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Zusammenfassung

Schrdgverzahnte Zahnrdder sind ein gidngiges Mittel um die Laufruhe moderner Getriebe zu steigern. Durch den
gleichmifliigeren Zahneingriff werden Getriebebelastungen und Schallemissionen gesenkt, allerdings erzeugen
schragverzahnte Zahnréader bei der Drehmomentiibertragung immer eine zusatzliche axiale Kraftkomponente, die
abgefangen werden muss. Fine elegante Methode hierfiir stellt die Druckkammlagerung dar, bei der ein
verzahnungsnaher Kraftausgleich durch kegelig geschliffene Zusatzelemente erfolgt. Der vorliegende Beitrag fasst
die Funktionsweise und die sich daraus ergebenden Vorziige sowie einige Anwendungen fiir
Druckkammlagerungen zusammen. Im Kontakt auftretende kinematischen Verhéltnisse und das grundlegende
Dimensionierungsvorgehen fiir Druckkammlagerungen werden kurz vorgestellt. Zudem wird die Moglichkeit
beschrieben, den Schmierfilmaufbau im Kontakt mittels Reynoldsdifferentialgleichungen zu modellieren. In
einem Beispiel aus aktuellen, im Rahmen des DFG Schwerpunktprogrammes 1551 durchgefithrten
Untersuchungen wird gezeigt, wie bereits Geometrieeinfliisse mittels Simulation abgeschatzt und experimentell
tuberpriift werden kénnen.

Abstract

Helical gears are a common tool to increase the operating smoothness in modern transmissions. Due to steadier
meshing teeth the load on gear components and noise emissions are reduced, however, the transmission of
torque by helical gears creates an additional axial force that needs to be intercepted. An elegant solution is the
thrust cone bearing, which enables a tooth-near force compensation by conical ground rims. This paper
summarizes the functionality of thrust cone bearings and shows some potential applications. The kinematic
conditions in the contact zone are described and the basic dimensioning procedure is briefly introduced.
Furthermore the possibility to model the lubricating film in the contact by Reynolds equations presented. As an
example, current tests, carried out within the DFG priority program 1551, shall show how geometry effects on
lubrication can be estimated by simulation and experimentally verified.
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1 Der Druckkamm als Maschinenelement

Ein bewédhrtes Mittel zur Reduktion der Gerduschemissionen und Steigerung der Laufruhe von
Stirnradgetrieben ist der Einsatz von Schriagverzahnungen. Durch den gleichzeitigen Eingriff mehrerer
Zahnflanken wird die Drehmomentiibertragung gleichméifiger und ein kontinuierlicher Ubergang der
Last zwischen mehreren Zahnpaaren erreicht. Zudem steigen fiir ein Zahnrad bei gleichbleibender
Zahnezahl und &dhnlichen Abmessungen die Zahnfuf- und Griibchentragfahigkeit durch die
Verwendung von Schrigverzahnung gegeniiber einem geradverzahnten Modell an, was tendenziell zu
einer hoheren erreichbaren Leistungsdichte fiir die Getriebestufe fiihrt.

Der bedeutendste Nachteil der Schragverzahnung, der den genannten Vorteilen gegeniiber steht, ist, dass
sich bei der Ubertragung des Drehmomentes neben den von der Geradverzahnung bekannten
Kraftkomponenten in radialer und in Umfangsrichtung des Zahnrades ein zusatzlicher axialer Kraftanteil
ergibt. Dieser axiale Kraftanteil wird iiblicherweise iiber Rad und Ritzel in die jeweiligen Getriebewellen
eingeleitet und tiber Axiallager in das Getriebegehduse abgefiihrt. Alle genannten Komponenten werden
durch diese Axialkraft beansprucht und miissen entsprechend starker und somit auch schwerer ausgelegt
werden, was gerade fiir mobile Anwendungen zusdtzlichen Ballast bedeutet. Erschwerend kommt hinzu,
dass sich durch den exzentrischen Kraftangriff bezogen auf die Rotationsachsen ein
Biegemomentensprung in den Belastungsverldufen der Getriebewellen ergibt. Die Ubertragung der
Axiallast in das Getriebegehduse mittels Axiallagern ruft zudem zusétzliche Reibungsverluste hervor, die
den Wirkungsgrad des Getriebes senken.

