kegelraddifferenzial dar. Bei diesem Differenzial wird das Drehmoment auf
einem relativ kleinen Durchmesser mit entsprechend hohen Bauteilbeanspruchungen
Ubertragen. Um die Tragfahigkeit zu steigern, werden die Kegelrader teilweise aus
Werkstoffen gefertigt, die eine besonders hohe Festigkeit aufweisen. Die hohen Axi-
alkrafte aus der Kegelradverzahnung erfordern auf3erdem ein massives und schwe-
res Gussgehause.

Im Rahmen dieser Arbeit wird ein Stirnraddifferenzial mit Innenverzahnung als Alter-
native zum Kegelraddifferenzial vorgestellt. In diesem Differenzialtyp wird das Dreh-
moment auf einem relativ groRen Durchmesser Ubertragen. Dadurch treten verhalt-
nismaflig kleine Verzahnungskrafte mit entsprechend geringen Bauteilbeanspru-
chungen auf. Dieser Differenzialtyp erlaubt daher entweder ein héheres Ubertragba-
res Drehmoment bei gleichem Bauraumbedarf, oder geringeren Bauraumbedarf und
geringeres Gewicht bei gleichem Ubertragbaren Drehmoment wie ein vergleichbares
Kegelraddifferenzial.

Es wurden Prototypen gefertigt, deren Auslegung auf gleiche Tragfahigkeit und kom-
paktere und leichtere Ausfiihrung im Vergleich zu einem Referenzkegelraddifferenzi-
al ausgerichtet war. Fur die Erprobung wurden insgesamt vier Prototypen gebaut.
Davon wurden zwei als Leichtbauvarianten mit Blechsteg ausgefiihrt. Diese Varian-
ten sind etwa 17% leichter als das Kegelraddifferenzial. Fur die Untersuchungen zum
grundsatzlichen Betriebsverhalten des Stirnraddifferenzials wurden zwei weitere Dif-
ferenziale mit Massivsteg gebaut.

Die Untersuchungen zur Funktion des Differenzials zeigen einen Sperrwertverlauf,
der mit der Last ansteigt. Das Differenzial verhalt sich in Links- und Rechtskurven
anndhernd symmetrisch. Die gemessenen Sperrwerte liegen zwischen 13% und
18%. Der Sperrwert am Kegelraddifferenzial bleibt dagegen mit steigender Last kon-
stant bei ca. 9%. Das Sperrwertverhalten des Stirnraddifferenzials kann anhand der
Prifstands- und Fahrzeugversuche als giinstig fir das Fahrverhalten bewertet wer-
den. Die Erprobung zur Tragfahigkeit des Differenzials zeigt eine noch nicht ausrei-
chende Fresstragfahigkeit der Planetenlagerung auf, die im Rahmen des Vorhabens
nicht mehr beseitigt werden kann. Da zum einen die Lagerung der Kegelrdder im Re-

ferenzdifferenzial mit einer ahnlich hohen Belastung funktioniert, und das Differenzial
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zum anderen Raum zur VergroéRerung der Planeten und damit der Lagerzapfen bie-
tet, wird davon ausgegangen, dass die Probleme im Stirnraddifferenzial I6sbar sind.
Neben Bau und Erprobung des Stirnraddifferenzials wird auch ein Berechnungsver-
fahren vorgestellt, welches die Berechnung des Sperrwertes ermdéglicht. Dabei wird
speziell auf das Stirnraddifferenzial und das Kegelraddifferenzial eingegangen. Im
Rahmen dieses Rechenverfahrens wird der Walzleistungsfluss im Differenzial aus
einer sequentiellen Anordnung verschiedener Reibstellen modelliert. Hierfir werden
die typischen Reibstellen vorgestellt, die in einem Differenzial auftreten. Mit diesem
Modell wird das Reibmoment und damit der Sperrwert im Differenzial berechnet. Die
Berechnungsergebnisse lassen sich durch geeignete Annahmen relativ gut in Uber-
einstimmung mit den im Versuch gemessenen Sperrwerten bringen. Dabei beeinflus-
sen die Annahmen aber nur die absoluten Werte. Die Charakteristik der Sperrwert-
verlaufe geht aus den jeweiligen Rechenmodellen hervor.

Schliel3lich werden Empfehlungen fir die Neukonstruktion eines Stirnraddifferenzials
gegeben. Dabei handelt es sich um Erkenntnisse, die wéhrend und nach der Ent-
wicklung der Prototypen gewonnen wurden, aber nicht mehr bei deren Bau umge-
setzt werden konnten.

Nutzt man den radialen Bauraum durch die Planeten optimal aus, so lasst sich die
Fressgefahr in den Planetengleitlagern senken, weil die Pressung und die Gleitge-
schwindigkeit wegen der kleineren Ubersetzung zwischen Hohlrad und Planet gerin-
ger ist. Durch den direkten Anschluss der Achswellengelenke an die Hohlrader kann
des Differenzial wesentlich kompakter gebaut werden. Dies ermdglicht einerseits den
Einsatz langerer Achswellen, was der Fahrwerkskinematik zugute kommt. Anderer-
seits steht durch das kompaktere Differenzial mehr Platz fir andere Aggregate im

Fahrzeug zur Verfigung.
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10 Zeichen, Benennungen und Einheiten

10 Zeichen, Benennungen und Einheiten

ac.
apH.
app.

avH.

be
bHAZ
bkorr:

bVA:

dBI
D|:
dm:

Drad:
dTI

E"

fu(c):
FoZ
Fip:
FAX,eZ

FAXZ
Fth

I:Ges,Ax:

FH:
FKZ

fMK,ax,r:

Druckflache

projizierte Druckflache

Grenzabstand zwischen zwei Planeten
Achsabstand Planet-Hohlrad

Achsabstand Planet-Gegenplanet

Abstand zwischen Vorder- und Hinterachse
Zahnbreite

halbe Druckbreite im Hertzschen Linienkontakt
halbe Druckbreite auf gekrimmter Flache (Bogenlange)
Spurbreite Hinterachse

korrigierte halbe Druckbreite im Hertzschen Linienkontakt
Spurbreite Vorderachse

Durchmesser

Bolzendurchmesser

Ersatzkrimmungsdurchmesser

mittlerer Teilkegeldurchmesser

Raddurchmesser

Durchmesser, auf dem ein Drehmoment Ubertragen wird
Elastizitatsmodul

Ersatzelastizitatsmodul

Kraft

Reibkraftfaktor

Startwert Bolzenkraft fur Reibungszahlberechnung p
Resultierende Bolzenkraft

Axialkraft pro Eingriff

Axialkraft in der Verzahnung

Tangentialkraft am Grundkreis (Zahnnormalkraft)
Gesamtaxialkraft am Kegelrad
Verzahnungsnormalkraft im Eingriff Planet-Hohlrad
Kippkraft

Aufteilungsfaktor fir Kippmoment

mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
mm
N/mm?

N/mm?

Z Z2 Z2 Z2 Z2 Z2 Z 2
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Fuk,r:
Fuk o0
FNMK ax:
Fn:

Fp:
FR MK ax:
Frmk -
Frer:

Fr:

Fin:
Fus:
AFy:

Fur:

hoi

haP*:

Nq2:
Ny:
NHA:

Nnp:

Radialkraft infolge eines Kippmoments
Startwert Kippkraft fir Reibungszahlberechnung ux
Normalkraft infolge eines Kippmoments (axial wirkend)
Normalkraft

Verzahnungsnormalkraft im Eingriff Planet-Gegenplanet
Reibkraft aus kippmomentbedingter Axialkraft
Reibkraft aus kippmomentbedingter Radialkraft
Radialkraft in der Verzahnung

Reibkraft

theoretisch erforderliche Bolzenkraft
Umfangskraft am Kegelradbolzen
Umfangskraftdifferenz

Umfangskraft

Elastizitatsparameter

Schmierfilmdicke im Parallelspalt
Kopfhéhenfaktor des Bezugsprofils
Verlustfaktor nach Ohlendorf
Standubersetzung eines Umlaufgetriebes
Stribecksche Walzpressung
Kegelradaxialkraftkonstante

mittlerer Gleitfaktor

Reibkonstante fir Kreisring

Reibkonstante fir spharische Flache
Kegelradradialkraftkonstante

Langen

Beruhrlinienlange

Abstand der Kippkraftwirkungslinien
Kippmoment

Normal-/Stirnmodul

Drehzahldifferenz

Drehzahl Ritzel/Rad

Hohlraddrehzahl

Drehzahl Hinterachse

Planetendrehzahl

Z Z2 Z2 Z2 Z2 Z2Z Z2Z Z2Z Z Z Z Z Z

=
3

N/mm?

