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Vorwort

In den Jahren 1979/80 wurde ich seitens meiner Mitarbeiter angeregt, ihnen doch eine Zusammenstellung der fur
die Berechnung von Hebezeugen in der Praxis am héufigsten vorkommenden Berechnungsschritte und Formeln
zusammenzustellen. Damals habe ich auch die kerntechnischen Belange beziiglich der Auslegungsdrehmomente
bei den Hub- und Fahrwerken unter Berlicksichtigung der Schwingbeiwerte, wie sie beispielsweisein der KTA
3902 gefordert werden, beriicksichtigt.

Die Erfahrung zeigte zwischenzeitlich, dass der rechnerische Aufwand, auch mit Programmen im PC, fir kleine-
re Getriebe und Triebwerke zu aufwendig und mit zu hohen Kosten verbunden ist. Deswegen entschlossich
mich, in der vorliegenden Ausarbeitung die Auslegungsdrehmomente nach alter, konservativer Berechnung vor-
zunehmen. Hierbei befinde ich mich auf derselben Linie, wie die Gesellschaft fur Strahlen- und Umweltfor-
schung, Miinchen, fur die,,Anforderungen an die Auslegungen und Prifungen von Hebezeugen in der Schacht-
anlage Asse zur Handhabung radioaktiver Stoffe vom Januar 1988, die mit Verfligung vom 11. August 1988
vom Oberbergamt Clausthal-Zellerfeld bergamtlich eingefiihrt wurde.

Auf Grund der Erfahrung mit der 1979/80 ausgefuhrten Zusammenstellung habe ich davon abgesehen, die ver-
wendeten Formelzeichen und deren Dimensionen voranzustellen bzw. anzuhdngen. Um ein Nachschlagen zu
vermeiden, sind diese Angaben jewells bei den Formeln mit aufgefihrt. Es werden damit auch Missverstdndnis-
se bei unterschiedlichen Dimensionsangaben vermieden.

Im Anhang A wurden Tabellen zusammengestellt, die die Berechnung von Schrauben erleichtern sollen. Gleich-
zeitig ist im Anhang B eine vereinfachte Berechnung einiger Beispiele in der VDI 2230 aufgezeigt. Schlieflich
istim Anhang C eine Musterberechnung mit den wesentlichsten Berechnungsschritten, einschliefdlich Bremswe-
ge und Nachléufe von Motoren, aufgefuhrt.

Zum besseren Versténdnis fir die Flanschberechnung wurden im Text die Momentenberechnung durchgefiihrt,
wobel gleichzeitig auf eine genauere Berechnung unter Berticksichtigung der plastischen Verformung beim
,»Drehpunkt“ hingewiesen wurde.

Auf die Ausfiihrung tiber die Berechnung von Drehwerken, Kréfte bel Kugeldrehverbindungen und deren
Schrauben habe ich bewusst verzichtet, da dieses Gebiet einmal sehr komplex ist und spezielle Erfahrungen des
Berechners voraussetzt. Dasselbe gilt fur Einziehwerke.

Ebenso bin ich auf die verschiedenartigen Hebezeuge nicht eingegangen. Hiertiber gibt es gute und vielfétige
Literaturen, so dass es nur auf ein Wiederholen und Abschreiben gekommen wére.

Von mir wurden verschiedene Veréffentlichungen zitiert. Einigen Autoren dieser Aufsétze dankeich fur die Ge-
nehmigung, ihre Abbildungen tibernehmen zu kdnnen.

Ferner méchte ich fr die grof3ziigige Unterstiitzungen bei den Schraubenversuchen zur Bestétigung meiner
Theorie beziiglich der Berechnung der Einschraubtiefe der Firma Fuchs, Schraubenwerke GmbH, Siegen, Herrn
Dipl.-Ing. R. Schlegel und seinen Mitarbeitern, fir die Beistellung aller fir die Versuche benétigten Gewinde-
bolzen und Drehen der Muttern, sowie Durchfiihrung aller Versuche danken. Des weiteren gilt mein Dank den
John Deere-Werken, Mannheim, fir die Graugussstange (GG), der Firma Gesellschaft fir Nuklear-Behélter, Es-
sen, fur die fertig gedrehten Versuchsmuttern aus Sphéroguss (GGG), der Firma Gunzler Aluminium GmbH,
Ostfildern, fur die Knetaluminiumstange, der Firma KS Aluminium-Technologie AG, Neckarsulm fur 4 ver-
schiedene Alu-Gussstangen und der Firma PAN-Metallgesellschaft, Baumgértner GmbH & Co. KG, Mannheim,
fur 4 verschiedene Bronzestangen. Gleichzeitig danke ich Herrn Prof. Dr.-Ing. W. Schwarz der Universitat-GH-
Siegen fir seine wissenschaftliche Unterstiitzung.

AbschlieRend mdchte ich Herrn Dr.-Ing. K.-J. Pittner fir die begleitende Beratung und kritische Durchsicht dan-
ken.

Laudenbach, am 23. August 1998
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1 Allgemeines

Diese , Triebwerke und Verbindungsteile* soll eine Ubersicht der aus der Erfahrung her bekannten und vorwi-
gend angewendeten Formeln sein, also aus der Praxis fir die Praxis. Bei der Berechnung der Drehmomente fiir
die Antriebe wird die alte Methode mit den Motordaten aufgefiihrt. Diein den ,, Berechnungsgrundsétze fur
Triebwerke in Hebezeugen “, Beuth Verlag Berlin, Kdln, 1982, aufgefihrte Berechnung mit den Schwingbei-
werten, wie sie auch in der KTA 3902 gefordert werden, wird hier nicht behandelt, weil bei kleineren Triebwer-
ken erfahrungsgemal? der Aufwand in keinem Verhaltnis zu den Ergebnissen steht. Desgleichen wird nicht auf
die handel siiblichen Kupplungen und Serienbauteil e eingegangen.

11 Beachtung der Normen

Am 5. Juli 1970 wurde das " Gesetz (iber Einheiten im Mef3wesen" rechtskréftig. Dieses bezieht sich auf das
International e Einheitssystem und wurde flr den allgemeinen Gebrauch in der DIN 1301 zusammengefaldt. Es
wird in dieser Norm darauf hingewiesen, dal3 in der internationalen 1SO/R 1000 die Vorsédtze vor Maleinheiten
eingeschrankt werden. So ist es geméal Abschnitt 3 der DIN 1301 nicht zul&ssig, fur 1000 kg den Ausdruck 1 Mg
zu nehmen, wohingegen die alte Bezeichnung 1 t (Tonne) zugelassen ist.

In Korrespondenz mit der DIN 1301 wurden weitere Normen herausgegeben. So regelt die DIN 15021 eindeutig,
dai3 die Tragfahigkeit oder auch Traglast ausschliefdich in t angegeben werden. Nur bei kleineren Traglasten
unter 1t, wie bel kleineren E- oder Kettenziigen, kann auch die Tragfahigkeit in kg angegeben werden. Folglich
ist esnicht gestattet, dal die Tragfahigkeit in MN, kN oder N angegeben werden.

12 Aufbau einer Berechnung

Eine Berechnung, ob fiir den Maschinenbau oder fir den Stahlbau, muf3 so aufgegliedert sein, dal3 sie fiir den
Prifer leicht nachvollziehbar ist. Eine Voraussetzung dafir ist, daf3 die verwendeten Literaturangaben aufgelistet
sind und auf diese im Berechnungstext hingewiesen wird. Ferner sollten die wichtigsten Regelwerke, die bei der
Berechnung herangezogen werden, aufgefiihrt sein.

Damit eine Ubersicht (iber die zulssigen Spannungen der verwendeten Werkstoffe vorliegt, sollte eine entspre-
chende Aussage vor der eigentlichen Berechnung gemacht werden.

Von allen Zukaufteilen, wie Motoren, Kupplungen, Bremsen und Getrieben, usw., sind im Anhang der Berech-
nung nicht nur die Datenblatter mit den Leistungen, sondern auch die entsprechenden Mal3blétter beizuheften. Es
sollte ausgeschlossen sein, dald der Priifer, gleich ob beim Auftraggeber im Rahmen der Qualitétssicherung oder
der prufende Sachverstandige, sich die zu prifenden Unterlagen erst besorgen oder nachfordern muf3.

Derjenige, bzw. digjenigen, die die Berechnung gemacht haben, sollten am Ende ihrer Berechnung diese mit der
Unterschrift und mit dem Datum versehen. Dieses kann allenfalls dann entfallen, wenn die Berechnung auf Pa-
pier mit dem Namen des Berechners gemacht wurde, also nicht auf allgemeinen Firmenbogen und das Datum
der Fertigstellung entweder am Ende oder auf dem Deckblatt vorhanden ist.

13 Werkstoffe

Bel der Auswahl der Werkstoffe ist darauf zu achten, dassin einigen Vorschriften, wie z. B. in den KTA-Regel-
werken, einige Werkstoffe nicht zugelassen sind, wie zum Teil Grauguss (GG). Ferner miissen bel kerntechni-
schen Anlagen diein den KTA-Regelwerken vorhandenen Werkstoffblétter beriicksichtigt werden.

Im Anhang A sind in Tabellen die wesentlichsten, bzw. gebréauchlichsten Werkstoffe aufgelistet. Neben den
Werkstoffkennwerten nach DIN sind zusétzlich fur die Schraubenberechnung die Werte fir die zuldssige Fl&
chenpressung unter dem Schraubenkopf, bzw. Mutter und die Scherspannungsfaktoren aufgefihrt, soweit diese
Werte bekannt sind.
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2 Fahrwerk
21 Lauf- und Fuhrungsréder
211 Ermittlung des Durchmessers

Bei der Berechnung des Laufrades gemal3 DIN 15070, kann der Raddurchmesser unter Berticksichtigung der in
der DIN aufgefiihrten Beiwerte wie folgt berechnet werden:
R = Raddruck [N]

Aus Tabelle 2 fur zul&ssige Pressung Rad/Schiene:
Pzu = 5,6 N/mn2 bei o =590 N/mm?
Pzu = 7,0 N/mm?2 bei o = 690 N/mm2 flir Schiene
Pzu = 7,0 N/mm2 bei o5 =740 N/mm?2 fiir Rad.

Aus Tabelle 3b: Beiwert ¢, in Abhéngigkeit der Drehzahl.
Aus Tabelle 4: Beiwert ¢z in Abhangigkeit der Betriebsdauer
Aus Tabelle 5: k-2r = nutzbare Schienenkopfbreite. [mm]

Der Laufraddurchmesser errechnet sich nunmehr wie folgt:
Dr = R/(pau* ¢2* c5* (k-2r)). [mm]

Wenn es die raumlichen Umsténde zulassen, sollte der nachstgrofiere Normdurchmesser gewahlit werden. Sollte
jedoch der Durchmesser kleiner sein missen, ist anhand der zu erwartenden Uberrollungen zu kontrollieren, ob
die zul&ssige Hertzsche Pressung nicht tberschritten wird.

212 Kontrolle der Pressung Rad/Schiene
2121 Zylindrisches Rad auf gerader Schiene

i
T T T T | = Pstribeck
-+

Dy

v

Bild 2.1: Stribecksche Flachenpressung eines Laufrades
Psriveck = RI(Drt+b); b = tragende Breite, Schienen b = (k-2r)

Bei der linearen Beriihrung errechnet sich die Stribecksche Pressung wie folgt:

K = R/(Dg* (k-2r)) [N/mm2]
Die Hertzsche Pressung betréagt damit
py = 271*K Y2 [N/mm?]

Fur ferritische Stéhle ist die Brinellhérte HB anhand der Zugfestigkeit des Werkstoffes der DIN 50150 zu ent-
nehmen. (Uberschlagig ist HB ~ 6g/3,38).

Bei einer maximalen Uberrollungszahl von N < 5* 10* kann statisch mit einer zul&ssigen Hertzschen Pressung
von

PHzu1 ~ 1,8*cp ~ 6*HB [N/mm?]
gerechnet werden.

Diese maximale Uberrollungszahl muR bei groReren Montagel asten auf N < 5000 reduziert werden, wenn an-
schlief3end bel geringeren Betriebsbel astungen die Dauerwél zfestigkeit erreicht werden soll.
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Bild 2.2; Kontaktgeometrie eines zylindrischen Laufrades auf einer ebenen Schiene

Dadie Dauerwé zfestigkeit in Abhangigkeit der Uberrollungszahl unterschiedlich ist, wie z. B. bei
St 42 mit N ~ 2*10° Uberrollungen und bei
Nitrierstahl mit N ~ 1,5*10" Uberrollungen
wird hier die Dauerwal zfestigkeit vereinfacht bei einer Uberrollungszahl von N > 2* 10° eingesetzt.
Hier betragt die zul 8ssige Hertzsche Pressung
Przu 1~ 0,90 ~ 3*HB [N/mm?]

In Tabelle 2.1 sind die zulassigen Werte von der statischen Uber die Zeit- bis zur Dauerwal zfestigkeit aufgelistet,
wobel Prz 1 = X*HB [N/mm?] ist:

Uberrollungen N = *10°

05/06[07(08[09]10]15]20[30[40(50|60|70]80]90] 10| 15| 20

6,00 5,80 5,60|5,45|5,35|515[4,85[4,60|4,40]|4,00]|3,85|3,70|3,65|355(345|340] 3,15] 3,00

Przu ® X*HB

Tabelle 2.1: Hertzsche Pressung bei linearer Beriihrung

Fiir die Ermittlung der zul&ssigen Uberrollungen sollte die nachst kleinere Uberrollungszahl an Hand des Mullti-
plikators.

X = pu/HB.
gewahlt werden

Diese Berechnung gilt auch fir gehértete Schienen und Laufrader, wobei gemai3 Abschnitt 2.1.3 auf die Min-
desttiefe der Hérte zu achten ist.

2122 Balliges Rad auf gerader Schiene
Bel der punktférmigen Bertihrung errechnet sich mit den Werten fur
Ballungsdurchmesser Dg = 15*Dg [mm]
Ersatzkugel durchmesser D = 3*Dgr [mm]
die Stribecksche Pressung wie folgt:
K = RID2 [N/mm?]

Bei anderen Ballungsdurchmessern muR3 der Ersatzkugeldurchmesser gemal3 [ 1] gesondert errechnet werden,
sollte jedoch nicht wesentlich gréRer als 15* Dg sein, weil sonst ein Ubergang von balliger zur linearen Beriih-
rung entsteht und die hier angefiihrten Formeln nicht mehr guiltig sind.
Damit wird die Hertzsche Pressung

py = 2176* K3 [N/mm?]
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Bild 2.3: Kontaktgeometrie verschiedener Systeme

Dieim vorherigen Abschnitt 2.1.2.1 in Tabelle 2.1 genannten zul 8ssigen Hertzschen Pressungen erhthen sich
wegen der balligen Laufréder und den damit verbundenen drei dimensionalen Spannungen auf
Przu 2 = 1, 7% Przui 1 [N/mm?]

Fir die Ermittlung der Uberrollungen betragt der Multiplikator
X =pul(1,7*HB).

Diese Berechnung gilt auch fir gehértete Schienen und Laufréder, wobel gemal3 Abschnitt 2.1.3 auf die Min-
desttiefe der Hérte zu achten ist.

2.1.3 Mindesttiefe der Harte

Tim

Bild 2.4: Spannungen im rollenden Rad, Paarung L aufrad/Schiene

Wieim Bild 2.4 ersichtlich, liegt der maximale Spannungpunkt nicht an der Bertihrungsflache, sondern inner-
halb des Laufrades. Aus diesem Grunde ist es erforderlich, die Mindesttiefe der Harte zu ermitteln, da sonst die
Laufflache abzuplatzen droht. Dieses gilt sowohl fiir die Paarung zylindrisches Rad/gerade Schiene als auch fir
balliges Rad/gerade Schiene.
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2131 Zylindrisches Rad / gerade Schiene:
Aus den Abhandlungen in [5] ergibt sich die Mindesttiefe der Harte zu

ty =0,78*a, [mm]
wabei sich

a = \[4* (1-1®)* R* Dg/(n* E* B)] [mm]
Hierin bedeuten

a halbe Lange der Kontaktflache [mm]

s} Querdehnungszahl 0,3 fir Metalle [mm]

Dr  Duchmesser der zylindrischen Rolle [mm]

R Raddruck [N]

E Ersatz-Elastizitdtsmodul des Systems Rad/Schiene [N/mm?]

B effektive Wal zbreite der zylidrischen Rolle. [mm]
Der Ersatz-Elastizitétsmodul errechnet sich zu

E=2* ER* ES / (ER+E5), [N/mm]
waobei

Er = Elastizitdtsmodul des Laufrades [N/mm?]

Es = Elastizitdtsmodul der Schiene [N/mm?]
Fur die verschiedenen Werkstoffe kdnnen die E-Werte aus den Tabellen im Anhang A entnommen werden.
2132 Balliges Rad / gerade Schiene
Aus den Abhandlungen in [5] ergibt sich die Mindesttiefe der Harte zu

ty = 0,47*r, [mm]
Der Radiusr der kreisférmigen Kontaktflache im System Ersatzkugel / ebene Schiene betragt

r = 3[3*(1-12)* R* D/(4* E)] = 0,0148*>V(R*D) [mm]
Hierin bedeuten zusétzlich zu den obigen Angaben

r Radius der Kontaktflache der Ersatzkugel [mm]

D Durchmesser der Ersatzkugel [mm]

2.1.4 Fahrwiderstand

Fir den Reibbeiwert wird allgemein der Wert 1= 0,002 eingesetzt. Diesen Wert kann man aus Erfahrung jedoch
nur dann ansetzen, wenn das Fahrwerk sténdig in Betrieb ist, also die Fettschmierung durchgewalkt ist. Bei viel
stehenden oder selten benutzen Fahrwerken ist der Anteil fur Walkarbeit grof3er und sollte deswegen mit

K = 0,003 angenommen werden.

