Grundlagen und Simulation von Getrieben

Das vorliegende Skript dient als Grundlage fiir den theoreti-
schen Teil des Unterricht im Kurs Grundlagen und Simulation von
Getrieben. Nebst den theoretischen Grundlagen wird im Kurs die
Software SAM der Firma Artas eingefiihrt und fiir die Ubungen
verwendet. Auf SAM wird im Skript nicht eingegangen. Fiir Infor-
mationen iiber SAM sei auf die Hilfe des Programms verwiesen.
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1 Einfithrung Getriebe

1.1 Definition

Im Dubbel Taschenbuch fiir den Maschinenbau [2] wird ein
Getriebe folgendermassen definiert:

Getriebe sind mechanische Systeme zum Wandeln oder Uber-
tragen von Bewegungen und Kriften (Drehmomenten). Sie beste-
hen aus mindestens drei Gliedern, eines davon muss als Gestell
festgelegt sein. Hinsichtlich Vollstindigkeit unterscheidet man
zwischen der kinematischen Kette, dem Mechanismus und dem
Getriebe. Der Mechanismus entsteht aus der Kette, wenn von die-
ser ein Glied als Gestell gewéhlt wird. Das Getriebe entsteht aus
dem Mechanismus, wenn dieser an einem oder mehreren Gliedern

angetrieben wird.
Getriebe besteht aus min 3 Glieder

1.2 Begriffe

In der VDI-Richtlinie 2127 [7] werden iiber hundert Begriffe
erklart, die in Zusammenhang mit Getrieben stehen. Die wichtigs-
ten Begriffe werden hier zusammengefasst.

Element: ist die Gesamtheit derjenigen Wirkflichen eines Getrie-
begliedes, die die entsprechenden Wirkfliachen eines zuge-
ordneten Gliedes beweglich beriihren bzw. beriihren konnen.

Gelenk: bezeichnet die konstruktive Ausbildung einer bewegli-
chen Verbindung zweier Glieder. Gelenke sind zumeist Ele-
mentenpaare oder lassen sich auf solche zuriickfithren. Im
Sprachgebrauch werden manche auch als Fiithrungen be-
zeichnet.

Glied: ist ein in der Regel als starr betrachteter Korper zur
Ubertragung von Bewegungen und Kriiften zwischen seinen
(Gelenk-)Elementen.

Gestell: ist das als feststehend betrachtete Glied eines Getriebes.
Im allgemeinen bildet der Maschinenrahmen, die Grundplat-
te oder dergleichen das Gestell.

Antriebsglied: ist das die zu iibertragende Bewegung aufneh-
mende und in das Getriebe einleitende Glied.

Abtriebsglied: ist das die tibertragene Bewegung ausfithrende
und vom Getriebe ableitende Glied.

Ubertragungsglied: ist jedes Glied, welches Bewegung und/oder
Kraft zwischen ihm benachbarten Gliedern iibertrigt.

Koppel: ist ein nicht im Gestell gelagertes oder gefiihrtes Uber-
tragungsglied.
Kinematische Kette: ist die Aneinanderreihung wenigstens drei-

er durch Elementenpaare beweglich miteinander verbunde-
ner Glieder.

Mechanismus: ist ein mechanisches System aus gelenkig ver-
bundenen Gliedern, die ihre Lage relativ zueinander unter
der Einwirkung von Kriften zur Erfiillung einer Funktion
verdndern konnen. Es entsteht aus einer kinematischen Kette
durch Festlegung eines ihrer Glieder als Gestell. Durch Ge-
stellwechsel konnen sich aus einer kinematischen Kette bis
zur Anzahl ihrer Glieder unterschiedliche Mechanismen er-
geben.

Ubersetzung (ﬁbersetzungsverhﬁltnis): ist das momentane
Verhiltnis der Geschwindigkeiten bzw. Winkelgeschwin-
digkeiten zweier Glieder eines zwangliufigen Getriebes. Sie

ist bei gleichsinnigen Winkelgeschwindigkeiten positiv, bei
gegensinnigen negativ.

Kupplung: ist eine Einrichtung zum synchronen (oder nahezu
synchronen) Ubertragen von Bewegungen sowie von Krif-
ten und Momenten zwischen zwei bewegten Elementen
mit fluchtenden oder nahezu fluchtenden Bewegungsachsen.
Starre Kupplungen weisen nicht das fiir Getriebe notwendige
dritte Glied auf (z. B. Scheibenkupplung), sind somit keine
Getriebe. Die fiir Wellenquer- bzw. Winkelversatz verwen-
deten Zwanglaufkupplungen sind Getriebe (z.B. Schmidt-
Kupplung, Kreuzgelenkkupplung).

1.3 Einteilung

Getriebe lassen sich hinsichtlich verschiedener Kriterien unter-
teilen.

1.3.1 Unterteilung nach Zweck

« Ubertragungsgetriebe: Getriebe zur Bewegungs- und Leis-
tungsiibertragung zwischen im Gestell gelagerten Gliedern.

* Fiihrungsgetriebe: Getriebe zum Fiihren von Punkten auf
Gliedern oder von Gliedern insgesamt.

1.3.2 Unterteilung nach Ubersetzung

* Gleichmissig iibersetzenden Getriebe: z.B. Zahnrad-,
Schnecken- oder Riemengetriebe.

» Ungleichmiissig iibersetzenden Getriebe: Schubkurbelge-
triebe oder Kurvengetriebe.

In den Kapiteln 2, 3 und 4 werden ungleichmaissig iibersetzen-
de Getriebe behandelt und in Kapitel 5 gleichmissig iibersetzende
Getriebe.

1.3.3 Unterteilung nach Geometrie

* Ebene Getriebe: Punkte auf Gliedern bewegen sich auf
Bahnen in zueinander parallelen Ebenen.

 Allgemein riumliche Getriebe: Punkte auf Gliedern bewe-
gen sich auf Raumkurven oder auf Bahnen in nicht zueinan-
der parallelen Ebenen.

 Sphiirische Getriebe: Punkte auf Gliedern bewegen sich auf
konzentrischen Kugeln. Anders ausgedriickt: Die Rotations-
achsen aller Glieder schneiden sich in einem Punkt.

1.4 Freiheitsgrade

1.4.1 Freiheitsgrade von Gelenken

Im Buch Getriebelehre [9] wird der Gelenkfreiheitsgrad folgen-
dermassen definiert:

Der Gelenkfreiheitsgrad f ist die Anzahl der in einem Ge-
lenk unabhéngig voneinander moglichen Einzelbewegungen (Ele-
mentarbewegungen) der beiden Gelenkelemente bzw. die Anzahl
der vorhandenen Drehachsen des Gelenks. Die durch das Gelenk
verhinderten Einzelbewegungen heissen Unfreiheiten, ihre Anzahl
ist u.

Es gilt mit b als Bewegungsgrad

f+u=b. (1.1)
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Fiir ebene und sphérische Gelenke ist der Bewegungsgrad b = 3,
fiir raumliche Gelenke b = 6. Abb. 1 zeigt drei Gelenke mit unter-
schiedlicher Anzahl Freiheitsgraden.

Anzahl Freiheitsgrade F

1.4.2 Freiheitsgrade von Getrieben

Im Buch Getriebelehre [9] wird der Getriebefreiheitsgrad folgen-
dermassen definiert:

Der Getriebefreiheitsgrad F' stimmt mit der Anzahl relativer
Bewegungen iiberein, die verhindert werden miissten, um alle
Glieder des Getriebes bewegungsunfihig zu machen. Er bestimmt
im Allgemeinen die Anzahl der Getriebeglieder, die in einem Ge-
triebe unabhingig voneinander angetrieben werden konnen.

Der Getriebefreiheitsgrad F ist von der Zahl n der Glieder (ein-
schliesslich Gestell), der Zahl g der Gelenke mit dem jeweiligen
Gelenkfreiheitsgrad f und dem Bewegungsgrad b abhingig:

g
F=b@-1-) G-f) (1-2)
i=1

b = Bewegungsgrad (Eben = 3) | (Raum = 6)
n = Anzahl Glieder (Gestell nur 1)
fi = Freiheitsgrad Gelenk (Drehgelenk = 1)

Abb. 2 zeigt zwei Getriebe mit unterschiedlicher Anzahl Ge-
triebefreiheitsgrade. Gleichung 1.3 ergibt fiir das Viergelenkge-
triebe a) den Getriebefreiheitsgrad F' = 1. Fiir das Fiinfgelenkge-
triebe b) ergibt sich F = 2.

a) b)

Abbildung 2: Getriebe, a) F = 1, b) F = 2.[9].

Vollstandig bestimmt wenn :
Freiheitsgrade = Antriebe

Achtung Formel Funktioniert nicht immer

Abb. 3 zeigt ein Getriebe mit einem Zweifachgelenk. Mehr-
fachgelenke miissen in den Gleichung 1.2 und 1.3 mehrfach ge-
zdhlt werden. Gedanklich kann das Zweifachgelenk in ein Dreh-
gelenk 23 und ein Drehgelenk 24 aufgeteilt werden.

An diesem Beispiel zeigt sich auch, dass die Glieder 5 und 6
optional gezéhlt werden konnen. Wenn sie nicht gezihlt werden,
miissen die Gelenke 14 und 13 als Drehschubgelenke mit Gelenk-
freiheitsgrad f = 2 betrachtet werden. Falls die Glieder 5 und 6
mitgezéhlt werden, kann Gleichung 1.3 verwendet werden und es
ergibt sich der Getriebefreiheitsgrad F = 1.

Werden die Glieder 5 und 6 nicht mitgezihlt, sondern als Dreh-
schubgelenk behandelt, muss Gleichung 1.2 verwendet werden.
Bei ebener Betrachtung (b = 3) ergibt sich ebenfalls Getriebefrei-
heitsgrad F = 1.

F:b(nfl)fii(bff,—).

Eben Drehschubgelenk 1

3B3-1D-(3-1]+[3-2]+[3-1D
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1.5 Struktursystematik

Mit der kinematischen Kette hat man sowohl eine wichtige
Grundlage fiir die systematische Untersuchung von Getrieben als
auch einen Ausgangspunkt fiir die planméssige Getriebeentwick-
lung geschaffen. Aus der kinematischen Kette wird ein Mecha-
nismus, wenn ein Glied als Gestell festgelegt ist. Aus dem Me-
chanismus wird ein Getriebe, in dem ein oder mehrere Glieder je
nach Freiheitsgrad als Antriebsglieder und Abtriebsglieder, fiih-
rende oder gefiihrte Glieder bestimmt werden. Erst durch diese
Festlegung entstehen Mechanismen bzw. Getriebe. Es ist offen-
sichtlich, dass aus einer Kette viele verschiedene Getriebe entwi-
ckelt werden konnen.

In Abb. 4 ist ein Beispiel zur Illustration der Struktursystema-
tik dargestellt. Als Grundlage dient eine kinematische Kette mit
vier Gliedern und vier Drehgelenken. Es konnen ein oder mehre-
re Drehgelenke durch Schubgelenke ersetzt werden (Darstellung
mit Quadrat um Gelenk). Es ergeben sich drei mogliche Varianten,
wie Schubgelenke eingebaut werden konnen (I bis III). Es ist bei
der kinematischen Kette noch nicht bestimmt, welches Glied als
Gestell festgelegt ist. Durch Festlegung eines Glieds als Gestell
werden aus einer kinematische Kette ein oder mehrere Getriebe.
Mit dieser systematischen Herleitung der viergliedrigen Getriebe
mit Schubgelenken werden alle moglichen Varianten von Getrie-
ben abgedeckt.

kinematische

Kette Getriebe

Beispiel

m

3
Pl
y
3
4
£\
]

Abbildung 4: Viergliedrige Schubgelenkgetriebe. a) Kurbelschleife, b)
Schubkurbel, c) Doppelschieber, d) Kreuzschubkurbel, e€) Doppel-
schleife, f) Schubschleife. [2].
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2 Kurvengetriebe

2.1 Einleitung

2.1.1 Gestaltung

Zur Realisierung von beliebigen Bewegungen innerhalb eines vor-
gegebenen Schwenkwinkels oder linearen Weges konnen Kur-
vengetriebe eingesetzt werden. Damit lassen sich hohe Krifte
bei gleichzeitig hohen Geschwindigkeiten und Beschleunigungen
iibertragen. Als Kurventriger konnen unrunde Scheiben verwen-
det werden. Das Eingriffsglied wird zur Verminderung der Rei-
bung oft mit einer Rolle versehen. Abb. 5 zeigt zwei unterschied-
liche Arten von Kurvengetrieben, wobei die Abtriebsbewegung a)
linear und b) rotativ ist.

g

\v(t)

Abbildung 5: Bauformen, a) mit exzentrisch geradgefiihrtem Rollen-
stossel (Exzentrizitat e), b) Kurvenscheibe mit Rollenhebel.

Die Elementpaarung kann entweder kraft- oder formschliissig
erfolgen. Bei Kraftschluss wird der Hebel bzw. Stossel entweder
mit einer Feder oder mittels der Schwerkraft auf die Kurvenschei-
be gepresst, wie in Abb. 6 a) dargestellt. Der Zwangslauf kann
auch durch Formschluss erreicht werden. Dazu wird die Rolle bei-
spielsweise in einer Nut in der Kurvenscheibe gefiihrt (Abb. 6 b)).

b)

A

Abbildung 6: Kontaktarten, a) kraftschliissig, b) formschlissig. [12].

In Abb. 7 sind verschiedene konstruktive Beispiele fiir Baufor-
men von Kurvengetrieben dargestellt.