1/mm

mm
mm
1/mm
mm
mm
mm
Nmm
mm
U/min
U/min
U/min
U/min

U/min



124 10 Zeichen, Benennungen und Einheiten

Nrel’ Relativdrehzahl Achswellenrad zu Steg U/min
Ns: Stegdrehzahl eines Differenzials U/min
Nva: Drehzahl Vorderachse U/min
p: Druck N/mm?
PH: Hertzsche Pressung N/mm?
PHkorr:  Korrigierte Hertzsche Pressung N/mm?
Pmkorr:  Korrigierte mittlere Pressung N/mm?
Pm: mittlere Pressung N/mm?
r: Radius mm

R: Kugelradius mm
lap: Kopfradius am Planeten mm
Ra: arithmetische Mittenrauheit Mm

r: Bolzenradius mm
re/A: Walzkreisradius Ein-/Ausgangsseite mm

Iy Teilkreisradius am Hohlrad mm
THA i/a: Bahnradius eines Rades der Hinterachse mm

rk: Abstand der Kippkraftwirkungslinie von der Kippachse mm
IKurve Kurvenradius mm

rp: Teilkreisradius am Planeten mm
rsg: Grenzradius am Steg mm
IVA i/a Bahnradius eines Rades der Vorderachse mm
Mw,H Wialzkreisradius Hohlrad mm
I'w,PH: Planetenwalzkreis im Eingriff mit Hohlrad mm
I'w.pP: Planetenwalzkreis im Eingriff mit Gegenplanet mm
Mw: Walzkreisradius mm

S: Sperrwert -

T: Drehmoment Nm
Te: Drehmoment pro Zahneingriff Nm
Tha: T ausgangsseitiges Hohlrad Nm
The: T eingangsseitiges Hohlrad Nm
Tkaa:  ausgangsseitiges Achswellenrad, T Ausgang Nm
Tkag:  ausgangsseitiges Achswellenrad, T Eingang Nm
Tkea:  eingangsseitiges Achswellenrad, T Ausgang Nm
Tkee:  eingangsseitiges Achswellenrad, T Eingang Nm
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Tpaa:
TpaE:
Tp,AI
TreA:
TpEE:
Tp,EI
TrAX
TrBF:
TrkR:
TR MK ax:
TrRMK

Tr Mk
TR,p:

ATR‘X:
TR,)(Z
TR,zI

TRad,E:
Tz:

Av:
VB!
VE:
VG:
VH:
Vi
Vp:
VR:
Vs:
Vsc!
Vz:

XL:

ausgangsseitiger Planet, T Ausgang
ausgangsseitiger Planet, T Eingang
Ausgleichskegelrad, T Ausgang
eingangsseitiger Planet, T Ausgang
eingangsseitiger Planet, T Eingang
Ausgleichskegelrad, T Eingang
Reibmoment durch Axialkraft

Reibmoment am senkrecht zur Achse belasteten Bolzen

Reibmoment an Kreisringflache

Reibmoment aus kippmomentbedingter Axialkraft
Reibmoment aus kippmomentbedingter Radialkraft

Kippmomentbedingtes Reibmoment
Gesamtreibungsmoment

Reibmoment in einer spharischen Flache
Reibmomentdifferenz
Ergédnzungsreibmoment

Reibmoment in einer Verzahnung

Radsummenmoment

in einer Verzahnung Ubertragenes Drehmoment

Zahnezahlverhaltnis
Geschwindigkeitsparameter
Geschwindigkeitsdifferenz
Gleitgeschwindigkeit in Bolzenkontaktflache
Fahrzeugbahngeschwindigkeit

Verlustgrad

Geschwindigkeit des Hohlradeingriffspunktes
Schmierstofffaktor

Punktgeschwindigkeit am Ritzel/Planet
Rauheitsfaktor

Schmierungsfaktor
Summengeschwindigkeit im Walzpunkt C
Viskositatsfaktor

Lastparameter

Schmierstofffaktor

Nm
Nm
Nm
Nm
Nm
Nm
Nmm
Nmm
Nmm
Nmm
Nmm
Nmm
Nmm
Nmm
Nmm
Nmm

Nmm
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Xm,1-

Xp:
ZAK-
ZAP-
ZH.

Zp.

o1/2.

OLE/A-

OLEHD-

OLF.
OlK-
oM
Oln:
Ot
ch(t)I

Bo:

BeHD:

Br:
Bm:

O1/2:

€a1/2:

YE/A
YEHD-
NEA-
nmo:-

Noil-

Weg des Ritzelmittelpunktes
Oberflachenstrukturfaktor
Profilverschiebungsfaktor am Planeten
Anzahl der Ausgleichskegelrader
Anzahl der Ausgleichsplanetenpaare
Zahnezahl Hohlrad

Zahnezahl Planet

Richtungswinkel der resultierenden Bolzenkraft
Betriebseingriffswinkel Ein-/Ausgangsseite
Einflusskoeffizient Druck, EHD Anteil
Einflusskoeffizient Druck, Festkérperreibungsanteil
Winkel zur Berechnung der Kippkraft
Druckviskositatskoeffizient bei Massentemperatur
Normaleingriffswinkel

Stirneingriffswinkel

Betriebseingriffswinkel (Stirnschnitt)
Schragungswinkel am Grundkreis
Einflusskoeffizient vsc, EHD Anteil
Einflusskoeffizient vsc, Festkérperreibungsanteil
Schragungswinkel in Zahnmitte

Vorzeichen fir Kegelradkrafte

Teilkegelwinkel

Profiluberdeckung

Kopfiiberdeckung an Ritzel/Rad

Beugewinkel, Hilfswinkel

Hilfswinkel

Positionswinkel Ein-/Ausgangsseite
Einflusskoeffizient Olviskositat, EHD Anteil
Standwirkungsgrad eines Differenzials
dynamische Viskositat bei Massentemperatur

dynamische Viskositat bei Oltemperatur

mm

mPas

mPas
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HUEHD,R-
UEHD-
UF R:
HF:
Hmz:

pc:

60:

pc:
Pn:

Predc:

Vzm:
OF.
&

Ce/a:

Indizes:
1:

m>» o

Hilfswinkel

Hilfswinkel

Hilfswinkel

Rollwinkel des Kegelritzels

relative Schmierfilmdicke

Reibungszahl

EHD Reibungszahl bei Referenzbedingungen
EHD Reibungszahl

Festkorperreibungszahl bei Referenzbedingungen
Festkérperreibungszahl

mittlere Verzahnungsreibungszahl
kinematische Viskositat

Querkontraktionszahl

Hertzsche Pressung im Walzpunkt

Hilfswinkel

Hilfswinkel

Kugelflachenwinkel
Ersatzkrimmungsradius im Walzpunkt C
Kriimmungsradius im Normalschnitt
Ersatzkrimmungsradius im Walzpunkt C
Druckflachenwinkel

mittlere Summengeschwindigkeit
Fahrzeugwinkelgeschwindigkeit

Anteil EHD Kontakt, Hilfswinkel

Hilfswinkel

Ritzel, konvex gekrimmte Flache
Rad, konkav gekrimmte Flache
KurvenaulRenbahn
Ausgangsseite