Rollrichtung

Bild 2.5: Rollende Reibung eines Laufrades

Bei der rollenden Reibung unterscheidet man auch zwischen ungehérteten und gehérteten Rad/Schiene-
Kombina-tionen. Wenn beide Teile ungehértet sind, ist f = 0,5 mm und bei gehérteten Teilen kann f = 0,3 mm
eingesetzt werden.

Der Fahrwiderstand betrégt unter Beriicksichtigung der rollenden und der Wélzlagerreibung fir ein Laufrad mit
den Werten

G = Gesamtgewicht [kg]

R = Raddruck [N]
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Dr = Laufraddurchmesser [mm]
d = mittlere Walzkreis [mm]
M = 0,003 Reibbeiwert
f = 0,5 mm, Koeffizient der rollenden Reibung
mit dem Raddruckes
W = 2R/Dg* (u* d/2+f) [N]
Bei einer Spurkranz- oder Spurrollenfiihrung, erhéht sich der Fahrwiderstand um ~ 20 %.

Fur den Gesamtfahrwiderstand sind entweder die einzelnen Fahrwiderstande zu addieren oder aus dem Ge-
samtgewicht G der Gesamtfahrwiderstand mit

W = 2G*g/Dr* (u* d/2+f)* 1,2 [N]
zu errechnen.
2.2 Motorleistung
Q Fall 1

Bei kleineren Massen und kleinen Geschwindigkeiten wird nur die Beharrungsleistung ermittelt, weil fir die Be-
schleunigung ein Uberschiissiges Drehmoment aus dem Anlauf- bzw. Kippmoment zur Verfligung steht. Esist
jedoch darauf zu achten, dal3 bei einigen Motoren ein Sattelmoment vorhanden ist. Bei solchen Motoren darf das
Verhdtnis Sattelmoment/Nennmoment nicht zu klein sein und sollte den Wert von

Tsa/ Tnenn= 1,5 nicht unterschreiten.

2 Fall 2

Bel groReren Massen und allen Geschwindigkeiten wird zur Beharrungsleistung auch die Beschleungungslei-
stung ermittelt. Beide L eistungen werden dann addiert und erfahrungsgemand mit einem kleineren Kippmoments-
faktor dividiert.

221 Beharrungsleistung
Zur Ermittlung der Beharrungsleistung setzt man erfahrungsgemal als Wirkungsgrad n = 0,8 ein, es sei denn,
man kennt die Wirkungsgrade genauer.

Die Beharrungsleistung errechnet sich zu

P, = Wrvin (W]
wobei dann vin m/sec einzusetzten wére. Fur die Umrechnung in kW und v in m/min wird dann

P, = Wxv/(1000* 60* ) (kW]
Hierin sind:

W = Fahrwiderstand[N]
v = Fahrgeschwindigkeit [m/min]
n = Gesamtwirkungsgrad des Antriebes [--]

222 Beschleunigungsleistung

Man unterscheidet bei den Beschleunigungen zwischen 3 Bereichen
dem Bereich ,,weich* bisa < 0,15 m/sec?,
dem Bereich ,,normal“ von a = 0,15 bis 0,45 m/sec?,

dem Bereich ,,hart mit a > 0,45 m/sec2.

Bel der ersten Leistungsermittiung nimmt man vorwiegend einen Wert im Bereich ,,normal“ mit
a~0,3m/sec?an

Die rotierenden Massen werden mittels des Faktors 3 berticksichtigt. Erfahrungsgemal’ kann man 3 = 1,05 set-
zen. Das wirde einen Zuschlag von 5 % bedeuten.

Die Beschleunigungsleistung errechnet sich nun zu

P, = G*a*v* 3/(1000* 60* 1) [kwW]
Hierin sind:

G =zu verfahrendes Gesamtgewicht [kq]

a = angenommene Beschleunigung [m/sec?]

B = Faktor fir rotierende Massen. [-]
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223 Gesamtleistung

@ Fall 1

In diesem Fall ist die Gesamtleistung gleich der Beharrungsleistung. Esist der Motor auszuwahlen, der mit sei-
ner Nennleistung dicht Uber dieser errechneten Leistung liegt. Dabei ist wegen eventueller Getriebelibersetzung
auch auf die Motornenndrehzahl n; zu achten

2 Fall 2
Die Ermittlung der Gesamtleistung erfolgt mit der Formel, wie vorstehend erwahnt
P=(P,+P,)/1,8 (kW]

wobel 1,8 der aus der erfahrungsgemal3e angenommene Kippmomentsfaktor ist.

224 Ermittlung der Momente

Fir die weitere Berechnung sind die Motordaten erforderlich, die aus den Motorlisten enthommen werden kén-
nen. Teilweise werden die Motornennmomente angegeben. Wenn dieses nicht der Fall ist, errechnet sich das
Motornennmoment zu

Tn = PI(2*7t*n) [Nm]
wobei dann P in W und nin 1/sec einzusetzen wére. In der Praxis wird jedoch das Drehmoment mit

Tn = P*1000* 60/(2* n* n) = 9550* P/n. [Nm]
errechnet. Hierin sind

P = Motorleistung (kW]

n = Motornenndrehzahl. [/min]
Weiter sind die Faktoren fir das

Anlaufmoment Ka =Ta/Tn [--]

Kippmoment Kk = Tu/Tn [--]

Sattelmoment Ks=TdTy [--]

zu berticksichtigen, wobei sicher gestellt sein mul3, dal? das Sattelmoment grof3er ist, als das dem Motor abgefor-
derte Drehmoment.

Bezlglich des Anlauf- und Kippmomentes ist fir die Berechnung der nachfolgenden Maschinenelemte, wie
Wellen, Pal¥federn und Getriebe folgendes zu beachten:

D Ungeregelte Motoren
Das Auslegungsdrehmoment ist das Kippmoment, falls sich dieses nicht ausbildet, ist das 3-fach Nennmoment
mal3gebend.

2 Geregelte Motoren
Als Auslegungsdrehmoment ist das Anlaufmoment, jedoch mindestens das 1,5-fache Nennmoment mal3gebend.

Neuerdings wird statt des Kippmomentes oder Anlaufmomentes auch das Hochfahrmoment angegeben. Da hier
oft unterschiedliche Angaben zu finden sind, ist darauf zu achten, ob nur der Faktor oder das tatséchlich auftre-
tende Moment angegeben wird.

2.3 Durchrutschen Rad auf Schiene
Es muf3 mit dem maximalem Motormoment nachgerechnet werden, ob das Rad auf der Schiene beim Anlauf
durchrutschen kann. Das Rutschmoment am Rad betrégt

Tr = W*R*Dg/2 [Nm]
Hierin sind

M = Reibbeiwert mit u~ 0,2 [-]

R = Raddruck [N]

Dr = Laufraddurchmesser [m]

Diesem Rutschmoment wird das maximale Motormoment unter Berticksichtigung der Getriebelibersetzung ent-
gegengesetzt. Das Motormoment betragt
TMRzTN*KK*i [Nm]
wobei i die Getriebellbersetzung ist. Das Rad rutscht nicht durch, wenn
Tr>Tur
ist. Konservativ wird der Getriebewirkungsgrad zu Gunsten des M otormomentes nicht berticksichtigt.

24 Anlaufweg

Es kann erforderlich sein, dal3 der Anlaufweg bzw. die Anlaufzeit ermittelt werden soll. Hierfir missen alle
Massentragheitsmomente auf die Motorwellendrehzahl reduziert werden. Dabel unterscheidet man die Massen-
trdheitsmomente der trand atorischen und der rotatorischen Massen, die dann addiert werden.
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241 M assentr &gheitsmoment
2411 Trandatorische Trégheitsmomente
Das trand atorische M assentragheitsmoment bezogen auf die Motorwellen-Nenndrehzahl errechnet sich zu
I+ = G*\2/(39,5* n?) [kgm?]
Hierin sind
G = Gesamtgewicht [ka]
v = Fahrgeschwindigkeit [m/min]
n = Motorwellen-Nenndrehzahl [/min]

(Der Faktor 39,5 errechnet sich aus 4* n?).

2.4.1.2Rotatorische Tréagheitsmomente
Die in den Katalogen angegebenen Massentragheitsmomente fr die Motoren, Kupplungen, Getriebe usw. mis-
sen auf die Motorwellen-Nenndrehzahl umgerechnet werden, d. h. auf die Drehzahl reduziert werden. Wenn z.
B. zwei Fahrantriebe vorhanden sind, so missen die Massentrégheitsmomente beider Anordnungen berticksich-
tigt werden. Die Formel hierfir lautet

lred = 12* N2/Ng2. [kgm?]

Die Angaben der Hersteller beziiglich der Massentrégheitsmomente ist nicht einheitlich. So geben z. B. die Mo-
torhersteller die Werte in kgm? und die Drehmomente in Nm an, andere Hersteller, wie fir Kupplungen usw. ge-
ben kgem? an. Man muf3 dann die differierenden Angaben umrechnen und, wenn man mit kgem? rechnet auch
das Drehmoment in Ncm einsetzen.

24.1.3 Summe aller Tragheitsmomente
Zur Berechnung werden nicht die einzelnen, sondern die Summe aller M assentragheitsmomente benétigt. Wenn
dieim Abschnitt 2.4.1.1. und 2.4.1.2 errechneten Tragheitsmomente auf dieselbe Drehzahl reduziert wurden,
betréagt die Summe aller Massentrégheitsmomente

21 = Iyt g [kgn?]

24.2 Beschleunigungsmoment
Das zur Verfligung stehende Beschleunigungsmoment wird aus dem max. Motormoment und dem Behar-
rungsmoment errechnet

Das Motornennmoment errechnet sich, wenn keine Angaben vorliegen, wie folgt:

Tn = 9550%P/n . [Nm]
Darausist das max. Moment zu ermitteln, wobei sowohl das Anlaufmoment als auch das Kippmoment mal3ge-
bend sein kann. Das max. Moment ist, wenn das Kippmoment mal3gebend ist, dann

Tvmax = Tn*Ki [Nm]
Hierin sind

P = Motornennleistung (kW]

n = Motornenndrehzahl [/min]

Kk = Faktor fur Kippmoment. [--]

Von diesem max. Motormoment wird das Beharrungsmoment abgezogen. Dieses errechnet sich am Laufrad wie
folgt:

TBe:\NkD]_/Z [Nm]
Hierinsind

W = Fahrwiderstand [N]

Dr = Laufraddurchmesser [m]
Dieses Moment wird unter Berticksichtigung der Getriebelibersetzung i auf die Motorwelle umgerechnet,

Taem = Toeli. [Nm]
Mit diesen Werten Tymax Und Tgey €rgibt sich das zur Verfligung stehende Beschl eunigungsmoment

The = Timmax-Teewm- [Nm]
24.3 Anlaufzeit, -weg und -beschleunigung
Mit My kann nun die Anlaufzeit errechnet werden. Diese ist

t = 21*n/(9,55* The) [sec]
Hierinsind

%I = Summe aler reduzierten Massentrégheitsmomente [kgm?]

n = Motornenndrehzahl. [/min]
Mit dieser Zeit wird nun der Anlaufweg ermittelt.

s=1t*v/(2*60) [m]
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Hierin sind

t = Anlaufzeit [sec]

v = Fahrgeschwindigkeit. [m/min]
Sollte es erforderlich sein, auch die Beschleunigung zu haben, so errechnet sich diese aus der Anlaufzeit

Ape = VIt = 25/t2 = \?/(29). [m/sec?]
25 Bremsmoment

Bel kleineren Motoren ist es sinnvoll, daf? die Bremse gleich mit am Motor angebaut ist, wie z. B. bei den
DEMAG-Motoren mit Verschiebeankerbremsen und separat geschalteten Motorbremsen. Solche Bremsmotoren
sind von verschiedenen Herstellern zu erhalten, wie z. B. AEG und Bauer. Bei diesen Motoren sind die
Bremsmomente von Motorhersteller festgelegt.

Ansonsten wird das Bremsmoment unter Berlicksichtigung der Summe aller Massentrégheitsmomente, jedoch
reduziert auf die Bremsscheibendrehzahl, wie siein Abschnitt 2.4.1.2 ermittelt wurden, errechnet. Bei der
Brems-momentberechnung kann man von 2 V oraussetzungen ausgehen, und zwar

von einer vorgegebenen Bremszeit t [sec]

von einem vorgegebenen Bremsweg s [m]

Hierbei wird der bremsend wirkende Fahrwiderstand nicht berticksichtigt

251 Bremsmoment aus Bremszeit
Das Bremsmoment ergibt sich zu
Ter = 21*n/(9,55*1) [Nm]
Hierin sind
>l = Summe aler Trégheitsmoment auf Bremsdrehzahl reduziert [kgm?]
n = Drehzahl der Bremsscheibe [1/min]
t = Bremszeit. [seq]
25.2 Bremsmoment aus Bremsweg
HierfUr muR erst die Bremszeit errechnet werden. Dieseist
t =2*s*60/v [sec]
mit
s= Bremsweg [m]
v = Fahrgeschwindigkeit. [m/min]

Jetzt wird wie unter Abschnitt 2.5.1 weiter gerechnet.

2.6 Bremsweg

Wenn genaue Positionen angefahren werden miissen, ist es erforderlich, dal3 der Bremsweg bekannt ist, da da-
nach die Schalter zum Abschalten der Triebwerke justiert werden miissen.

Wenn ein Notendschalter vorhanden sein sollte, so ist es auch hier erforderlich den Bremsweg zu kennen, um
nicht mit voller Fahrt, also mit der grofdten kinetischen Energie, gegen den Puffer zu fahren.

Benttigt werden hier auch die Massentrdgheitsmomente, wie sieim Abschnitt 2.4.1 behandelt wurden.

26.1 Bremsweg ohne Bremse
In diesem Fall wird fir das Bremsen nur der Fahrwiderstand eingesetzt, d. h., es wird das Ausrollen berechnet.
Aus dem Fahrwiderstand berechnet sich das Beharrungsmoment, wie im Abschnitt 2.4.2 beschrieben, zu

TBe:\NkDR/Z [Nm]
Unter Berlicksichtigung der Summe aller Massentrégheitsmomente errechnet sich der Bremsweg

Saus = Z1*Ny* VI(9,55* 2* 60* Tge). [m]
Hierin sind

2l = Summe aller auf die Motordrehzahl reduzierten Massentragheitsmomente [kgn?]

n; = Drehzahl des Motors [/mim]

v = Fahrgeschwindigkeit [m/min]

Tge = Beharrungsmoment. [Nm]
2.6.2 Bremsweg mit Bremse

Zu dem o. a. Beharrungsmoment wird das Bremsmoment addiert. Wenn 2 Bremsen vorhanden sind, dann sind
beide Bremsen zu berticksichtigen. Sollte die Bremsscheibe eine andere Drehzahl as der Motor haben, so sind
die Massentragheitsmomente wie im Abschnitt 2.4.1.2 auf die Drehzahl umzurechnen.
Das Gesamtbremsmoment ergibt sich aus

2Tar = Tt Tae [Nm]
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Hierinsind
>Tg, = Summe aller bremsend wirkenden Momente [Nm]
To = Bremsmoment der Bremse [Nm]
Tge = Beharrungsmoment [Nm]
Um auch die Bremszeit zu wissen, wird hier erst die Bremszeit ermittelt. Diese betrégt
tgr = 2|*n1/(9,55* ZTBr). [%C]
Daraus errechnet sich der Bremsweg
S = ta* VI(2* 60). [m]

Die Erkl&rung der Formelzeichen siehe oben.

2.6.3 Bremsweg aus Nachlaufumdrehungen des Motors

Bel Triebwerken mit schwer zu bestimmenden Tragheitsmomenten, bzw. sehr kleinen Tragheitsmomenten &1t
sich der Nachlaufweg tber die Nachlaufumdrehungen des Motors bestimmen. Hierzu werden die mit der Mo-
tordrehzahl laufenden bzw. die auf die Motordrehzahl reduzierten Massentrégheitsmomente zu X1 addiert. Fur
die nicht erfal3ten Massentrégheitsmomente macht man einen konservativen Zuschlag von 20 bis 25 % auf die
erfaldten Massentragheitsmomente.

Damit wére dann das zu beriicksi chtigende M assentrégheitsmoment

¥l =1,2bis1,25*3l. [kgn?]
Es sind folgende Daten erforderlich:

¥¥l = Massentrégheitsmoment [kdn?)

Tgr = Bremsmoment [Nm]

n = Motor, bzw. Bremsendrehzahl. [/min]
Damit errechnet sich die Bremszeit zu

t = ZX1*n/(9,55* Tgy). [sec]
Mit der Winkelgeschwindigkeit

o =n*n/30 [1/sec]
und dem zuriickgel egten Drehwinkel

¢ =0*t2 [-]
ergeben sich die Anzahl der Nachlaufumdrehungen

z= o/(2* ). [Umdr.]
Unter Zusammenfassung der Formeln errechnen sich die Nachlaufumdrehungen auch zu

z= @*t/(2*2*1t) = n*n/30 * t/(2* 2* ) [Umdr.]

z=n*t/120 [Umdr.].
Unter Einschlufd der Formel fir die Zeit t betragen die Nachlaufumdrehungen

z=n*t/120 * ZI*n/(9,55* Tg1) [Umdr.]

z=21*n?/(1146* Tg1) [Umdr.]
Mit den Ubersetzungen und weiteren Daten 183 sich dann der Nachlaufweg errechnen. Bei einem Fahrwerk mit

Dr = Laufraddurchmesser [m]
betragt der Nachlaufweg

SNach = Z*D1/2| [m]
oder fur ein Spindelhub mit

h = Hub pro Spindelumdrehung. [mm]
betragt der Nachlaufweg

Snacn = ZXHU(i%i0% .. *iy) [mm]
2.7 Verriegelung

Dader errechnete Bremsweg auf Grund verschiedener Umsténde nicht ganz exakt sein kann, kann es bei gefor-
derter Reproduzierbarkeit der Positionen erforderlich werden, dal3 eine Positionskorrektur stattfinden muf3. Diese
wird in den meisten Féllen mittels Verriegelungsbol zen erreicht.