Als attraktive Alternative zum konventionellen Aufbau der Lagerung schriagverzahnter Getriebe bietet
sich die Druckkammlagerung an. Hierbei erfolgt der Axialkraftausgleich zwischen Rad- und Ritzelwelle
verzahnungsnah iiber Zusatzelemente, sodass die Getriebewellen und das Gehduse nicht beansprucht
werden. Ublicherweise wird auf die Ritzelwelle eine als Druckkamm bezeichnete Kegelscheibe montiert,
die sich auf einer ebenfalls kegelig geschliffenen Anlauffliche an der Stirnseite des Zahnrades abstiitzt
und hierdurch etwaige auftretende Axialkrdfte kompensieren kann. Rotieren die Getriebewellen, gelangt
Schmierstoff in den Spalt zwischen Anlauffliche und Druckkamm. Es bildet sich ein hydrodynamischer
Schmierfilm aus, der einen nahezu verschleifdfreien Axialkraftausgleich zwischen den Wellen erméglicht.
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O

Abbildung 1: Kraftfluss in schréagverzahnten Getrieben: Fir eine konventionelle angestellte Lagerung
(links) und fiir eine Druckkammlagerung (rechts)

Abb. 1 stellt den Kraftfluss fiir die beiden Lagerungsformen exemplarisch gegentiber. In der Skizze der
Druckkammlagerung wurden die Kegelwinkel iiberzeichnet dargestellt, die farblichen Hinterlegungen
von Druckkamm (griin) und Anlauffliche (blau) dienen dem besseren Uberblick. Die Pfade der
Kraftleitung (hell- und dunkelrot) ergeben sich in Abhdngigkeit von der Drehrichtung. Zu beachten ist,
dass durch die Kompensation der Axiallasten bei der Druckkammlagerung nur noch ein axiales
Fithrungslager benotigt wird, die Ritzelwelle kann mit zwei Radiallagern festgelegt werden.
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Das dlteste und bisher wichtigste Anwendungsgebiet fiir Druckkammlagerungen ist der Turbinen- und
Verdichtergetriebebau [BB24]. Hierbei treten typischerweise in Getrieben mit grofen Ubersetzungs-
verhiltnissen sehr hohe Drehzahlen an der Ritzelwelle auf, zugleich erfolgt oft konstruktionsbedingt die
als Verdichterschub bezeichnete Einleitung einer externen Axialkraft in diese Welle. Eine besondere
Starke des Druckkamms liegt darin, dass er es gestattet, diesen Verdichterschub auf die langsamer
laufende Radwelle zu iibertragen und von dieser in das Gehduse abzufiihren. Da die Verlustleistung der
fir diese Aufgabe {iblicherweise eingesetzten Axialgleitlager in etwa mit dem Quadrat der
Wellenrotationsgeschwindigkeit steigt, lassen sich durch den Einsatz von Druckkammlagerungen hier
erhebliche  Wirkungsgradsteigerungen fiir diese Getriebe erreichen. Vereinzelt werden
Druckkammlagerungen bereits seit ldngerer Zeit auch im Schiffs-[BB31] und Fahrzeuggetriebebau
[DKH85] eingesetzt. Neuere Anwendungsfelder stellen die Elektromobilitit [RWO0O], der Bau von
Windkraftanlagen [LeiO7] sowie der Einsatz in Schienenfahrzeugen [SP13] dar. Insbesondere fiir letztere
erscheint der Druckkamm interessant, da einerseits relativ schwergidngige Kegelrollenlager durch leichter
laufende Zylinderrollenlager ersetzt werden kénnen und so die Betriebsverluste des Getriebes abnehmen,
andererseits durch die Selbsteinstellung der Druckkammlagerung der iibliche Montageaufwand zur
Einstellung angestellter Lagerungsformen sowie das Risiko der Getriebebeschddigung durch
Fehleinstellungen entfallt.

Obwohl das Maschinenelement an sich nicht neuartig ist und durchaus interessante Anwendungsgebiete
bestehen, ist das Element bisher wissenschaftlich ldngst nicht so eingehend betrachtet worden, wie
andere Lagerungsformen. So existieren bisher keine vollstdndigen, allgemeingiiltigen, offentlich
verfligbaren Auslegungsvorschriften fiir Druckkammlager, was ihren Einsatz fiir einen Grofiteil der
Konstrukteure deutlich erschwert. Am Institut fiir Maschinenwesen (IMW) der Technischen Universitat
Clausthal befasst man sich daher seit einigen Jahren intensiv mit diesem Maschinenelement. Ausgehend
von Betrachtungen der Welle-Nabe-Verbindungen fiir Druckkdmme, riickten auch die
Oberflichengestaltung und der Schmierfilmaufbau in den Fokus der Betrachtung, um anschliefiend auch
maschinendynamische Riickwirkungen auf das Gesamtsystem Getriebe beurteilen zu kénnen.