Eingangsseite

mm?/s

N/mm?

rad

mm

mm
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HA: Hinterachse

i Kurveninnenbahn

KP: Zahneingriff Achswellenkegelrad-Ausgleichskegelrad
NV: Kraftflussrichtung Nabe-Verzahnung

PH: Zahneingriff Planet-Hohlrad

PK: Zahneingriff Ausgleichskegelrad-Achswellenkegelrad
PP: Zahneingriff Planet-Gegenplanet

VA: Vorderachse

VN: Kraftflussrichtung Verzahnung-Nabe

VV: Kraftflussrichtung Verzahnung-Verzahnung (Zwischenrad)
X,Y,Z: Kraftkomponenten

11 Literatur

[01]

[02]

[03]

[04]

[05]

[06]

[07]

Annast, R.: FVA-Kegelradnormprogramm KNplus — Benutzeranleitung, FVA-
Forschungsvorhaben 49A, Heft Nr. 233, 2001

Barth, F.; Mahlbauer, P.; Nikol, F.; Woérle, K.: Mathematische Formeln und
Definitionen, Bayrischer Schulbuch-Verlag, Minchen, 1990

Barth, W.: Verformungen und Zahnfu3spannungen von ringférmigen Radern
in Planetengetrieben, Dissertation Ruhr-Universitat Bochum, 1987

Brunner, M.; Pedrini, R.: Prifung von Schmiermitteln auf ihre Schmierfahig-
keit mit dem Wieland- und Vierkugelapparat, Referat zum 209. Diskussions-
tag des SVMT uber "Aktuelle Schmiermittel-Probleme", ETH Zirich, 1954

DIN 3990: Tragfahigkeitsberechnung von Stirnrddern, Beuth Verlag Berlin,
1987

Doleschel, A.: Wirkungsgradberechnung von Zahnradgetrieben in Abhangig-
keit vom Schmierstoff, Dissertation TU Minchen, 2003

Ertel-Mohrenstein, A.: Die Berechnung der hydrodynamischen Schmierung
gekrimmter Oberflachen unter hoher Belastung und Relativbewegung, VDI-
Fortschrittsbericht Reihe 1, Nr. 115, 1984



11 Literatur 129

[08]

[09]

[10]

[11]

[12]

[13]

[14]

[15]

[16]

[17]

[18]

[19]

[20]

Gold, P. W.; Schmidt, A.; Assmann, C.: Viskositat-Druck-Koeffizienten von
mineralischen und synthetischen Schmierélen, Tribologie und Schmierungs-
technik, 48. Jahrgang 1/2001

Grubin, A. N.; Vinogradova, J. E.: Investigation of the Contact Machine Com-
ponents. Cent. Sci. Res. Tech. Mech. Eng. Moskau, Book No. 30, 1949

Heizenréther, M.: Entwicklung eines Stirnraddifferenzials mit Innenverzah-
nung in Blechbauweise, Abschlussbericht zum Forschungsvorhaben P546
der Forschungsvereinigung Stahlanwendung e.V. (FOSTA), 2005

Hohn, B.-R.: Stirnraddifferential, Patentschrift DE 19540 679 C1, 1997

ISO 10300: Tragfahigkeitsberechnung von Kegelradern, ISO International
Organization for Standardization, 2001

Lang, O. R.; Steinhilper, W.: Gleitlager, Springer-Verlag, Berlin Heidelberg
New York, 1978

Laukotka, E.: Referenzéle. FVA Forschungsheft Nr. 660, 2002

Lechner, G.; Naunheimer, H.: Fahrzeuggetriebe, Springer-Verlag, Berlin Hei-
delberg, 1994

Mayberg, K.; Vachenauer, P.: Héhere Mathematik 1, 2. Auflage, Springer-
Verlag, Berlin Heidelberg, 1993

Michaelis, K.: Die Integraltemperatur zur Beurteilung der Fresstragfahigkeit
von Stirnradgetrieben, Dissertation TU Miinchen, 1987

Michailidis, A.; Retzepis, J.: Reibungszahl im Mischreibungsgebiet, Antriebs-
technik 32 Nr.2, 1993

Muller, H. W.: Die Umlaufgetriebe (Auslegung und vielseitige Anwendungen),
2. Auflage, Springer-Verlag, Berlin Heidelberg, 1998

Niemann, G.; Winter, H.; Héhn, B.-R.: Maschinenelemente, Band |, 3. Aufla-
ge, Springer-Verlag, Berlin Heidelberg, 2001



130

11 Literatur

[21]

[22]

[23]

[24]

[25]

[26]

[27]

[28]

[29]

[30]

[31]

[32]

[33]

Niemann, G.; Winter, H.. Maschinenelemente, Band Il, 2. Auflage, Springer-
Verlag, Berlin Heidelberg, 1985

Niemann, G.; Winter, H.: Maschinenelemente, Band lll, 2. Auflage, Springer-
Verlag, Berlin Heidelberg, 1986

Ohlendorf, H.: Verlustleistung und Erwdrmung von Stirnradern, Dissertation
TU Minchen, 1958

Preukschat, A.: Fahrwerktechnik: Antriebsarten, 2. Auflage, Vogel Buchver-
lag, Wurzburg, 1988

Schlenk, L.: Untersuchungen zur Fresstragfahigkeit von Groflizahnradern,
Dissertation TU Miinchen, 1994

Schmelz, F.; Graf v. Seherr-Thoss, H.-Ch.; Aucktor, E.. Gelenke und Ge-
lenkwellen, Springer-Verlag, Berlin Heidelberg, 1988

Schubert, M.: Einfluss der Befestigungsart und Radkranzdicke auf die Zahn-
fuBspannung von Innenstirnradern, Dissertation TU Minchen, 1993

Simon, M.: Messung von elasto-hydrodynamischen Parametern und ihre
Auswirkung auf die Grubchentragfahigkeit verguteter Scheiben und Zahnra-
der, Dissertation TU Munchen, 1984

Stoll, H.: Fahrwerktechnik: Lenkanlagen und Hilfskraftlenkungen, Vogel
Buchverlag, Wirzburg, 1992

Torsen T-2 Torque Sensing Differential, Zexel Torsen Inc., 2001
(www.torsen.com)

Wech, L.: Untersuchungen zum Wirkungsgrad von Kegelrad- und Hypoid-
getrieben, Dissertation TU Miinchen, 1987

Wimmer, A.: Konstruktive Einflisse auf die lastabhangigen Verluste von Ver-
zahnungen. FVA-Forschungsvorhaben Nr. 372, FVA-Heft Nr. 731, 2004

Zomotor, A.: Fahrwerktechnik: Fahrverhalten, 2. Auflage, Vogel Buchverlag
Wirzburg, 1991



12 Abbildungsverzeichnis 131

12 Abbildungsverzeichnis

Bild 1.1:
Bild 2.1:
Bild 2.2:
Bild 2.3:
Bild 2.4:
Bild 2.5:
Bild 2.6:
Bild 3.1:
Bild 3.2:
Bild 3.3:
Bild 3.4:
Bild 3.5:
Bild 3.6:
Bild 3.7:
Bild 3.8:
Bild 4.1:
Bild 4.2:
Bild 4.3:
Bild 4.4:
Bild 4.5:
Bild 4.6:
Bild 4.7:
Bild 4.8:
Bild 4.9:
Bild 4.10:
Bild 4.11:
Bild 4.12:
Bild 4.13:
Bild 4.14:
Bild 4.15:
Bild 4.16:
Bild 4.17:
Bild 4.18:
Bild 4.19:
Bild 4.20:
Bild 4.21:
Bild 4.22:
Bild 4.23:
Bild 5.1:
Bild 5.2:
Bild 5.3:
Bild 5.4:
Bild 5.5:
Bild 5.6:

Bahnradien der Fahrzeugréder bei Kurvenfahrt.....................cooooe 1
Typisches Kegelraddifferenzial ..................cccccooiiiii 5
Drehzahlen im Kegelraddifferenzial .................cooooiiiiiiiiiiiiiii 7
Krafte im Kegelraddifferenzial................oooooi 9
Stirnraddifferenzial mit Abtrieb GUber Sonnenrader ... 11
Stirnraddifferenzial mit Abtrieb Uber Steg und Sonnenrad .................................... 12
Planetengetriebe als Mittendifferenzial .....................ccoooiiiiiiiiiiiiiiiii s 13
Prinzipskizze des Stirnraddifferenzials mit Innenverzahnung.......................cccoee. 14
Ausgleichsverzahnung des Stirnraddifferenzials..................cccoooiiiiiiiiiiiiiiiiis 14
Planetentrager mit Antriebsstirnrad ...............ccoooiiiii 15
Abtrieb Uber die AchswellenhohIr&der ..o 15
Drehzahlen im Stirnraddifferenzial.................cccoooiiii 16
Benennung der Planeten und Hohlrader fur Kraftebetrachtung............................. 18
Krafte im Stirnraddifferenzial ..................cco i 19
Entstehung des Kippmomentes am Planeten ...............ccccciiiiiiiiii 22
Verzahnung mit Modul 4,0mm ... ... 28
AUSGIEICASVEIZANNUNG ... 29
PlanetenlageruUngSarten...........oooi i 30
Komponenten des Stirnraddifferenzials ... 32
PlaNE N . 33
Hohlrad - VOrderseite ... 34
Hohlrad - RUCKSEITE ... 34
Antriebsstirnrad mit Massivsteg ..o 36
Antriebsstirnrad mit Blechsteg ...........ccoooii 37
Linker (oben) und rechter (unten) Deckel mit Olférderbohrungen ........................ 38
Stirnraddifferenzial Zusammenbau 1 ............cccoiiiiii 40
Stirnraddifferenzial Zusammenbau 2 .............cc.ooii 41
Wirkradius und Bauraumbedarf von Kegelrad- und Stirnraddifferenzial ................ 42
Absoluter GewichtsvergleiCh ... 43
Relativer Gewichtsvergleich, bezogen auf das Kegelraddifferenzial ..................... 44
Bauteilgewichte Kegelraddifferenzial [g] ...........ccooooeiiiioiiiiiii 45
Bauteilgewichte Stirnraddifferenzial mit Massivsteg [g].........cccooooiiiiiiiiiiiiiis 45
Bauteilgewichte Stirnraddifferenzial mit Blechsteg [g].........ccoooooooiiiiiiiis 46
Motor und Getriebe quer zur Fahrtrichtung..............ccooooiiiiiiiiiiiis 47
Motor und Getriebe Iangs in Fahrtrichtung...............ccooooiiiiiiiiiiii 48
Allradantrieb mit 1angs eingebautem Motor...............ccoooiiiiiiiiis 48
Antriebsstrang mit Verteilerdifferenzial .................ccoooiiiiiiis 49
Verteilerdifferenzial mit integriertem Achsdifferenzial...................ccccoooiiiiiiiiiiiinnn, 50
Reibung am senkrecht zur Drehachse belasteten Bolzen.................ccccccoeei 57
Zusammenhang zwischen b, by UNd Dyorr.oovvvvvveniiiiiiiii e 60
Halbe Druckbreite, mittels FEM und theoretisch berechnet .................................. 62
Vergleich mittlere und Hertzsche Pressung, original, korrigiert und FE (Teil 1).....62
Vergleich mittlere und Hertzsche Pressung, original, korrigiert und FE (Teil 2).....63

Reibmoment durch Kippmoment im Radiallager...............c.cccooooiiiiii 66



132

12 Abbildungsverzeichnis

Bild 5.7:
Bild 5.8:
Bild 5.9:
Bild 5.10:
Bild 5.11:
Bild 5.12:
Bild 5.13:
Bild 5.14:
Bild 5.15:
Bild 5.16:
Bild 5.17:
Bild 6.1:
Bild 6.2:
Bild 6.3:
Bild 7.1:
Bild 7.2:
Bild 7.3:
Bild 7.4:
Bild 7.5:
Bild 7.6:
Bild 7.7:
Bild 7.8:
Bild 7.9:
Bild 7.10:
Bild 7.11:

Bild 7.12:
Bild 7.13:
Bild 8.1:
Bild 8.2:
Bild 8.3:
Bild 8.4:
Bild 8.5:

Tabelle 1:
Tabelle 2:
Tabelle 3:
Tabelle 4:
Tabelle 5:

Kippmoment an Steckwelle ... 67
Reibmoment durch Kippmoment im Axiallager..............ccccoiviiiiii 69
Differenzielles Element einer Kreisringflache................ccoooiiiiiiiiiiiiiiiiiis 70
Differenzielles Element der Kugelflache ... 72
Begrenzungsradien und —winkel der spharischen Reibflache............................... 73
Krafte am Planetenrad unter Berlcksichtigung der Reibung (1) ...........cccocoeiiinnnns 75
Positionswinkel am nachlaufenden Planet......................oiiii 76
Positionswinkel am vorlaufenden Planet...................i 76
Krafte am Planetenrad unter Berlcksichtigung der Reibung (1) ............cccccooinis 77
Anwendung des Planetenradmodells auf ein Ausgleichskegelrad ........................ 86
Leistungsflisse im Differenzial ................cooooiiiiiiiiiiiii 88
Fressspuren an Planetenzapfen...............ooooii 96
Fressspuren in Planetenbohrung............coooooiiiiii 97
Gerissene Schweillnaht zwischen Steg und Stirnrad............................................ 97
Sperrwertverlauf am Referenzkegelraddifferenzial ............................................... 99
Druckabhangigkeit der Reibungszahl ... 100
Zusammensetzung des Sperrwerts am Kegelraddifferenzial .............................. 100
Differenzial 1, links schneller (Rechtskurve) ............cccoooooiiiiiiiiei 102
Differenzial 1, rechts schneller (Linkskurve)............ccccoooooiiiiii 102
Differenzial 2, links schneller (Rechtskurve) ... 103
Differenzial 2, rechts schneller (Linkskurve)...............cooooiiiiiiiiiiiiiie 103
Ergebnis der Sperrwertberechnung ............ccoooiiiiiiiiiiiiii 104
Zusammensetzung des Sperrwertes ohne konstante Reibmomente .................. 105
Sperrwertverlauf mit konstantem Reibmomentanteil...................... 107
Zusammensetzung des Sperrwertes mit einem konstanten Reibmoment von 6Nm
auf der rechten (R) und ONm auf der linken (L) Seite..................cccciiie 108
Schleif- und Kratzspuren am Hohlrad ... 108
Sperrwertverlauf mit reduzierter Reibung ... 109
Auslegung der PlanetengrofRe ........ ..o 110
Ungenutzter Flankenbereich in der Zahnmitte ...................ccooooiiii . 114
Gelenke an Steckwellenenden ... 116
Gelenke an HOhIr8dern . ... 116
Ausblick auf Serienstirnraddifferenzial .................cccooooi 119
Prufstandsprogramm 1. - 5. Gang + RUckwartsgang ............ccccoooiiiiiiiiiiiiiiininnns 25
Gegenuberstellung der Sicherheiten am Kegelrad- und Stirnraddifferenzial ......... 29
Lagerbetriebsdaten (Radsummenmoment 2400Nm, An 50U/min)........................ 31
Oldaten zur Reibungszahlberechnung..................ccoooovioioiieeeeeeeeee 55

ParamEter U O 2000+ -+« «««xxrrrreeeeaeainii ettt ettt et e e e e e e e e 56



Dissertationen der FZG

N

10

1

12

13

14

15

16

17
18

19

20
21

22

23
24

25

26

27

PERRET, H.