2.1.2 Begriffe

Die wichtigsten Begriffe in Zusammenhang mit Kurvengetrieben
sind in [5] definiert. Hier ein Auszug:

Kurvengetriebe: ist ein Getriebe, das mindestens ein Kurvenge-
lenk mit wenigstens einer Fithrungskurve enthlt.

Kurvengelenk: ist ein Gliederpaar, dessen Glieder Rollgleiten
gegeneinander erlauben, wobei die Grenzfille Rollen und
Gleiten mit einbegriffen sind.

a)
©) d) F-’
#
e) f) 1
g -

i)

—~

it
Jlii

Abbildung 7: Kurvenglieder, a) Kurvenscheibe, b) Exzenterscheibe, c)
Kurvenschwinge, d) Kurvenschieber, e) Kurvengestell, f) Kurvenzylin-
der, g) Kurvenkegel, h) Kurvenkugel, i) Kurvengloboid, j) Kurvenhyper-
boloid. [5].

Fiithrungskurve: ist das Element des Kurvengelenks, das die Be-
wegung des Eingriffsgliedes bewirkt.

In [9] wird der Unterschied zwischen Fiithrungs- und Arbeits-
kurve erldutert. Der Abstand zwischen diesen zwei Kurven ist von
der Form des Eingriftglieds abhingig.

Fiihrungskurve: Bahn des Rollenmittelpunkts, wenn das Ein-
griffsglied eine Rolle ist.

Arbeitskurve: Kontur der Kurvenscheibe.

2.2 Bewegungsiibertragung

In diesem Kapitel wird exemplarisch auf ebene Kurvenschei-
ben mit einem Rollenstdssel als Abtriebsglied (Abb. 5 a)) einge-
gangen. Die Uberlegungen und Berechnungen fiir andere Arten
von Kurvengetrieben verlaufen analog. Die Betrachtungen in die-
sem Kapitel werden jeweils fiir die Fiihrungskurve gemacht. Mit
einem Rollenstossel als Abtriebsglied verlduft die effektive Kon-
tur der Kurvenscheibe (Arbeitskurve) in konstantem Abstand zur
Fithrungskurve. Der Abstand ist gleich dem Rollenradius.
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2.2.1 Bewegungsgesetz

Die gewiinschte Bewegung des Rollenstdssels wird in einem Be-
wegungsplan dargestellt (Abb. 8 a)). Damit die {ibertragenen Be-
schleunigungen und somit Krifte moglichst klein werden, wird
der Bewegungsplan mit geeigneten Bewegungsfunktionen «ge-
gléttet», es entsteht das Bewegungsdiagramm (Abb. 8 b)).

Mit den im Bewegungsdiagramm hinterlegten Bewegungs-
funktionen lassen sich der Weg (Hub) s(¢), die Geschwindigkeit
$(t) sowie die Beschleunigung §(r) des Abtriebsglieds (Stossel) in
Funktion der Zeit bestimmen. Der Hub s(¢) kann auch als Funk-
tion des Antriebswinkels ¢ ausgedriickt werden und ist in dieser
Form eine reine Funktion der Geometrie der Kurvenscheibe.

Mit der Kettenregel der Ableitung gelten

Slo(t)] = s'[o(t)] - ¢() 2.1)
slo)] =s"[o@)]- ¢(1)- (1) +5'[o)]- 6(),  (2.2)

wobei ' die Ableitung nach @ bedeutet. Der Antrieb erfolgt in aller
Regel mit konstanter Winkelgeschwindigkeit @ = ¢ = const. In
diesem Fall gilt

slo()] =5'lo(t)] - @ (2.3)
slo(t)] =s"[o(1)] - 0*. (24

Der Geschwindigkeitsverlauf des Rollenstossels ist also linear ab-
hingig von der Drehzahl, und der Beschleunigungsverlauf ist ab-
hingig vom Quadrat der Drehzahl.

a)
s4
1. Ubergang 1. Rast 2. Ubergangl 3. Ubergang 2. Rast
53 7T
7™
/ \
Asyy V4 N
7 \
S1, 52 Vs \
1 2
Asg, /7 Asy N
// \
\
4 \
805 S35 85 0 ‘4 3
Po P ¢ P Py s ;
Agy Ay Ay Asy AQys
Poi P12 P23 P34 —> P45
b)
s
3
1 2
4 5
0 360°
¢

Abbildung 8: a) Bewegungsplan, b) Bewegungsdiagramm.

Beispiel: Harmonischer Exzenter
Als kleiner Exkurs soll ein Kurvengetriebe ohne Rolle betrachtet
werden, ndmlich ein harmonischen Exzenter (Abb. 9). Es sollen

die Position s des Abtriebglieds sowie dessen Geschwindigkeit
v und Beschleunigung a berechnet werden. Die Ausgangsposi-
tion ¢ = wr = 0 sei definiert als diejenige Position, in welcher
sich das Kreiszentrum auf der gleichen Hohe wie das Drehlager
befindet. s werde von der Hohe des Lagers aus gemessen. Es
gelten

s=R+e-sin(@) (2.5)
v=§=-e-cos(Q) (2.6)
a=5§=—w* e sin(g). 2.7)

Mit dem harmoninschen Exzenter ist somit keine zeitlich auge-
dehnte Rast moglich. Der Stossel befindet sich nur momentan
im Stillstand, wie aus Gleichung 2.6 zu erkennen ist.

Abbildung 9: Harmonischer Exzenter.

2.2.2 Normierte Ubertragungsfunktionen

Um wie in Kapitel 2.2.1 erwihnt die Wegverldufe am Abtrieb
moglichst glatt zu gestalten, sind Ubertragungsfunktionen niitz-
lich. Um sie untereinander vergleichen zu konnen, werden sie
in einer normierten Form dargestellt (Abb. 10). Dazu wird iiber
ein normiertes Zeitintervall (0 < z < 1) der normierte Weg (Hub)
(0 < f <1) abgetragen.

f(@) A
1 o)
w
0 O >
0 1 z

Abbildung 10: Symmetrische normierte Ubertragungsfunktion f(z).
Die Funktion geht durch die Punkte (0, 0) und (1, 1) sowie durch den
Wendepunkt W an der Koordinate (0.5, 0.5).

Zu jedem Bewegungsabschnitt i in Abb. 8 gehort fiir s(¢) ein
Teilhub As; | ; = s; — ;1. Dem Bewegungsabschnitt wird ein Be-
wegungsgesetz

s(@) =si—1 +Asi—1,i fio1, (2.83)

zugeordnet. f;_1; ist die normierte Ubertragungsfunktion. Zi1,
ist die normierte Zeit, resp. bei konstanter Antriebswinkelge-
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schwindigkeit, der normierte Drehwinkel im Bewegungsabschnitt
[i—1,i]
=t

t=ti1+A_1;- = 2.9
i—1 A2 < Alifl,i 2.9)

und bei konstanter Antriebswinkelgeschwindigkeit @

_0t-04 ., _ 90—,
oAty AQiq;

(2.10)

Die Geschwindigkeit v des Rollenstossels ergibt sich aus folgen-
den Uberlegungen

ds ds df dz ar 1
S A R TR T . 2.11
PTa T df dr T N Ay, @1
Mit ¢ = o -t ergibt sich
d A47 .
v:l.ﬁ. (2.12)
dz A@i_y;

Auf analoge Weise ergibt sich fiir die Beschleunigung a = § des
Rollenstossels folgender Zusammenhang (unter Annahme kon-
stanter Antriebswinkelgeschwindigkeit ®):

de AS,;]J 2
a= 2 Ao . (2.13)
In Abb. 11 ist eine Auswahl normierter symmetrischer Uber-
tragungsfunktionen dargestellt. Als Kennwerte fiir den Vergleich
werden die Koeffizient C, fiir die Geschwindigkeit und C, fiir die
Beschleunigung angegeben. Beide Werte sind dimensionslos und
geben die Maximalwerte der Geschwindigkeit bzw. der Beschleu-
nigung an. Es sind jeweils die erste Ableitung f/(z), die zweite
Ableitung f”(z) sowie die dritte Ableitung f"(z), die sogenannte
Ruckkurve mit dem Ruckkennwert C; angegeben. Um das Verhal-
ten des dynamischen Systems besser beurteilen zu konnen, wird
ausserdem die Kurve des Produktes f/(z) - f”(z) aufgefiihrt. Der
Verlauf des Antriebsmoments infolge abtriebsseitiger Trigheits-
krifte hingt von diesem Produkt ab. Deshalb wird der Maximal-
wert dieser Kurve als dynamischer Momentenkennwert Cyy gy, be-
zeichnet.

Kennwert
C, = max([f'(2)])

Co = max(|f"(z)|)
Cj=max(|f"(2)))
CM,stat =G,

CM,dyn = max(\f’(z) 'f,/(z)l)

Bezeichnung
Geschwindigkeitskennwert
Beschleunigungskennwert
Ruckkennwert

Statischer Momentenkennwert
Dynamischer Momentenkennwert

Tabelle 1: Bewegungskennwerte.

2.2.3 Begriffe Stoss und Ruck

Bei der Losung einer praktischen Aufgabenstellung muss ein ent-
sprechend geeignetes Bewegungsgesetz gewéhlt werden. Insbe-
sondere werden in der Regel «Stoss- und Ruckfreiheit» angestrebt.

Ein Knick im Wegverlauf hat einen Geschwindigkeitssprung
zur Folge. Man spricht von einem Stoss. Die Beschleunigung wird
in diesem Punkt unendlich gross. Ein endlicher Sprung der Be-
schleunigung wird als Ruck bezeichnet. Dabei sind die Wegkurven
tangential, aber mit unterschiedlichem Kriimmungsradius ausge-
bildet.

In Abb. 12 sind die Weg-, Geschwindigkeits- und Beschleu-
nigungsverldufe fiir einen Stoss und einen Ruck dargestellt. Tan-
gentiale Ubergiinge im Weg-Zeit Verlauf fithren zu Knickstellen
im Geschwindigkeitsverlauf und zu Sprungstellen im Beschleu-
nigungsverlauf. Soll der Verlauf der Beschleunigung frei von
Sprungstellen sein, so miissen die an einer Ubergangsstelle zu-
sammenstossenden Weg-Zeit Kurven gleich grosse und gleich ge-
richtete Kriimmungsradien haben. Es miissen also stetige Kriim-
mungsradien vorliegen.

2.2.4 F- und P-Kurvenscheiben

Um das Bewegungsdiagramm aus Abb. 8 b) (oder ein beliebi-
ges Bewegungsdiagramm) zu realisieren, sind grundsétzlich zwei
unterschiedliche Arten von Kurvenscheiben moglich. Ist der je-
weilige positive Richtungssinn der An- und Abtriebsbewegung
von Kurvenscheibe und Eingriffsglied vorgegeben, so bewegt sich
der Eingriffsgliedpunkt B beim Hubanstieg vom Kurvenscheiben-
drehpunkt Ag weg (Zentrifugalbewegung, Abb. 13 a)) oder zu
ihm hin (Abb. 13 b)). Im ersten Fall spricht man von einem F-
Kurvengetriebe (Zentrifugalkurvengetriebe), im zweiten Fall von
einem P-Kurvengetriebe (Zentripetalkurvengetriebe). Die sich bei
gleicher Ubertragungsfunktion ergebenden Kurvenscheiben der
beiden Getriebetypen sind im Allgemeinen nicht kongruent. Wel-
che der beiden Kurvenscheiben grosser ist, hidngt von der Grosse
der Rastwinkel ab.

2.2.5 Zusammengesetzte (unsymmetrische) Ubertra-
gungsfunktionen

Fiir die Erfiillung spezieller Ubertragungsverhalten wie beispiels-
weise mehrstufige Beschleunigungen oder vorgegebene Wende-
punkte konnen Ubertragungsfunktionen verwendet werden, die
sich aus zwei symmetrischen normierten Ubertragungsfunktionen
zusammensetzen. Das Vorgehen ist in Appendix C beschrieben.

2.2.6 Berechnung der Fithrungs- und Arbeitskurve

Die Fiihrungskurve (Rollenmittelpunktbahn) ist durch folgende
Grossen eindeutig bestimmt:

* «Relativer Hubverlauf>» s(¢) — s
* Hub in der Grundposition sq

» Exzentrizitit e

* P- oder F-Kurvenscheibe

Fiir die Kontur der Kurvenscheibe (Arbeitskurve) wird zudem der
Radius r der Rolle benotigt.

Die Fiihrungskurve oder Rollenmittelpunktbahn (Fy(¢),
F,(9)) kann in Parameterdarstellung in Abhingigkeit des Dreh-
winkels ¢ berechnet werden. Wie in Abb. 14 dargestellt kann man
sich die Kurvenscheibe als feststehend denken und ldsst den Rol-
lenstossel mit entgegengesetztem Drehsinn um das Drehlager ro-
tieren.

Zuerst muss der Winkel @ berechnet werden

@y — arccos (i) (2.14)
Ry

wobei die Exzentrizitit e positive oder negative Werte annehmen
kann.
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Abbildung 11: Auswahl an normierten symmetrischen Ubertragungsfunktionen. [12].
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Kurvenscheibe

s Weg Diagramm Beschleunigung Diagramm
| ’ Abschnitt 01 (©o1)’ s(po1)
S =
s(@o1) = so + As - f(po1) Po1 do
7 \ Abschnitt 12 Ruck Diagramm
S s(p12) = sp + As s(po1)”
/) \ X Abschnitt 23
4
- T—(; s(@23) = 5o + As - f(¢23)
Por % | % A | Abschnitt 33
s(@33) = Sq

Qualitative Skizze

Beispiel Skizze

Weg / Ruck / Beschleunigung

Aus Tabelle zusammensetzen

Hat es Ruck / Stoss?