Sollte sich am Motor eine angebaute Bremse befinden, so muf3 diese vor der Betdtigung der Verriegelung elek-
trisch geliiftet werden, damit nicht gegen das Bremsmoment verriegelt werden muf3.
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Bild 2.6: Schema des Verriegel ungsbolzens

Fur die Verschiebekraft am Bolzen wird zum Fahrwiderstand, wieim Abschnitt 2.1.3 ermittelt, ein Zuschlag in
Hohe von ca. 10 - 15 % fir die Bewegung der rotierenden Teile gemacht. Damit ergibt sich am Bolzen an der
Berthrungsstelle zur V erriegel ungsbohrung eine V erschiebekraft in Horizontal richtung von

Shor = 1,15¥W. [N]
Daraus ergibt sich die vertikale V erriegel ungskraft

Frer = Sor *[t9(atp)+p* (btc)/a] [N]
Der maximale Verriegelungsweg betragt

s=2*tg a*| [mm]

wobei s> S, sein muf3.

Hierin sind, wie in Bild 2.6 zu ersehen,

F = Verriegelungskraft [N]
S = Stellkraft [N]
a = Neigungswinkel an der Kante des Bolzens und Bohrung o ~ 5°-10° [-]
p = Reibungswinkel tgp = n [-]
V! =0,2 - 0,25 = Reibbeiwert [-]
a = Abstand der beiden Bolzenfiihrungen [mm]
b = Abstand der unteren Bolzenfuhrung zur Bertihrungsstelle [mm]
c = a+b = Abstand der oberen Bolzenflihrung zur Berlihrungsstelle [mm]
I = Lange der Phase des Bolzens und der Bohrung. [mm]
2.8 Puffer

Die Berechnung der Pufferkréfteist in der DIN 15018 fest geregelt. Dabei ist darauf zu achten, ob der Puffer am
Wagen gegen einen Gegenpuffer fahrt oder nur gegen einen Prellbock.

Davorwiegend ZdlIstoffpuffer eingesetzt werden, kénnen die Pufferendkréfte nur aus dem Pufferkraftedia-
gramm entnommen werden. Dies gilt auch fir Gummipuffer und Konusfederpuffer.
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3 Hubwerk
31 Seiltrieb
311 Bestimmung der Wirkungsgrade

Zur Bestimmung des Seildurchmessers gemal’ DIN 15020 sind neben der Traglast auch die Wirkungsgrade aus
dem Seiltrieb zu berticksichtigen, wobei beim Heben der Wirkungsgrad die Seil zugkraft vergrof3ert, also auch
bei der Seilbestimmung in Rechnung gesetzt werden muf3.

Der Seilrollen-Wirkungsgrad betrégt bei Wélzlagerung der Rolle

Nr =0,99.
In der DIN 15020, Tabelle 7 sind die Wirkungsgrade nr der Flaschenziige sowohl mit Gleitlagerung als auch mit
Waélzlagerung aufgelistet.

Laufen bei der Trommel 2 Seilstrange auf, werden nur die Rollen berticksichtigt, die zwischen der Ausgleichs-
rolle und der Trommel liegen. Bei nur einem auflaufenden Strang werden die zwischen dem festen Seilende und
der Trommel liegenden Rollen berticksichtigt.

Der Wirkungsgrad der Seiltrommel betragt

nr =0,98.
312 Ermittlung des Seildurchmessers
Die mal3gebende Seilzugkraft an der Trommel betrégt
S=F/(mne*n7) [N]
Hierinsind
F = Kraft aus Nutzlast+Unterflaschengewicht [N]
n = Anzahl der Seilstrénge der Unterflasche. [-]

Je nach Beanspruchung der Hubwerkes wird der Seiltrieb gem&3 DIN 15020, Tabelle 1, in Triebwerksgruppen
nach Laufzeitklassen und Lastkollektiven eingeteilt.

Unter Berilicksichtigung die Triebwerksgruppen, der Seilmachart und der Seil-Nennfestigkeit kann man aus der
DIN 15020, Tabelle 2, den Beiwert ¢ ermitteln. Daraus ergibt sich der Mindestseildurchmesser

Oin = C*VS [mm]
mit dem nun das Seil ausgewahit wird.

3.1.3 Durchmesser fur Rollen und Trommel
Fur die Lebensdauer der Seileist auch die Haufigkeit der Ablenkungen und Ablenkrichtungen mal3gebend, wo-
bel das Verhdltnis der Durchmesser der Seilrolle bzw. Seiltrommel zum Seildurchmesser zu beachten ist. Die
Durchmesser kann man mit Hilfe der Tabelle 4 und Tabelle 5 nach der Formel

Dmin = hl* hz* dmin [mm]
errechnen, wobel beim Beiwert hy in Tabelle 4 die Triebwerksgruppe, die Seilmachart und die Seilrollenart zu
beachten sind.

Der Beiwert h, wird aus Tabelle 5 geméal? den Darstellungen der Biegewechsel w fir die Seiltrommel und Aus-
gleichsrollen (hier ist immer h, = 1) und fur die Seilrollen entnommen.

314 Wanddicke der Trommel
Mit den Werten
Shax = Maximaler Seilzug [N]
h = Seiltrommel-Wanddicke im Seilrillengrund [mm]
s= Rillensteigung [mm]
602 = Mindeststreckgrenze [N/mm?]
betrégt die Spannung in der Seiltrommel-Wanddicke
6 = 1,2*Spad(h*s) < 602/1,5. [N/mm?]
Somit betrégt die Mindestwanddicke im Seilrillengrund
Pmin = 1,8* Snad (S* 00,2) [mm]
32 M otorleistung
321 Wirkungsgrade

Neben den Wirkungsgraden aus den Seilrollen und der Seiltrommel sind die Wirkungsgrade der Getriebe zu be-
riicksichtigen.
Die Wirkungsgrade der Getriebe richten sich nach den Angaben der Hersteller und betragen im allgemeinen je
Stufe

Ne1 = 0,99, [-]
Bei einem offenen Vorgelege ist der Wirkungsgrad auch von der Giite des Traghildes, d. h., von der Genauigkeit
der Montage abhangig, wobei die Durchbiegung des fliegenden Ritzels nicht gréfler als
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fri = 0,005*m (m = Modul der Verzahnung) [mm]
sein darf. Hier kann als Wirkungsgrad der Wert

nv = 0,95 [--]
eingesetzt werden.

Der zu berticksi chtigende Gesamtwirkungsgrad betrégt

N =N e [-]
wobei n die Anzahl der Getriebestufen ist. Wenn der Getriebehersteller einen Getriebewirkungsgrad angegeben
hat, so ist dieser fir den Ausdruck ne," einzusetzen. Im Falle eines offenen V orgeleges wird mit ny zusétzlich
multipliziert.

322 L eistungsbestimmung fir den M otor
Mit dem vorstehend ermittelten Wirkungsgrad ergibt sich nun die Motorleistung
P = G*g*v/(1000* 60* =n) [kW]
Hierin sind
G = Traglast + Unterflaschengewicht [kq]
g = Erdbeschleunigung (=10 m/sec?) [m/sec?]
% = Hubgeschwindigkeit [m/min]
In = Gesamtwirkungsgrad. [-]

Aus den Motorlisten wird der Motor mit der angegebenen néchstgrélzeren Motorleistung in Verbindung mit der
Nenndrehzahl und der benétigten Einschaltdauer (% ED) ausgewahlt.

323 M otor daten
Fur die weitere Berechnung sind die Motordaten erforderlich, die aus den Motorlisten enthommen werden kon-
nen. Teilweise werden die Motornennmomente angegeben. Wenn dieses nicht der Fall ist, errechnet sich das
M otornennmoment zu

Tn = 9550*P/n. [Nm]
Hierinist

P = Motorleistung [KW]

n = Motornenndrehzahl [1/min]

Weiter sind die Faktoren des
Anlaufmoments Ka =Ta/Tn [--]
Kippmoments Kk = Tu/Tn [-]
Sattelmoments Ks=TdTy [-]
zu beachten.

Fur die Berechnung der nachfolgenden Maschinenelemente, wie Wellen, Pal3federn und Getriebe sollte folgen-
des beachtet werden:

(@0} Ungeregelte Motoren
Das Auslegungsdrehmoment ist das Kippmoment, falls sich dieses nicht ausbildet, ist das 3-fach Nennmoment
mal3gebend.

)] Geregelte Motoren

Als Auslegungsdrehmoment ist das Anlaufmoment, jedoch mindestens das 1,5-fache Nennmoment mal3gebend.
Neuerdings wird statt des Kippmomentes oder Anlaufmomentes auch das Hochfahrmoment angegeben. Da auch
hier oft unterschiedliche Angaben zu finden sind, ist darauf zu achten, ob nur der Faktor oder das tatséchlich
auftretende Moment angegeben wird.

33 M assentr agheitsmoment

331 Trandatorische Massentragheitsmomente

Beim Hubwerk wird fur die Last und die Unterflasche das translatorische M assentrdgheitsmoment, bezogen auf
die Motornenndrehzahl oder auf die Bremsscheibendrehzahl, errechnet. Die Formel lautet, wie unter 2.4.1.1

I+ = G*v?/(39,5* n?). [kgm?]
Hierin sind

G = Gewicht der Last und Unterflasche [kd]

v = Hubgeschwindigkeit [m/min]

n = bezogene Nenndrehzahl. [1/min]
332 Rotatorische Tragheitsmomente

Fur die Motoren, Bremsscheiben, Kupplungen werden von den Herstellern in der Regel die Massentragheitsmo-
mente angegeben. Fur die Seiltrommel jedoch, und eventuell fir die Getriebeeinbauten, sind die Tragheitsmo-
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mente zu errechnen. Bel der Seiltrommel ist das Seil zu berticksichtigen, wenn sich die Unterflasche in der obe-
ren Stellung befindet, also das Seil Uberwiegend auf der Trommel aufgewickelt ist.

Das Massentrégheitsmoment der Trommelmantel mit aufliegendem Seil errechnet sich vereinfacht zu

IManteI =mrrz = e (D32+Di2)/8 [kgmz]
Hierin sind

m = Masse des Trommel mantel s plus Seil [kq]

D, = Aulienduchmesser bei Mitte Seil [m]

D; = Innendurchmesser des Trommelmantels [m]

Die Trommel bordscheiben errechnen sich ebenfalls nach der vorstehenden Formel, wobel jedoch die Innen-
durchmesser von dem Nabendurchmesser oder dem AuflRendurchmesser des Wellenstumpfes bestimmt wird.
Falls ein eingeschwei Rter Wellenstumpf vorhanden ist, errechnet sich das Massentrégheitsmoment dafr zu
lwele = M* d2/8 [kgmz]
waobei hier
d = der Durchmesser des Wellenstumpfes [m)
ist.
Die ermittelten Massentrdgheitsmomente miissen dann auf die bezogene Nenndrehzahl reduziert werden. Die
Formel hierfr lautet

lyeg = 15% n22/n12. [kgmz]
333 Summe aller Tragheitsmomente
Alle auf die Nenndrehzahl reduzierten Tragheitemomente werden addiert zu

2l = g peg. [kgm?]
34 Bremsmoment

Bel der Hubwerksbremse ist zu beachten, daf3 diese zusétzlich zum Abbremsen der Massentrégheitsmomente
auch die Last dynamisch abbremsen muf3. Hier sind die Auswirkungen der Notausschaltung mal3gebend, die nur
beim Senken betrachtet werden.

Zur Berechnung des Lastmomentes sind folgende Daten zu beachten

G. = Gewicht der Last [ka]
Gk = Gewicht der Unterflasche [kq]
n = Anzahl der Seilstrange [-]
Sr = Anzahl der auf die Trommel auflaufender Strénge [-]
Dt = Trommeldurchmesser. [m]

Die Berechnung der Seilzugkraft ist im Abschnitt 3.1.2 beschrieben.
Mit dieser Seilzugkraft betragt das Moment an der Seiltrommel
TT = DT*SkS]'/Z [Nm]

Dieses Drehmoment wird nun durch die Ubersetzung des Getriebes zwischen der Trommel und der Bremse unter
Berlicksichtigung des Getriebe-Wirkungsgrades geteilt. Somit ergibt sich an der Bremsscheibe ein zu haltendes
Lastmoment von

Tige = Tr*nei'i [Nm]
Der Zuschlag fir das dynamische Abbremsen ergibt sich aus

TLd = 0,1*T|_Be.. [Nm]
Das erforderliche Bremsmoment errechnet sich dann zu

Thr = (2,5 - 3)* (TLget TLa)- [Nm]

Mit den Daten der ausgewahlten Bremse muR eine Kontrollrechnung durchgefiihrt werden, wobel folgende Da-
ten zu berticksichtigen sind:

Y| = Summe aler reduzierten Massentrégheitsmomente [kgm?]
n = Drehzahl der Bremsscheibe [1/min]
Tgr = Bremsmoment der Bremse. [Nm]

Davon dem zur Verfiigung stehenden Bremsmoment Mg, ein Teil zum Halten der Last bendtigt wird, verbleibt
der Rest zum Abbremsen der Massentragheitsmomente. Das hierfir zur Verfligung stehende Bremsmoment be-

tragt

Ter = Tar(TLset TLa)- [Nm]
Mit diesem Bremsmoment ergibt sich die Bremszeit

t = Z1*n/(9,55* Tgn,). [sec]
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Es kann beim Notaus erforderlich sein, dal3 der Nachlaufweg bekannt ist. Dieser errechnet sich dann zu

s=Vv*t/(60*2). [m]
Hierin sind

v = Hubgeschwindigkeit [m/min]

t = Bremszeit. [sec]

Sollte eine besondere Forderung bestehen, wie z. B., dal3 das 1,25-fache Lastmoment dynamisch abzubremsen
sei, ist hierfir eine zusétzlich Berechnung durchzufiihren mit
Torva = Ter-1,25* (Tige* TLa)- [Nm]

Hier wirde die Bremszeit und also auch der Bremsweg lénger sein.
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4 Wellen und Wellenver bindungen
Hier wird nicht auf die allgemeine Spannungsberechnung aus Biegemoment, Querkraft und Torsion eingegan-
gen, sondern nur auf die spannungserhthenden Kerbwirkungen.

Bei der Wellenberechnung ist es fiir den Prifer uninteressant, wie man an den Wellendurchmesser gekommen
ist. Solche Ermittlungen kénnen in einer Nebenrechnung durchgef iihrt werden. Nachgewiesen werden mul3 die
tatsachliche Spannung unter Berticksichtigung aller Einflusse.

4.1 Ermittlung der Spannungsspiel zahl

411 Lastspielzahl

Unter der Lastspielzahl N, versteht man die Anzahl der Lastspiele, wie z. B. bei einem Hebezeug den kompl et-
ten Arbeitsgang vom Anheben, Verfahren und wieder Absetzen der Last. Das bedeutet also, von der Belastung
des Systems bis zur Entlastung des Systems, unabhangig von der Dauer der Belastung.

4.1.2 Spannungsspielzahl

Aus der Lastspielzahl N4 182t sich die Spannungsspielzahl N errechnen. Hierbei wird berticksichtigt, daf? beim
Anheben der Last in dem System Spannungsamplituden auftreten, die um die statische Spannung mit Plus- und
Minuswerten schwanken. Diese Amplituden unterliegen aber einer Dampfung, so dal3 nicht alle Amplituden bis
zum Erreichen der statischen Spannung in Rechnung zu setzen sind, sondern nur ein &quivalenter Wert.

Auf Grund verschiedener Arbeiten und Untersuchungen an der TU Darmstadt, ehem. Lehrstuhl von Herrn Prof.
Dr.-Ing. R. Neugebauer, wurde fir ein Lastspiel gemaf3 [4] ein aquivalentes Spannungsspiel von n = 7,71 ermit-
telt.

Somit errechnet sich die Spannungsspielzahl zu
N=n*Na =7,71*N,

4.2 Ermittlung der Spannungen

Die Berechnung der Tragfahigkeit von Wellen, Achsen, Bolzen, Dauerfestigkeit, statische Festigkeit erfolgt ge-
mal3 der DIN 743, Teil 1 bis4, wobei in Teil 2 die Werkstoff-Festigkeitswerte und in Teil 3 die Berechnung be-
handelt wird. Die Formzahlen und Kerbwirkungszahlen kénnen mittelt des Teils 4 ermittelt werden.

Unabhéngig von der DIN 743 kdnnen die Kerbeinfliisse auch nach [1] berticksichtigt werden, wie in den nach-
stehenden Abschnitten aufgefihrt.

421 Festigkeit
Die Festigkeitswerte im Maschinenbau sind abhéngig von der Beanspruchung, d. h. auch von der Spannungs-
spielzahl, die das Maschinenelement zu ertragen hat.