1.1 Kinematik am Druckkamm

Das Kontaktsystem Anlauffliche-Druckkamm bildet einen linsenférmigen Uberlappungsbereich in dem
die Kontaktpartner aufeinander abwilzen. Die Berithrung ideal-inelastischer Kegel erfolgt hierbei als
Linienkontakt entlang einer Beriihrlinie, welche in einer Ebene mit den Rotationsachsen der Kegel liegt.
In Abb. 2 sind zwei aufeinander abwélzende Kegel dargestellt, auf deren Oberflichen Vektoren der
Umfangsgeschwindigkeit dargestellt sind. Im Bereich der Beriihrlinie sind die Geschwindigkeitsvektoren
gleichgerichtet, sie unterscheiden sich lediglich in ihrem Betrag in Abhédngigkeit vom jeweiligen Abstand
zur Rotationsachse und der Rotationsgeschwindigkeit. Herausgezogen sind die Umfangs-
geschwindigkeiten von Druckkamm (blau) und Anlaufring (griin) sowie die Summen- (orange) und
Differenzgeschwindigkeit (rot). Es wird deutlich, dass insbesondere in der Nahe des Walzkreises (grau
gestrichelt) der Betrag der Summengeschwindigkeit deutlich tiber dem Betrag der Differenz-
geschwindigkeit liegt. Daraus ergeben sich im Vergleich zu konventionellen Lagerungen deutlich
geringere Reibungsverluste bei der Leitung (Abstiitzung) der Axialkraft.

Summengeschwindigkeit

Differenzgeschwindigkeit

Umfangsgeschwindigkeit
Druckkamm

Umfangsgeschwindigkeit
Anlaufring

Abbildung 2: Geschwindigkeitsverhéltnisse im Druckkammkontakt
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Aufgrund der Geometrie der aufeinander abwilzenden Kegel ergibt sich zwischen den Kontaktpartnern
ein verengender Spalt. An den Lauflichen anhaftender Schmierstoff wird in den Spalt geférdert und dabei
komprimiert, wodurch der Druck im Fluid ansteigt. Ubersteigt der auf die Kontaktflichen wirkende
Fluiddruck die den Kontakt belastende Normalkraft, werden die Kontaktpartner durch das Fluid
vollstdndig voneinander getrennt, dieser Vorgang wird als hydrodynamischer Schmierfilmaufbau
bezeichnet. Fir den Druckkammkontakt wéchst mit der Summengeschwindigkeit die in den
Kontaktbereich geforderte Fluidmenge und damit die sich einstellende Schmierspaltweite. Mit der
Differenzgeschwindigkeit zwischen den Oberflichen hingegen nehmen die Verluste durch Scherkrafte
im Fluid zu. Aus dieser Gesetzmaifligkeit begriindet sich das Bestreben, die Druckkammlagerung
moglichst dicht am Walzkreis zu positionieren, um einen moglichst tragfdhigen Kontakt bei niedrigen
Reibungsverlusten zu realisieren.

1.2 Dimensionierung von Druckkdmmen

Wie bereits ausgefiihrt ergibt sich aus kinematischer Sicht die geeignetste Position fiir das
Druckkammlager im Bereich des Wailzkreises. Diese Anordnung steht jedoch fertigungstechnischen
Hindernissen gegeniiber, da sich die Druckkammlauffliche dann zwangslaufig genau im Bereich des
Werkzeugauslaufes fiir die Verzahnungsfertigung befande. Hieraus ergidbe sich die Notwendigkeit, den
Druckkamm entweder deutlich axial gegeniiber der Verzahnung zu verschieben, was meist zu
inakzeptabel breiten Zahnrddern fiihrt, oder die Kontaktfliche der Druckkammlagerung radial aus dem
Bereich der Verzahnung zu verschieben. Meist findet die letztgenannte Variante Anwendung, wobei die
Anlaufringlaufflache direkt auf die Stirnseite des Rades geschliffen wird, der Druckkamm, wie in Abb. 3
skizziert, als zusatzliches Element auf die Ritzelwelle geschrumpft wird.