Wenn die Funktion in der Tabelle Ruck / Stoss hat dann ja (Ruck / Stoss = wenn =)

Max Geschwindigkeit beim Hubanstieg
n-360

60 - Yapschnitt
Max Beschleunigung beim Hubanstieg

Umax = Vmax Tabelle * AS

2

Qmax = Amax Tabelle " DS * 2
(¢abschnitt)

Max Kraft
(amax +9.81) - Mgisssel = F

¢ = Winkel [Grad]

As = Hub [mm]

n = Drehzahl [1/min]

VUmax = Max Geschwindigkeit beim Hubanstieg[mm/s]
w = Winkelgeschwindigkeit [Grad/s]

m = Masse [kg]

F = Kraft [N]

Hertsche Pressung

|1 E F(1+1)
o= 2t (1= Umax®) b\rn 1y

E1E;
Ei + E;

mit E=2

E = EModul [N/mm?]

VUmax = Geschwindigkeit [mm/s]
F = Kraft [N]

b = Breite [mm]

r = Radius [mm]

oy = Hertsche Pressung [N/mm?]

Rollenstéssel nicht abhebt (kritisch bei abwérts Bewegung)

E 81 amax Tabelle * AS ’
2
(¢ abschnitt)

As = Hub [m]
w = Winkelgeschwindigkeit [Grad/s]
@ = Winkel [Grad]
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Stoss
Ruck

Knick

Knick

Sprung

a Unendlichkeitsstelle

Sprung
_/ t

Abbildung 12: Bewegungsfunktion mit einem Stoss und einem Ruck.

Abbildung 13: a) F-Kurvenscheibe, b) P-Kurvenscheibe. Fir den Stés-
sel resultiert bei beiden Kurvenscheiben die gleiche Bewegung.

Die Fiithrungskurve (Rollenmittelpunktbahn) F ergibt sich zu

Fi(¢) = Ro - cos(Po — @) + [s(@) — so] - sin(¢) (2.15)
Fy(@) = R -sin(®g — @) + [s(@) — s0] - cos(@) (2.16)

Ry =1/s3+e2. (2.17)

Die Arbeitskurve kann aus der Fithrungskurve im CAD mit
einem Offset konstruiert werden. Der Abstand der zwei Kurven
ist konstant und gleich dem Radius r der Rolle. Die Arbeitskurve
kann auch aus der Fithrungskurve berechnet werden. Dazu muss
zuerst die Richtung der Normale 7 zu jedem bekannten Punkt der
Fiithrungskurve berechnet werden (Abb. 15).

mit

2.3 Dimensionierung

Der Hub in der Grundposition sy und damit die Grosse einer
Kurvenscheibe wird dadurch bestimmt, dass ein minimaler Uber-
tragungswinkel (i, wihrend einer Umdrehung nicht unterschrit-
ten werden darf. Die Dicke b der Kurvenscheibe wird dadurch
bestimmt, dass die maximal zuldssige Spannung o, nicht iiber-
schritten werden darf.

;;>7 r
Abbildung 14: Zur Berechnung der Fiihrungskurve. Die Kurvenscheibe

wird als feststehend gedacht und gedanklich wird der Rollenstdssel mit
entgegengesetztem Drehsinn um das Drehlager rotiert.

y A e .

;;‘ >
x

Abbildung 15: Zur Berechnung der Arbeitskurve.

2.3.1 Ubertragungswinkel

Der Ubertragungswinkel gt ist der Winkel zwischen der Tangente
der Fithrungskurve tg (parallel zur Tangente der Arbeitskurve 74)
und der Bewegungsrichtung des Rollenstossels, wie in Abb. 16
dargestellt. Er betrédgt idealerweise 90° und darf einen bestimm-
ten Winkel L,;, nicht unterschreiten. Die Kraftiibertragung erfolgt
normal zur Fithrungskurve. Die Normalkraft Fy wird in die Kom-
ponenten in Bewegungsrichtung des Rollenstossels Fr und quer
dazu Fg zerlegt. Der Ablenkwinkel o ist der Winkel der Norma-
len n und der Bewegungsrichtung des Rollenstossels. Es gilt die
Beziehung o + u = 90°.

Damit die Querkrifte auf die Lagerung nicht zu gross wer-
den, darf der Ubertragungswinkel nicht zu klein werden. Als Regel
kann gelten:

Kurvengetriebe mit Rollenhebel

langsam laufend (n < 30 min™!) Upmin > 45°
Kurvengetriebe mit Stossel
oder schnell laufend (7 > 30 min™!) Hmin > 60°

Zur Bestimmung des Hubs in der Grundposition sg ist der
Ubertragungswinkel p(¢) entscheidend. Je kleiner eine Kurven-
scheibe gestaltet wird, desto kleiner ist der Ubertragungswinkel.
Somit kann mit der Definition eines minimal erlaubten Ubertra-
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Fiihrungskurve

Arbeitskurve

Abbildung 16: Ablenkwinkel ¢¢, Ubertragungswinkel u.

gungswinkels i, die Mindestgrosse einer Kurvenscheibe be-
rechnet werden.

2.3.2 Hertzsche Pressung

Um die Dicke b der Rolle und Kurvenscheibe auszulegen, ist die
Berechnung der Herzschen Pressung notig. Je dicker Rolle und
Kurvenscheibe sind, desto kleiner wird die Pressung. Mit Kenntnis
der maximal zuldssigen Herzschen Pressung oy 5 ist es moglich,
die minimale Dicke zu bestimmen. Fiir die Herzsche Pressung gilt

1 E F /1 1
==+ = 2.18
OH \/27’[ (1—V2) b<r1+r2) ( )
mit EE
1L£2
E=2 2.19
E 1B (2.19)

Fiir o muss der jeweilige lokale Kriimmungsradius der Kurven-
scheibenkontur eingesetzt werden (Abb. 17).

/

Abbildung 17: Krimmungsradien r; und r, fur die Berechnung der
Herzschen Pressung.
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3 Koppelgetriebe

Koppelgetriebe werden in verschiedenen Industriezweigen
eingesetzt. Damit werden beispielsweise in Textil-, Druck-,
Verpackungs- oder Buchbindemaschinen spezielle Bewegungsab-
laufe realisiert. Dieses Kapitel stellt verschiedene Verfahren zur
Masssynthese vor. Dabei werden Abmessungen von Getrieben so
ermittelt, dass die anfangs gestellten Forderungen beim Ubertra-
gen von Bewegungen oder Fiihren von Gliedern erfiillt werden.

Geometrische Freiheitsgrade

Um zu bestimmen, wie viele Grossen fiir eine eindeutige Kon-
struktion gegeben sein miissen, macht die Betrachtung der geo-
metrischen Freiheitsgrade (auch Wertigkeit genannt) Sinn. Die
geometrischen Freiheitsgrade sind nicht zu verwechseln mit den
Bewegungsfreiheitsgraden (z. B. Gelenke- oder Getriebefreiheits-
grad). Die Anzahl geometrischer Freiheitsgrade gibt an, wie viele
Masse vom Konstruierenden gewéhlt werden diirfen und miissen.
Ein Kriterium fiir die Festlegung dieser Grossen konnte z. B. sein,
dass der Ubertragungswinkel y einen bestimmten Wert nicht un-
terschreiten darf.

3.1 Synthese ebener Koppelgetriebe

Dieses Kapitel behandelt beispielhaft nur ebene viergliedrige
Gelenkgetriebe.

3.1.1 Totlagenkonstruktion

Die Totlage eines viergliedrigen umlauffahigen Getriebe ist ge-
kennzeichnet durch den Nullwert der Geschwindigkeit des Ab-
triebsglieds bei kontinuierlich rotierendem Antriebsglied. Sie tritt
innerhalb einer Bewegungsperiode zweimal auf und wird als in-
nere (Index 1) und dussere (Index a) Totlage bezeichnet. An dieser
Stelle sollen beispielhaft die Kurbelschwinge (Abb. 18) und die
Schubkurbel (Abb. 19) betrachtet werden.

Abbildung 18: Kurbelschwinge in den zwei Totlagen.

Die Winkeldifferenz des Antriebs zwischen den zwei Totla-
gen heisst Antriebstotlagenwinkel ¢q. Die Winkeldifferenz des
Abtriebs (Kurbelschwinge) heisst Abtriebstotlagenwinkel yg re-
sp. die Hubdifferenz (Schubkurbel) heisst Abtriebstotlagenhub sq.
Die Zuordnung von ¢ und yjy resp.so erfolgt im Bereich der
Gleichlaufphase, das heisst dy/dg > 0 resp. ds/d¢e > 0.

Abbildung 19: Schubkurbel in den zwei Totlagen.

Fiir eine konstante Antriebsdrehzahl gilt fiir die Hin- (H) und
Riicklaufzeiten (R)
H Po
—_ = 3.20
R 360—¢p ( )

Kurbelschwinge

Um die Kurbelschwinge konstruieren zu konnen sind folgende
Werte gegeben und gesucht:

Gegeben: d, @y, Wy

Gesucht: r, b, ¢

Mit den gegebenen Werten besteht immer noch ein geometri-
scher Freiheitsgrad, das heisst, es kann noch eine Grosse gewéhlt
werden. Dies kann beispielsweise der sogenannte Auswahlwinkel
B sein. B kann nach den folgenden Kriterien bestimmt werden:

* Wenn im Getriebe quasi-statische Kréfte dominieren, soll
der minimale Ubertragungswinkel fi,;, moglichst gross sein
(— ibertragungsgiinstiges Getriebe). f kann aus Abb. 55
(Seite 29) bestimmt werden.

* Wenn im Getriebe dynamische Kréfte dominieren, soll die
maximale Beschleunigung am Abtrieb moglichst klein sein
(— beschleunigungsgiinstiges Getriebe). f kann aus Abb. 56
oder 57 (Seiten 30 und 31) bestimmt werden.

Zur Berechnung der geometrischen Masse wird dann das Sche-
ma in Abb. 58 (Seite 32) verwendet.

Schubkurbel

Um die Schubkurbel konstruieren zu kénnen sind folgende Werte
gegeben und gesucht:

Gegeben: sy, ¢p

Gesucht: r, b, e

Die Schubkurbel geht aus der Kurbelschwinge durch den
Grenziibergang ¢ — oo und d — o hervor, d. h. es gilt y = 0.

Auch hier kann  aus Abb. 55 bis 57 bestimmt werden. Zur
Berechnung der gesuchten Werte kann das Schema in Abb. 59 auf
Seite 32 verwendet werden.

Boris Meier
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3.1.2 Zuordnung von zwei Lagen von Antriebsglied
und Abtriebsglied

Dieser Typ von Konstruktionsaufgabe geht von zwei Relativlagen
von An- und Abtriebsglied aus. Das Vorgehen wird beispielhaft an
einer Kurbelschwinge illustriert.

Die Konstruktion einer Kurbelschwinge mit zwei zugeordneten
Lagen (@12 — yip) ist in Abb. 20 dargestellt. Die Betrachtung
der geometrischen Freiheitsgrade f ergibt folgendes Bild:

Bezeichnung f
Kurbelschwinge (CyC1DDg) in bestimmter Position 8
Cp auf Koordinatenursprung -2
Dy auf x-Achse -1
Lagenzuordnung (@12 — ¥12) -1
Wiihlbare Grossen 4

Es konnen oder miissen vier Grossen gewihlt werden. In die-
ser Konstruktion seien dies die Anfangslage des Antriebsgliedes
@1, der Abstand /; der zwei Lagerpunkte Cy und Dy sowie die
Gliedldngen /5 und /3.

Gegeben: ¢y, 11, 1, I3
Gesucht: Punkte Cy und D (Dy ist trivial)
Konstruktionsbeschreibung:

1. I mit @y bei Cy antragen — C

2. Drehung von C; um Cy mit @15 — Cp
3. Drehung von DyC, um Dy mit —y1, — C)
4. Mittelsenkrechte ¢/, auf C; C} — 1. geom. Ort fiir Dy
5. Kreis um C| mit Radius /3 — 2. geom. Ort fiir D
D,
a)
’ CZ/J V12 /)Dz
7
/ Ve
//\(012 //
AN _J

Co Dy x

C

Abbildung 20: Konstruktion einer Kurbelschwinge mit zwei zugeord-
neten Lagen. a) Aufgabenstellung, b) Lésung.

3.1.3 Zuordnung von drei Lagen von Antriebsglied
und Abtriebsglied

Das Vorgehen wird beispielhaft an einer Kurbelschwinge illus-
triert.

Die Konstruktion einer Kurbelschwinge mit drei zugeordneten
Lagen (@12 — W12, ©13 — Yi3) ist in Abb. 21 dargestellt. Die
Betrachtung der geometrischen Freiheitsgrade f ergibt folgen-
des Bild:

Bezeichnung f
Kurbelschwinge (CoCyD1Dy) in bestimmter Position 8
Cop auf Koordinatenursprung -2
Dy auf x-Achse -1
Lagenzuordnung (@12 — ¥12) -1
Lagenzuordnung (@13 — ¥i3) -1
Wihlbare Grossen 3

Es konnen oder miissen drei Grossen gewihlt werden. In die-
ser Konstruktion seien dies die Anfangslage des Antriebsgliedes
@1, der Abstand /; der zwei Lagerpunkte Cy und Dgy sowie die
Gliedldnge /,.