Hier unterscheidet man an Hand der Spannungsspielzahl zwischen
statischer Festigkeit mit N < 1* 10* Spannungsspielen
Zeitfestigkeit mit N > 1*10* < 1* 10° Spannungsspielen
Dauerfestigkeit mit N > 1* 10° Spannungsspielen.

In [1] werden auch die unterschiedlichen Belastungen, wie ruhend, schwellend oder wechselnd betrachtet.

4211 Fiktive Streckgrenze

Nur bei Werkstoffen mit einem Streckgrenzenverhdtnis
00’2/(53 > 0,7

wird teilweise an Stelle der Streckgrenze mit der fiktiven Streckgrenze gerechnet. Diese errechnet sich zu
ciik = 0,7*op [N/mm?].

Bel einem Streckgrenzenverhdtnis von
00’2/63 < 0,7
wird wie Ublich mit o, gerechnet.

4.2.2 Statische Festigkeit

4221 Festigkeitswerte ohne Kerben

Esist bei den Biegebeanspruchungen darauf zu achten, dal? die Biegeflief3grenze oy aus der Streckgrenze os
bzw.o, [N/mm?] ermittelt wird. Diese ergibt sich zu

Opr = G5 Lg, Mit dem statischen Biegestiitzfaktor [N/mm?]
Vg = 1+0,53* (300/65) > fiir den Rundstab
Ly = 1+0,37*(300/65) > fiir den Flachstahl.

Dabei wird eine ca. 2% plastische Verformung zugel assen.
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4222 Festigkeitswerte mit Kerben

Die spannungserhéhende Wirkung von Kerben wird durch die Formzahl oy berticksichtigt. Lakt man auch hier
eine 2%ige Verformung an den héchstbeanspruchten Stellen des Querschnittes zu, so ist die rechnerische Fliel3-
grenze unter Beriicksichtigung der Kerbwirkung

OFk = Usk*GS/(Xk [N/mm2]
mit dem statischen Kerbstiitzfaktor
Ly = 1+0,75(c* ou-1)* (300/6)°*  mitos in [N/mm?]

mit ¢ = 1,0 fir Zug-Druckbeanspruchungen
¢ = 1,7 fur Biegung des Rundstabes
¢ = 1,5 fur Biegung des Flachstabes
¢ = 1,3 fur Torsion des Rundstabes, sinngemald mit tr rechnen
Die erforderlichen Formzahlen kénnen in [1], nach Tafel 3/6, Seite 74 ermittelt werden.

Tafel 3/6. Formzahlen nach Gleichung oy = A 4- B(X — C} mit @ =
V(l?‘- {ermittelt nach Angaben von K. Riihl)

Welle mit Rundkerbe Welle mit Absatz
< <
i
_Pw—ﬁ-—mj% Fo oy

* v
bei Zug Biegung Torsion Zug Biegung Torsion
A= 1.140 1.154 1.070 1.080 0,780 0,950
0= 0,830 0,980 0940 0570 0 0,30
dlD B
0,2 0,7201 0,5461 0,2767 0.48584 0,3689 0.1983
0,4 0,6880 0.53156  0,2091 0,4579 0,3562 0,1895
0,6 0,6340 0,5055 0.2557 0,4107 (1,3346 0,1747
0.8 0,5255 0,4451 00,2246 0.3254 0.2885 0,1452
0,9 0,4105 0,3687 0,1855 0,2452 0.2359 0,1137
0.95 0,3052 0.2873  0,1442 0,1783 0,1840  0.0847
0,98 0,1960 0,1914 (0,0958 0,1127 01215 0,0538

In den meisten Fallen ergibt sich, dai3 der statische Kerbstitzfaktor vg grof3er ist als die Formzahl o, so dal3 die
Kerbwirkung dann vernachlassigt werden kann.

Ausnahme:
Bei Wellen mit Pal¥federnuten oder Keilwellen sind Formzahlen ¢ derzeit nicht bekannt, so daf? diese Maschi-
nenelemente nicht statisch nachgewiesen werden kdnnen, sondern wie nachstehend im Abschnitt 4.2.3.

4.2.3 Zeit- und Dauer festigkeit
Bei der Berechnung dieser Festigkeiten bestehen grundsétzlich keine Unterschiede. Lediglich die zul&ssigen
Spannungen sind in Abhangigkeit der Spannungsspiel zahl unterschiedlich.

Zur genaueren Ermittlung der zuléssigen Spannungen von der statischen Uber die Zeitfestigkeit bis zur Dauerfe-
stigkeit muf? die doppellogarithmische Wohler-Linie des Werkstoffes in Abhéngigkeit der Spannungsspiel zahl
aufgetragen werden. An Hand der Spannungsspiel kann man dann die zul 8ssige Spannung ermitteln.

Die mittleren Dauerfestigkeitswerte kdnnen in [1], Abnschnitt 3.3.5 fir Stahl, Graugufd und Leichtmetall der Ta-
fel 3/4, Seite 67 oder einem Dauerfestigkeitsschaubild (Smith-Diagramm) entnommen werden.

4231 Festigkeitswerte ohne Kerben
Bel den Festigkeitswerten ohne Kerben bezieht sich die zulassige Spannung auf eine polierte, ungekerbte Probe.
Einen Einfluf? hat jedoch bel Biege- und Torsionsbeanspruchungen, die Oberflachenbeschaffenheit und die Bau-
groRe. Diese Einfllisse werden mittels der Faktoren

bs fUr die Oberflachenbeschaffenheit, siehe Bild 3/26 in [1], [-]

b, fir den Durchmesser, siehe Bild 3/27 in [1], [--]
berticksichtigt.

GFD — 27. September 1999 (25.05.2006) Seite 22 von 47 01-PRAXIS.doc



Pz % 68 2 4 WM 2opm

5.

Reuttiele Ry R R

it =z E

§F £ ®F 3% % ‘%‘E%E
= = 85 EBER OB o ~ 8 .5
= B £ ¥f £ &g & §
S 3 & 3 2 .
5 =, o =

Bild 3/26 in [1] Oberflacheneinfluf¥faktor bs
Fuir Zeitfestigkeit bei N < 10® Spannungsspiele kann bs ~ 1 gesetzt werden.

Durchmesser d(mm)| 10 | 20 | 30 | 40 | 50 | 60 | 80 | 100 | 150 | 200 | 250 | 300
Grof3enfaktor by bp 100094 09 | 088]08)085]082)080]|0,77]|075]|0,72 | 0,70

Bild 3/27 in [1] GroRenfaktor fir statische, Zeit- und Dauerfestigkeit

Die Formel zur Berechnung des Grélzenfaktors by, lautet

bo=1,2-0,2*log d [dinmm]
Damit wird die nutzbare Biegewechselfestigkeit

Gown = Gow™* bs* Do [N/mm?]
oder auch

TowN = Tew™ bs* bo . [N/mmz]
4232 Festigkeitswerte mit Kerben

Bel gekerbten Bauteilen ist eine verminderte Dauerfestigkeit vorhanden, die als Gestaltfestigkeit bezeichnet
wird. Als Vergleich wird hier die Nennspannung herangezogen. Als Mal3 fur die Minderung der Dauerfestigkeit
wird die Kerbwirkungszahl By as Verhdltnis der Wechselfestigkeit oy der ungekerbten Probe zur Gestaltfestig-
keit der gekerbten Probe oy bei gleicher Beanspruchungsart (Zug-Druck, Biegung, Torsion) und etwa 10 mm
definiert:

Bk = ow/owk- [-]
Die Gestatfestigkeit einer biegewechsel beanspruchten gekerbten Welle berechnet man z. B. aus

Sbwk = Sbw™ bs* Do/ Brp [N/mm?]
oder analog bel torsionsbeanspruchten gekerbten Wellen aus

Twk = Tew™ D Do/ B [N/mm?]

Einige Werte fur By konnen der Tafel 3/5 auf Seirte 72 in [1] entnommen werden. Hierbei ist jedoch zu beachten,
daR diese Werte vorwiegend fir einen Wellenwerkstoff der Qualitéat St 50 gelten. Mit zunehmender Biegefestig-
keit wird By grof3er. Siehe hierzu auch DIN 743, Teil 1 bisTeil 4.

Bel Wellen mit Rundkerben und Absétzen kann B wie folgt errechnet werden

Bk = aulvg. [--]
Aus Tafel 3/6, Seite 74 in[1] errechnet sich
a, = A+B(X-C) mit X = (d/r) [-]

wobei die Werte A, C und B aus der Tafel entnommen werden.
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Der dynamische Stiitzfaktor vy berticksichtigt auch die Werkstoffkonstante p* in Tafel 3/8, Seite 75 in [1] und
das Spannungsgefélle S, in Tafel 3/7, Seite 75 in [1] und errechnet sich aus

vg = 1+(p*S,) %%

Tafel 3/7. Bezogenes Spannungsgefille s; = do/(dy + ayyax)
Bezogenes
Belastungsart  Spannungsgefille Form
Sy in 1/mm
2 2
So ==y f- = (R) N
Bicgung ‘ ! R = Rillenkerbe ? s
2
- a
Sy Y
% D-d’ r( )
2 s .
Zug, Druck fa T (<1, 1) -1 = Absatz ,:P QI 43%
2 i
8y = - Iis
)
L'orsion P l
o = gy WD
Die Spannungen kdnnen somit auch wie folgt ermittelt werden:
Gbwk = Gzw* Lg* by [N/mm?]
Tawk = Tw* Va* Bl & Gaw* Vg b (V3* i) [N/mm?]

Tafel 3/8. Werkstoffkonstante ¢* fir verschicdene Werkstoffe abhiingig von der Zugfestigkeit

bzw. der (,2-Dehngrenze

Stahl!

op " 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 N/mm?
g% = 0,054 (L046 0,038 0,032 0,026 0,020 0,015 0,010 0,006 mm
(131 Al Cu, Mg? Austenitische Stahle! 2

op = 150 200 300 Gogn - 200 400 200 300 400 N/mwm?*
o* = 0,320 0,240 0,210 o* = 0,061 0,051 0,130 0,10 0,080 mm

} Naoeh Angaben von Siebel. Von Petersen werden grofere Werte angegeben, z. B. Stahl:

2 7B, X12CrNils8 (,,V2A-.Stahlhkorrosionsbestindige

* av (140/o)?. Nach Petersen ist Stahlgu und TemperguB wie Stahl einzuordnen.

r Stahl, oder X40MnCr22 — kaltzidher Stahl,

Fur Wellen mit Pal3federnnut sind in der DIN 6892 im Abschnitt 5.2 Kerbwirkungszahlen By, ~ 3 bis4 fur die

Beanspruchung aus Umlaufbiegung und B ~ 1,4 bis 1,5 fur d

ie Beanspruchung aus schwingender Torsion ange-

geben. Weitere und genauere Angaben sind der DIN 6892 zu entnehmen.

Dain der Norm nicht zu erkennen ist, dal3 diese Kerbwirkungszahlen auch fir Wellen mit 2 Pal¥federn gilt, wird
hier empfohlen, sicherheitshalber mit dem fiktiven Wellendurchmesser, wie in Bild 4.1 dargestellt zu rechnen,
indem man die Nuttiefe t; vom Wellendurchmesser D abzieht. Damit erhalt man den fiktiven Wellendurchmes-

ser
d= D'tl

[mm]

mit dem dann so gerechnet wird, als wenn nur eine Pal¥feder eingesetzt wiirde.

A

Bild 4.1: Fiktiver Wellendurchmesser bei zwei Pal3federnuten

\ 4
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4.2.4 Zusammengesetzte Spannungen

Diein Wellen usw. ermittelten Spannungen werden je nach Spannungsart Uberlagert. Da die maximale Schub-
spannung aus der Querkraft nicht mit der maximalen Biegespannung zusammenfallt, ist hier eine Addition nicht
erforderlich.

Andersist es jedoch bei den Torsionsspannungen. Diese miissen mit der Biegespannung zur V ergleichsspannung
nach der Gestaltdnderungshypothese zusammengesetzt werden, wobei das Anstrengungsverhdtnis mit
o, = 1 vereinfacht wird. Die Vergleichsspannung betragt damit

oy = V(cp+3* 1. [N/mm?]

4.3 Sicher heiten

Sind keine geforderten Sicherheiten vorhanden, so sind diese aus den Erfahrungen heraus festzulegen. Hier sollte
auller der Einsatzhdufigkeit auch die Dauer einer Betriebsunterbrechung beim Ausfall des Bauteils berticksich-
tigt werden. Anderseits sind auch wirtschaftliche Griinde zu beachten.

Grundsétzlich kann gesagt werden, dai die Sicherheit desto kleiner gewahlt werden kann, je genauer die Bean-
spruchung, d. h., die Kréfte und Spannungsspiele, bekannt sind.

In /1/ sind folgende Sicherheiten genannt

S = 1,5 bis 3,0 bei Rechnung gegen Dauerbruch (o)
Sy = 1,2 bis 2,0 bei Rechnung gegen Verformen Obes OFK
S = 2,0 his 4,0 bel Rechnung gegen Bruch CB

Unter Berlicksichtigung der Belstungsart, ob statisch oder dynamische, und der Einfliisse von Kerben betragt die
Sicherheit

S=ou/ Gy,vorh
wobel sich o, aus den vorstehenden Werten bei Dauerbruch, Verformung und Bruch richtet.

Abweichend von den vorstehenden Sicherheiten wurden flr die Augenberechnungen gemal? Abschnitt 5 geson-
derte Sicherheiten festgelegt und dort aufgefiihrt.

4.4 Palfeder
Fur alle Berechnungsmethoden und Vorschriften gilt einheitlich, daf? sich die zu berticksichtigende Umfangs-
kraft grundsétzlich aus

Fu = 2* Tnend/d [N]
errechnet. Esist jedoch dabei zu beachten, dal3 gegebenfalls das Nenn-Drehmoment Tyen, Mit dem Anwendungs-
faktor Ka aus der DIN 3990 zu dem &quivalenten Drehmoment Teq= Ka* Tnenn Umgerechnet wird, so daf3 dann die
zu berticksichtigende Umfangskraft

Fu=2*Tg/d [N]
betragt.

Papfeder

Bei einigen Berechnungsmethoden muf3 fur die Lastspitzen eventuell zusétzlich das maximale Drehmomente
Tmax berticksichtigt werden.

Deweiteren ist die tragende Lénge der Pal¥feder zu beachten. In [17] wurde nachgewiesen, dal3 die tragende L an-
ge der Pal¥feder nicht gréfler sein darf, als das 1,2- bis 1,3-fache des Wellendurchmessers. Bei einer grof3eren
tragenden Lénge wirde sich auf Grund der Verdrehung der Welle das Tragbild verschlechtern, so dal3 die er-
rechneten Spannungen unstimmig sein wirden.. Aus diesem Grunde sind sowohl in der nachfolgend genannten
DIN 6892 als auch beispielsweisein der KTA 3902 und der DIN 19704 die tragenden L éngen begrenzt.

4.4.1 Berechnung nach der DIN 6892
Die DIN 6892, Pal¥federn, Berechnung und Gestaltung “ unterscheidet drei Berechnungsmethoden:
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Methode A: Hierbel handelt es sich um einen experimentellen Festigkeitsnachweis am Bauteil unter Praxisbe-

dingungen und/oder um eine umfassende rechnerische Beanspruchungsanalyse der kompl etten Pal3federverbin-
dung, bestehend aus Welle, Pal3feder und Nabe.

Fur diese Methode besteht z. Zt. noch keine allgemeingliltige Vorgehensweise, so dal3 sie auch derzeit nicht zur
Anwendung kommt.

Methode B: Die Auslegung erfolgt auf Grund einer genaueren Berticksichtigung der auftretenden Fléchenpres-
sungen. Aul3erdem wird ein Festigkeitsnachweis fir die Welle nach dem Nennspannungskonzept durchgefihrt.
Bel den Flachen fir die Flachenpressung werden hier sowohl die Nuttiefen als auch die Fasenkanten der Pal3¥fe-
dern selber berticksichtigt, wiein Bild 1 der DIN 6892 dargestellt.

Die weiteren Berechnungsschritte und die Berlicksichtigung der einzelen Faktoren sind in der Norm eigehend im
Abschnitt 5.1 der DIN 6892 aufgefihrt.

Im Abschnitt 5.2. der DIN 6892 wird die Wellenbeanspruchung behandelt

Methode C: Uberschlagige Berechnung der Flachenpressung und daraus resultierender Abschétzung fur die
Wellenbeanspruchung.

Diese Methode entspricht in etwa der nachfolgenden Berechnung, wobei bei der hier genannten zuléssigen H&
chenpressung von p,, = 0,9*R , eine Richtungsumkehr des Momentes nicht erfolgen soll.

442 Berechnung nach KTA 3902

Die beispielsweisein der KTA 3902 festgel egten zuldssigen Spannungen haben sich in der Praxis bewéhrt und
nach dem derzeitigen Kenntnisstand noch nicht zu einem Versagen gefihrt. Auf Grund der geringeren zuldssigen
Flachenpressung ist hier eine Umkehr des Moments zul&ssig.

Bei den Pal¥federverbindungen miissen die Streckgrenzen der drei Werkstoffe der Welle, der Pal3feder und der
Nabe beachtet werden. Die Streckgrenze mit dem kleinsten Wert ist fir die Flachenpressung mal3gebend.

Die Umfangskraft an der Welle mit d betrégt aus dem zu Ubertragenden Nenndrehmoment mit Tyenn

FU = Z*TNenn/d [N]
Mit der tragenden Hhe von h = 0,5* Pal¥federhdhe betragt die Flachenpressung bei einer Paldfeder mit

| = tragende Lange, wobei | < 1,2*d nach [17] [mm]

p = Fu/(I*h) [N/mm?]
wobel die zulassige Flachenpressung bei einer Pal¥feder

Pou = 0,4%* G, [N/mm?]

nicht Gberschritten werden darf.