Zahnrad
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=
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Abbildung 3: Montageskizze flr eine Druckkammlagerung

Fir die Gestaltung der Laufflichendimensionen sollten dabei einige Grundiiberlegungen berticksichtigt
werden, die sich in Abhdngigkeit vom Achsabstand des Getriebes a,q,s und dem Fuf3kreisdurchmesser des
Zahnrades d;, ergeben. Damit die Druckkammlauffliche auflerhalb der Verzahnung liegt, muss folgende
Ungleichung erfiillt sein:
1
di.DK>2'a df.Ra )

achs
Um die Ausbildung einer fiir den Tragdruckaufbau ungiinstigen Sichelform des Uberlappungsbereiches

zu verhindern, sollte der Auflendurchmesser der radseitigen Anlaufflaiche d, .,z folgende Ungleichung
erfiillen:

da.AR >2'aachs_di.DK @
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Die Liange der idealen Beriihrlinie und damit die Breite des Kontaktes B¢ pk ergibt sich anhand der
Laufflichenaulendurchmesser von Anlauffliche und Druckkamm d,px sowie dem fiir die Lagerung
gewdhlten Kegelwinkel §p:

da.DK + da.AR -2 Aachs @)

B.. . =
cpx 2-c08(5, )

Hierbei ergeben sich fiir den Konstrukteur kontrdre Anforderungen, denen er bei der Wahl des
Druckkammaufiendurchmessers gerecht werden muss. Einerseits nimmt mit zunehmender Kontaktbreite
die bei konstanter Axiallast den Kontakt belastende Pressung ab, andererseits bedeutet eine breitere
Beriihrflache einen grofleren mittleren Abstand zum Walzkreis und somit eine tendenziell hohere
Verlustleistung. Zudem wachst bei mittels Pressverband gefiigten Druckkimmen mit dem
Auflendurchmesser die fliehkraftbedingte Aufweitung im Betrieb, die den Passfugendruck reduziert. Der
Konstrukteur steht somit vor der Herausforderung, eine Kontaktbreite festzulegen, bei der die
Druckkammwerkstoffe durch die Betriebsbelastungen noch nicht geschadigt werden, das Auftreten
unndtig hoher Reibungsverluste und einer unzuldssig hohen Schwichung der Pressverbindung durch
Fliehkrifte jedoch ausgeschlossen werden kann. Ublicherweise erfolgt diese Auslegung, indem die
mittleren Kegelradien von Anlaufflache ry, ap und Druckkamm 1, px entsprechend Abb. 4 als Radien fiir
Ersatzzylinder 1z ag und rzy; px herangezogen werden.

Abbildung 4: Bestimmung der Ersatzradien zurléjérechnung der Hertz'schen Pressung im
Druckkammkontakt

Fiir die Berechnung der Ersatzradien gilt:

; I 4)
Zyl.AR sin(§DK)
rm.DK (5)

290k = m

Mit Hilfe der Hertz'schen Theorie [Her81, Her82] kann fiir die Berithrung zweier Zylinder die auftretende
Pressung bestimmt werden, hierfiir erfolgt zunachst die Berechnung des reduzierten Radius rpeq:

(©6)

rZyI.AR 'rZyI.DK
rred =
rZyI.AR + I’-ZyI.DK

Fir Zylinder mit gleichem Elastizititsmodul E und gleicher Querkontraktionszahl v ergibt sich in
Abhiéngigkeit von der Kontaktnormalkraft Fy die Hertz'sche Pressung:

o - F.-E @)
" 27 - Treq * Be ok '(1_02)

Die errechneten Werte werden mit empirisch gewonnenen Grenzwerten fiir die in Druckkammlagern
ertraglichen Hertz'schen Pressungen verglichen, um eine zuldssige Kontaktbreite zu bestimmen. Ist der
Druckkammaufien-durchmesser festgelegt, ergibt sich der Innendurchmesser der Anlauffliche d; 5 durch
folgende Ungleichung:

di.AR <2 Qacns — da.DK ®)
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2 Schmierfilmberechnung

Im konvergierenden Spalt zwischen Druckkamm und Anlauffliche soll sich ein hydrodynamischer
Schmierfilm aufbauen, der eine vollstandige Trennung der Kontaktflichen bewirkt, um einen nahezu
verschleifdfreien Betrieb zu ermoglichen. Die Starke des Fluidfilmes ist von einer Vielzahl von Parametern
wie beispielsweise der Betriebssituation (Axiallast, Drehzahl, Schlupfverhaltnis, Umgebungstemperatur),
der Gestaltung der Lagerung (Laufflichengeometrie, Werkstoffeigenschaften, Oberflachen-
beschaffenheit) und dem Schmierstoff selbst (Viskositats-Temperatur-Verhalten, Viskositdts-Druck-
Verhalten) abhingig.