Gegeben: ¢y, 11, I
Gesucht: Punkte Cy und D (Dy ist trivial)
Konstruktionsbeschreibung:

1. I mit @ bei Cy antragen — C

2. Drehung von C; um Cy mit @15 — C;
3. Drehung von C; um Cy mit @13 — C3
4. Drehung von DyC, um Dy mit —yj, — C,
5. Drehung von DyCs um Dy mit —y3 — Cj
6. Mittelsenkrechte ¢/, auf Cj C} — 1. geom. Ort fiir Dy
7. Mittelsenkrechte ¢}; auf C5C; — 2. geom. Ort fiir Dy
a)
Ci C2
G
Dy
P12 D,
P13
(4Kl
D3
& >
Co h Dy x
b) y

Co

Abbildung 21: Konstruktion einer Kurbelschwinge mit drei zugeord-
neten Lagen. a) Aufgabenstellung, b) Lésung.
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3.1.4 Gegebene Lagen der Koppel
Zwei gegebene Lagen, ein Gelenk

Nach der Lagedefinition der homologen Endpunkte kdnnen auf
den Verbindungsstrecken dieser Punkte die Mittelsenkrechten /g
und /, eingezeichnet werden. Wird in deren Schnittpunkt P das
Lager gesetzt, werden beide Positionen erreicht. In Abb. 22 ist die
entsprechende Konstruktion dargestellt.

Homologe Punkte sind Punkte, die bei der Deckung (Kongru-
enz von Figuren) aufeinander fallen.

Abbildung 22: Konstruktion eines Eingelenks mit zwei gegebenen La-
gen. [11].

Zwei gegebene Lagen, vier Gelenke

Wenn, wie bei Eingelenk beschrieben, ein nicht brauchbarer Dreh-
punkt entsteht, wird auf den zwei Loten frei je ein neuer Drehpunkt
gewihlt. Dadurch wird die Lage der Drehpunkte so wéhlbar, dass
den rdumlichen Anforderungen frei entsprochen werden kann. In
Abb. 23 ist die entsprechende Konstruktion dargestellt.

7

Abbildung 23: Konstruktion eines Zweigelenks mit zwei gegebenen La-
gen. [11].

Drei gegebene Lagen, vier Gelenke

Als Beispiel dient ein Gelenkviereck. Gegeben sei ein schwenkba-
rer Behilter, von dem drei Lagen bekannt sind.

Im Folgenden werden zwei Verfahren vorgestellt, um die Auf-
gabe zu 16sen. Beide Losungswege sind von ihrer Betrachtungs-
weise her dhnlich. Je nach Wahl der Punkte muss die Konstruktion
zum Erreichen einer brauchbaren Losung mehrere Male durchge-
fiihrt werden.

Die Kippbewegung des Behilters wird durch drei Lagen, hier
als Pfeile dargestellt, gekennzeichnet.

Variante 1: Gegebene bewegte Gelenkpunkte

Die Konstruktion der festen Gelenkpunkte M, und Mp bei gege-
benen bewegten Gelenkpunkten A und B ist in Abb. 24 dargestellt.

Gegeben: Lagen 1, 2 und 3, Gelenkpunkte A| und B; (in Lage 1)
Gesucht: My, Mp
Konstruktionsbeschreibung:
1. Konstruktion der homologen Punkte Ay, A3, By, B3
. Mittelsenkrechte aj; auf AjA, — 1. geom. Ort fiir My
. Mittelsenkrechte a»3 auf AyA3 — 2. geom. Ort fiir M,
. Mittelsenkrechte b1, auf B{B, — 1. geom. Ort fiir Mp
. Mittelsenkrechte by3 auf B,B3 — 2. geom. Ort fiir Mp

W W N

Abbildung 24: Mehrgelenkkonstruktion mit drei gegebenen Lagen und
Wahl der bewegten Gelenke. [11].

Variante 2: Gegebene fixe Gelenkpunkte

Die Konstruktion der bewegten Gelenkpunkte A und B bei gegebe-
nen fixen Gelenkpunkten M, und Mp ist in Abb. 25 dargestellt. Als
Referenz dient Lage 1. Zuerst sind die homologen Punkte der fixen
Gelenkpunkte M}“ und Mél zu konstruieren. Dabei ist z. B. M}u
der Punkt in Lage 1, unter welchem in Lage 2 der Gelenkpunkt
M 1}“ gesehen wird.

Gegeben: Lagen 1, 2 und 3, Gelenkpunkte M, und Mp
Gesucht: Ay, By
Konstruktionsbeschreibung:

1. Konstruktion der homologen Punkte MAZ, M /i3, M éz’ M 51{3
. Mittelsenkrechte a;, auf M/}Alelxz — 1. geom. Ort fiir A
. Mittelsenkrechte a,3 auf MI}‘ZM)‘3 — 2. geom. Ort fiir A
. Mittelsenkrechte b, auf M11;1M1192 — 1. geom. Ort fiir B
. Mittelsenkrechte b,3 auf M, élelB — 2. geom. Ort fiir B}

AW
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Abbildung 25: Mehrgelenkkonstruktion mit drei gegebenen Lagen und
Wabhl der festen Drehpunkte. [11].

3.2 Geradfiihrung

Wie konstruiert man eine Geradfithrung? Diese Frage war sehr
wichtig fiir die Ingenieure im 18. und 19. Jahrhundert. Es ging
dabei vor allem um die Frage, wie eine Kolbenstange gerade in ei-
nem Dampfzylinder gefiihrt werden kann (Abb. 26). Der britische
Mathematiker Alfred Bray Kempe veroffentlichte 1877 das Buch
How to Draw a Straight Line [8]. Darin gibt er einen Uberblick
tiber die bis dahin gefundenen Moglichkeiten fiir Geradfithrungen.

Es war zu jener Zeit schwierig, gute Schubgelenke zu ferti-
gen. Drehgelenke hingegen konnten in guter Qualitéit hergestellt
werden. Deshalb musste die (ungefihre) Geradfithrung mit einer
Kombination von Drehgelenken realisiert werden.

Lange Zeit war man der Meinung, dass es mit Drehgelenken
unmoglich ist, eine exakte Geradfiihrung zu konstruieren. Erst
1864 gelang Charles Nicolas Peaucellier die Konstruktion einer
exakten Geradfithrung durch eine Kombination von Drehgelenken
(Kap. 3.2.2).

Abbildung 26: Kolbenstangenflihrung. Hier realisiert mit einem Watt-
Getriebe. [11].

3.2.1 Ungefihre Geradfiihrung

Eine Moglichkeit einer Konstruktion einer ungefihren Geradfiih-
rung ist in Abb. 27 dargestellt. DDj; wird senkrecht zur gewiinsch-
ten Gerade gezeichnet. DA ist 15° gegeniiber DDy geneigt. Der
Abstand DA kann gewihlt werden. Eine durch A fithrende um 60°
gegeniiber AD gedrehte Gerade schneidet DDj; in Pg . ABPlfl ist ein
gleichseitiges Dreieck. P{ liegt auf der Winkelhalbierenden des
Winkels DPZA. Die Gerade PSM, bildet mit P¢B einen rechten
Winkel.

Abstand A von
2&3in 1 einzeichnen

[ ko to
D

Abbildung 27: Konstruktion einer ungefahren Geradfiihrung.

Ungefihre Geradfiihrung: Lenker von Roberts

In Abb. 28 ist der Lenker von Roberts dargestellt. Die beiden Stibe
McC und MpD haben die gleiche Linge. Dieses Getriebe wird
beispielsweise fiir den Antrieb eines Mdhmessers verwendet.

Abbildung 28: Lenker von Roberts. [11].

3.2.2 [Exakte Geradfiihrung
Peaucellier Cell

In Abb. 29 ist die Peaucellier Cell dargestellt. Es handelt sich da-
bei um eine exakte Geradfithrung. F fihrt genau auf der Vertikalen
kr. Das Getriebe besteht aus sieben Stiben. Spater wurden Getrie-
beformen entdeckt, die mit nur fiinf Stiben eine exakte Geradfiih-
rung ermoglichen (Hart’s linkage bzw. Hart’s A-frame [1]).

Abbildung 29: Peaucellier Cell. [11].
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4 Drehschrittgetriebe

In vielen Teilen der Technik gibt es Bewegungsaufgaben, bei
denen eine Schrittbewegung erzeugt werden muss. Darunter ver-
steht man eine in einer Richtung fortlaufende, durch Ruhezustéinde
unterbrochene Bewegung. Diese Bewegungs-Ruhe-Folgen kon-
nen auf die verschiedene Arten erzeugt werden. Interessant sind
dabei Getriebe, welche bei kontinuierlich laufendem rotatorischen
Antrieb eine drehende Schrittbewegung am Abtrieb generieren.

4.1 Losungsansitze fiir Schrittbewegungen

In Abb. 30 sind einige Ansitze fiir Getriebe dargestellt, de-
ren Abtrieb, bei gleichformigem Antrieb, eine Schrittbewegung
macht.

Prinzip Nr. |Beispiele Wesentliche Eigenschaften

Stillstandsverriegelung
flache Bauweise
leichte Herstellbarkeit

mit einem
Antrieb

Stillstandsverriegelung
stof3- und ruckfrei
hohe Steifigkeit

Getriebe

mit zwel
Antrieben

Rast und Bewegungsablauf
verstellbar
2

Summiergetriebe

Kupplungs-Brems-Kom- "
4 upplung: Sehr groBe Schrittfrequenzen

moglich

Eintourenkupplung

elektrischer Schrittmotor, Der Motor selbst erzeugt die Schrittbewegung.
Schrittmotor 5 | hydraulischer Schrittmotor, Das i der iti
pneumatischer Schrittmotor kann lagegeregelt sein.

Gleichstrom-Scheibenlaufer- Kurze Positionierzeit,

geregelter Motor 6 .
Motor keine Stillstandsverriegelung
Ein kontinuierlicher Antrieb ladt
einen Federspeicher, bis eine Grenzkraft
Stick-Slip-Effekt 7 |Feder-Masse-Systeme berschritten wird.

Die angefahrene Position hangt von
den dynamischen Eigenschaften des
Systems ab.

Abbildung 30: Prinzipien zum Erzeugen von Schrittbewegungen. [6].

4.2 Begriffe

Detaillierte Erkldarungen von Begriffen in Zusammenhang mit
Drehschrittgetrieben sind in [6] zu finden. Die wichtigsten Begrif-
fe sind:

Schrittwinkel: Der Schrittwinkel ws am Abtrieb ist der
Differenz-Winkel zweier aufeinanderfolgender Rasten.

Schaltwinkel: Der Schaltwinkel ®g ist der Antriebswinkel, der
zwischen zwei aufeinanderfolgenden Rastlagen durchlaufen
wird.

Rastwinkel: Der Rastwinkel ®g ist der Antriebsdrehwinkel wih-
rend einer Rast.

Bezogene Abtriebs-Rastabweichung: Bei Schrittbewegungen
tritt der Ruhezustand der Abtriebsbewegung als «exakte
Rast» oder «geniherte Rast» auf. Die Rastabweichung
AdR gibt bei genidherten Rasten die Schwankungsbreite

der Abtriebslagen um eine mittlere Rastlage ®r an. Die
bezogene Abtriebs-Rastabweichung ist P = ADg /g, das
heisst die auf den vorausgegangenen Bewegungsabschnitt
bezogene Rastabweichung. Sie ist ein Mass fiir die Rastgiite.

4.3 Konstruktionen von Drehschrittgetrie-
ben

Grundsitzlich kann der Konstrukteur oder die Konstrukteurin
ein eigenes von ihm oder ihr entwickeltes Getriebe erarbeiten. Es
ist hilfreich, bei der Planung und Realisierung eines Schrittge-
triebes auf einen Auswahlkatalog zuriickgreifen zu konnen. Vie-
le Konstruktionen konnen nur beschrinkt eingesetzt werden, sei
dies wegen der geforderten Achslage oder den geforderten Still-
standszeiten im Vergleich zum Gesamtzyklus. Deshalb macht es
Sinn, die verschiedenen Gestaltungsmoglichkeiten in ihren Grund-
formen zu unterscheiden.

Dieses Kapitel soll den Einstieg in die Auswahl und Ausle-
gung ermdglichen, und anhand von einem Beispiel aufzeigen, wie
fiir bestimmte Anforderungen die geeignete Konstruktion gefun-
den wird.

4.3.1 Grundformen

Die Grundformen von Drehschrittgetrieben sind mit der bend-
tigten Achsgeometrie, dem Ubertragungsverhalten und allfzlligen
Besonderheiten im konstruktiven Grundkatalog [6] aufgelistet.

Die moglichen Variationen zu den Grundformen sind im kon-
struktiven Variantenkatalog [6] zusammengefiihrt.

4.3.2 Stillstandsicherungen

Je nach Aufgabenstellung kann es wichtig sein, dass sich das
Drehschrittgetriebe wihrend der Rast nicht drehen kann. Dies
kann durch eine Stillstandsicherung realisiert werden. Einige Va-
rianten fiir die Stillstandsicherung werden in Abb. 31 aufgezeigt.

mit Gleitkontakt mit ieg

b)

Reib-Sperrung, kraftgepaart

N HN

Abbildung 31: Stillstandsicherungen, a) Formschluss, b) Kraftschluss,
¢) Form-Kraftschluss. [6].
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Schrittwinkel: Der Schrittwinkel ys am Abtrieb ist der
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4.4 Konstruktive Anwendung

An einem Beispiel soll der Umgang mit dem Getriebekatalog
[6] erkldrt werden. Die Vorgehensweise zeigt auf, wie fiir einen
konkreten Anwendungsfall eine geeignete getriebetechnische Lo-
sung gefunden werden kann. Dabei wird die Konzept- und die
Ausarbeitungsphase vernachlissigt.