Bel Verwendung von 2 Pal¥federn, diein einem Winkel von 120° versetzt sein sollen, betrégt die zuléssige Fl&
chenpressung
P < 0,3* 602 [N/mm?]

Bei geharteten Pal¥federverbindungen, wobei alle 3 Teile gehartet sein miissen, betragen die zuléssigen Flachen-
pressungen bei einer Pal¥feder

P < 0,5* G2 [N/mmz]
des Grundwerkstoffes und bei zwei Pal¥federn

P < 0,4* Op,2- [N/mmz]
des Grundwerkstoffes.
45 Keilwelle nach DIN 5462, DIN 5463 und DIN 5464

Bei der Berechnung der Keilwellen wird nur ein Tragen von 75 % der Keilfldchen angenommen. Die Fl&
chenpressung errechnet sich dann zu

p= Teq/(0775*i*h* rm*l) < Pzu = 074* Op,2- [N/mmz]
Hierinsind

Teq = Drehmoment [Nmm]

i = Anzahl der Kelle [-]

h = (d,-dy)/2 = Keilhdhe [mm]

d, = Kopfkreisdurchmesser [mm]

d; = FuRkrei sdurchmesser [mm]

rm = (dy+d,)/2 = Mittlerer Radius [mm]

| = Nabenlénge [mm]
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Bild 4.3: Keilwelle und Keilnabe nach DIN 5461 bIS 5464
4.6 Zahnwellen-Verbindung mit Evolventenflanken nach DIN 5480

Mabe in mm .

I
7 N?JJ/?///Z{ e
S 7NN \\ /// ,/;?‘,;f\r_‘«.b

“\4/ 74

\ E\ \ \ / /

Bild 4.4; Zahnwellen-Verbindung mit Evolventenflanken
Formelzeichen:

z = Zahnezahl [--]

m= Modul [mm]

h = 1,0*m = Zahnhohe [mm]

b = Zahnbreite [mm]

s=2,17*m= Zahnfuldicke [mm]

Tnenn = Nenndrehmoment. [Nmm]
Mit dem Zahndruck

Fu = 2* Tyend/ (M* 2) [N]
etrégt die auftretende Biegespannung unter Annahme, dal? der Zahndruck am Zahnkopf wirkt

Gp = 2* Tyemn™ 6* H/(M* b* 2* ) = Fy*6*h/(b* &) < o,y = 0,4* G 2. [N/mm?]
Die Flachenpressung betrégt

P = 2* Tnenn /(M* 22*h*b) = Fy/(h*b) < p,y = 0,4* o2, [N/mm?]
Die Torsionsspannung betragt

T = 16* Tyenn/ (0* MB* 28) = 8* F/(m* MP* 2) < 1, = 0,4* Go/\3 [N/mm?]
Siehe hierzu auch [1], Abschnitt 18.3.4, Tafel 18/9, Seite 376.
4.7 Verbindungen mit Ringfeder -Spannsétzen

Bei den Ringfeder-Spannsatzen gibt es eine Vielzahl von Ausfiihrungen, wie sie beispielsweise in Bild 4.4 dar-
gestellt sind.

e o]

IRl

REN 7012/7012-IN RfN 7012 0 RIN 7C131

REN 7014 REN 7015

Bild 4.5: Verschiedene Ringfeder-Spannsétze
Es wird dringenst emfohlen, sich bei Verwendung dieser Spannsétze mit dem Hersteller in Verbindung zu set-
zen.
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Bild 5.1 Augenstab

511

xxxxxw»goe—hggggf

Ber echnung eines Augenstabes

Formeln zur Berechnung des Augenstabes nach Poocza und Kuntsch

e
7

po0°

MW\ |

WX N

e

Formelzeichen Siehe hierzu Bild 5.1

Kraft

Aulenradius

Innenradius

0,2*(r1i) Exzentrizitat *
Winkel des Querschnitts
e*°/90°

Augendicke

(ratr)/2 = Mittelradius
(raritey)/2

(rg1;)/2 = Halbe Wangenbreite
(rgte-ri)/2 = Halbe Kopfbreite
(rarite,)*t = Wangenquerschnitt bei ¢
(rori)*t = Wangenquerschnitt
(rgter)*t = Kopfquerschnitt
0,5-0,1294* p°/90°

Lastwinkel

Beiwert fur Lastwinkel
Passungsspiel

-1,0 bei der Innenseite

-0,5 bei halber Innenseite
0,0 in der Mitte

+0,5 bei halber AuRenseite
+1,0 bei der AuRBenseite

Die wirtschaftlichste Kopfuberhéhung betragt ca. 20%, daher der Faktor als Zahlenwert von 0,2.

&2
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512 Beiwert fur Lastwinkel
Poocza hat in [2] die Last geteilt betrachtet und beide Lasten in einem Winkel o.° von den Wangen her gesehen,
angreifen lassen.

Wie Pooczain [2] berichtet, wurden bel den Spannungsmessungen der Firma May-Pressenbau GmbH in Schwé
bisch Gmiind die Versuchsanordnung auch so gewahlt, dafl3 die Wangen bei einer geringen Verformung nicht am
Zugbolzen anliegen wirden.

Wiein [3] berichtet wird, stellte man bei Versuchen an der TU Karlsruhe fest, dal3 bis zu einem Passungsspiel
von ca. 3 % nur etwa der Bereich von je ca. 30° links und rechts von der Kraftrichtung an der Kraftibertragung
beteiligt ist, so dafi3 kleinere Passungsspiele unberiicksichtigt bleiben kénnen.

Das Passungsspiel sollte deshalb s < 3% nicht Uberschreiten.

Wenn das Passungspiel grofRer als 3 % ist, kann man davon ausgehen, dal3 die Lasteinleitung anndhernd ,,punkt-
formig“ am Kopf erfolgt. In diesem Fall ist mit einem Lastwinkel von 90° zu rechnen.

Das Passungsspiel betragt
S= (dBohrung'dBolzen)/ dBohrung* 100 (%)

Der Beiwert A fur den Lastwinkel betragt

A = 0,5-0,5* cosar* (1-0.°/90°)-sina/nt

bei 60°: A =0,1410

bei 90°: A =0,1817
513 Beiwert fur Breiten
Der Beiwert fiir die Breiten betragt

K=0,5* pin* IN[(1+14/p)/(1n/p)]-1 [-]
514 Allgemeingultige Formel
Die allgemeingtiltige Formel fir alle Querschnitte lautet:

6, = FIA.*[0,5* cos @-(A-f,+0,5* cos @)* { 1+x* 1o/ (p+X* 1) * 1<} ] [N/mm?]
Sollten nur die Spannungen in der Wange oder dem Kopf berechnet werden, so ist 1, flr die Wange und n
fur den Kopf zu berechnen.

Die Formeln fur die Spannungen hierfir lauten fur die
Wangeninnenseite:

owi = FIA*[0,5-A*{ 1-mu/(p-nw)* Licu} ] [N/mm?]
Wangenaul3enseite:

owa = FIA*[0,5-A*{ 1+nu/(p+Mw)* Y} [N/mm?]
Kopfinnenseite:

OKj — F/Ak* (0,3706-}\,)* [l-T] k/(p-l’] k)* 1/K|<] [N/mm2]
Kopfaulienseite:

Oka = FIAK*(0,3706-1)* [ L+n/ (p+nk)* L] [N/mm?]

5.15 Augenber echnung nach Poocza und Kuntsch

Fur die Berechnung des Augenstabes wurde ein Programm erstellt. Der nachstehende Ausdruck bezieht sich auf
einen Stangenkopf, bei dem die auftretenden Spannungen in der Wange gemessen wurde. Die errechneten Span-
nungen liegen konservativ geringfiigig hdher, a's die gemessenen Spannungen.

Prog AUG 1.93 Dr.Pittner 69514 L audenbach
Innenradius; 14.250 AuRenradius; 23.000 Exzentrizitét: 2.500
Dicke: 4,500 Kraft: 500.000

5.1.5.1Spannungen bei Passungsspiel s<3 %
Beim Passungspiel s < 3 % betrégt der Lastwinkel 60°. Lastwinkel: a.°= 60.000°, damit ist A = 0,1410

Radius 14,25 16,44 18,63 20,81 23,00

von Wange 00,00° 33,45 17,08 4.56 -5,33 -13,34
15,00° 31,57 15,90 4,09 -5,13 -12,54
30,00° 24,13 12,39 3,66 -3,07 -8,43
45,00° 12,89 7,33 3,27 0,17 -2,28
60.00° -0,53 147 291 4,00 4,85
75,00° -14,66 -4,57 2,58 7,91 12,04

bis Kopf 90,00° -28,22 -10,26 2,27 11,51 18,61

Male in cm, Kraft in kN, Spannungen in KN/cn?
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Die von Pooczain [2] aufgezeichneten, gemessenen Spannungen betragen fir das vorstehend gerechnete Auge
im Wangenbereich wie folgt:

Wange 00,00° | 2666 | 1396 | 508 | -380 | -1142 |

Ein Vergleich der errechneten und gemessenen Spannungen zeigt, dal die vorstehenden berechneten gegeniiber
den gemessenen Werten konservativ, also auf der sicheren Seite sind.

5.15.2 Spannungen bei Passungsspidl > 3 %
Beim Passungspiel s> 3 % betrégt der Lastwinkel 90°
Lastwinkel a’® = 90,000°, damit ist . = 0,1817
Radius 14,25 16,44 18,63 20,81 23,00
von Wange 00,00° 41,27 20,18 4,04 -8,70 -19,02
15,00° 38,76 18,71 3,60 -8,21 -17,68
30,00° 30,77 14,95 3,19 -5,88 -13,10
45,00° 19,04 9,67 2,82 -2,41 -6,54
60,00° 5,19 3,61 2,48 1,62 0,95
75,00° -9,32 -2,60 2,16 571 8,46
bis Kopf 90,00° -23,22 -8,45 1,87 9,47 15,31
Mal3ein cm, Kraft in kN, Spannungen in kN/cm?
516 Vereinfachte Berechnung der Wangeninnenseite

Die maximal auftretende Spannung liegt bei einer Kopfiiberhthung von ca. 20 % stets an der Wangeninnenseite.
Diese kann vereinfacht unter Beachtung des Passungsspiels wie folgt berechnet werden:

Die Wangeninnenspannung betragt damit:
owi = W F/[(rari)*t] [N/mm?]

Siehe Tabelle 5.1 auf der néchsten Seite.

Die maximal zuléssige Spannung betragt fir die Wangeninnenspannung

fur Berechnungen nach UVV: o,y = Lastfal HZ, DIN 15018
fur Berechnungen nach KTA: oy = Lastfal HS, DIN 15018
Radienverhdltnis: & = (ro-r;)/(ratr;)
Passungsspiel $<3.0% $>30%
Lastwinkel o° 60° 90°
A 0,1410 0,1817
) W W

0,200 2,932 3,6430
0,225 2,710 3,2644
0,250 2,530 3,1157
0,275 2,383 2,8916
0,300 2,263 2,7823
0,325 2,163 2,6439
0,350 2,081 2,5329
0,375 2,009 2,4462
0,400 1,949 2,3678
0,425 1,897 2,3069
0,450 1,855 2,2500
0,475 1,818 2,1973
0,500 1,789 2,1609
0,525 1,765 2,1285
0,550 1,745 2,1062
0,575 1,731 2,1062
0,600 1,721 2,0872

Tabelle 5.1. Berechnung der Wangeninnenspannung
Zwischenwerte sind zu interpolieren

GFD — 27. September 1999 (25.05.2006) Seite 30 von 47 01-PRAXIS.doc



—-31-

6 Berechnung der Schraubenkrafte an Flanschverbindungen

Bei der Ermittlung der max. Schraubenkraft wird davon ausgegangen, dal? alle Schrauben im Verhdtnisihres
Abstandes vom Drehpunkt eine Teilkraft aufnehmen. Damit ergibt sich, dal3 sich die Kréfte verhalten, wie die
Absténde zum Drehpunkt, wie in Bild 6.1 dargestellt. Die geometrischen Beziehungen sind nachstehend aufge-
fhrt.

Zur genaueren Berechnung, wobei die elastische Verformung an der Drehpunktseite berticksichtigt wird, wird
auf [15] verwiesen. Hier wurde sowohl der Einflul® bei gentigend grof3er VVorspannung al's auch bei nicht genu-
gend grof3er Vorspannung behandelt.

6.1 Ermittlung der Kraft tber die Momente

Bild 6.1: Kré&fteverteilung am Flansch

rq = Radius bis zum Drehpunkt [mm]

r. = d/2 = halber Teilkreisdurchmesser [mm]
Die Abstande zum Drehpunkt ergeben sich zu

li = rgtr*cos a [mm]

Esist hier darauf zu achten daf3 zwischen dem Drehpunkt und der Flanschmitte das Minuszeichen und zwischen
der Flanschmitte und der unteren Flaschkante das Pluszeichen einzusetzen ist.

Die sich daraus ergebende weitere Berechnung ist aus dem Berechnungsbeispiel ersichtlich.

Aus der Summe aler Kréfte X.F kann gegebenenfallsiterativ die genaue Lage des Drehpunktes ermittelt werden.

6.2 Ber echnungsbeispiel

6.2.1 Technische Daten
Radius bis zum Drehpunkt rqg =218 mm
Tellkreisradius a2 re=185 [mm]
Lastmoment M, = F*| M, = 256.394,16 [KNmm]
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Drehpunkt: F
T

Iy

ds

I F = Auflagerkraft

-«

Bild 6.2: Kraft und Hebelarm am Flanschzapfen

6.2.2 Berechnung

Die Abstande betragen
[, =218 - 185*cos 15° = 39,304 mm
[, =218 - 185*cos 45° = 87,185 mm
[3 =218 - 185*cos 75° = 170,118 mm
[, =218 + 185* cos 75° = 265,882 mm
[s = 218 + 185* cos 45° = 348,815 mm
l[s = 218 + 185* cos 15° = 396,696 mm

Gemal des Strahlensatzes betragen die Krafte damit
F, = F,*39,304/87,185 = F5 * 39,304/170,118 = F, * 39,304/265,882 = F5 * 39,304/348,815 =
Fs* 30,304/396,696

und die Einzelkrafte
F, =2,218*F;; F3 =4,325*F;; F, = 6,765*F; F5 = 8,875*F;; Fs = 10,093* F;.

Damit betrégt das aufzunehmende Moment
Mg = F,*(39,304 + 2,218* 87,185 + 4,325* 170,118 + 6,765* 265,882 + 8,875* 348,815 +10,093* 396,696)
Mg = F; * 9866,718 KNmm.

Fur die beiden oberen Schrauben betrégt die Kraft
F1 =M, /9866,718 = 256394,160/9866,718 = 25,986 kN

Damit betragen die Krafte im Einzelnen je Schraube
F1=25,986/2 = 12,993 kN
F,=12,993* 2,218 = 28,818 kN
F3=12,993* 4,325 = 56,194 kN
F,=12,993* 6,765 = 87,897 kN
Fs=12,993* 8,875 = 115,312 kN
Fe=12,993*10,093 = 131,137 kN

Fir die Auslegung ist die Kraft Fg = 131,137 KN maf3gebend.
Die Auflagerkraft am Drehpunkt betrégt XF = (Fi+F+Fs+F,+Fs+Fg.) * 2

6.2.3 Kontrollrechnung

Die einzelnen Momente und die Summe daraus betragen
M;=2%* 12,993 * 39,304 = 1021,354 KNmm
M,=2* 28,828* 87,185= 5024,995 kNmm
Mz=2* 56,194 * 170,118 = 19119,222 KNmm
My=2* 87,897 * 265,882 = 46740,460 KNmm
Ms=2* 115,312 * 348,815 = 80445,111 kKNmm
Me = 2* 131,137 * 396,696 = 104043,047 kNmm
M = 256394,188 kNmm

Das aufzunehmende Moment betrégt M, = 256394,166 kNmm, also stimmen die Momente Uberein.

Fur die Berechnung der Mindesteinschraubtiefe bei Gewindesackldchern ist die maximale Kraft mal3gebend.
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7 Schraubenber echnungen

7.1 Allgemeines

Prof. C. Bach hat gemaf3 [7] die Beanspruchung der Gewindegénge so berechnet, indem er einmal die Biegung
und zum zweiten die Schubbeanspruchung der Gewindegénge einzeln betrachtete. Er ging von der Annahme
aus, dal3 die Gewindegange in Grunde der M utter abgebrochen werden kénnen. Das daraus sich ergebende gro-
Bere Mald war dann bestimmend.

In den 50er Jahren wurde statt des Abbrechens ein Abscheren angenommen, wobel jedoch die Héhe des Gewin-
deganges mit 7/8*P in Ansatz gebracht wurde. Der V ersagensdurchmesser wurde mit dem Kerndurchmesser
eingesetzt, so da fur die Abscherflache auch die Anzahl der tragenden Gewindegange zu berticksichtigen wa-
ren.