BELLMANN, H.
HIERSIG, H.M.

HELBIG, F.
ARF, D.
OESMANN, W.

RUBO, E.

GLAUBNITZ, H.
TALKE, H.
CRAMER, H.

THOMAS, W.

MAUSHAKE, W.
KRAUPNER, K.W.

BANASCHEK, K.

HEYER, E.

HENTSCHEL, G.

WINTER, H.
ROY, AK.

RETTIG, H.
OHLENDORF, H.

UNTERBERGER, M.

LOOMAN, J.

JARCHOW, F.
POPOVIC, L.

EHRLENSPIEL, K.
PITTROFF, H.

SCHREIBER, H.

Ubertragung konstanter Leistung durch stufenlos mechanische Re-
geltriebe. TH Braunschweig 1935.

Beitrage zur Prufung von Bremsbelagen. TH Braunschweig 1939.

Der Zusammenhang von Gestaltung und Beanspruchung bei
Schneckengetrieben mit Evolventenverzahnung. TH Braunschweig
1943.

Walzenfestigkeit und Grubchenbildung von Zahnrad- und Walzlager-
werkstoffen. TH Braunschweig 1943.

Pendelrollenlager mit symmetrischen und unsymmetrischen Rollen.
TH Braunschweig 1944.

Entwicklung einer Stahlsand-Schalt- und Regelkupplung. TH Braun-
schweig 1945.

Ermittiung der Achsfehler-Empfindlichkeit verschiedener Zylinder-
Schneckengetriebe mit Hilfe des Einlauf-Abschliffvolumens. TH
Braunschweig 1948.

Drehmomentmessungen zum Wendevorgang bei Raupenfahrwerken.
TH Braunschweig 1948.

Beitrage zur hydrodynamischen Schmiertheorie des ebenen Gleit-
schuhes auf ebener Flache. TH Braunschweig 1948.

Uber die Reibung und Schmierung feinmechanischer Gerate. TH
Braunschweig 1949.

Reibscheiben-Regelgetriebe mit Linienberihrung. TH Braunschweig
1949.

Theoretische Untersuchung von Schneckengetrieben mit Glo-
boidschnecke und Stirnrad. TH Braunschweig 1950.

Das plastische Verhalten umlaufender Stahlrollen bei Punktberiih-
rung. TH Braunschweig 1951.

Die Gleitreibung geschmierter Flachen kleiner Schmiegung. Einflu®
von Werkstoffpaarung, Krimmung, Oberflache und Schmierstoff. TH
Braunschweig 1951.

Versuche mit Zylinderschneckentrieben. EinfluR von Zahnform, Mo-
dul, Durchmesser und Schmierstoff auf Verlustleistung und Tragfa-
higkeit. TH Munchen 1952.

Der Hochleistungswalztrieb. Entwicklungsstand und Entwicklungs-
maéglichkeiten. TH Minchen 1952.

Tragfahigste Evolventengeradverzahnung. TH Mianchen 1954.
Spannungsoptische Untersuchung eines schragverzahnten Stirnra-
des. TH Munchen 1957.

Dynamische Zahnkraft. TH Mianchen 1957.

Verlustleistung und Erwarmung von Stirnradern. TH Munchen 1958.
Gerauschuntersuchungen an geradverzahnten Zahnradern. TH Mun-
chen 1958.

Das Abrichten von profilierten Schleifscheiben zum Schleifen von
schragverzahnten Stirnradern. TH Minchen 1959.

Versuche an Stirnrad-Globoidschneckentrieben. TH Munchen 1960.
Einflu von Zahnform und Bearbeitung auf die Zahnful3festigkeit. TH
Minchen 1960.

Die Festkorperreibung von geschmierten und ungeschmierten Metall-
paarungen mit Linienberuhrung. TH Munchen 1962.

Riffelbildung infolge Stillstandserschiutterungen bei Walzlagern. TH
Minchen 1962.

Zur Auswertung von Lebensdauerversuchen an Walzlagern. TH Mun-
chen 1962.



28

29

30
31

32
33

34

35

36

37

38
39

40

41

42
43
44
45

46

47

48

49

50

51

52

53

54

ROTH, K.

NARUSE, Ch.

GARTNER, F.
ASSMANN, H.

REISTER, D.
KORRENN, H.

HOSEL, Th.

LANGENBECK, K.

MEMMEL, M.

BOTSCH, H.

LECHNER, G.
LANGE, S.

SCHWAGERL, D.

MICHELS, K.

GACKSTETTER, G.
GEUPEL, H.
GREKOUSSIS, R.
BAETHGE, J.

SCHULZ, H.D.

STOLZLE, K.

SEITZINGER, K.
STOSSEL, K.
SCHMIDT, G.
HIRT, M.

WILKESMANN, H.

RICHTER, M.

ROSCH, H.

Untersuchungen Uber die Eignung der Evolventenzahnform fir eine
allgemein verwendbare feinwerktechnische Normverzahnung. TH
Minchen 1963.

Verschlei3, Tragfahigkeit und Verlustleistung bei Schraubenradge-
trieben. TH Minchen 1964.

Die Mischreibung bei Linienberthrung. TH Munchen 1964.
Vergleichende Untersuchung von Getriebedlen im FZG-Stirnrad- und
Esso-Hypoidprufstand. TH Minchen.

Einseitiges Breitentragen bei Stirnradern. TH Minchen 1965.
Gleitreibung in den Kontaktstellen zwischen den Walzkérpern und
den Laufbahnen der Ringe von Walzlagern. TH Munchen 1965.
Gerauschuntersuchungen an schragverzahnten Stirnradern mit Evol-
ventenverzahnung. TH Munchen 1965.

Die Verschlei3- und FreRRgrenzlast der Hypoidgetriebe. TH Minchen
1966.

Untersuchungen Uber die Tragfahigkeit und Gebrauchsdauer von
Gelenklagern. TH Munchen 1966.

Der EinfluR der Oberflachenbearbeitung und -behandlung auf die
Flankenfestigkeit von Stirnréddern aus Vergutungsstahl. TH Mianchen
1966.

Die FreRlastgrenze bei Stirnradern aus Stahl. TH Miinchen 1966.
Untersuchungen von Helicon- und Spiroidgetrieben mit abwickelba-
ren Schneckenflanken nach der hydrodynamischen und nach der
Hertzschen Theorie. TH Munchen 1967.

Untersuchung von Helicon- und Spiroidgetrieben mit trapezférmigem
Schneckenprofil nach der Hertzschen und nach der hydrodynami-
schen Theorie. TH Munchen 1967.

Schneckengetriebe mit Werkstoffpaarung Stahl/Grauguf3. TH Mun-
chen 1968.

Verlustarme Verzahnung. TH Munchen 1968.

Flussigkeitsreibung bei Punktberihrung. TH Munchen 1969.
Vergleichende Untersuchungen zur FrefRtragfahigkeit von Hypoid-
und Stirnradern. TH Minchen 1969.

Zahnfederharte, Drehwegfehler und Gerausch bei Stirnradern. TH
Muinchen 1969.

Untersuchung Uber Tragfahigkeiten und Verlustleistung von
Schneckengetrieben mit trapezférmigem Schneckenprofil und kegeli-
ger Schnecke. TH Miinchen 1969.

Leistungsiubertragung in Planetengetrieben bei statischem und dy-
namischem Betrieb. Berechnung, Optimierung und Versuchsergeb-
nisse. TH Munchen 1970.

Die Erwarmung einsatzgeharteter Zahnrader als Kennwert fur ihre
FreRtragfahigkeit. TU Minchen 1971.

Reibungszahlen unter elasto-hydrodynamischen Bedingungen. TU
Muinchen 1971.

Berechnung der Walzpressung schragverzahnter Stirnrader unter
Berucksichtigung der Lastverteilung. TU Munchen 1972.