Beispiel

Auf einem Drehteller soll ein Schiittgut abgefiillt werden. Der
Drehteller besteht aus sechs Einzelstationen (Abb. 32). In der
ersten Station wird die Verpackung eingelegt, in der zweiten das
Gut eingefiillt. Danach folgen das Wigen und das Falzen der
vollen Packung, bevor diese an der letzten Station entnommen
und einem Nachfolgeprozess zugefiihrt wird.

Verpackung ain!egm\ I F Fillen

T
™., P
DrehSchritigetrieve_ | "~ _.——"" |
. |
b i "
e | 5
~

Abbildung 32: Drehteller fir eine Abflllanlage mit sechs Stationen.

(6.

Als erster Schritt muss ein Anforderungskatalog erstellt
werden. Dieser beinhaltet dhnliche Informationen, wie der Be-
wegungsplan fiir eine Kurvenscheibe. Der Anforderungskatalog
fuir dieses Beispiel ist in Tabelle 2 dargestellt.

Nr.  Anforderung Wert Art
1 Schrittwinkel ys =60 F
2 Schaltwinkel Pg =120 F
3 Rastwinkel dp =240 F
4 Beschleunigungsverhalten stoss- und ruckfrei F
5 Bezogene Rastabweichung P =0 F
6 Antriebsdrehzahl n =125 min’! F
7 Achslage Ab- zu Antrieb rechtwinklig w
8 Bezugsart handelsiiblich w
9 Antrieb gleichsinnig drehend F
10 Abtrieb mit Rast F

Tabelle 2: Anforderungskatalog. F = gefordert, W = wiinschenswert.

Aufgrund des Anforderungskatalog ergeben sich aus dem
Getriebekatalog [6] folgende mogliche Getriebelosungen:

Kurvengetriebe: 1.1,1.3,14,1.5
Zugmitteltriebe: 4.2
Malteserkreuzgetriebe: 5.3,54,5.6,5.8
Réder-Kurvengetriebe: 8.1,8.2,8.3
Zugmittel-Kurvengetriebe:  10.1
Zugmittel-Koppelgetriebe:  11.3, 11.5

Teilweise fehlen bei diesen moglichen Losungen Angaben

iber zuldssige Antriebsdrehzahlen. Eine weitere Eingrenzung
geschieht iiber die angegebenen Wiinsche. Durch «handelsiib-
lich» bleiben 0.1, 0.2, 0.3, und 0.6. Durch die wiinschenswerte
Achslage bleiben davon noch die moglichen Varianten 0.2 und
0.3, also ein Globoid-Kurven-Schrittgetriebe (Abb. 33) oder ein
Zylinder-Schrittgetriebe.

Nun miissen alle moglichen Losungen auf ihre Tauglichkeit
untersucht werden. Dabei werden Kriterien wie Laufruhe, Ver-
schleiss, Preis und andere genauer betrachtet. Fiir den geschil-
derten Fall wird meist ein handelsiibliches Globoid-Kurven-
Schrittgetriebe eingesetzt.

Der Getriebekatalog hilft mogliche Losungen zu finden,
kann Alternativen aufzeigen und die Vorauswahl erleichtern. Oft
spielen fiir die am Ende gefundene Losung Kriterien eine ent-
scheidende Rolle, iiber welche dieser Katalog aber keine oder
nur beschriinkte Aussagen machen kann.

Verschiieen

Abbildung 33: Globoid-Kurven-Schrittgetriebe flir einen Drehteller.
[6].
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4.5 Weitere Beispiele

Scheibenkurvenschrittgetriebe fiir Transportwalzen. Diese
Antriebsweise wird oft fiir die Vorschubsteuerung von Trans-
portwalzen in der Blechbearbeitung eingesetzt (Abb. 34). Nur
durch die Anderung der nachgeschalteten Zahnradiibersetzung
kann der Vorschub verindert werden. Im Vergleich mit einem
Freilaufschrittgetriebe, bei dem durch Verdndern der Kurbelldnge
der Vorschubhub einfach verstellt werden kann, wird aber eine
hohere Positioniergenauigkeit bei gleichzeitig hoherer realisierba-
rer Taktzahl erreicht.

Abbildung 34: Scheibenkurvenschrittgetriebe zum Antrieb von Trans-
portwalzen. [6].

Freilaufschrittgetriebe fiir Stanzautomaten. Uber die
verstellbare Kurbelschwinge wird das Zahnsegment pendelnd an-
getrieben (Abb. 35). Dies ergibt eine oszillierende Drehbewegung
am Antriebsrad der Walze. Dieses Antriebsrad gibt die Bewegung
iiber einen Freilauf an die Vorschubwalze weiter, wodurch diese
eine schrittweise Drehbewegung erfihrt.

Vorschub- Oberteil
walzen A
v
F e

Warenbahn

P o S g o e e e e S ———
Freilauf
I~~~ Kurbelschwinge

ST ST 7

Abbildung 35: Freilaufschrittgetriebe zum Antreiben der Warenbahn in
einem Stanzautomaten. [6].

Réaderkoppelschrittgetriebe fiir Verpackungsmaschinen. In
einer Verpackungsmaschine ist das Gut stoss- und ruckfrei schritt-
weise zu befordern. Pro Arbeitstakt laufen die Kettenrdder der
Transportkette dreimal um. Die Arbeitsgeschwindigkeit liegt unter
100 Arbeitstakten pro Minute. Fiir den Antrieb kommt ein Dreiré-
derschrittgetriebe (9.6 im Grundkatalog) zum Einsatz (Abb. 36).

Durch die Ubersetzung z1/z3 = 3 wird der Schrittwinkel ysg
von 3 x 360° = 1080° direkt realisiert. So kann auf ein zusétzliches
Ubersetzungsgetriebe verzichtet werden. Die Rast ist sehr kurz,
weshalb bei einer solchen Losung genau abgekldrt werden muss,
ob die Rastdauer fiir den geforderten Einsatz ausreicht.

Abbildung 36: Raderkoppelschrittgetriebe in einer Verpackungsma-
schine. [6].

Aussenmalteserkreuzgetriebe fiir Spindeltrommelschalt-
werk. Der Treibhebel (2) des Sechs-Spindeldrehautomaten ist ein
Aussenmalteserkreuzgetriebe (Abb. 37). Das Malteserkreuz (4)
treibt tiber die Zahnradpaare 5-6 und 7-8 die Spindel-Trommel an.
Dabei wurde die Ubersetzung der Zahnrider so gewihlt, dass die
90°-Teilung des Malteserkreuzes einen 60°-Schritt an der Spindel
erzeugt.

Neben der Stillstandssicherung mittels Verriegelungsbolzen fiir
das Malteserkreuz wird wegen vorhandenem Zahnspiel zusitz-
lich die Spindeltrommel mittels eines oben angeordneten Verriege-
lungsbolzen gegen Drehen gesichert. Die Bolzenarretierung wird
tiber eine Kurvenscheibe (10) gelost.

Abbildung 37: Einfaches Aussenmalteserkreuzgetriebe an einem Spin-
deltrommelschaltwerk. [6].
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S Ausgewihlte Getriebe mit Verzah-
nung

5.1 Zwei- und mehrstufige Zahnradgetriebe

5.1.1 Gestaltungsvarianten und Ubersetzungen

Die wichtigsten Bauarten formschliissiger Zahnradgetriebe sind in
Abb. 38 dargestellt. Bei parallelen Wellen sind die Wilzkorper Zy-
linder und heissen Stirnrdder. Sie werden mit Geradverzahnung,
Schrigverzahnung, Doppelschrig- oder Pfeilverzahnung jeweils
als Aussen- oder Innenverzahnung (Hohlrad) ausgefiihrt. Bei sich
schneidenden Wellen sind die Wilzkorper Kegel mit den Spitzen
im Schnittpunkt der Wellenachsen. Die Kegelridder konnen eben-
falls gerad-, schrig- oder bogenverzahnt werden. Fiir windschiefe,
d. h. sich kreuzende Wellen eignen sich die Schraubenrédder- und
die Schneckengetriebe. Bei letzteren betrigt der Kreuzungswinkel
in der Regel 90°. Die Zahnflanken der Schrauben- und Schnecken-
rdader verlaufen schraubenlinienformig. Stirn- und Kegelrdderge-
triebe sind Walzgetriebe, die Getriebe mit kreuzenden Wellen sind
Schraubgetriebe. [3].

Abbildung 38: Bauarten von Zahnradgetrieben. a) parallele Wellen, b)
schneidende Wellen, c) kreuzende Wellen. [3].

Die Ubersetzungen (auch genannt Ubersetzungsverhiltnis-
se) i werden aus den jeweiligen Zihnezahlverhiltnissen (gleich
Wilzkreis-Durchmesserverhéltnissen) gebildet. Allgemein gilt

il =

d . z . n .
_ “Abtrieb _ Abtrieb :‘ Antrieb ’ 5.1

dAntrieb ZAntrieb | Abtrieb

wobei d der Wilzkreisdurchmesser, z die Zihnezahl und n die
Drehzahl ist. Bei Getrieben mit parallelen Wellen wird i manchmal

mit negativem Vorzeichen angegeben, das bedeutet, dass der Um-
laufsinn der zwei Wellen entgegengesetzt ist. Aus diesem Grund
stehen Betragszeichen in Gl. 5.1. Fiir verlustfreie Getriebe gilt zu-
dem

i = Mbirieb

. (5.2)
Mantrieb

Bei Getrieben mit mehreren Ubersetzungsstufen kénnen die ein-
zelnen Ubersetzungen i miteinander multipliziert werden, um die
Gesamtiibersetzung zu berechnen.

Aus Gl. 5.1 ist ersichtlich, dass der Betrag der Ubersetzung
folgende Bedeutung hat:

e |i| < 1: Ubersetzung ins Schnelle
* |i| = 1: Drehzahl bleibt unverindert
e |i| > 1: Ubersetzung ins Langsame

Werden bei einem schaltbaren Getriebe die einzelnen Uberset-
zungsstufen mit einem geometrischen Stufungsfaktor ¢ gewihlt,
so entstehen auf der Abtriebswelle geometrisch abgestufte Dreh-
zahlwerte. Der praktische Sinn dieser Abstufung liegt darin, dass
die Drehzahl des jeweils nédchsten Gangs um einen gleichen pro-
zentualen Anteil verschieden ist.

M i
w0 (5.3)

5.1.2 Grundlagen fiir die Auslegung

Zahnrader werden normalerweise mit einer Evolventverzahnung
versehen. Fiir eine erste Auslegung (Achsabstand, Zahnradgros-
sen, etc.) ist der Wilzkreis wichtig. Fiir den Wilzkreisdurchmes-
ser d gilt

d=m-z, 54

wobei m der Modul des Zahnrades ist. Fiir m gilt
m=p-m, (5.5)

wobei p die Teilung des Zahnrades ist. Fiir den Achsabstand a gilt

a=ri+r="7-(1+2). (5.6)

Bei der Dimensionierung sind folgende Punkte zu beachten:

e Das Zihnezahlverhiltnis sollte immer nur mit Rest teilbar
sein. Dadurch wird sichergestellt, dass nicht immer die glei-
chen Zihne gegenseitig im Eingriff sind (Herstellungstole-
ranzen). Beispiel: Ubersetzung i =~ -2:1 — z; = 21, z = 40.
So geschieht erst in jeder vierzigsten Umdrehung wieder der
gleiche Eingriff.

Wird das kleine Zahnrad nicht kleiner als mit 17 Zdhnen ge-
wihlt, kann durch Profilverschiebung allenfalls die Tragfa-
higkeit der Verzahnung erhoht werden.

¢ Grosse Drehzahlspriinge sind zu vermeiden. Bei mehrstufi-
gen Getrieben sollte auf eine regelmissige Abstufung geach-
tet werden.

5.2 Umlaufgetriebe (Planetengetriebe)

5.2.1 Rollung und Drehwinkel

Das einfachste Umlaufgetriebe (Abb. 39) besteht aus einem aus-
senverzahnten Sonnenrad 1 mit Wilzkreisradius r{, dem Plane-
tenrad 2 mit Wilzkreisradius r, und dem Steg S mit Achsabstand
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Abbildung 40: Einfaches Umlaufgetriebe. b) Geschwindigkeitsplan, c) Drehzahlplan. [3].

rs = r1 + rp. Es konnen gleichzeitig die Welle 1 mit der Drehzahl
n; und der Steg S mit der Drehzahl ng gedreht werden. Fiir das
Planetenrad 2 ergibt sich eine absolute, das heisst gegeniiber dem
Gestell gemessene, Drehzahl n;.