Bei einer neueren Berechnung, die von Alexander [8] 1977 verfeinert wurde, wurde anscheinend die Theorie von
Bach Ubernommen und erweitert. Denn hier wird davon ausgegangen, dal3 das Gewinde entweder im Grunde der
Mutter oder des Bolzens abgestreift wird. Diein [14] im Abschnitt 5.2.2 angegebene Berechnung fiihrt wegen
der nichtstimmigen Annahme des Abstreifens zu unterschiedlichen Mindesteinschraubtiefen. So wurde, wiein
[10] aufgefiihrt, bei einer Werkstoffpaarung von 1.4313 fir den Bolzen und GGG 40 fur die Mutter die Ein-
schraubtiefen

mg = 0,980*d fiir den Bolzen und

my = 2,326*d fir die Mutter
ermittelt. Bel Versuchen mit diesen Werkstoffen wurde aber eindeutig festgestellt, dal? das Gewinde bel einer
Einschraubtiefe vom m = 1,233*d abgestreift wurde und bel m = 1,4*d der Bolzen versagte.

In einem anderen Fall wurden bei der Werkstoffpaarung 8.8 und St 37 Einschraubtiefen von
mg = 1,848*d fir den Bolzen und
my = 2,749*d fir die Mutter
errechnet. Im letzteren Fall war die Zugspannung so grof3, daf3 90 % der Streckgrenze erreicht wurden.

Parallel zu den Berechnungsansétzen im Westen wurde in der ehemaligen DDR eine Berechnungssnorm fur
Schrauben erarbeitet. In dieser TGL 38512, Stahlschraubenverbindungen, vom August 1981, ist sowohl das Ver-
spannungsschaubild, wie in der VDI 2230, enthalten, als auch eine Tabelle fur die zuldssigen Flachenpressungen
unter dem Schraubenkopf.. Ferner ist eine Formel fir die Berechnung des Sackloches aufgefiihrt, bei der nur ein
Wert ermittelt wird, statt, wie bei der Alexanderformel, wie oben angefihrt, zwei Werte.

Bei der nachstehenden Ausfiihrungen werden Schraubenverbindungen betrachtet, die auf Zug, bzw. Schub Uber
ReibschluR belastet sind. Auf Pal3schrauben und der Lochleibung wird hier nicht eingegangen. Diesesist in den
DIN 15018 und DIN 18800 geregelt.

Abweichend von den Normalféllen <Schraube und Mutter’, werden Schraubenverbindungen mit Sackléchern
bzw. Durchgangsl6chern hergestellt, wo der Mutternwerkstoff eine wesentlich geringere Streckgrenze als der
Bolzenwerkstoff besitzt. Auch umgekehrt kann das der Fall sein.

Dadie Kraft im Bolzengewinde gleich der Kraft im Mutterngewinde ist, ergeben sich fir die beanspruchten
Scherflachen die Gleichung

Ag*tg =F=An"tm. [mm?]

Aus dieser Gleichung erkannt man, daf3 bei unterschiedlichen Scherspannungen tz und Tty der Scherquerschnitt
A g m desto grofler sein mul3, desto kleiner der Wert tg )y ist.

In der Berechnung nach [10] wird davon ausgegangen, dal3 bei absolut gleichen Werkstoffwerten der Abstreif-
durchmesser gleich dem Flankendurchmesser ist. Bel unterschiedlichen Werkstoffwerten verschiebt sich der Ab-
streifdurchmesser im umgekehrten Verhaltnis der Werkstoffkennwerte, also bei ,,schlechterer Mutter nach au-
3en, bzw. bel ,,besserer Mutter nach innen.

Bei einer belasteten Schraubverbindung sind die tragenden Gewindegénge auf Biegung und auf Schub bean-
sprucht. Die in der Berechnung eingesetzte Scherspannung ist eine Ersatzspannung fr die auftretenden Biege-
und Schubspannungen mit

TmpeM = Bem* Rnps M [N/mm?]
wobel Bg m ein Scherspannungsfaktor und fur die verschiedenen Werkstoffe unterschiedlich ist, wiein den Ta-
bellen der Anlage A ersichtlich. Diese Werte wurden in weit mehr als 100 Versuchen ermittelt. Siehe hierzu
auch[10, 11, 12].

Fur die Schraubenverbindungen sind zwei Kriterien zu beachten.

1 Um festzustellen, ob bei eine Schraubenverbindung bei einer Uberlastung das Gewinde abgestreift wird
oder ob der Bolzen bricht, sind fir die Materialkennwerte der Zugfestigkeiten zu berticksichtigen. Die ermittelte
Mindesteinschraubtiefe ist dann um ca. 5 % zu vergréRRern. Damit ist sichergestellt, da bei einer Uberbelastung
der Bolzen versagen wird.
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2. Bei den allgemeinen Nachweisen, wo eine Sicherheit gegen die Streckgrenze gefordert wird, sind fir die
Spannungsnachweise und Ermittlung der erforderlichen Einschraubtiefe die Kennwerte der Streckgrenzen zu be-
riicksichtigen.

Die Berechnungsschritte sind in beiden Fallen gleich.

Bild 7.1: Abgestreiftes Gewinde und gebrochener Bolzen

Die abgebildeten Versuche wurden mit Schraubenbolzen M 20 x 110 in 8.8 und Muttern aus PAN-Bonze 220
durchgefihrt. Dabei wurden nachstehende Werte ermittelt:

Links: Einschraubtiefe m = 15 mm, Zugkraft F = 224,2 kN Abstreifdurchmesser d, = 18,70 mm

Rechts: Einschraubtiefe m= 17 mm, Zugkraft F =224,2 kN mit Bolzenbruch

In Bild 7.1 ist links bei dem abgestreiften Gewinde deutlich zu sehen, dal? im eingeschraubten Bereich sowohl
der Bolzen as auch die Mutter abgestreift wurden. In diesem Fall stimmten der errechnete und der gemessene
Abstreifdurchmesser Uberein. Im allgemeinen wurde jedoch festgestellt, dal? hier geringfiigige Abweichungen
vorhanden sind, wie aus den Versuchsprotokollen in [10, 11 und 12] ersichtlich.

7.2 Ermittlung der Schraubenabmessung

Bel den Schraubenverbindungen ist es nicht immer erforderlich, dal3 fur die Ermittlung der Schraubenabmessung
und der erforderlichen Vorspannkraft eine mittels des V erspannungsschaubildes umstandliche Berechnung ge-
macht wird. In den meisten Fallen genligt eine vereinfachte Berechnung, wie nachstehend aufgefihrt.

Nachdem die erforderliche Axialkraft Fx bzw. Querkraft Fq ermittelt wurde, wird die Vorspannkraft errechnet.
Die Faktoren hierfur betragen, wie aus[16] entnommen werden kann und sich aus der Erfahrung ergibt, in Achs-
richtung

fu1 =~ 1,6 fiir rein statische Belastung

fu2 = 2,0 fir dynamische schwellende Belastung

fus = 2,5 fir dynamische Dauerschwingbeanspruchung

fu4 = 8,0 bel statischer und dynamischer Belastung senkrecht zur Achsrichtung

Damit sind dann

FV]_.3 = fvl—3* FA [N/mmz]
FV4 = fv4* FQ [N/mmz]
Der grofiere Wert wird fur die weitere Berechnung genommen.
721 Statische Belastung

Bei einer rein statischen Belastung, bei der zu der Vorspannkraft F, keine zusétzlichen Kréfte hinzukommen er-
rechnet sich die Vorspannkraft zu

FV]_ = fV]_* FB.. [N]
Dabei dieser Kraft nur eine Spannung von ca. 70% der Streckgrenze vorhanden sein soll, ergibt sich somit a's
maximale Kraft

Fmax = Fv2/0,7. [N]
Mit diesem Wert und der Streckgrenze des Bolzenwerkstoffes errechnet sich der erforderliche Spannungsquer-
schnitt

Asert = FradRop- [mm?]
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Wenn jedoch eine geforderte Sicherheit zur Streckgrenze zu beriicksichtigen ist, ist mit der zul&ssigen Zugspan-
nung

OB,zul — RpB/V [N/mmz]
zu rechnet, so dal? der erforderliche Spannungsguerschnitt sich aus

Aset = Frnad 08 [mm?]
ergibt.

Nach der Tabelle 2.1 der Anlage A kann damit das Gewinde bestimmt werden, waobei
As 2 Aserf

sein mul3.

7.2.2 Dynamische Belastung
Bel einer dynamischen Belastung errechnet sich die Vorspannkraft zu

Fuva=f23*Fa [N]
Die Maximalkraft ergibt sich vereinfacht konservativ zu

Famax = FvatFa. [N]
Die tatséchlich auftretende Kraft wird zwischen den Kréften F, 4 und Fq e liegen, so dal hier noch eine ge-
wollte zusétzliche Sicherheit vorhanden ist. Die Spannung bei der Maximalkraft Fg e SOlIte den Wert von ca. 90
% der Streckgrenze nicht Uberschreiten.

Als Vergleichswert wird, wie bel der statischen Belastung, auch der Wert
Famax = Fvd/0,7 [N]
errechnet. Der grof3ere der beiden Werte ist fir die weitere Berechnung mal3gebend.

Mit dem gréf3eren Wert errechnet sich der Spannungsquerschnitt, auch unter Berticksichtigung einer geforderten
Sicherheit, wie vorstehend ausgefihrt

Aserf = l:d,ma></(7,B,zuI [mmZ]
so dal3 auch hiermit das Gewinde nach Tabelle 2.1 der Anlage A ermittelt werden kann.

7.2.3 Belastung senkrecht zur Achsrichtung
Bei einer Belastung aus Querschub muf die Anpresskraft der Schraube so grof3 sein, dafld der Querschub mittels
Reibung Ubertragen werden kann. Damit ergibt sich die Klemmkraft zu

Fri = Foll [N]
Aus der Querkraft errechnet sich die Vorspannkraft mit f,, = 8 zu

FV'Q = fv4* FQ =8 FQ [N]
Alsweitere Vorspannkraft wird die aus der statischen Klemmkraft mit f,; = 1,6 sich ergebende Kraft

Fuki = fr*Fxi = 1,6 Fy. [N]

errechnet. Die grof3ere der beiden Vorspannkréfte ist dann fir die weitere Berechnung mal3gebend.

Daauch hier die max. Spannung bei ca. 70% der Streckgrenze liegen soll, betragt somit die fiir Bolzenbestim-
mung maf3gebende Kraft beispielsweise
Fmax = Fuxi/0,7.

Unter Berlicksichtigung der zul&ssigen Zugspannung des Bolzens ergibt sich damit als Mindestspannungsguer-
schnitt

Asat = Frado g u-
Mit der Tabelle 2.1 im Anhang A kann dann der Bolzen ermittelt werden.

7.3 Schraubendaten

Im Anhang A sind die zulassigen ,,Kréafte an der Mindeststreckgrenze fir die ferritischen Schraubenbolzen in
der Tabelle 4.1 und fir die austenitischen Schraubenbolzen in der Tabelle 5.1 aufgelistet.
Die,,Anzugs-Drehmomente bei der Vorspannung F,*“ mit ca. 70 % der Kréfte an der Streckgrenze und den Rei-
bungszahlen pges = 0,1, 0,125 und 0,14 sind in den Tabellen 4.2, 4.3 und 4.4, bzw. 5.2, 5.3 und 5.4 aufgefihrt.

Das Anzugsmoment M, betragt mit betrégt bei der V orspannkraft F,
Ma = Fy [0,16* P+pges* (0,58* d+Dy/2)] /1000 [Nm]
wobei fur die Reibung am Kopf das Mal3 Dy, = (D+D,)/2 in mm einzusetzen ist.

Fir die Umrechnung auf eine andere Festigkeitsklasse, z. B. von 8.8 auf 5.6 werden die Streckgrenzen beriick-
sichtigt. Damit lautet die Formel

Masss = Mags* Roo2s.6/Roo 288 [Nm]
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Die Umrechnung auf eine andere V orspannkraft bei der gleicher Festigkeitsklasse wird mittels der Formel
Ma peu = Ma*Fy ped/Fo. [Nm]
durchgefihrt.

Anmerkung:
Als vorgespannte Schrauben sollten nur solche ab der Festigkeitsklasse 8.8 verwendet werden.

Der in der VDI 2330 erwahnten Nachweise der elastischen Verformungen der geklemmten Bauteileist in den
meisten Fallen im Maschinenbau nicht erforderlich, jedoch im Apparatebau bei Flanschberechnungen anzu-
wenden.

74 Berechnung der Einschraubtiefe und der Scher spannungen
7.4.1 Formelzeichen
Es werden folgende Formel zei chen verwendet:
Fg [N] AuRere oder gesamte Schraubenzugkraft
Fv [N] Schraubenvorspannkraft
Far = Rug*As [N] Schraubenbruchkraft
Ma [Nm] Schraubenanzugsmoment
ol M [--] Werkstoff-Faktor fiir Schraube oder Mutter
Bem [--] Umrechnungsfaktor fir Scherspannung
a’ [°] Flankenwinkel
Rmgm [N/mn?] Zudfestigkeit des Bolzen- oder Mutternwerkstoffes
Rogm [N/mm?] Streckgrenze des Bolzen- oder Mutternwerkstoffes
TmeM = Bem* Rmem [N/mm?] Grenz-Scherspannung des Bolzens bzw.der Mutter
Tiem = Bem* Roem [N/mm?] Streckgrenzen-Scherspannung des Bolzens bzw.der Mutter
TBM vor [N/mm?] vorhandene Scherspannung des Bolzens bzw. der Mutter
d, [mm] Gewindedurchmesser
d; [mm] Flankendurchmesser des Gewindes
d. [mm] Durchmesser des Abscherzylinders
m [mm] tragende Gewindeldnge
As [mm?] Spannungsquerschnitt des Bolzens
A, [mm?] Gesamtflache des Abscherzylinders
Agwm [mm3] Scherflache des Bolzen- bzw. Mutterngewindes
D, [mm] Kerndurchmesser des Innengewindes
P [mm] Gewindesteigung
H [mm] Hohe des Gewindedreiecks
Innengewinde i
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Bild 7.2: Nullprofil des Bolzen- und Mutterngewindes

Fir die Berechnung der Einschraubtiefe und der Scherspannung wird die Héhe des Gewindedrei ecks gemal3 DIN
2244 bendétigt. Die Hohe des Gewindedreiecks errechnet sich zu
H =0,5*P*ctg (a.°/2) [mm]

7.4.2 Scher spannungsfaktoren

Fur die Ermittlung der zuléssigen Scherspannungen sind je nach Werkstoff unterschiedliche Scherspannungs-
faktoren B zu berticksichtigen. Aus den bisherigen Versuchen haben sich die Werte ergeben, wie siein der Anla
ge A, soweit bekannt, in den Tabellen 3.1 und 3.2 fir die Bolzenwerkstoffe und in den Tabellen 4.1 bis 4.15 fir
Mutternwerkstoffe aufgeftihrt sind. Da bei den Versuchen Schraubenbolzen aus der Serienfertigung mit der To-
leranz 69, die Muttern mit der Toleranz 6H hergestellt wurden, die Bolzen, mit Ausnahme der gerollten Schrau-
benbol zen aus austenitischen Werkstoffen, im Gewindeteil brachen, sind die Einfliisse aus den Werkstoffen, den
Toleranzen 6H/6g und den Kerbeinfliissen (Kerbzahl oy und Stiitzfaktor v), sowie die Biege- und Schubbean-
spruchungen in dem Scherspannungsfaktor 3 enthalten.
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743 Ermittlung der Einschraubtiefen
7431 Mindesteinschraubtiefe fiir Bolzenbruch
Hierfur sind die Zugfestigkeiten der Werkstoffe einzusetzen. Unter der Annahme,. dal? die Scherspannungsfakto-
ren nicht gleich sind, ergibt sich folgender Berechnungsgang:
Unter Berlicksichtigung der zul. Scherspannungen ist zuerst der Abstreifdurchmesser zu ermitteln. Die zuldssige
Scherspannungen errechnen sich fur den Bolzen und die Mutter

Tme = Be* Rms Tmm = Pw* R [N/mm?]

Aus dem umgekehrten Verhdtnis der zul. Scherspannungen ergeben sich die Werkstoff-Faktoren fir den Bolzen
und die Mutter zu
o = Tmm/ (Trm+Tme) om = 1-ag.

In der Mitte des theoretischen Gewindes (Gewindedreieck) liegt der Flankendurchmesser zwischen den Gewin-
despitzen. Das M a3 vom Flankendurchmesser bis zur Gewindespitze betragt H/2. Bei unterschiedlichen Werk-
stoffkennwerten, wie Streckgrenze, bzw. Zugfestigkeit verschiebt sich der halbe Durchmesser um den Wert

Ad/2 = H/2-Hg/2 [mm]
wobeiu Hg = ag* P/tan (a°/2) ist.

Unter Einbeziehung des Flankendurchmesser d,, dem Wert 05 = tg (a°/2)* H/P und dem Faktor ag betrégt der
Abstreifdurchmesser d,

d. = d + (0,5-a)* Pitg (0°/2) [mm]
Wenn d-[ < Dl d'l: = Dl
Wennd, >d d.=d

Dahier die Steigung eingeht, ergeben sich fur das Regel- und das Feingewinde unterschiedliche Einschraubtie-
fen.

Die Bruchkraft des Bolzens betragt

Fer = Rng*As. [N]
Mit dieser Kraft errechnet sich die erforderliche Scherflache des Abscherzylinders zu

A: = Fe* (Utmm+Utng) [mm?]
Unter Berilicksichtigung des Abstreifdurchmessers betragt dann die Mindesteinschraubtiefe

Myin = AJ(d:* ) [mm]

Bei dieser Einschraubtiefe herrscht "Gleichgewicht" zwischen den tragenden Gewindegéngen und dem Span-
nungsquerschnitt des Bolzens. Um ein Abstreifen sicher zu verhindern muf3 die Mindesteinschraubtiefe etwas
erhoht werden. Es wird eine Erhdhung von ca. 5 % empfohlen.