Einflud der ZahnfuBausrundung auf Spannung und Festigkeit von
Geradstirnradern. TU Minchen 1974,

Berechnung von Schneckengetrieben mit unterschiedlichen Zahnpro-
filformen (Tragfahigkeits- und Verlustleistung fur Hohlkreis-, Evolven-
ten- und Geradlinienprofil). TU Minchen 1974.

Der Verzahnungswirkungsgrad und die Frel3tragfahigkeit von Hypoid-
und Schraubenradgetrieben - Versuchsergebnisse und Berech-
nungsmethoden. TU Munchen 1976.

Untersuchungen zur Walzfestigkeit von Rollen - Einflull von Werk-
stoff, Warmebehandlung und Schlupf. TU Miinchen 1976.



55

56

57

58

59

60

61

62

63

64

65

66

67

68

69

70

7

72

73

74

75

76

77

GAGGERMEIER, H.

KASER, W.

KNABEL, W.

WIRTH, X.

HUBER, G.

BROSSMANN, U.

PLEWE, H.-J.

FRESEN, G.

OSTER, P.

HORNUNG, K.

WEISS, T.

VOJACEK, H.

SCHONNENBECK, G.

WIENER, H.
MATHIAK, D.
STRASSER, H.

JOACHIM, F.-J.

GERBER, H.

SIMON, M.

SCHMIDT, W.
FUNCK, G.
PAUL, M.

HOPPE, F.

Untersuchungen zur Reibkraftibertragung in Regel-Reibradgetrieben
im Bereich elasto-hydrodynamischer Schmierung. TU Munchen 1977.
Beitrag zur Gribchenbildung an geharteten Zahnradern. Einflul von
Hartetiefe und Schmierstoff auf die Flankentragfahigkeit. TU Min-
chen 1977.

Gerausche und Schwingungen an Stirnradgetrieben. Untersuchungen
geometrischer Einflisse bei hohen Drehzahlen und Belastungen. TU
Minchen 1977.

Uber den EinfluR von Schleifkerben auf die Zahnfutragfahigkeit und
das Schadigungsverhalten oberflachengeharteter Zahnrader. TU
Munchen 1977.

Zylinderschneckengetriebe, ein Beitrag zur Berechnung von Grub-
chen- und Gleitverschleiy und Angaben zum Wirkungsgradverhalten
aus Versuchen. TU Manchen 1978.

Uber den EinfluR der ZahnfuRausrundung und des Schragungswin-
kels auf Beanspruchung und Festigkeit schragverzahnter Stirnrader.
TU Munchen 1979.

Untersuchungen tUber den Abriebverschleild von geschmierten, lang-
sam laufenden Zahnradern. TU Munchen 1980.

Untersuchungen uber die Tragfahigkeit von Hypoid- und Kegelradge-
trieben (Grubchen, Ridging, Rippling, Graufleckigkeit und Zahn-
bruch). TU Minchen 1981.

Beanspruchung der Zahnflanken unter Bedingungen der Elasto-
hydrodynamik. TU Munchen 1982.

Zahnrader aus Bainitischem Gusseisen mit Kugelgraphit. TU Mun-
chen 1983.

Zum Festigkeits- und Verzugsverhalten von randschichtgeharteten
Zahnradern. TU Minchen 1983.

Das Reibungsverhalten von Fluiden unter elastohydrodynamischen
Bedingungen. EinfluR der chem. Struktur des Fluides, der Werkstoffe
und der Makro- und Mikrogeometrie der Gleit/Walzkérper. TU Mun-
chen 1984.

Einfluld der Schmierstoffe auf die Zahnflankenermiudung (Graufle-
ckigkeit und Gribchenbildung) hauptsachlich im Umfangsgeschwin-
digkeitsbereich 1...9 m/s. TU Minchen 1984.

Untersuchung der Rollenkinematik im Axial-Pendelrollenlager. TU
Minchen 1984.

Untersuchungen Uber Flankentragfahigkeit, Zahnful3tragfahigkeit und
Wirkungsgrad von Zylinderschneckengetrieben. TU Munchen 1984.
Einflusse von Verzahnungsgeometrie, Werkstoff und Warmebehand-
lung auf die Zahnfuldtragfahigkeit. TU Munchen 1984.
Untersuchungen zur Grubchenbildung an verguteten und normalisier-
ten Zahnradern (EinfluR von Werkstoffpaarung, Oberflachen- und
Eigenspannungszustand). TU Mianchen 1984.

Innere dynamische Zusatzkréfte bei Stirnradgetrieben - Modellbil-
dung, innere Anregung und Dampfung. TU Munchen 1984.

Messung von elasto-hydrodynamischen Parametern und ihre Auswir-
kung auf die Gribchentragfahigkeit verguteter Scheiben und Zahnra-
der. TU Munchen 1984.

Untersuchungen zur Grubchen- und zur ZahnfulRtragfahigkeit gerad-
verzahnter evolventischer Innenstirnrader. TU Munchen 1984.
Warmeabfuhrung bei Getrieben unter quasistationaren Betriebsbe-
dingungen. TU Manchen 1985.

Einfluld von Balligkeit und Lageabweichungen auf die Zahnfullbean-
spruchung spiralverzahnter Kegelrader. TU Munchen 1986.

Das Abschalt- und Betriebsverhalten von mechanischen Sicherheits-
kupplungen. TU Munchen 1986.



78

79

80

81

82

83

85

86

87

88

89

90

91

92

93

94

95

96

97

98

99

100

101

102

103

104

105

MICHAELIS, K.
WECH, L.
KNAUER, G.
PLACZEK, T.

PFLAUM, H.

BRINCK, P.
NEUPERT, K.
PREXLER, F.
SCHALLER, K.-V.
COLLENBERG, H.-F.
MULLER, R.
ANZINGER, M.
KAGERER, E.
HASLINGER, K.
VOLLHUTER, F.

PINNEKAMP, B.

SCHUBERT, M.
STEINGROVER, K.
ELSTORPFF, M.-G.
EMMERT, S.

SUCHANDT, Th.

HAMMERL, B.

WEISS, R.
SCHLENK, L.

MANN, U.

RUDZEWSKI, S.

RANK, R.

Die Integraltemperatur zur Beurteilung der Freftragfahigkeit von
Stirnradgetrieben. TU Munchen 1987.

Untersuchungen zum Wirkungsgrad von Kegelrad- und Hypoidgetrie-
ben. TU Munchen 1987.

Zur Gribchentragfahigkeit einsatzgeharteter Zahnrader - Einfluld von
Werkstoff, Schmierstoff und Betriebstemperatur. TU Miinchen 1988.
Lastverteilung und Flankenkorrektur in gerad- und schrégverzahnten
Stirnradstufen. TU Miinchen 1988.

Das Reibungsverhalten ¢élgeschmierter Kegelreibkupplungen in Syn-
chronisationseinrichtungen von Kraftfahrzeug-Schaltgetrieben. TU
Minchen 1988.

ZahnfuBRtragfahigkeit oberflachengeharteter Stirnrader bei Lastrich-
tungsumkehr. TU Munchen 1989.

VerschleilRtragfahigkeit und Wirkungsgrad von Zylinder-
Schneckengetrieben. TU Miunchen 1990.

Einflul der Walzflachenrauheit auf die Grubchenbildung verguteter
Scheiben im EHD-Kontakt. TU Munchen 1990.
Betriebsfestigkeitsuntersuchungen zur Gribchenbildung an einsatz-
geharteten Stirnradflanken. TU Miunchen 1990.

Untersuchungen zur FreRtragfahigkeit schnellaufender Stirnradge-
triebe. TU Minchen 1991.

Schwingungs- und Gerauschanregung bei Stirnradgetrieben. TU
Minchen 1991.

Werkstoff- und Fertigungseinflusse auf die Zahnfultragfahigkeit, ins-
besondere im hohen Zeitfestigkeitsgebiet. TU Minchen 1991.
Messung von elastohydrodynamischen Parametern im hochbelaste-
ten Scheiben- und Zahnkontakt. TU Munchen 1991.