Der Zusammenhang zwischen den drei Drehwinkeln und so-
mit Drehzahlen kann man mit folgendem Gedankenspiel herleiten.
Gehen wir von der vertikalen Ausgangstellung des Steges aus, ver-
riegeln zunéchst Steg und Planetenrad (und somit auch Sonnenrad)
und verdrehen den Steg um den Winkel ¢g (/), dann verdrehen
sich auch Planetenrad und Sonnenrad je um den Winkel ¢g. Es ist
also @7 = @g. Losen wir jetzt die Verriegelung, halten den Steg
fest (/1) und drehen Rad 1 um den Winkel @g zuriick, dann dreht
sich Rad 2 noch weiter rechtsherum um den Winkel ¢, der sich
errechnet zu @7 = @s - r1 /rp. Verdrehen wir nun (/I7) Rad 1 um
den Winkel ¢; (rechtsherum = positiv), so dreht sich Rad 2 links-
herum (also zuriick, negativ) um den Winkel @277 = @1 - r{/r2, S0
dass sich fiir Rad 2 folgender Drehwinkel ergibt

r r
=P+ P — P =5+ —-Ps——-@1. (5.7
r r

Demnach auch
rn r
np=ng+—-ng— —-nj. (5.8)
rn rn

5.2.2 Geschwindigkeitsplan

Zur Aufzeichnung des Geschwindigkeitsplans wird in der Aus-
gangsstellung (vertikal) nach Abb. 40 b) tiber dem jeweiligen Ra-
dius, z. B. r, die Umfangsgeschwindigkeit r| - @, aufgetragen, so
dass der Tangens des Winkels o, den der Strahl 1 mit der Verti-
kalen bildet, ein Mass fiir die Winkelgeschwindigkeit (Drehzahl)
darstellt.

ry - @
tano =

= o (5.9)

Liegt o rechts der Vertikalen, dreht sich das Rad rechtsherum,
ist der Strahl entgegengesetzt geneigt (negativ), dreht sich das Rad

linksherum. Wird ein Rad oder der Steg festgehalten (n = 0), so
liegt der betreffende Strahl in der Vertikalen (¢t = 0).
Aus Abb. 40 b) ergibt sich der Zusammenhang der drei Dreh-
zahlen
- =rg-Ws—ry-0r. (5.10)

Nach Umformen erhélt man
I &
w1+—2-a>2:<1+—2)-ws, (.11
r r

was Gl. 5.8 entspricht. Diese Zusammenhinge entsprechen den
Gleichungen, welche in einer Sammlung iiber Umlaufgetriebe den
unterschiedlichen Bautypen zugeordnet sind (Kapitel 5.2.4) [3].

Obwohl die Drehzahlgleichungen fiir die Berechnungen voll-
kommen ausreichen, ist es zu empfehlen, die Drehzahlpline
(Abb. 40 c¢)) aufzuzeichnen, da damit schnell ein Uberblick iiber
Drehzahlen, Drehrichtungen und Ubersetzungen gewonnen wer-
den kann. Dazu werden die Geschwindigkeitsstrahlen parallel so
verschoben, dass sie alle durch einen gewihlten Punkt Q ge-
hen. Auf einer waagerechten Ablesegeraden mit beliebigem Ab-
stand zum Punkt Q werden dann die Drehzahlen abgelesen, rechts
die positiven, links die negativen. Beriicksichtigt man den Zeich-
nungsmassstab, konnen die Drehzahlen quantitativ bestimmt wer-
den.

5.2.3 Beispiele fiir Umlaufgetriebe
Kranhubwerk

In Abb. 41 ist ein Kranhubwerk dargestellt. Zwei Betriebsformen
stehen zur Verfiigung:

1. Hubmotor bringt n; als Eintrieb ins Getriebe, gegen die
selbsthemmende Schnecke (somit n3 = 0).

2. Feingangmotor bringt {iber die Schnecke die Drehzahl ns.
In diesem Zustand wird der Hauptmotor stromlos geschaltet

Boris Meier
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N n- Nl

Feingangmotor

eingdngige Sthnecke

{1 78eh =
%60 min'P

i I
965 min Q 7

Gegengewicht

Trommel

e

1)7-=ZU/J

N4

o)
|/

\ NVEE/S

Abbildung 41: Umlaufgetriebe fur Kranhubwerk (Typ 1Al). [3].

(n1 = 0), dafiir wird mittels einer Bremse, welche auch als

Sicherheitselement dient, die Haupteintriebswelle blockiert.

Ein Gegengewicht gleicht die Fliehkrifte des Steges und des

Planetenrades 2 aus. Werden mehrere Planetenréider eingesetzt, er-

folgt ein Ausgleich der Fliehkrifte. Daneben wird der Kraftfluss

unterteilt und es werden ein Ausgleich und eine Absenkung der
radialen Zahnkrifte erreicht.

Umlauf-Wendegetriebe
In Abb. 42 ist ein Umlauf-Wendegetriebe dargestellt. Das Plane-
tenrad 2 hat Innen- und Ausseneingriff.

1. Vorwirts: Innenverzahntes Rad 3 ist blockiert

2. Riickwairts: Aussenverzahntes Rad 3’ ist blockiert

vorwarfs rickwirfs

2 == /\< 2=0'

4 JEANEAN
J7’ i 7 INV A4
]
7};7 7\1/5: 7L3=0 71/3:‘”

Abbildung 42: Umlauf-Wendegetriebe, Typ 1Al (V) resp. Typ 2AA (R).
(3]

Kegelrad-Umlaufgetriebe

In Abb. 43 ist ein Kegelrad-Umlaufgetriebe dargestellt, welches
als Ausgleichsgetriebe (Differential) im Fahrzeugbau Verwendung

findet. Der Zusammenhang der Drehzahlen der Glieder 1, 3 und S
ergibt sich aus der Betrachtung des Planetenrads gemiss Abb. 43.
Es gilt

ny+n3=2-ng (5.12)
Antrieb
! !
—
3 S A1 743
I 7 T 7=9=8
g i '
s 114 ns=0 n3>Tu g =nyg
ng=—T7 ns= 217 ns=Tug
V3 3 123 Uz
' B\ / \
77 und Ty = Anirieb N Vs . Us
Hinferachsen \ i Q J S J
7 V7 V7 v
a b c

Abbildung 43: Kegelrad-Umlaufgetriebe (Differentialgetriebe). [3].

5.2.4 Drehzahl-Gleichungen fiir Umlaufgetriebe

In Abb. 44 sind fiir unterschiedliche Typen von Umlaufgetriebe die
Drehzahl-Gleichungen dargestellt. Zuerst muss der Typ des Um-
laufgetriebes bestimmt werden. Dabei bedeutet der Zahlenwert die
Anzahl Stufen (Anzahl Zahnrider) eines Planetenrads. Die Buch-
staben beziehen sich auf die Sonnenrédder und bezeichnen entwe-
der eine Aussenverzahnung (A) oder eine Innenverzahnung (I).
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Planetengetrieb i, = r, sind austauschbar
Typ Drehzahl Momente Ubersetzung 1,
Typ 2AA T T
e np T T2T3 2713 bz = -
= o "
21 2 1z A M =M, + M, = M3 + My b= =
= T n + —znz = (1 + —2) ng /3 Ty
7H 5 3 n n . T
Tu3 T3 3 13 =
— n, +T—’Tl3= 1+: ng nr
7 g 2 2
Typ 1A —
W 2
AN
2 n n Ms =M, + M, . L)
L nl—r—1n2=<1—r—1)ns lllzz_a
H W
S—
Tvq s
Typ 211 2
r, T r, T ==
7 e 3 2ls, o (1__2_3) . b=y
— , Ty riTy 5
2 -2 n n I3 ="
n——n,=(1——]ng Mg =M, — M, = My — M, T2
T n . T3
5= T3 3 ( 3 ) Wp=_—-—
n——nz3=(1——|ng nry
7 T2 T2
1 g
Typ 11 e
=177
L
7- U n_ 2 (1 r2> n . T
h— —_— = —_— i = —
2 Tt n/ Mg =M, — M, Y
-
7 s
Typ 2Al -T- 2 T3 T, T3 T
n;+——n =(1+ )n =_2
7 3 1™ P li/2 n
2’ . T3
L 7 Ms =M, +M,=M; — M B
T n1+—nz=(1+—)ns s=MT M =M= Ay 2y 1y
74 S L3 1 n iy3=———
73 3 nry
7 nz——n3=(1——)nS
ny, Tug T2 L3
Typ 1Al [ T3 Mg =M, + M, = M3 — M, 1'12—_r_2
3 n, +-—ng =<1 +r—)n’ / n
T [ 7 T M; + M =03
2. _ 2 = L2/3
n1+—nz—<1+—>nS s 2
7 n n -
5 T3 T3 lys =——
nz——n3=(1——)ns M; — M, n
7 n3 L6} T My =—7—
LY 2
7 7 M; M, T M, T
71 s My _m Ms_ Ms_ | n
M, n M, n M, L]
&:r_?’k E=_(1+T_3).E 5:—(1-}—2)-E
h Py n/ m Py r3/ T3
M = Drehmoment [Nm] P = Leistung [W] I n = Drehzahl [min™]
Leistung P=2n-.m
™60
5.2.5 Kriterien zur Auslegung von Umlaufgetrieben wa 1/4.5 muss die Unterbringung der Planetenlagerung un-
. . tersucht werden.
Bei der Auslegung von Umlaufgetrieben miissen folgende Punkte
beachtet werden:
) ) . o * Mehr als ein, optimalerweise eine ungerade Anzahl Plane-
* Ins Schnelle kann maxu.nal bis zu einem Drehzahlvc'erha.l'ltms tenrider, begiinstigt die Verteilung der Krifte im Getriebe.
[nAbtrieb /M Antrieb | = |1/ i = S gegangen werq?n. Bei grosse- Bei drei Planetenriidern wird auf eine Lagerung des Plane-
rem Drehzahlverhaltnis wird das Sonnenrad tiberlastet. tentréigers verzichtet, da in dieser Anordnung die Planeten-
¢ Ins Langsame kann minimal bis zu einem Drehzahlverhiltnis rdder selbstzentrierend wirken. Die Last wird automatisch
|7 Abtrieh /P Antieb| = |1/i] = 1/3.5 gegangen werden. Ab et- gleichmissig auf die sechs Eingriffe verteilt.
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¢ Die Summe der Zihnezahlen von Sonnenrad und Hohlrad
muss durch die Anzahl Planetenrdder ohne Rest teilbar sein.
Andernfalls ist ein Zusammenbau nicht moglich.

* Nach Moglichkeit soll die Zihnezahl des Sonnenrades nicht
durch die Anzahl Planetenréder teilbar sein. Die Planetenri-
der wechseln damit nicht gleichzeitig den Zahneingriff.

Beispiel: Primzahlen verwenden z.b 21
Sonnenrad Hohlrad Anzahl mogl.
Anz. Zihne  Anz. Zdihne  Summe Planetenrider

20 + 70 = 90 (2),3,(5), 6,9, (10)

20 71 91 7,13

20 72 92 (2), 4

20 73 93 3

20 74 94 2)

20 75 95 (5)

20 76 96 (2),3,(4), 6,8

Fiir die Herstellung gilt im Allgemeinen:

¢ Umlaufgetriebe sind meist geradverzahnt. Schrigverzahnte
Hohlréder sind nicht wirtschaftlich.

* Es sind sehr enge Toleranzen zwischen den einzelnen Lage-
rungen zu wihlen, damit ein ruhiger Lauf und eine gleich-
missige Lastverteilung gewihrleistet sind.

Und im Speziellen fiir das Hohlrad:

* Im Gegensatz zu den Sonnen- und Planetenrédder (diese meist
aus Einsatzstahl) wird das Hohlrad nicht gehirtet, da das
Schleifen erst bei grossem Innendurchmesser moglich wird.
Deshalb kommt hier Vergiitungsstahl zum Einsatz.

5.2.6 Leistungsverzweigung bei Umlaufgetrieben

Im Gegensatz zu einer normalen Verzahnung kann in einem Plane-
tensatz nicht direkt iiber das Moment und die Radien auf die Krifte
am Zahn geschlossen werden. Jede Drehzahl ny, n, n3 kann eine
Leistung P;, P>, P; fithren. Bei Blockierung eines Stranges entsteht
auf diesem ein leistungsloses Stiitzmoment. Grundsitzlich gilt fiir
die Leistung P, die ein Zahnrad iibertragt

P=2m-n-M. (5.13)

\)%;\
Fis=Fuths

Ng=0 ny=0 ny=0
7 = Anfrieb 7 = Anfrieb 3 = Antrigd
3 = Abtrieb S = Abtrieh S =Abtrieh

Abbildung 45: Krafte auf das Planetenrad. [3].

Gemiss Abb. 45 gilt
M] =E| A (514)

und p
My=Fy r-—. (5.15)
ri

Daraus ergibt sich Gl. 5.16. Allgemein gilt fiir Umlaufradergetrie-
be des (hiufigsten) Typs 1AL

M3 r3

= = 5.16
7 . (5.16)
Ms r3
— = —1-—= 5.17
M] r1 ( )
M
O o0 (5.18)
M; r3

Es muss immer definiert werden, ob das Moment betrachtet wird,
das von Aussen auf das Getriebe wirkt, oder jenes, dass vom Ge-
triebe nach Aussen wirkt!

Fiir die Leistung P gilt geméss Abb. 45

Pl :F}I <r1 - (519)

und -
P3:Ft1~r1~f~w3. (5.20)

Daraus ergibt sich Gl. 5.21. Allgemein gilt fiir Umlaufridergetrie-
be des Typs 1Al

B _ o (5.21)
Py rnom '
P

502 7(1+ 5) s (5.22)
Py r) m

P

5 —(1+r—1)-"—5. (5.23)
Py r3) n3

5.3 Spezielle Getriebebauformen

Harmonic-drive

In Abb. 46 ist ein Harmonic-drive dargestellt. Die Aussenverzah-
nung des Innenringes hat zwei Zihne weniger als die Innenverzah-
nung des Aussenrings.

Funktion: Der elliptische Innenteil (Wave-generator) rotiert
und lédsst die Rollen am elastischen Zwischenstiick (Flex-spline)
aus Stahl abrollen. Dadurch greifen die Zdhne im Aussenring
ein. Dieser erfihrt dadurch eine minimale Rotationsbewegung. Pro
Umdrehung des Wave-generators bewegt sich der Flex-spline um
die Zahndifferenz weiter. Es wird von innen angetrieben.