Versuche, den Schmierfilmaufbau im Betrieb zu simulieren, reichen bis in die 80er-Jahre zuriick. Ein
Verfahren, bei dem eine von [DH77] veroffentliche Naherungsgleichung fiir den Schmierfilmaufbau in
Gleitlagern auf den Druckkammkontakt tiibertragen wird, ist in [Lan82] dargestellt. Eine der
umfangreichsten bekannten Arbeiten zur numerischen Beschreibung der Schmierfilmbildung in
Druckkdammen [Lin93] befasst sich mit dem Konzept der Anwendung von Reynolds'schen
Differentialgleichungen auf den Druckkammkontakt. Diesem Konzept folgen auch die derzeitigen
Arbeiten am IMW zur Schmierfilmberechnung im Rahmen des DFG Schwerpunktprogrammes 1551
"Ressourceneffiziente Konstruktionselemente". Wihrend diese Gleichungen bereits relativ lange
erfolgreich fiir Radialgleitlager eingesetzt werden konnen, halt die Abbildung des Druckkammkontaktes
aufgrund des linsenférmigen Kontaktbereiches und der relativ komplexen Geschwindigkeitsverhdltnisse
immer noch einige Herausforderungen bereit.

Die prinzipielle Berechnung der hydrodynamischen Druckverteilung beginnt mit einer Beschreibung der
unverformten Spaltgeometrie als Uberlagerung der Kontaktflichengeometrien transformiert in die
Beriihrebene, welche die Beriihrlinie der idealisierten Kegelflichen und die an dieser Stelle wirksamen
Umfangsgeschwindigkeitsvektoren aufspannen. Die Spaltgeometrie wird mit einem Berechnungsnetz
iiberzogen, fiir das die Vektorfelder der hydrodynamisch wirksamen und der Differenzgeschwindigkeit
zwischen den Kontaktpartnern bestimmt werden. Zusdtzlich werden Skalarfelder fiir die Verteilungen
von Druck, Schmierstoffviskositdit und -dichte angelegt, die mit anhand einer festgelegten
Fingangstemperatur bestimmten Nennwerten initialisiert werden. Da sich beide Schmierstoff-
eigenschaften mit dem vorherrschenden Druck im Kontakt verdndern, werden diese Verteilungen im
Lauf der Berechnungen kontinuierlich angepasst.

Das Herzstiick der Berechnung bildet die Reynolds-Differentialgleichung [Rey86] nach [Lin93], welche
Druckdifferentiale erster und zweiter Ordnung hinsichtlich der Koordinatenrichtungen x und y

beinhaltet:
o o], o[ a]_, (2
ax{ n 6X}+8y{ n ay} 2 (6X(phu)

5 ©)
+ EY (phv)

Die Koordinatenachsen wurden so gewdhlt, dass die y-Achse entlang der Beriihrlinie weist, die x-Achse ist
senkrecht zu dieser ebenfalls in der Beriihrebene angeordnet. Da die Differentiale der Reynoldsgleichung
nicht direkt numerisch 16sbar sind, werden diese in Differenzengleichungen tiberfiihrt, die sich nach dem
ortlichen Druck an den Knotenpunkten des Berechnungsgitters in Abhdngigkeit von den Driicken an den

umgebenden Knoten auflosen lassen. Das Losungsvorgehen zur Bestimmung der Druckverteilung ist in
Abb. § dargestellt.

Reynoldslosung

. = Nein ]
| — Nein— 3
Nein
— } ' L
| Verteil . Minimal
e s J Bestimmung . ert_eluung Verteilung . Tragkraft |n|ma-e Dokumentation
Initialisierung R Viskositat und X ; Spaltweite X
< | Druckverteilung Dichte Deformation . bestimmen f—— Ergebnis
.4 3 j\ T A
) . N
/
Viskositat . /Tragkraft§~ Nein
onvergiert? 1 W
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Abbildung 5: Prinzipielles Vorgehen zur Schmierfilmberechnung in Druckkammlagern
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Ausgehend von einer Anfangsdruckverteilung und einer angenommenen minimalen Spaltweite wird der
aus der Reynoldsgleichung abgeleitete Differenzenausdruck in mehreren Iterationszyklen immer wieder
auf die sich ergebende Druckverteilung angewendet, bis die Verdnderung der Druckverteilung
ausreichend klein ist, um das Abbruchkriterium zu erfiillen. Anschlieflend erfolgt eine Anpassung der
Schmierstoffeigenschaften an die Druckverteilung. Ist auch deren Anderung ausreichend gering, wird in
einem dufleren Iterationszyklus die elastische Deformation der Laufflichen infolge des
Schmierfilmdruckes berechnet. Da die Deformation die Spaltweitenverteilung verandert und diese gemaf;
Gl. (9) Riickwirkungen auf die Druckverteilung hat, muss eine erneute Iteration erfolgen, bis auch die
Anderung der Deformation ausreichend abgeklungen ist.