7.4.3.2 Erforderliche Einschraubtiefe bei Betriebslast

Bel der geforderten Sicherheiten zur Streckgrenze liegen die Spannungen im elastischen Bereich. Zur Einhaltung
dieser Sicherheit muf3 deswegen die erforderliche Einschraubtiefe mit der Zugkraft an der Streckgrenze und den
Mindestwerten der Streckgrenzen errechnet werden.

Es betragen die Zugkraft an der Streckgrenze

Fo=A’R, [N]
und die Scherspannungen des Bolzens und der Multter

Tps = Ps* Ros Tom = Pu* Rom- [N/mm?]
Mit diesen Werten errechnen sich die Werkstoff-Faktoren fir den Bolzen und die Mutter zu

og = Tom/ (Tom+Tp8) om = l-op
und der Abstreifdurchmesser

d; = d+(0,5-az)* P/tg (a°/2) [mm]
Die Scherflache des Abscherzylindersist dann

A = Fo* (Utputltyg) [mm?]
Mit dem Abstreifdurchmesser d, errechnet sich die erforderliche Einschraubtiefe zu

m=AJ/(d.*r). [mm]
7.4.3.3 Berechnung der Scher spannungen im Gewinde

Um bel einer bestehenden Schraubenverbindung die vorhandenen Scherspannungen bei der Betriebskraft der
Schraube zu ermitteln, ist zuerst mit den Werkstoffkennwerten der Abstreifdurchmesser

d. = d; + (0,5-0g)* P/tg (a.°/2) [mm]
Zu ermitteln.

Damit errechnet sich die Scherfléche des Abscherzylinders zu
A =d*n*m [mm2]
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Dieser Wert teilt sich nun im Verhdltnis der Werkstoff-Faktoren in den Anteil des Bolzens und der Mutter mit

Ag=A%op A =Aram [mm?]
Damit lassen sich die Einzel scherspannungen fir das Bolzen- und Mutterngewinde errechnen.

Tavor = FIA® Tmyor = FIAWM. [N/mm?]
Die Sicherheiten ergeben sich damit fir die Schraube und Mutter zu

VB = TpB/TB,vor VM = Tom/ T vor-

EsmuB vg = vy sein.

7434 Ermittlung des Scher spannungsfaktors g m

Esist fur die Berechnung des Faktors zwingend erforderlich, V ersuche zu machen, da die Gestaltdnderungshy-
pothese nach von Mises nicht immer zutreffend ist, wie aus den Tabellen im Abschnitt 7 der Anlage A ersicht-
lich..

Davon ausgehend, dafd der Faktor fiir den Mutternwerkstoff nicht bekannt ist, miissen fur die Versuchsstiicke die
Zugfestigkeitswerte ermittelt werden. Mit eéinem Bolzengewinde, von dessen Werkstoff der Faktor bekannt ist,
wird dann eine Zugprobe zur Bestimmung der Zugfestigkeit und der Bruchkraft gemacht. Zur V orschétzung der
Einschraubtiefe wird fir den Mutternwerkstoff angenommen, dal? der Faktor By =~ 0,58 betrégt. Mit den Formeln
im Abschnitt 7.4.3.1 wird die Einschraubtiefe errechnet. Bei dem Versuch wird entweder das Gewinde abge-
streift oder der Bolzen bricht. Bel einem abgestreiften Gewinde sind die Abstreifdurchmesser sowohl am Ge-
windeloch a's auch beim Bolzen zu messen. Mit den bei dem Versuch festgestellten Werten der Zugkraft, dem
Abstreifdurchmesser und der tragenden Einschraubtiefe kann nun der ungefahre Scherspannungsfaktor fiir den
Mutternwerkstoff errechnet werden.

Mit dem Mefdergebnis wird die Gesamtflache des Abscherzylinders berechnet
A =m*d*rn [mm?

Aus der beim Abstreifen festgestellten Abstreifkraft wird die ,,rechnerische Scherspannung* fir den Bolzen er-
mittelt:

TmB = BB* F/AS [N/mmz]
wobei bekannte Bg im Abschnitt 7 der Anlage A aufgelistet sind.
Mit diesem Wert kann nun die ,,rechnerische Scherspannung* der Mutter errechnet werden:

TmM = (At/F':I-/TmB)-l [N/mm?]
Damit ergibt sich der Scherspannungsfaktor zu

Bm = Tmm/Rim

Mit diesem Wert muf3 mit der Bruchkraft des Bolzens eine Kontrollrechnung gemal3 den Formeln in Abschnitt
7.4.3.1 durchgefiihrt werden, um mit weiteren Versuchen die Einschraubtiefe beim Bolzenbruch zu ermitteln.
Wie die Versuchsergebnisse in [11] zeigen, kbnnen unter glinstigsten Umsténden bereits 2 Versuche ausreichend
sein.

Es muf3 aber ausdriicklich darauf hingewiesen werden, dald der Scherspannungsfaktor zu ungenau ist, wenn der
Abstand von der Bruchkraft zur Abstreifkraft grof3 ist. Aus diesem Grunde sollten bei zwel Versuchen die Ein-
schraubtiefen und die festgestellten Kréfte dicht beieinander liegen und bei der gréfzeren Kraft der Bolzenbruch
erfolgt sein.

Ebenfalls mufd ausdrticklich darauf hingewiesen werden, dal3 bei austenitischen Schraubenbolzen mit gerolltem
Gewinde der Bolzenbruch nicht im Spannungsquerschnitt des Gewindes, sondern im Schaftteil erfolgt, wiein
Bild 7.3 zu sehen ist. Diesist auf eine Werkstoffverfestigung beim Gewinderollen zuriick zu fihren.

Bel Bestimmung der Einschraubtiefe muf3 trotz des Bruches im Schaft mit dem Spannungsquerschnitt im Ge-
winde gerechnet werden, also mit
F=R*As [N]

Sollte statt des M utternwerkstoffes der Scherspannungsfaktor des Bolzens ermittelt werden, so ist sinngemafd mit
den entsprechenden Werten zu verfahren.

75 Allgemeine Sicher heitsbetrachtung

In einigen Regeln der Technik, wie z. B. in den KTA-Regelwerken, werden teilweise bei Schraubenverbindun-
gen Sicherheiten zur Streckgrenze gefordert. Hier kann die Sicherheit nicht nur darin bestehen, dal3 die gefor-
derte Sicherheit im Spannungsquerschnitt des Bolzens vorhanden ist, sondern es sollte selbstredend sein, daf3
dieselbe Sicherheit auch in den Gewindegangen, also bel einem Sack- oder Gewindedurchgangsl och, vorhanden
ist.

Um dieser Sicherheitsforderung nachkommen zu kénnen, ist in jedem Fall mit der Kraft an der Streckgrenze zu
rechnen, wobei die Betriebskraft um den Sicherheitsfaktor kleiner sein muf3. Damit ergibt sich die rechnerische
Kraft zu
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Fpe = Ris™As [N]
wobei die Betriebskraft
Frax = Fpglv [N]

betragen darf, wobei
v = geforderte Sicherheit, mindestens 1,5
ist.

Bild 7.3; Austenitischer Bolzen A2-70, M 16 mit Aluminiummutter
aus 3.0615.71 (F 28), Einschraubtiefe m= 21 mm,
Langung: 25 mm, Bruchkraft F = 128 kN

Um die gleiche Sicherheit zu bekommen kann auch mit der Betriebskraft Fa gerechnet werden, wenn daflr die
zul&ssigen Scherspannungen zu

TpBMail = Tpam/V [N/mm?]
reduziert wird.

Die bisher bekannten Scherspannungsfaktoren sind in den Tabellen im Abschnitt 7 des Anhangs A enthalten.
Sollte ein Werkstoff verwendet werden, von dem der Scherspannungsfaktor By noch nicht bekannt ist, sollte
konservativ By = 0,5, bei Knetaluminium By = 0,4 eingesetzt werden, sofern der Scherspannungsfaktor nicht
gemal Abschnitt 7.4.3.4 ermittelt werden kann.

7.6 Ber Uicksichtigung der Toleranzen

7.6.1 Ermittlung der Einschraubtiefe

Die Gewinde werden nicht immer in den Ublichen Toleranzen 6H/6g hergestellt, sondern auch mit gréfzeren
Abmal3en. Hier ist zu beachten, dal’ die Einschraubtiefe um den Betrag vergroRRert wird, der sich aus den Tole-
ranzmal3en ergibt. Erfahrungsgemal? sind diese Mal3e bel kleineren Gewindedurchmesser nicht besonders grof3,
so dal3 bei einer Erhdhung der rechnerischen Einschraublénge um ca. 5 % sol che Toleranz-Abmalie ausgeglichen
werden konnten.

Bei einem rechnerischen Nachweis sind die entsprechenden Toleranztabellen der Normen zu beriicksichtigen,
wie sie fur das metrische 1SO Regelgewinde in der DIN 13, Teil 20 und fir das Feingewinde in DIN 13, Teil 21
aufgefiihrt werden.

Bel grofReren Gewinde ist fur die Berechnung eines rechnerischen Flankendurchmesser der Mittelwert ausden in
den Normen genannten Abmal3en zu errechnen. Damit ergibt sich
d2,to| =% ( d2,min + D2,max ) [mm]

Mit diesem Ersatzflankendurchmesser wird, wie im Abschnitt 7.4.3 beschrieben, die erforderliche Einschraubtie-
fe mermittelt, die dann durch die Steigung P geteilt wird. Damit erhdlt man die Anzahl der Windungen

w=m/P [-]
Wiein Bild 7.4 ersichtlich, betragt der radiale Abstand zu den beiden Flankendurchmessern

v Adz =1* (D2,max — d2,min) [mm]
und damit das axiale Spiel zu den Flanken

Ya*s=Ya*Ady * tan (a/2). [mm]
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Dabeim Verspannen der Gewindegange beide Toleranzspiele auf eine Seite verlagert werden, also nur bei den
nichttragenden Flanken sind, ergibt sich fiir das ganze Spiel
$= (D2max — Ozmin) * tan (a/2). [mm]

<4— Mutter

Flanke des Bolzens /4\ D2 max

mit Toleranz

d2 min

Bolzen

Flanke der Mutter
Nullprofil mit Toleranz

Bild 7.4: Allg. Darstellung der Toleranzlagen fir Bolzen und Mutter

Dadieses Spiel bei jedem Gewindegang vorhanden ist, mui fiir die Gesamtflache des Abstreifzylinders die
Summe der Spiele ersetzt werden. Mit der oben ermittelten Zahl der Gewindegéange ergibt sich das Mald der Er-
satz-Einschraubtiefe zu

My = W*S [mm]
Daraus ergibt sich dann die erforderliche Einschraubtiefe unter Berticksichtigung der Toleranzen

Mt = M+ My [mm]
7.6.2 Ermittlung der Scher spannungen

Um bel einer vorhandenen Einschraubtiefe und gréf2eren Toleranzen die in den Gewindegangen auftretende
Scherspannung zu berechnen, sind die bel den nichttragenden Flanken vorhanden Spiele zu berlicksichtigen, in-
dem die vorhandene Einschraubtiefe um die Summe der Flankenspiele verringert wird, nachdem mit den Werk-
stoffkennwerten R, gm, den Scherspannungsfaktoren g v die Werkstoff-Faktoren o v ermittelt wurden

Das Spiel pro Gewindegang betrégt mit den Toleranzwerten

S= (Dzamax — domin) * tan (a/2). [mm]
und die Anzahl der vorhandenen Windungen

W= Myon / P [-]
Mit diesen Werten ergibt sich die abzuziehende Einschraubtiefe

Mo =W* S [mm]
und damit die rechnerischen Einschraubtiefe

Myech = Myorh = Mol [mm]

Zur Berechnung der Fléche des Abstreifzylindersist zuerst der Flankendurchmesser unter Berticksichtung der
Toleranzen mit

Oat0 = Y2 ( Oz min + Domax ) [mm]
und dann der Abstreifdurchmesser

d: 1o = dao + (0,5 - ag)* Pltan 30° [mm]
zu errechnen. Damit ist dann die rechnerische Abstreifflache

A= iig *TT* Meen (mm2)
Die Anteile des Bolzens und der Multter betragen

Aig=ag* A bzw. Ay =onm* A [mm?]
Mit der Betriebskraft lassen sich nun die vorhandenen Spannungen ermitteln

Tavor = Feer. / Acg DZW. Ty vor = Faer / A [N/mm?]

Mit den zuléssigen Scherspannungen kdnnen somit die Sicherheiten bestimmt werden. Diese sollten nicht klei-
ner sein als die im Spannungsquerschnitt des Gewindes.

7.7 Zulassige Flachenpressung unter den Schraubenk&pfen
Im Rahmen einer Dissertation wurden an der TU Darmstadt Untersuchungen durchgefiihrt, um die zuldssige Fl&
chenpressung unter dem Schraubenkopf und der Mutter zu ermitteln. In [13] wurden die Ergebnisse dargestellt
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Danach sind die zulassigen Flachenpressungen abhéngig von der Brinellharte des Werkstoffes. Unabhéngig von
den Legierungen, also auch bei Grauguf3, austenitische und martensitische Stéhlen wird die vorhandene oder
Mindest- Brinellhérte mittels der Tabellein DIN 50150 in die ,,rechnerische Zugfestigkeit umgerechnet. Der so
ermittelte Wert pg liegt nach [13] unterhalb des Wertes pg 0,025 mm, Del dem eine bleibende Verformung von 25
um eintritt. Dabei den ferritischen Stéhlen ein fester Bezug HB zu R, besteht, kann somit fur diese Stéhle pg =
R, gesetzt werden. Die auf vorstehender Basis ermittelten zul&ssigen Flachenpressungen pg sind in den Tabellen
im Abschnitt 7 des Anhangs A mit aufgefihrt.

Die Flachenpressung errechnet sich nach Junker mit den Formelzeichen

Fnax = Maximale Kraft des Schraubenbol zens [N]
(Fu+®*Fa, wo bei @ = Fsa/Fa nach VDI 2230)

d., = Auflagen-Auf3endurchmesser des Bolzenkopfes oder Mutter [mm]
d. = Auflagen-Innendurchmesser der Bohrung, eventuell einschliefdlich Aussenkung. [N]

Die auftretende Flachenpressung betragt mit der Auflagerflache
A = (dy?da2)* /4 [mn]
Pvorh = Fnax/Ap < Pa. [N/mm?]

Sollte die Flachenpressung zu hoch sein, so kann mittels einer Unterlegscheibe mit entsprechender Zugfestigkeit
die Auflagerflche vergroflert werden. Der AulRendurchmesser vergrof3ert sich damit auf

d,’ =d,+2s [mm]
wobel sdie Dicke der Unterlegscheibe ist. Sollte dieses Mal3 grofer sein a's der AulRendurchmesser der Scheibe,
so ist das kleinere Mal3 zu berticksichtigen.

7.8 Unterschiedliche Gewindearten

7.8.1 Metrisches | SO-Gewinde nach DIN 13

Dasich nur die Formel fir den Abstreifdurchmesser auf Grund der unterschiedlichen Flankenwinkel andert, die
anderen Berechnungsschritte davon unberthrt bleiben, wird nur die Formel fir den Abstreifdurchmesser ange-
fahrt.

Bei den metrischen | SO-Gewinden nach DIN 13 betréagt der Flankenwinkel o.°= 60 °. Dahier die Héhe des
Grunddreiecks H = 0.86603* P betragt, wird der Zahlenwert 0,86603*tg 30° = 0.5. Somit lautet die Formel fir
den Abstreifdurchmesser

dT = d2 + (0,5—01,3)* P/tg 30°.
Zur Vereinfachung und Uberschlégigen Bestimmung der erforderlichen Einschraubtiefe knnen die Tabellen im
Anhang A bei Nachweis gegen Bolzenbruch die Tabelle 3.1, bei Sicherheit gegen die Streckgrenze die Tabelle
3.2 herangezogen werden. Hierfir ist die Scherspannung fir den Mutternwerkstoff gemai der Formel in Ab-
schnitt 7.4.3.1 zu berechnen.

7811 Mindesteinschraubtiefen

Die Mindesteinschraubtiefe ist die Einschraubtiefe, bei der sichergestellt ist, dald bei einer Uberlastung der
Schraubenverbindung der Bolzen nach einer Dehnung bricht, das Gewinde aber nicht abgestreift wird. Diese
Einschraubtiefe muf3 nicht die groRRere sein.

In der 1SO 898, Teil 1, Tabelle 3 sind die Mindestzugfestigkeitswerte R, in N/mm? angegeben, wohingegen die
Maximalwerte in Vickersharte HV mit F > 98 N aufgefiihrt sind. Mit Hilfe der DIN 50150 kann die Harte auf die
Zugfestigkeit umgerechnet werden, so da3 fiir Berechnung der Tabelle 3.1 im Anhang A fir die Bolzenwerkstof-
fe die Maximalwerte und fur die Muttern die Kleinstwerte der Zugfestigkeit eingesetzt wurden.

Bei der Schnittstelle der Spalte fur die Festigkeitsklasse des Bolzens unter Berticksichtigung der Gewindefein-
heit (siehe Tabelle 2.1, Anhang A) und der Scherspannung der Mutter wird der Multiplikator fur die Mindestein-
schraubtiefe entnommen. Die Mindesteinschraubtiefe ergibt sich aus dem Tabellenwert, multipliziert mit dem
Schraubendurchmesser d. Die so ermittelte Einschraubtiefe sollte um 5 % erhoht werden, wie auch im Abschnitt
7.4.3.1 aufgefiihrt. Zwischenwerte sollten linear interpoliert werden.