Die Ubersetzung ist
= (5.24)
2f —Zc
mit
zy  Zihnezahl des Innenteils (Flex-spline)
zc  Zihnezahl des Aussenrings (Circular-spline).

Abbildung 46: Harmonic-drive Getriebe.
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Cylkro-Getriebe

Das Cylkro-Getriebe ist ein Winkelgetriebe, bei dem ein zylindri-
sches Ritzel mit Evolventverzahnung mit einem Cylkro-Rad zu-
sammenwirkt (Abb. 47). Somit handelt es sich um eine norma-
le zylindrische Verzahnung wie bei gerad- oder schrigverzahnten
Stirnrddern.

Die Geometrie des Cylkro-Rades wird von der Position des
Ritzels beziiglich der Cylkro-Rotationsachse (Achsversetzung,
Achsenwinkel) und der Ubersetzung bestimmt.

Charakteristische Merkmale sind:
* Grosse Ubersetzungen.

¢ Axiale Freiheit des Ritzels.

* Beliebiger Achsenwinkel.

Ursprung: Kronenradgetriebe, z.B. romische Wassermiihlen,

Windmiihlen, alte Standuhren.

Abbildung 47: Cylkro-Radséatze mit identischem Ritzel und Achswinkel
zwischen 0°und 90°.

Unrunde Zahnrider

In Abb. 48 ist ein unrundes Zahnradpaar dargestellt. Die Urspriin-
ge unrunder Zahnrider finden sich schon bei Leonardo da Vinci
(1452-1519), welcher eine solche Zahnradiibersetzung (Zahnrad-
paar mit spiralférmiger Wilzkurve) zum Spannen einer Armbrust
entwickelte.

Wegen ihrer aufwéndigen Berechnung der Verzahnung geriet
diese Art eines Getriebes, trotz seiner interessanten getriebetechni-
schen Aspekte, beinahe in Vergessenheit. Erst die Entwicklung im
Bereich CNC-gesteuerter Verzahnmaschinen hat zu einem Wie-
deraufschwung gefiihrt.

Vorzugsweise kommt dieses Getriebe heute in Umformpressen
zum Zug. Im Vergleich zum herkommlichen Stosselantrieb auf
einem Exzenter kann die Zykluszeit um iiber 30 % gesenkt wer-
den. Daneben kann durch Tausch der Zahnpaare zusétzlich auf die
technologischen Erfordernisse des Umformprozesses eingegangen
werden. Ein Umbau vorhandener Tiefziehpressen ist durch deren
Bauart sehr schnell realisierbar. Daneben wird dieser Antrieb auch
fiir zyklische Linearbewegungen eingesetzt.

Es gelten Grundsitzlich die aus der normalen Verzahnung be-
kannten Gesetzmassigkeiten.

5.4 Schraubenstirnrider

Bei Schraubstirnrddern laufen die beiden Réder auf Achsen,
welche sich kreuzen (Abb. 49). Meistens sind die Steigungsrich-

Kurbelwelle

unrundes
Antriebszahnrad

Laapa il
StéBelhub- 4
Zeit-Verlauf _\ = 1 -

e !

- P o

Abbildung 48: Unrunde Zahnréder.

tungen der beiden Zahnrider gleichsinnig. Die bekannteste Bau-
form ist das Schneckengetriebe.

Die urspriinglichen Grundkorper sind Rotationshyperboloide.
Aus diesen Grundkdrpern sind Kegelrad oder Stirnradgetriebe ab-
zuleiten. Die Zahnstangenflankenlinien sind Geraden. Es entsteht
Gleitung in Langsrichtung der Flankenlinien.

B1 und B, werden als Schrigungswinkel der Zahnrider be-
zeichnet. Die Summe X davon ist der Winkel zwischen den zwei
Zahnradachsen.

S=PBi+B (5.25)
Der Zusammenhang zwischen Stirnmodul m; und Normalmodul

my, lautet
My

= . 5.26
M Cos B (5:26)
Fiir den Radius r gilt
my My 21
=—z1=—" . 5.27

TTNT Y s B (5:27)

Fiir die Ubersetzung i gilt
;o _2mn my rcosBy (5.28)

21 mp 2-rp rp-cosf

In Gleichung 5.28 wird ersichtlich, dass sich das Ubersetzungsver-
héltnis i mit den Schrigungswinkeln f éndert. Fiir den Abstand a
der zwei Zahnradachsen gilt

a:rl—Q—rz:%( a4, 2 ) (5.29)

cosf;  cosfPr

_

gerade flankenlinie

Rad 2

Abbildung 49: Schrégverzahntes Schraubenstirnradpaar.

In Abb. 50 ist der Sonderfall zu sehen, wo ¥ = 90° wird. In
diesem Fall gilt fiir den Achsabstand a

mp 21 22
=— . 5.30
=5 <cos[31 sin[}1> (5.30)
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und fiir die Ubersetzung i

S=
Bi = |
BASS L
N ’
#

Abbildung 50: Schneckengetriebe. [3].

(5.31)

Differenzialgetriebe

-Antrieb Drehzahl Leistung
ZAn Ty
._ﬁ nA".Z_SZnS PxZMx'ZT['%
z=21
\ WIZ% (Wennng =0) - ny=-—nj p = M1-27r-(n1+n3>
] [ 4 (Wennny =n3z) - ng=ng an 60
17 I (Normal) > n+ ng=2-ng
\ : 7
vq 7Ly | Moment
S Z M; = M3
A=
Zs
Z=80 My - — = Mg
ZAn

21 ZAn

Immer Gleiche Kraft an den Zahnen

iAn zu S :%_
M

Z n = Drehzahl [1/min]

= Drehmoment [Nm]

z = Zahnezahl [-]
P =[W]

Ein wesentlicher Nachteil tritt auf, wenn Uiber ein Rad nur noch ein kleines Drehmoment auf die Strasse ibertragen

werden kann (z. B. durch Eis auf der Fahrbahn). In diesem Fall kann tGber das zweite Rad kein grésseres Drehmoment
Uibertragen werden, auch wenn der Kontakt zum Boden dort gut ist.

e 8 teeth, § 5mm
® 12 teeth, @ 7%mm
® 24 teeth, @ 15mm

driven
® 32 teeth, @ 20mm

driver

3/1 4/1 2/1 4/1
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6 Hydraulische Getriebe

Weite Teile in diesem Kapitel sind aus dem Buch Fahrzeugge-
triebe [10] ibernommen.

Die Leistungsiibertragung mit Hilfe einer Fliissigkeit nennt
man hydraulisch. Bei Verwendung von Ol ist das Schmiermedi-
um gleichzeitig Ubertragungsmedium. Es gibt keinerlei mecha-
nische Beriihrung oder Reibung. Der grosse Vorteil der hydrauli-
schen Getriebe ist die Verschleissfreiheit. Nachteilig ist die innere
Reibung der Stromung. In der Antriebstechnik fiir Kraftfahrzeuge
haben sich zwei unterschiedliche Systeme entwickelt und auch je-
weils ihre Mérkte gefunden. Diese beiden Systeme sind zum einen
die Hydrodynamik und zum zweiten die Hydrostatik. Immer dann,
wenn der Druck die entscheidende Rolle bei der Leistungsiibertra-
gung spielt, dann sprechen wir von Hydrostatik. Wenn aber der
Volumenstrom und die Geschwindigkeit die ausschlaggebenden
Grossen darstellen und der Druck untergeordnet ist, dann spre-
chen wir von einer hydrodynamischen Losung. Die Hydrostatik
spielt als Fahrabtrieb eine untergeordnete Rolle. Wir finden die-
se in erster Linie, wenn es um das Bereitstellen grosser Kriifte wie
z. B. bei Hydraulikbaggern geht. Im Gegensatz zur Hydrodynamik
ist die Hydrostatik wesentlich genauer und exakter zu steuern.

6.1 Hydrodynamische Kupplung (Fottinger
Kupplung)

Abb. 51 zeigt den prinzipiellen Aufbau einer hydrodynami-
schen Kupplung. Sie besteht aus einem Pumpenrad, welches von
aussen mechanische Leistung aufnimmt, und einem Turbinenrad,
welches nach aussen mechanische Leistung abgibt. Pumpenrad
und Turbinenrad befinden sich ein einem mit Ol gefiillten Gehu-
se. Dadurch werden alle Verluste in Rohrleitungen und Umlen-
kungen ausserhalb des eigentlichen Kreislaufes vermieden. Das
Pumpenrad rotiert vom Verbrennungsmotor angetrieben und be-
schleunigt den Olmassenstrom 7z um den Differenzbetrag zwi-
schen der Umfangsgeschwindigkeit am Eintritt vy; und der Um-
fangsgeschwindigkeit am Austritt vy, aus dem Pumpenrad. Den
Zusammenhang fiir das hydraulische Moment liefert hierbei die
Eulersche Turbinengleichung 6.1.

Mpumpe = 1it[ry - vz — 11 - vui | (6.1)

wobei r| und r, die Radien am Stromungseintritt resp. Stromungs-
austritt bezeichnen. Der Olstrom wird dann auf das Turbinenrad
geleitet und iibertriigt einen Impuls darauf, wobei der Olstrom ab-
gebremst wird. Diese Art der Drehzahlwandlung hat viele Vorteile.

Im Fahrzeug bedeutet dies, dass z. B. am Berg bei laufendem
Motor ein Vortriebsmoment aufgebaut werden kann und damit
ein absolut problemloses Anfahren ermdglicht wird. Das Fahrzeug
bleibt entweder stehen oder muss mittels der Fussbremse festge-
halten werden.

Ein weiterer Vorteil dieser hydrodynamischen Leistungsiiber-
tragung ist das Filtern von Drehschwingungen. Verbrennungsmo-
toren haben auf Grund ihrer Bauart und ihrer Leistungscharakte-
ristik kein gleichformiges Drehmoment, sondern dieses ist abhén-
gig von der Anzahl der Zylinder und den entsprechenden Ziindtak-
ten. Diese Ungleichformigkeit fithrt bei Zahnriddern zu Problemen.
Deshalb ist bei allen Antriebsstringen unbedingt eine Torsions-
schwingungsdiampfung notwendig. Perfekt leistet diese Schwin-
gungsddmpfung der hydrodynamische Kreislauf, da er maximal
das eingeleitete Moment iibertrdgt und iiberlagerte Schwingungen
herausfiltert.

In diesem einfachen Fall der hydrodynamischen Kupplung
existieren nur zwei nach aussen fithrende Wellen, die Pumpen- und
die Turbinenradwelle. Im stationédren Betrieb miissen die Momen-
te der zwei Wellen betragsmissig gleich gross und richtungsmés-
sig entgegengesetzt sein. Darum ist der Wirkungsgrad der hydro-
dynamischen Kupplung proportional zum Drehzahlverhiltnis v.

Da die Leistungsiibertragung durch Impulsiibertragung erfolgt,
hat eine hydrodynamische Kupplung eine natiirliche Grenze. Es
muss zwischen Turbinenrad und Pumpenrad immer ein Mindest-
schlupf vorhanden sein. Dieser betrigt in der Praxis zwischen 1
und 1.5 %. Eine hydrodynamische Kupplung kann daher nie ei-
ne schlupffreie Verbindung zwischen An- und Abtrieb darstel-
len. Dies ist nur mittels einer zusitzlichen mechanischen Uber-
briickung moglich, die aber Nachteile in Bezug auf Verschleiss
und Schwingungstilgung hat.

Abbildung 51: Prinzip einer hydrodynamischen Kupplung. [10].

6.2 Hydrodynamische Drehmomentwandler

6.2.1 Feststehendes Leitrad

Betrachten wir die Erweiterung der hydrodynamischen Kupplung
um ein zusitzliches Schaufelrad, so erhalten wir den hydrody-
namischen Drehmomentwandler. Mit Hilfe des Leitrades oder
Leitradapparates erfolgen eine Stromungsumkehr und eine zusitz-
liche Momentenabstiitzung. Bei entsprechender Anordnung ergibt
sich so eine Momentenwandlung. Wir erhalten ein hoheres Tur-
binenmoment als das Pumpenmoment. Abb. 52 zeigt eine solche
Anordnung mit feststehendem Gehiuse.

Bei hydrodynamischen Getrieben handelt es sich um stufenlo-
se Getriebe, die sowohl die Drehmomentwandlung als auch das
Drehzahlverhiltnis in jedem Betriebspunkt stufenlos verindern
konnen. Wichtige Grossen sind das Drehzahlverhéltnis v (Turbi-
nendrehzahl geteilt durch die Pumpenraddrehzahl) und das Mo-
mentenverhiltnis p (Turbinenmoment geteilt durch Pumpenmo-
ment). Dadurch ergibt sich der Wirkungsgrad 1 gemiss Glei-
chung 6.2.

o Mrurbine . MTurbine
Mpumpe

Da sich auf Grund der Stromungsverluste bei ganz bestimm-
ten Drehzahlverhiltnissen ein Maximum des Wirkungsgrades er-
gibt, erhélt man eine entsprechende Kurve mit einem ausgeprig-
tem Maximalwert (Abb. 53). Diese Kurve ist direkt von der Aus-
legung und von der Schaufelform abhingig.

= =V 6.2
MPumpe H ©2)
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Abbildung 52: Prinzip eines hydrodynamischen Drehmomentwandlers.
[10].