Zur Bestimmung der druckabhédngigen Deformation wird ein Ansatz nach Boussinesq [Bou85] verwendet,
bei dem eine Einzelkraft F; auf eine elastische Halbraumoberfliche wirkt (siehe Abb. 6).

Abbildung 6: Einzelkraft auf elastischen Halbraum nach Boussinesq — Abb. nach [BG02]

Fiir die Deformation in Kontaktnormalenrichtung us; durch eine Einzelkraft im Koordinatenursprung
gilt an der Stelle (x4, X2, X3):

(10)

F X,
u3,Fi(X1'X2’X3):m' %"'2(1_‘/)

v bezeichnet hierbei die Querkontraktionszahl, G den Schubmodul. Fiir die Simulation ist lediglich die
Deformation an der Oberflache von Bedeutung (x3 = 0), weshalb sich GI. (10) wie folgt vereinfacht:

F-0-v) an
27-G X%+ %,

Us g (le Xz):

Die Einzelkraft F; am Gitterpunkt i ergibt sich als Produkt vom 6rtlichen Druck und dem Gitterabstand in
beiden Koordinatenrichtungen. Durch Uberlagerung der "Einzelkraftdeformationen" aller Gitterpunkte
ergibt sich die Deformation infolge der Druckverteilung, welche der anfdnglich berechneten
unverformten Spaltgeometrie iberlagert wird.

Waurde die Druckverteilung fiir die vorgegebene minimale Spaltweite erfolgreich bestimmt, ergibt sich als
deren Flachenintegral die Tragkraft des Kontaktes. Stimmen Tragkraft und Axiallast iberein, wurde somit
die dem Lastfall entsprechende Druckverteilung fiir das zu berechnende Druckkammlager bestimmt.
Kommt es zu Abweichungen, muss ein weiterer Iterationszyklus mit einer angepassten vorgegebenen
minimalen Spaltweite gestartet werden.

Mit diesem Berechnungsalgorithmus kann, wie exemplarisch in Abb. 7 dargestellt, die Druckverteilung
im Kontakt und die Form der deformierten Spaltgeometrie fiir eine spezifische Lastsituation bestimmt
werden. Vergleicht man beispielsweise im Langsschnitt (Abb. 7 links) den Verlauf der deformierten
Spaltweite (dicke blaue Linie) mit der unverformten Kontaktgeometrie (diinne blaue Linie), so ist
erkennbar, dass sich eine Abflachung der Geometrie im Bereich des hochsten Druckes ergibt, aus der eine
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Verschiebung der Position der minimalen Spaltweite nach hinten resultiert, wie dies auch von
Radialgleitlagern bekannt ist. Im Querschnitt (Abb. 7 rechts) ist erkennbar, dass sich infolge der
elastischen Deformation die geringsten Spaltweiten im Randbereich der Lauflichen ergeben, diese
Beobachtung korrespondiert mit dem aus der Praxis bekannten Effekt des Kantentragens.

Langsschnitt Verteilung Querschnitt
OO e e e e e e mte e ieeeam e mrm e e e e

B — crrechnete Spaltweite ;

unverformte Kontakigeometrie

——

o
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)
Spaltweite in pm und Druck in MPa
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Abbildung 7: Errechnete Druckverteilung und Spaltweite: Als Ubersicht (Mitte), als Langsschnitt (links)
und im Querschnitt (rechts)

Durch gezielte Parametervariationen lassen sich Kennfelder, beispielsweise fiir die Schmierspaltweite, in
Abhingigkeit von Axiallast und Drehzahl errechnen. Da davon auszugehen ist, dass eine grofiere
hydrodynamische Spaltweite eine verldsslichere Trennung der Kontaktpartner bewirkt, kann der
Simulationsalgorithmus als ein Werkzeug verwendet werden, mit dem sich unterschiedliche
Laufflichengeometrien hinsichtlich ihrer Eignung beurteilen lassen, frithzeitig, also bereits bei niedrigen
Drehzahlen, einen ausreichend starken Schmierfilm aufzubauen.