Untersuchungen zur Grubchentragfahigkeit profilkorrigierter Zahnra-
der. TU Munchen 1991.

Einflul der Achsversetzung auf die Grubchen- und ZahnfuRtragfahig-
keit von spiralverzahnten Kegelradern. TU Munchen 1992.

Das Schaltverhalten von PKW-Getriebesynchronisierungen. TU Mun-
chen 1992.

Einflud der Befestigungsart und Radkranzdicke auf die Zahntragfa-
higkeit von Innenstirnradern. TU Munchen 1993.

Untersuchung zu Verschleil3, Verlustgrad und Fressen bei Zylinder-
Schneckengetrieben. TU Miunchen 1993.

Einflusse auf die Grubchentragfahigkeit einsatzgeharteter Zahnrader
bis in das héchste Zeitfestigkeitsgebiet. TU Mianchen 1993.
Untersuchungen zur Zahnflankenermudung (Graufleckigkeit, Grub-
chenbildung) schnellaufender Stirnradgetriebe. TU Minchen 1994.
Betriebsfestigkeitsuntersuchungen zur Zahnful3tragfahigkeit einsatz-
geharteter Zahnrader und zur Bruchfestigkeit verguteter Laschenket-
ten. TU Manchen 1994,

Lebensdauer- und Temperaturverhalten 6lgekuhlter Lamellenkupp-
lungen bei Lastkollektivbeanspruchung. TU Miunchen 1994.

Einflud der Olalterung auf die Zahnflankentragfahigkeit. TU Minchen
1994.

Untersuchungen zur FreR3tragfahigkeit von GroRzahnradern. TU Mun-
chen 1995.

Schmierfilmbildung in elastohydrodynamischen Kontakten, EinfluR
verschiedener Grunddle und Viskositats-Index-Verbesserer. TU Mun-
chen 1995.

Systemtechnische Verknlpfung eingefihrter Getriebeberechnungs-
programme. TU Minchen 1995.

Untersuchungen zur Lebensdauerprufung von Synchronisierungen.
TU Munchen 1995,



106

107

108

109

110

111

112

113

114

115

116

117

118

119

120

121

122

123

124

125

126

127

128

129

130

131

132

EBERSPACHER, C.

RANK, B.

SATTELBERGER, K.

HIRSCHMANN, V.
THOMAS, J.

WIKIDAL, F.

PERPONCHER, V.,
CH.

SCHEDL, U.
VOLLMER, T.
HEITMANN, A.

PFLEGER, F.

KERSCHL, S.

DOBEREINER, R.
WEIGAND, U.
SCHRADE, U.
KOLL, J.
FORSTER, W.
LANGE, N.

LUTZ, M.
KOPATSCH, F.
BAYERDORFER, I.
TOBIE, T.

STAHL, K.

NEUMULLER, M.
MOSBACH, C.
DYLA, A.

GRASWALD, C.

Reihenfolgeeffekte bei der Gribchen-Betriebsfestigkeit einsatzgehar-
teter Zahnrader. TU Munchen 1995.

Untersuchungen zur Grubchenbildung bei
Schneckengetrieben. TU Minchen 1996.
Schwingungs- und Gerauschanregung bei ein- und mehrstufigen
Stirnradgetrieben. TU Munchen 1997.

Tragfahigkeitsuntersuchungen an stufenlosen Umschlingungsgetrie-
ben. TU Munchen 1997,

Flankentragfahigkeit und Laufverhalten von hartfeinbearbeiteten Ke-
gelradern. TU Munchen 1998.

Berechnung der Flankenpressung gerad- und schragverzahnter Stirn-
rader fur last- und fertigungsbedingte Abweichungen. TU Munchen
1998.

Einflusse von Reibflachentopographie und Beanspruchungen auf das
Reibungs- und Verschleillverhalten von Synchronisierungen. TU
Minchen 1998.

Einfluld des Schmierstoffs auf die Grubchenlebensdauer einsatzge-
harteter Zahnrader. TU Munchen 1998.

Methodik zur Entwicklung einer Fahrstrategie fur Fahrzeuge, ausge-
fuhrt am Beispiel des Autarken Hybrids. TU Munchen 1998.
Entwicklung des i2-Getriebes fir den Autarken Hybrid-Antriebsstrang.
TU Munchen 1998.

Schalt- und Lebensdauerverhalten von Lamellenkupplungen. TU
Minchen 1998.

Der Autarke Hybrid - Optimierung des Antriebsstrangs hinsichtlich
Energieverbrauch und Bestimmung des Einsparpotentials, TU Mun-
chen 1998.

Tragfahigkeit von Hochverzahnungen geringer Schwingungsanre-
gung, TU Minchen 1998.

Werkstoff- und Warmebehandlungseinflusse auf die ZahnfulRtragfa-
higkeit, TU Munchen 1999.

Einflu von Verzahnungsgeometrie und Betriebsbedingungen auf die
Graufleckentragfahigkeit von Zahnradgetrieben, TU Munchen 2000.
Konstruktion des Getriebes fur ein Pkw-Hybridantriebssystem, TU
Minchen 2000.

Der Lastschaltvorgang beim stufenlosen i-Getriebe des Autarken
Hybrid-Antriebsstrangs, TU Mianchen 1999.

Hoch fresstragfahige Schneckengetriebe mit Radern aus Sphaero-
gufl3, TU Minchen 2000.

Methoden zur rechnerischen Ermittlung und Optimierung von Trag-
bildern an Schneckengetrieben, TU Munchen 2000.
Wirksamkeit  von  Viskositatsindex-Verbesserern  im
Zahnradkontakt, TU Munchen 2000.

Einflud von betriebsbedingten Schmierstoffveranderungen auf die
Flankentragfahigkeit einsatzgeharteter Stirnrader, TU Miuinchen 2000.
Zur Griubchen- und Zahnfulltragfahigkeit einsatzgeharteter Zahnra-
der,TU Munchen 2001.

Grubchentragfahigkeit einsatzgeharteter Gerad- und Schragverzah-
nungen unter besonderer Berucksichtigung der Pressungsvertei-
lung, TU Minchen 2001.

Einflud der Olalterung auf Reibungs- und VerschleiRverhalten von
Synchronisierungen, TU Mianchen 2001.

Das Reibungs- und Reibschwing-Verhalten nasslaufender Lamellen-
kupplungen, TU Manchen 2002.

Modell einer durchgangig rechnerbasierten Produktentwicklung,TU
Minchen 2002.

Reibung im elastohydrodynamischen Kontakt von Reibradgetrie-
ben, TU Miinchen 2002.

Zylinder-

EHD-



133

134

135

136
137

138

139

140

141

142

143

144

145

146

147

148

149

150

151

GEISER, H..
SCHINAGL, S.
DOLESCHEL, A.

ANNAST, R.
SUSSMUTH, J.-F.

MATTEN, D.

GEIER, N.

HERTTER, T.
KRIEGER, H.
STEUTZGER, M.
SCHMIDBAUER, T.
LIU, W.

FEHLING, R.
GUTTENBERG, P.
WIMMER, T.

RADEV, T.

KRASTEV, I.

HEILEMANN, J.

HEIZENROTHER, M.

Grundlagen zur Beurteilung des Schwingungsverhaltens von Stirnra-
dern, TU Minchen 2002.

Zahnfultragfahigkeit schragverzahnter Stirnrader unter Berucksichti-
gung der Lastverteilung, TU Munchen 2002.

Wirkungsgradberechnung von Zahnradgetrieben in Abhangigkeit vom
Schmierstoff, TU Miinchen 2003.

Kegelrad-Flankenbruch, TU Munchen 2003

Eignungsbeurteilung von Schmierstoffen fur stufenlose Umschlin-
gungsgetriebe, TU Munchen 2003.