6.2.2 Leitrad mit Freilauf (Trilok-Drehmomentwand-
ler)

Die Idee des Trilok-Wandlers besteht darin, dass in einem Aggre-
gat ein hydrodynamischer Drehmomentwandler und eine hydrody-
namische Kupplung vereinigt werden. Der Trilok-Wandler besteht
aus einem Pumpenrad, einem Turbinenrad und einem Leitrad. Die
Besonderheit ist die Fixierung des Leitrades. Das Leitrad stiitzt
sich tiber einen Freilauf am Gehiuse ab.

Betrachtet man nun die Funktionsweise, so ergibt sich bei fes-
tem Leitrad ein entsprechend positives Stiitzmoment. Der Freilauf
ist so ausgelegt, dass er nun sperrt. Solange eine Momentenwand-
lung >1 erfolgt, steht das Leitrad. Dies ist in der Regel bis zu einem
Drehzahlverhiltnis von etwa v = 0.85 der Fall. Das entspricht im
Ubrigen einem Wirkungsgrad von ca. 85 %, da die Wandlung in
diesem Punkt ca. 1 ist. In dem Augenblick, in dem das Drehzahl-
verhiltnis v = 0.85 erreicht wird, miisste nun das Leitradmoment
negativ werden, damit Turbinenmomente <1 erreicht werden kon-
nen. Nun tritt aber der Freilauf in Funktion, da er keine negativen
Momente abstiitzen kann. Da jetzt kein Leitrad mehr vorhanden
ist, arbeitet der hydrodynamische Kreislauf als hydrodynamische
Kupplung, wobei der groBe Vorteil ist, dass sich der Wirkungs-
grad weiter bis auf den Restschlupfbetrag von ca. 1 % erhoht. Die-
se Umschaltung erfolgt vollig automatisch ohne jeglichen Eingriff
von aussen. Das maximale Wandlungsverhéltnis u liegt bei Trilok-
Wandlern iiblicherweise bei einem Faktor von 2 bis 2.5. Spezielle
Ausfiihrungen mit zwei Leitrddern erreichen Anfahrwandlungen
mit einem Wandlungsverhiltnis von ca. 3.

M Turbine

Tmax

M, Pumpe

Turbinenrad

\

Pumpenrad

Abbildung 53: Skizze zur Herleitung der Wirkungsgradkennlinie fuir
einen hydrodynamischen Drehmomentwandler (hier zentrifugal durch-
stromt). Das Leitrad ist nicht zu sehen. [10].
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A  Formelzeichen

Kurz- Einheit  Bedeutung
zeichen
a ms~ Beschleunigung
m Achsabstand (Kap. 5)
b - Bewegungsgrad (Kap. 1)
m Dicke (Kap. 5)
d m Durchmesser
E Nmm?2  Elastizititsmodul
f - Gelenkfreiheitsgrad (Kap. 1)
- Normierter Hub (Kap. 2)
F - Getriebefreiheitsgrad (Kap. 1)
N Kraft
g - Anzahl Gelenke eines Getriebes
i - Ubersetzungsverhiltnis
m m Modul (Zahnrad)
n - Anzahl Glieder eines Getriebes (Kap. 1)
min~! Drehzahl (Umdrehungen pro Minute)
p m Teilung
P \ Leistung
r m Radius
s m Hub
u - Anzahl Unfreiheiten eines Gelenks
v ms~! Geschwindigkeit
z - Normierter Drehwinkel (Kap. 2),
Anzahl Ziahne (Kap. 5)
o rad Ablenkwinkel
u rad Ubertragungswinkel
\% - Poissonzahl
o Nmm?2  Spannung
(0] rad Winkel des Antriebs
v rad Winkel des Abtriebs
[0} rads~!  Winkelgeschwindigkeit

B

[

—

(2]

K]

—

[4]

(3]

(6]

(7]

(8]

(9]

[10]

(11]

[12]
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C Zusammengesetzte Ubertragungs-
funktionen

Fiir die Erfiillung spezieller Ubertragungsverhalten wie bei-
spielsweise mehrstufige Beschleunigungen oder vorgegebene
Wendepunkte konnen Ubertragungsfunktionen f(z) verwendet
werden, die sich aus zwei symmetrischen normierten Ubertra-
gungsfunktionen fpi(z;) und fpy(z2) zZusammensetzen. Damit die
zusammengesetzte Funktion f(z) ruckfrei ist, werden fy;(z1) und
fo1(z2) dort zusammengefiigt, wo die zweite Ableitung null ist,
also in der Mitte. Die Koordinaten wo sich beide Kurven treffen
seien (Zy, Fy). Es gilt

z

71 = E (33)
7+ 1227,

=— 34

22 21— Z) (3.4)

Durch die z-Transformation werden die Kurven in horizontale
Richtung gestreckt. Fiir die vertikale Streckung muss die Funktion
selbst skaliert werden.

f1(z) = 2Fy foi1 (z1) (3.5)
f2(z) =2(1 = Fy) foz(z2) — 1 +2Fy (3.6)

Damit der Ubergang von der einen zur anderen Funktion stossfrei
erfolgt, miissen die ersten Ableitungen beider Funktionen an der
Stelle Z,, gleich gross sein.

d d
d?fl (Zw) = — f2(Zw) (3.7

dz
Mit Gleichung 3.3 ergibt sich
d dzy 1 d

d
d?fl(d = Efl(m) &z 270 ) Efl(zl)
Fy d
= — 3.8
7o @ foi(z1) (3.8)
und mit Gleichung 3.4
d _d dzp 1 d
o 2@= o hz) == -7 & f2(22)
1-F, d
=1z '@foz(zz) (3.9)

Die Gleichung zur Bestimmung von Fy, aus Zy, oder umgekehrt
lautet demnach

Fy

d
v € p05) =
70 @ f01(0.5)

1—Fy
1—Zy

d
: d*f02(0-5) (3.10)
)

Beispiel: Zusammengesetzte Ubertragungsfunktion

In einer Verpackungsmaschine sei das verpackte, delikate Gut
durch einen kurvengesteuerten Schieber auszustossen. Der er-
forderliche Gesamthub betrdgt 40 mm. Fiir den stossfreien Be-
wegungsablauf steht ein Gesamtdrehwinkel von 120° zur Verfii-
gung. Gemass Pflichtenheft soll das Gut wihrend den ersten 90°
sanft und ruckfrei beschleunigt werden, der Schieber jedoch am
Bewegungsende mit einem Ruck zum Stillstand kommen. Ge-
sucht sind alle Beschleunigungs- und Geschwindigkeitshochst-
werte, die Teilhiibe sowie die Hubgleichungen fiir die Teilprofi-
le.

Losung: Fiir die sanfte Beschleunigung kann beispielsweise die
Funktion Sinoide von Bestehorn (Abb. 11) gewihlt werden. Fiir
die Verzogerungsphase mit einem Ruck beim Ubergang zur Rast
kann die Funktion kubische Parabel gewéhlt werden.

1
fou(z)=z— i sin(2mwzy) (3.11)
for(z2) =325 —223 (3.12)
Aus der Aufgabenstellung ergibt sich
Zw =90/120=0.75 (3.13)

Daraus kann mit Gleichung 3.10 der Wert Fy, berechnet wer-
den. Die Werte fiir die Ableitungen von fy; (Sinoide von Beste-
horn) und fy, (kubische Parabel) am Wendepunkt (z; = 0.5 und
7o = 0.5) konnen aus Abb. 11 entnommen werden.

Fyv ., 1-Fy
Zw = 1—2Zy

-1.5 (3.14)
Daraus ergibt sich
Fy=9/13=0.6923 (3.15)

Mit den Gleichung 3.3 - 3.6 ergibt sich die Losung.

filz)  fir  0<z<Zy (3.16)

hz)  fir  Zw<z<1 (3.17)
mit

1
fl(z):Fw[i—; sin (n%)} (3.18)
fa(z) = (3.19)
z+1—2Zw\2 z+1—-2Zw\3

Z(I*FW)F( 2(1—Zw) ) B ( 2(1—Zw) ) ]*HZFW

Die Losungsfunktion ist in Abb. 54 dargestellt. Um auf die
effektive Losung zu kommen, muss jetzt aus der normierten
noch die reale Ubertragungsfunktion berechnet werden. Dazu
konnen Gleichungen 2.8 und 2.10 verwendet werden. Der ge-
suchte Hubverlauf wird somit

s(¢) = 40mm - f( 12%0). (3.20)

[ 0.2 0.4 0.6 0.8 1
4

Abbildung 54: Unsymmetrische Ubertragungsfunktion.
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Abbildung 55: Auswahldiagramm fiir Ubertragungsgtinstige Getriebe. [4].
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Abbildung 56: Auswahldiagramm fiir beschleunigungsgiinstige Getriebe in der Gleichlaufphase. [4].
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Abbildung 57: Auswahldiagramm fiir beschleunigungsgiinstige Getriebe in der Gegenlaufphase. [4].
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Auslegung

=
0=
f WOZ

Wenn ¢, — v, = 180° — @
Wenn ¢, = 180° —0

Sonst — O
2
~ Lo -

Y= j(q)() ‘Vo)

| o) Y,

. r=-d cosT0 theor W min= 90° — 70
. d sin(y,/ 2)

2siny . "
Ubertragungsgiinstiges Getriebe | Alle Getriebe Ubertragungswinkel wahlen | Kurbellinge wahlen

' v

T
_ Vid —
T8= Cosy Max ppis= arccos 2 14 r=
A

A 4

— 5= |
3 % . :dsin(\uQ/Z) _ r
9=180°—p— 20 o=\/d?sin? 5+ b7 | b= Toog = Sin(yg/2)
c=——— b=\V1I-c2+d2
cos(yy/ 2)

| b:2ch0s(97y)7r|
e=(r+b)cos f r:csin% umin:arccos{)—i
|C: d2+(r+b)2-2de | é

Auslegung A
l Beginn

Abbildung 58: Schema zur Berechnung der Geometrie von Kurbelschwingen. [4].

S0 =

. @ = 180° — -
nein ja
(exzentrisch) (zentrisch)
=
< Hmin =

— r
| ) |

‘ "= W-cos(l%ofﬁfﬂg) |

| b= sg-cos(180°—B—gp)

= 2sin(po/2)cos(@/2) " |

e=(r+b)-cos(f) |

| E]lde

Abbildung 59: Schema zur Berechnung der Geometrie von Schubkurbeln. [4] (modifiziert).
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Kurbelschleife

Bewegung E}gwegungsdiagramm Beispiel
sin '
y = arctan &
7 — Cos (p)
Geschwindigkeit
. U] £
Y= a0 °.
¢
Beschleunigung Winkelgeschwindigkeit Beispiel
.U .
Y= 1o
Y :
Totlage wenn roter Winkel 90 Grad
Schubkurbel
Wegprofil s Geschwindigkeitsdiagramm s
a)

s

b)

¥

0 180 :\#n L4
Max Totlage = I, +1;  (mit Zirkel)
Min Totlage = I, — i  (mit Zirkel)
0 |x=o ::iu ¢

Schubkurbel Zentrisch Schubkurbel exzentrisch

l .
1= l_l <1 Wegdiagramm :

2 sin(p) -l + e

s=1-cos(p)+ [1— (@_1)
Dann sonst l

Wegdiagramm (Bewegungsdiagramm) Geschwindigkeit

s
l 2 vV=——=378§
s=1 -cos(p)+ 1l [1— (_1) - sin(g)? s=1 -cos(p)+ 1, de
l Beschleunigung
v
a = % =S

Kurbelschwinge

D4

a Ca
c
z: D
| b y
“ Antriebswinkel in
Bewegung Geschwindigkeit
A=2-c(b—r-cos(p)) l|J=i
B =-2-r-c-sin(p) do
C=b2+12+c%—a®-2(b-r-cos(p)) Beschleunigung
B+ VAZ+ B2 + (2 q-,:i
Y12 = 2 -arctan ¢ do

U=y -1













Aufgabe: Konstruktion und Simulation eines Ersatzgetriebes nach Roberts

Nach dem Satz von Roberts kann jede Koppelkurve eines viergliedrigen Getriebes durch drei verschiedene
Getriebe erzeugt werden. Ist das Ausgangsgetriebe AcAKBBq: gegeben, so existieren zwei weitere soge-
nannte Robertsche Ersatzgetriebe mit anderen Abmessungen, deren Koppelpunkt K die gleiche Koppel-
kurve erzeugt. Die Verwendung eines Ersatzgetriebes kann nitzlich sein, wenn ein Festlager Ao oder Bo
aus konstruktiven Griinden nicht am vorgesehenen Ort angebracht werden kann.

Konstruieren Sie die zwei Ersatzgetriebe fir Ihr Getriebe aus Ubung 9. Simulieren Sie dieses Ersatzgetrie-
be mit SAM und Uberpriifen Sie, ob die gewlinschte Koppelkurve erzeugt wird.

Vorgehen

1. Zur Bestimmung des Ersatzgetriebes kann zunachst ein dritter Gestellpunkt C; gefunden werden,
indem man ein zum Koppeldreieck ABK gleichsinnig ahnliches Dreieck AsBoCo konstruiert.

2. Konstruktion des Parallelogramms AcAKA* liefert den Punkt A*.
3. Dreieck A*B*K ist dem Dreieck AKB ahnlich — Punkt B*.
4. Konstruktion des Parallelogramms B,BKB** liefert den Punkt B**.

5. Konstruktion des Parallelogramms B*KA**C, liefert den Punkt A**.

A*







Typische Getriebe

Kurbelschwinge

ey

Doppelkurbel

P

Schubkurbel

Kurbelschleife

Doppelschwinge

Kreuzschleifenkette