3 Aktuelle Untersuchungen

Als Beispiel fiir die Anwendung solcher Berechnungen seien der Laufflichengeometrieparameter
"Kegelwinkel" und der sich aus der Getriebegestaltung ableitende Parameter "mittlerer Schlupf" naher
betrachtet. In Modellrechnungen wurden fiir eine Referenzlaufflichengeometrie anhand von sechs
Axiallaststufen zwischen 2 kN und 30 kN mit jeweils 35 Drehzahlstufen ein Spaltweitenkennfeld
bestimmt. Die Referenzgeometrie orientiert sich an auf dem Zweischeibendruckkammpriifstand [Tho09]
des IMW untersuchbaren Priiflingsgeometrien. Bei einem Achsabstand von 205 mm und einem mittleren
Laufflaichenradius von 102,5 mm fiir Anlaufring und Druckkamm wurde eine Kontaktbreite von 15 mm
und ein Kegelwinkel von 0,75 ° modelliert. In der Modellrechnung wurde zunédchst von einem mittleren
Schlupf von 10 % ausgegangen. In folgenden Simulationsrechnungen wurde der Kegelwinkel auf 1,00 °
gesteigert und auf 0,50° gesenkt, der Schlupf wurde auf 20 % gesteigert. In Abb. 8 lassen sich die
Auswirkungen auf die Spaltweite erkennen - sowohl die Steigerung des Kegelwinkels als auch die
Anhebung des Schlupfes haben hiernach einen negativen Einfluss auf die zu erwartende Spaltweite.

Zur Verifikation dieser Simulationsergebnisse wurde der Druckkammpriifstand durch eine in [Hef313]
beschriebene Vorrichtung zur Messung des Kontaktwiderstandes erganzt. Hierfiir wurde die Druckwelle
des Priifstands elektrisch gegeniiber den {iibrigen Priifstandskomponenten isoliert und mit einem
Gleichspannungspotential gegeniiber der Priifstandsmasse beaufschlagt. Werden die Priiflinge durch
einen vollentwickelten hydrodynamischen Schmierfilm getrennt, bleibt dieses Potential aufgrund der
geringen elektrischen Leitfihigkeit des Schmiermittels bestehen. Erst wenn der Ubergangswiderstand
infolge von Festkorperberithrungen zusammenbricht, kommt es zum Potentialausgleich. Anhand des
gemessenen elektrischen Widerstandes zwischen den Priiflingen kann eine Klassierung in die
Kontaktzustdnde "berithrend" und "abgehoben" erfolgen, diese Kontaktiiberwachung erfolgt mit einer
Frequenz von 2 kHz. In Kalibrierversuchen konnte beobachtet werden, dass das Abheben des Kontaktes
nicht schlagartig bei einer Grenzdrehzahl erfolgt, sondern vielmehr mit steigender Drehzahl der Anteil
der als "abgehoben" zu wertenden Messpunkte kontinuierlich zunimmt. Um diesen Umstand im
Experiment beschreiben zu kénnen, wurde der Kontaktkoeffizient c* eingefiihrt, der sich als Quotient aus
der Anzahl der als "beriithrend" eingestuften Messpunkte einer Laststufe bezogen auf deren Gesamtanzahl
der Messpunkte ergibt.

FACULTY 3 8



... Spaltweitenkennfeld Axidlast &N
bei Kegelwitiket 0,75°.und 10% Schlupf

Drehea 427 Uirin
—— Kegelwinkel 0.757, 10% Schlupf];
| == = Kegelwinkel 0.75°, 20% Schlupf ;

——— Kegelwinkel 0.507, 10% Schlupf];
‘ Kegelwinkel 0.50°, 20% Schlupf];
L RN T i~ ] —— Kegelwinkel 1.00°, 10% Schlupf |
e N Kegelwinkel 1.00°, 20% Schlupf}

Spetwete [

Abbildung 8: Spaltweitenkennfeld: Fur Referenzgeometrie bei 10% mittlerem Schlupf (links),
Vergleichslinien bei gleicher Axiallast (rechts oben), Vergleichslinien bei gleicher Drehzahl (rechts unten)
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Fir die experimentelle Absicherung der vorab beschriebenen Simulationsergebnisse wurden Priiflinge
mit entsprechenden Laufflichengeometrien gefertigt und auf dem Priifstand untersucht. Dabei wurden
fiir jede der 15 Axiallaststufen 35 Drehzahlstufen angefahren und der Kontaktzustand anhand des
Kontaktkoeffizienten beurteilt. Um eine klar detektierbare und einfach zu vergleichende Kenngrofe fiir
die verschiedenen Priiflingsgeometrien zu erhalten, sind in Abb. 9 jeweils die Drehzahlen vermerkt, bei
denen fiir eine vergleichbare Axiallast ein Kontaktkoeffizient von 50 % erreicht wurde. Die sich
ergebenden Linien stellen quasi eine Grenze zwischen Vollschmierung und Mischreibungsgebiet dar -
dieser Interpretation folgend, gilt derjenige Versuch am erfolgreichsten, bei dem dieser Grenzwert bei
niedrigsten Drehzahlen erreicht wird.