Methode zur Entwicklung ingenieurwissenschaftlicher Berechnungs-
programme, TU Minchen 2003.

Untersuchung des Reibungs- und Verschleilverhaltens nasslaufen-
der Kupplungen in Abhangigkeit ihrer Reibflachentopographie, TU
Minchen 2003

Rechnerischer Festigkeitsnachweis der Ermidungstragfahigkeit ver-
glteter und einsatzgeharteter Stirnrader, TU Minchen 2003.

Alterung von Schmierstoffen im Zahnradprifstand und in Praxisge-
trieben, TU Munchen 2004.

Einflul der BaugrofRe auf die Zahnfulltragfahigkeit einsatzgeharteter
Stirnrader, TU Munchen 2004.

Aufbau und Erprobung des Autarken Hybrid-Antriebsstrangs im Ver-
suchsfahrzeug. TU Munchen 2004.

Einfluss verschiedener Fertigungsverfahren auf die Graufleckentrag-
fahigkeit von Zahnradgetrieben. TU Mianchen 2004.

Hohere Tragfahigkeit bei Zahnradflanken durch eine nichtevolventi-
sche Profilmodifikation. TU Munchen 2004.

Der autarke Hybrid am Prifstand - Funktion, Kraftstoffverbrauch und
energetische Analyse. TU Munchen 2004

Einflusse auf das Lastubernahmeverhalten von nasslaufenden La-
mellenkupplungen. TU Mianchen 2004.

Einfluss des Schmierstoffes auf die Grubchentragfahigkeit einsatzge-
harteter Zahnrader - Entwicklung des Praxisnahen Pittingtests. TU
Munchen 2005

Optimierung des Lastschaltvorgangs im i2-Getriebe. TU Munchen
2005

Tragfahigkeit und Wirkungsgrad bei unterschiedlichen Schnecken-
Zahnflankenformen unter Beriicksichtigung der Oberflachenharte und
Hartetiefe. TU Munchen 2005.

Das Stirnraddifferenzial mit Innenverzahnung im Vergleich zum Ke-
gelraddifferenzial inklusive einer Sperrwertanalyse. TU Munchen
2005.




<<
  /ASCII85EncodePages false
  /AllowTransparency false
  /AutoPositionEPSFiles true
  /AutoRotatePages /None
  /Binding /Left
  /CalGrayProfile (Dot Gain 20%)
  /CalRGBProfile (sRGB IEC61966-2.1)
  /CalCMYKProfile (U.S. Web Coated \050SWOP\051 v2)
  /sRGBProfile (sRGB IEC61966-2.1)
  /CannotEmbedFontPolicy /Warning
  /CompatibilityLevel 1.3
  /CompressObjects /Tags
  /CompressPages true
  /ConvertImagesToIndexed true
  /PassThroughJPEGImages true
  /CreateJDFFile false
  /CreateJobTicket false
  /DefaultRenderingIntent /Default
  /DetectBlends true
  /ColorConversionStrategy /LeaveColorUnchanged
  /DoThumbnails false
  /EmbedAllFonts true
  /EmbedJobOptions true
  /DSCReportingLevel 0
  /EmitDSCWarnings false
  /EndPage -1
  /ImageMemory 1048576
  /LockDistillerParams false
  /MaxSubsetPct 100
  /Optimize true
  /OPM 1
  /ParseDSCComments true
  /ParseDSCCommentsForDocInfo true
  /PreserveCopyPage true
  /PreserveEPSInfo true
  /PreserveHalftoneInfo false
  /PreserveOPIComments false
  /PreserveOverprintSettings true
  /StartPage 1
  /SubsetFonts true
  /TransferFunctionInfo /Apply
  /UCRandBGInfo /Preserve
  /UsePrologue false
  /ColorSettingsFile ()
  /AlwaysEmbed [ true
  ]
  /NeverEmbed [ true
  ]
  /AntiAliasColorImages false
  /DownsampleColorImages true
  /ColorImageDownsampleType /Bicubic
  /ColorImageResolution 300
  /ColorImageDepth -1
  /ColorImageDownsampleThreshold 1.50000
  /EncodeColorImages true
  /ColorImageFilter /DCTEncode
  /AutoFilterColorImages true
  /ColorImageAutoFilterStrategy /JPEG
  /ColorACSImageDict <<
    /QFactor 0.15
    /HSamples [1 1 1 1] /VSamples [1 1 1 1]
  >>
  /ColorImageDict <<
    /QFactor 0.15
    /HSamples [1 1 1 1] /VSamples [1 1 1 1]
  >>
  /JPEG2000ColorACSImageDict <<
    /TileWidth 256
    /TileHeight 256
    /Quality 30
  >>
  /JPEG2000ColorImageDict <<
    /TileWidth 256
    /TileHeight 256
    /Quality 30
  >>
  /AntiAliasGrayImages false
  /DownsampleGrayImages true
  /GrayImageDownsampleType /Bicubic
  /GrayImageResolution 300
  /GrayImageDepth -1
  /GrayImageDownsampleThreshold 1.50000
  /EncodeGrayImages true
  /GrayImageFilter /DCTEncode
  /AutoFilterGrayImages true
  /GrayImageAutoFilterStrategy /JPEG
  /GrayACSImageDict <<
    /QFactor 0.15
    /HSamples [1 1 1 1] /VSamples [1 1 1 1]
  >>
  /GrayImageDict <<
    /QFactor 0.15
    /HSamples [1 1 1 1] /VSamples [1 1 1 1]
  >>
  /JPEG2000GrayACSImageDict <<
    /TileWidth 256
    /TileHeight 256
    /Quality 30
  >>
  /JPEG2000GrayImageDict <<
    /TileWidth 256
    /TileHeight 256
    /Quality 30
  >>
  /AntiAliasMonoImages false
  /DownsampleMonoImages true
  /MonoImageDownsampleType /Bicubic
  /MonoImageResolution 1200
  /MonoImageDepth -1
  /MonoImageDownsampleThreshold 1.50000
  /EncodeMonoImages true
  /MonoImageFilter /CCITTFaxEncode
  /MonoImageDict <<
    /K -1
  >>
  /AllowPSXObjects false
  /PDFX1aCheck false
  /PDFX3Check false
  /PDFXCompliantPDFOnly false
  /PDFXNoTrimBoxError true
  /PDFXTrimBoxToMediaBoxOffset [
    0.00000
    0.00000
    0.00000
    0.00000
  ]
  /PDFXSetBleedBoxToMediaBox true
  /PDFXBleedBoxToTrimBoxOffset [
    0.00000
    0.00000
    0.00000
    0.00000
  ]
  /PDFXOutputIntentProfile ()
  /PDFXOutputCondition ()
  /PDFXRegistryName (http://www.color.org)
  /PDFXTrapped /Unknown

  /Description <<
    /ENU (Use these settings to create PDF documents with higher image resolution for high quality pre-press printing. The PDF documents can be opened with Acrobat and Reader 5.0 and later. These settings require font embedding.)
    /JPN <FEFF3053306e8a2d5b9a306f30019ad889e350cf5ea6753b50cf3092542b308030d730ea30d730ec30b9537052377528306e00200050004400460020658766f830924f5c62103059308b3068304d306b4f7f75283057307e305930023053306e8a2d5b9a30674f5c62103057305f00200050004400460020658766f8306f0020004100630072006f0062006100740020304a30883073002000520065006100640065007200200035002e003000204ee5964d30678868793a3067304d307e305930023053306e8a2d5b9a306b306f30d530a930f330c8306e57cb30818fbc307f304c5fc59808306730593002>
    /FRA <>
    /PTB <>
    /DAN <>
    /NLD <>
    /ESP <>
    /SUO <>
    /ITA <>
    /NOR <>
    /SVE <>
    /DEU <>
  >>
>> setdistillerparams
<<
  /HWResolution [2400 2400]
  /PageSize [612.000 792.000]
>> setpagedevice