Die Scherspannungen flr die Muttern ergeben sich aus den Mindestfestigkeiten der Mutternwerkstoffe und den
in den Tabellen im Abschnitt 7 im Anhang A aufgefiihrten Scherspannungsfaktoren By, zu

Tmm = Bm™ R [N/mm?]

Um eine Aufweitung des Mutterngewindes zu verhindern, sollte der Randabstand zur Bohrungsmitte bei ferriti-
schen Werkstoffen mindestens 1,3d, beim Werkstoff GGG sogar 1,5d betragen.

Bei den Versuchen wurde festgestellt, dald bei einer zu geringen Einschraubtiefe und einer kleinen Dehnung des
Mutternwerkstoffes, die Mutter in der Hohe der Einschraubtiefe kugel pfannenformig platzte, wiein Bild 7.4 zu
sehenist.
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7.8.1.2 Erforderliche Einschraubtiefe
Die erforderliche Einschraubtiefe ist die Einschraubtiefe, bei der unter Berilicksichtigung der Kraft an der Streck-

grenze des Bolzens gleiche Sicherheiten im Spannungsquerschnitt und den Gewindegange vorhanden sind. Siehe
hierzu Abschnitt 7.5.

Bei der erforderlichen Einschraubtiefe werden sowohl fir den Bolzenwerkstoff as auch fur den Mutternwerk-
stoff nur die Mindeststreckgrenzen eingesetzt. Daraus ergeben sich die Scherspannungen unter Berticksichtigung
der Scherspannungsfaktoren zu

TpeM = Pev* Ropm- [N/mm?]

7.8.1.3 Ber icksichtigung der Toleranz

Bei anderen Toleranzpaarungen al's 6H/6g sind die groReren Abmalie zu beriicksichtigen, indem die fehlenden
Scherflachen ersetzt werden missen. Der Berechnungsweg ist im Abschnitt 7.6 aufgefiihrt, wobel hier der Flan-
kenwinkel o.° = 60° einzusetzen ist.

Anmerkung: Es hat sich herausgestellt, daf? bei bestimmten Wer kstoffkombinationen die erforderliche Ein-
schraubtiefe kleiner sein kann als die Mindesteinschraubtiefe. Aus diesem Grunde sollten beide Falle durchge-

rechnet, bzw. eine Uberschlagige Kontrolle an Hand der Tabellen 3.1 und 3.2 im Anhang A durchgefiihrt wer-
den.

|
£

>

2 e
Bild 7.5: Kugelpfannenférmig geplatzte Mutter PAN 16 mit Bolzen aus 5.6

Links: Einschraubtiefe: m= 17 mm, Abstreifkraft F = 135,6 kN
Rechts: Einschraubtiefe: m = 19 mm, Bruchkraft F = 135,8 kN

7.8.2 Whitwor th-Gewinde nach DIN 259 und DIN 2999
Whitworth-Gewinde, wie das Regel, das Fein- und auch das Rohrgewinde, haben einen Flankenwinkel von

a° = 55°, sofern sie nicht auf einen Flankenwinkel von a.®° = 60° umgestellt sind. Da die Hohe des Grunddreiecks
hier

H =0,960491*P [mm]
betréagt, betrégt der zu betrachtenden Zahlenwert 0,960491*tan 27,5° = 0,5. Unter Beriicksichtigung des Flan-
kendurchmesser d, lautet somit die Forme! fir den Abstreifdurchmesser

d; = d+(0,5-ap)* P/tan 27,5°

7.8.3 Stahlpanzerrohrgewinde nach DIN 40430
Das Panzergewinde hat einen Flankenwinkel von o.° = 80° mit einer Héhe des Grunddreiecks von
H = 0,595875* P. [mm]
Daraus ergibt sich der Zahlenwert zu 0,595875*tan 40° = 0,5. Somit lautet die Formel hier unter Beriicksichti-
gung des Flankendurchmessers
dT = d2+(0,5-0cB)* P/tan 40°.

784 Trapezgewinde nach DIN 103

Trapezgewinde werden bekanntlich vorwiegend bei Spindeln eingesetzt. Wenn auch in der DIN 103, Teil 3, Ta-
belle 3 Einschraublangenbereiche in den Gruppen N und L vorgeschlagen und in Tabelle 9 die entsprechenden
Toleranzfelder genannt werden, werden die zul&ssigen Flachenpressungen, bei denen noch eine Gleitbewegung
maoglich ist, voraussichtlich Uiberwiegend mal3gebend sein. Trotzdem sollte bei der Material paarung darauf ge-
achtet werden, dal3 der Abstreifdurchmesser innerhalb der tragenden Gewindeflanken liegt.

[mm]

[mm]
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Mit dem Flankenwinkel von o.° = 30° fur das Trapezgewinde und einer Hohe des Grunddreiecks von

H =1,866*P

[mm]

betréagt der Zahlenwert 1,866*tan 15° = 0,5. Damit lautet die Formel fur den Abstreifdurchmesser unter Berlick-
sichtigung des Flankendurchmessers
dT = d2+(0,5'OLB)* P/tan 15°.

Ausder DIN 103, Teil 1 (siehe Bild 2 und Bild 3) geht hervor, dal? die Gewindetiefe des Grundprofils
H; = 0,5P betragt. Unter Berticksichtigung der tragenden Hohe ergibt sich als maximaler Abstreifdurchmesser
dT = d2+H1 = d2+0,5P

Dader Wert (0,5-ag)* P/tan 15° = 0,5P ist ergibt sich der maximale Werkstoff-Faktor zu

op = 0,5-05*tan 15° = 0,366
fur den gréften Abstreifdurchmesser. Beim kleinsten Abstreifdurchmesser betragt

op = 1-0,366 = 0,634
Mit diesen Werten wiirden die Abstreifdurchmesser bei den Gewindespitzen des Bolzens und der Multter liegen.
Um sicher zu stellen, dafd der Abstreifdurchmesser nicht an den Spitzen der Gewindegéange liegt, sollte die Be-

dingung

d>d.>D;

erfllt sein. Diese Bedingung ist dann erfillt, wenn der Werkstoff-Faktor
o = 0,375 his 0,625
bezi ehungsweise, wenn das Verhaltnis der Scherspannungen
‘CpM/‘CpB = 3/5bis5/3
betrégt. Das wirde einer tragenden Flankenhthe von 0,467P entsprechen.
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Bild 7.6: Profile fir Bolzen und Mutterngewinde
Zusétzlich zu den Formelzeichen bei Bild 7.2 sind noch folgendes Formel zeichen zu beachten:

D, [mm] Kerndurchmesser des Mutterngewindes

P [mm] Steigung des eingangigen und Teilung des mehrgéngigen Gewindes
Fs [N] Betriebskraft der Spindel

Ax [mm?] Kernquerschnitt der Spindel

Ao [mm?] Fléache fur Fléachenpressung pro Windung

Ap et [mm?] Erforderliche Flache fur Pressung

Wert [-] erforderliche Windungen bei Pressung

My [--] erforderliche Mutternhohe aus Pressung

S [mm] Flankenspiel

Zur Berechnung der Werkstoffpaarung wird von der Spindel ausgegangen. Mit den Daten fur die Spindel wird
as erstes die Kraft an der Streckgrenze

FPB =Fsv [N]
ermittelt, wobei ¢ die Betriebskraft und v die geforderte Sicherheit ist.
Wenn die Daten der Spindel bekannt sind, so ergibt sich mit dem Kernquerschnitt

Ax = ds?*n/4 [mm?
die erforderliche Streckgrenze des Bolzenwerkstoffes zu

R = Fpa/Ax. [N/mm?]
so dal3 damit der Werkstoff fur die Spindel bestimmt werden kann.
Ist jedoch der Werkstoff vorgegeben, so errechnet sich der Kernquerschnitt zu

Ax =Fpe/ R, [mm?]

so dal3 damit die Spindel daten bestimmt werden kénnen.
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Zur Ermittlung des Mutternwerkstoffes ist das Verhdtnis der Scherspannungen zu beachten. Damit ergibt sich
die Streckgrenze des Mutternwerkstoffes zu

Rom = Rog* Be* 3/(5* Bum) bis Rys* Bs*5/(3*Bu) [N/mm?]

Dabei einigen Bronze-Werkstoffen auch die zuldssige Fléachenpressung bei der Gleitbewegung angegeben wird,
kann nunmehr die Mindestanzahl der Windungen aus der Betriebkraft berechnet werden. Die erforderlich Flache
betragt

Ap,erf = I:Jpzul [mmZ]
Mit der Fl&che pro Windung

Ay = d* n* P2 [mm?]
ergibt sich die erforderliche Anzahl der Windungen zu

Wert = Ap ar/ Apws.-
Damit wird die erforderliche Mutternhdhe aus der Flachenpressung

My = Wer*P [mm]
errechnet.

Die Berechnung der erforderlichen Mutternhthe unter Berticksichtigung der Sicherheiten erfolgt wieim Ab-
schnitt 7.4.3.2 angefuihrt Die jeweils grof3ere Mutternhdhe ist dann fir die Konstruktionsausfiihrung maf3gebend.

Wiein Bild 7.6 ersichtlich, werden auch Trapezgewinde mit Flankenspiel hergestellt. Auch hier betrégt der Ab-
streifdurchmesser

d. = d+(0,5-0g)* P/tan 15° [mm]

Fur die Ermittlung der erforderlichen Einschraubtiefe sind die vorhandenen Flankenspiele zu beriicksichtigen,
wobel die Grenzmalie fir die Muttergewinde der DIN 103, Blatt 5 und Blatt 6 und fir das Bolzengewinde den

Bléttern 7 und 8 zu entnehmen sind.
NN

Muttergewinde

L3
<l
-
N
5l
27 o)
| i,
izengewinde
S s SS

Bild 7.7: Profil mit Flankenspiel
Die erforderliche Einschraublange vergrofert sich um das Mal3, das sich aus der Anzahl der Steigungen und dem
doppelten Toleranzmal3 /2 ergibt.

7.85 Rundgewinde nach DIN 15403 fiir Kranhaken
Achtung: Die Bezeichnungen beim Rundgewinde weichen von den tblichen Formelzeichen ab!

Wie bei den vorherigen Gewinden ist betragt beim Rundgewinde mit einem Flankenwinkel von o.° = 30° und
einer Hohe des Grunddreiecks von

t=1,866*h [mm]
der Zahlenwert 1,866*tan 15° = 0,5.

Bel dem Rundgewinde betrégt der Flankenwinkel der kurzen tragenden Flanke, wie bei den meisten Gewinden,
v = 30°. Damit lautet die Formel fur den Abstreifdurchmesser
d. = d+(0,5-ag)* P/tan 15°

Bild 7.8: Rundgewinde nach DIN 15403
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Es sind noch folgende technische Daten zu beachten:

Gewindesteigung h=~d/9 [mm]
Tiefe des Gewindedreiecks t=1,866*h [mm]
Gewindetiefe t; =0,55*h [mm]
Tragende Flankentiefe t,=0,27234*h [mm]
Freiheit Gewindekopf/Ausrundung a=0,05%h [mm]
Radius am Gewindegrund r; = 0,22104*h [mm]
Radius an der Gewindespitze r, =0,15359*h [mm]

Wie schon beim Trapezgewinde aufgezeigt, darf der Abstreifdurchmesser nicht aulRerhalb der tragenden Flan-
kenfléche liegen. Daraus ergibt sich mit t; = (0,5-ag)* h/tan 15° = 0,27234* h fUr den groften Abstreifdurchmes-
ser der Werkstoff-Faktor zu

ag = 0,5-0,27234*tan 15° = 0,427 [-]
und fir den kleinsten Abstreifdurchmesser
ag = 1-0,427 = 0,573. [-]

Da hier die Auflagefléche nicht an den Gewindespitzen enden, ist es nicht erforderlich den Auflagebereich zu
verkleinern.

Die weiteren Berechnungen der Einschraubtiefe, der Scherspannungen und der Sicherheiten erfolgt wieim Ab-
schnitt 7.4.3 aufgefiihrt.

7.8.6 Sagengewinde nach DIN 513, Teil 1 bis 3 (April 1985)

Das Sagengewinde wird, wie auch das Trapezgewinde, vorwiegend as Bewegungsschraube eingesetzt. Es hat
gegeniiber dem Trapezgewinde den Vorteil, dal3 die Radialkréfte aus der Flachenpressung bei einen Flanken-
winkel von 3° wesentlich kleiner werden, als bei dem Trapezgewinde mit einen Flankenwinkel von 30° fir die
tragenden Flanken.

Aus meftechnischen Griinden mufite fur die Hohe des Grunddreiecks sowohl der nichttragende Flankenwinkel
von 30° a's auch der tragende Flankenwinkel von 3° beriicksichtigt werden.

Die Zuordnungen der Gewindedurchmesser und Steigungen sind aus der Tabellein DIN 513, Teil 2, Abschnitt 4
Zu entnehmen.

|
D =d = AuBendurchmesser des Gewindes
‘ D, =d, = Flankendurchmesser des Gewindes
x| D, =d, = Kerndurchmesser des Gewindes
P = Steigung des eingangigen Gewindes und
Tetlung des mehrgdngigen Gewindes
H = Hohe des Profildreieck
H, = Gewindetiefe des Grundprofils
‘ w = Profilbreite
i I
i |
_ Gewindeachse 1 . LIRS ﬁ'
Lo
Bild 7.9: Grundprofil des Sdgengewindes
C— L
W
R A H, =075P
- \Murtergeumde hy =H +a =086777P
i \\\\\ - . o
— 7 a  =0,1-+P (Axialspiel}
? a, =01777P
i - w =0,26384PF
i Q‘ e e =026384P-01\F=w—a
! | o R =012427 P
% . 4 ‘ < dy =d—2h,
= E eSS et d; =d-075P
5 3 ‘ 5 D, =d-075P+31758 -2

Bild 7.10: Profile fur Bolzen- und Muttergewinde mit Spiel an den nichttragenden Flanken im Kerndurchmesser
und ohne Spiel zwischen den tragenden Flanken im Auf3endurchmesser (Nennmalie)

GFD — 27. September 1999 (25.05.2006) Seite 45 von 47 01-PRAXIS.doc



— 46—

— 30°

b

147°

o
3 HDIN 513

HDIN 2244

G — '

60° 87°
Bild 7.11: Ermittlung des Ersatzwinkels

Unter Berilicksichtigung des Sinussatzes errechnet sich somit die Héhe des Profildreiecks zu

H = ctg 30° *sin 30°/sin 147°*cos 3° = 1,5879* P.
Zur Berechnung des Abstreifdurchmessers wird in diesem Falle ein rechnerischer Ersatzwinkel bendtigt. Dieser
betragt

Ctg a®esaz = Ctg 30° *sin 30°/sin 147°* cos 3° = 1,5879,
somit betragt der rechnerische Ersatzwinkel

0 etz = 32,201°
Fur die Berechnung des Abstreifdurchmesser wird, wie im Abschnitt7.4.3.1 ausgefiihrt, der Werkstoff-Faktor oz
benétigt, der sich zu

o = tm/(tm*1s) (-]
errechnet.

Unter Berlicksichtigung des Flankendurchmessers und der rechnerischen Ersatzwinkels errechnet sich der Ab-
streifdurchmesser zu
d. = dy+2(0,5-ag)* Pltan 32,2° [mm]

Ausder DIN 513, Teil 1 (siehe Bild 2) geht hervor, dal3 die Gewindetiefe des Grundprofils H; = 0,75P betrégt.
Unter Beriicksichtigung der tragenden Hohe ergibt sich als maximaler Abstreifdurchmesser

d-[ = d2+H1 = d2+0,75P [mm]
Dader Wert 2*(0,5-ag)* P/tan 32,2° = 0,75P igt, ist dann (0,5-ag) = 0,75*tan 32,2/2 = 0,2362 und daraus ergibt
sich der maximale Werkstoff-Faktor zu

o = 05-0,2362 = 0,2638 om = 1-op [-]
fr den gréften Abstreifdurchmesser. Beim kleinsten Abstreifdurchmesser betragt

og = 1-0,2638 = 0,7362
Mit diesen Werten wiirden die Abstreifdurchmesser bei den Gewindespitzen des Bolzens und der Mutter liegen.
Um sicher zu stellen, dal3 der Abstreifdurchmesser nicht an den Spitzen der Gewindegange liegt, sollte die Be-
dingung

d>d.>D, [mm]
erfullt sein. Diese Bedingung ist dann erfullt, wenn der Werkstoff-Faktor

og = 0,3 bis07
betrégt.

Die erforderliche Scherflache des Abscherzylinders betrégt mit der Zugkraft F, errechnet aus dem Spannungs-
querschnitt mit der Zugfestigkeit, bzw. Mindeststreckgrenze

Ac=F* (Ut + 1g) [mm]
Damit wird die Einschraubtiefe

m= AJ(d*r) [mm]
Gemal3 DIN 513, Bild 2 (siehe auch Bild 7.10) befindet sich bei der nichttragenden Flanke ein Axialspiel von

a=0,1*VP [mm]
Zum Ausgleich dieses Freimal3es, sind die Anzahl der Gewindegénge

Z=mP [-]
zu ermitteln. Somit ergibt sich die Lange des Ausgleichs zu

Mausgiecn = Z*@ = Z0,1*VP [mm]
Damit wird die effektive Einschraubtiefe

Mgt = M Maysgeich [mm]

Die Berechnung der in den Gewindegangen auftretenden Scherspannungen und vorhandenen Sicherheiten wer-
den wie im Abschnitt 7.4.3.3 aufgefUihrt berechnet.
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