Kontaktkoeffizient ¢ = 50%
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Abbildung 9: Ubergang Vollschmierung-Mischreibung: experimentell ermittelte Ubergangsdrehzahlen
(c* =50 %) fur unterschiedliche Druckkammgestaltungen und Schlupfverhaltnisse
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Es ist deutlich erkennbar, dass sich, iibereinstimmend mit den Simulationsrechungen, der flache
Kegelwinkel von 0,5 © bei niedrigem mittlerem Schlupf (10 %) hinsichtlich eines mdoglichst frithzeitigen
Erreichens der Vollschmierung am giinstigsten verhilt. Des Weiteren konnte durch eine Wiederholung
der Untersuchungen mit den bereits vorbelasteten Priiflingen ebenfalls eine Verbesserung des
Ubergangsverhaltens fiir alle Versuchskombinationen beobachtet werden, was auf eine Einglittung der
Laufflichen wéhrend des ersten Versuchslaufs zuriickgefiihrt wird. An der Reihenfolge hinsichtlich der
Eignung der Priiflinge ergaben sich auch beim zweiten Durchlauf keine Anderungen, sodass von einer
guten Ubereinstimmung von Simulation und Experiment in diesem Versuchsfeld ausgegangen werden
kann.

Einige experimentelle Untersuchungen mit anderen Laufflichengeometrievariationen (Bombierungen
und Kantenverrundungen) offenbarten bisher allerdings Abweichungen zwischen dem geméafl der
Simulation erwarteten und dem gemessenen Ubergangsverhalten. Fiir diese Geometrievarianten wurden
in der Simulation in gleichartigen Lastsituationen groflere Spaltweiten errechnet, als fiir die ebenen
Referenzflachen, in Stichprobenversuchen verliefen diese Geometrien jedoch erst bei hoheren
Drehzahlen den Mischreibungsbereich als die ebenen Referenzpriiflinge. Die Auswirkungen der
Kantengeometrie auf den Fiillungsgrad des Spaltes durch den Schmierstoff soll deshalb in einem
erweiterten Berechnungsmodell beriicksichtigt werden.

4 Schlussbemerkung

Trotz der zu Beginn des Artikels aufgezeigten vielfdltigen Anwendungsperspektiven fehlen bisher
vollstdndige allgemein verfiigbare Auslegungsgrundlagen fiir Druckkammlagerungen. Ziel der
Forschungstatigkeiten am IMW ist es, diesem Mangel entgegenzutreten. In diesem Artikel werden
bewidhrte Auslegungshinweise fiir die geometrische Dimensionierung von Druckkimmen in
Abhidngigkeit von Getriebeparametern gegeben, die gemeinsam mit den bereits in [DMO3]
veroffentlichen Hinweisen zur Gestaltung der Welle-Nabe-Verbindung bei der Gestaltung von
Druckkammlagerungen helfen sollen. Zudem wird die Maoglichkeit zur Simulation des
hydrodynamischen Verhaltens von Druckkammlagerungen skizziert. Anhand experimenteller
Untersuchungen konnte die prinzipielle Anwendbarkeit der Simulation als Auslegungshilfsmittel
aufgezeigt werden, zugleich wurden jedoch Grenzen der bisherigen Berechnungsmodelle deutlich. Diese
sollen Ansporn fiir weitere Verbesserungen der Modellbildung, beispielsweise durch die Beriicksichtigung
von Spaltfiillungsgraden, Festkorperkontakten und Temperatureinfliissen sein, damit zukiinftig das
Maschinenelement Druckkamm sein Potential in einer Vielzahl neuer Anwendungen entfalten kann.
Weitere Schritte auf dem Weg zu diesem Ziel sind die Betrachtung der maschinendynamischen
Auswirkungen des Druckkamms auf das Gesamtsystem Getriebe, was als ein Schwerpunkt fiir kiinftige
Arbeiten im Bereich der Druckkammforschung an der TU Clausthal vorgesehen ist.
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