
Das neue Kontaktmodell in Mechanica WF 4.0 mit Reib ung
- Theoretische Grundlagen und Anwendungsbeispiele –

Dr.-Ing. Roland Jakel
Vortrag zur 1. SAXSIM an der TU Chemnitz
28. April 2009



Inhaltsverzeichnis

Kurze Vorstellung der PTC Simulation Services

Kontakttheorie:

Einführung in die in Mechanica für Kontaktanalysen verwendete Penalty-Methode

Erklärung der Funktionsweise des Kontaktmodells mit unendlicher Reibung

Vorstellung der kontaktspezifischen Messgrößen

© 2009 PTC2

Tipps, wenn mal nichts mehr geht…

Anwendung am Beispiel typischer Maschinenelemente:

Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager (Hertzscher Kontakt)

Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Schrumpfsitz



Vorstellung PTC Simulation Services

PTC Global Services erbringt Dienstleistungen mit den hauseigenen 
Simulationsprodukten:

– Pro/ENGINEER Mechanica als FEM-Werkzeug nach der p-Methode für 
strukturmechanische, thermische und thermomechanische Analysen

– Pro/ENGINEER MDX und MDO (Mechanism Design Extension und Mechanism 
Dynamics Option) für kinematische und kinetische Mehrkörpersimulationen

Die Leistungen werden vollbracht in folgender Form:
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Die Leistungen werden vollbracht in folgender Form:

– Auftragsberechnungen

– Entwicklungsbegleitende Analysen und Optimierungen, eingebunden in das 
Konstruktionsteam, direkt auf Basis der aktuellen CAD-Daten; dabei auch Übernahme 
von mechanischen Systemingenieursaufgaben

– Simulationsberatung vor Ort � Software- und Berechnungs-Wissenstransfer

– Simulationsschulungen und Workshops über die PTC University

Die nachfolgenden Folien zeigen einige exemplarische Referenzen, die 
thematisch im Zusammenhang mit dem Vortragthema stehen 
(Kontaktberechnungen). Zahlreiche weitere Referenzen von weiteren Kunden 
und zu anderen Simulationsthemen können auf Anfrage vorgelegt werden.



PTC University Further Educates Bosch Diesel System s in Nonlinear 
Contact Analysis with Pro/ENGINEER Mechanica ®

BUSINESS INITIATIVE
� Bosch DS wanted to extend its engineers’ skills in nonlinear Mechanica contact simulation 

and to familiarize them with the new developed friction contact model of the latest 
Mechanica release

� PTC University offered a specially customized in-center training workshop containing 
SOLUTION

Automotive

As the world's leading diesel systems manufacturer, the Bosch Diesel Systems Division, 
headquartered in Stuttgart, Germany, develops, applies and produces diesel injection 
systems which contribute to making vehicles cleaner and more economical. In the very early 
development phase, Finite Element analysis and optimization with Mechanica® assures
that their highly pressurized systems work as reliable in their later service life.
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� PTC University offered a specially customized in-center training workshop containing 
knowledge transfer in Mechanica contact theory and analysis, and furthermore the 
opportunity to discuss and analyze typical Bosch DS products

� Acquired knowledge in the frictionless and friction containing contact model provided in 
Pro/ENGINEER Mechanica

� Acquired skills in setting up idealized, speed and accuracy optimized contact models

� Ability to assure the result quality of nonlinear contact analysis by carefully creating and 
interpreting contact measures and postprocessor plots

“PTC University provided a first-rate Mechanica cont act workshop that delivered the exact 
information we were looking for. In the training, o ur Mechanica Models were discussed and 
analyzed with reasonable idealizations. Typical dif ficulties and problems we observe when 
setting up and running contact analyses were treate d and helpful solutions were provided.”

Dipl.-Ing. Matthias Brunner, Engineering Technical Information Processing, Diesel Systems, Robert Bosch  GmbH

RESULT

Top: A typical Bosch common rail 
Diesel injection system containing 
several pressurized components 
and contact analysis tasks
Bottom: A PTC University contact 
training example - von Mises stress 
distribution within a cylindrical roller 
bearing acc. to the Hertz theory



PTC University Educates Bosch Rexroth Engineers in Advanced Nonlinear 
Contact and Bolt Simulation with the Pro/MECHANICA FEM Code

BUSINESS INITIATIVE
� Bosch Rexroth requested on-site Pro/MECHANICA contact & bolt 

simulation workshops for their design and CAE engineers 
developing hydraulic equipment.

SOLUTION

Drive and Control Drive and Control 
Technologies

Bosch Rexroth AG, headquartered in Lohr am Main, Germany, is a developer, 
producer and supplier of drive and control technologies for hydraulic, electric, 
pneumatic or mechanical applications. In order to increase product quality in spite 
of reduced development time, the PTC University was charged with the further 
education in advanced contact and bolt analysis with Pro/MECHANICA.
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� PTC offered simulation workshops providing basic principles of 
bolt analysis, necessary software knowledge, typical application 
tasks and furthermore solutions for special customer examples.

� Acquired knowledge about the contact theory used in 
Pro/MECHANICA and methods to assure numeric solution quality 

� Acquired solution roadmaps for typical bolt analysis tasks

� Critical bolted designs can now be analyzed and optimized in 
Pro/MECHANICA before prototypes are being built and tested.

SOLUTION

“The Pro/MECHANICA simulation training provided by the PTC University exactly met what we 
needed: Solution methods in Pro/MECHANICA for all t ypes of bolted connections with different 
precision demands, starting from just obtaining for ce relations up to evaluating exact load and 
stress distributions in each single thread turn.” Dipl.-Ing. Katja Mild, Group Leader R&D, Bosch Rexr oth AG

RESULT One of the customer’s analysis tasks 
solved in Pro/MECHANICA during the 
contact & bolt analysis workshop:

Above: 
Pro/ENGINEER model of a hydraulic 
piston prepared for a detailed 2D axial 
symmetric contact analysis.

Right: 
Von Mises stress in the piston assembly 
when preloaded and pressurized.



BUSINESS INITIATIVE

P&S Tensioning Systems Ltd., located in St. Gallenkappel, Switzerland, is known worldwide for its 
SUPERBOLT® Multi Jackbolt Tensioners, which are designed as direct replacements for hex nuts. 
The main thread serves to position the tensioner on the bolt or stud against the hardened washer 
and the load bearing surface. Once it is positioned, actual tensioning of the bolt or stud is 
accomplished with simple hand tools by torquing the jackbolts which encircle the main thread. 

� P&S wanted to show that their tensioning system also has big advantages when used in a 
crosshead bolted connection where the load untypically is not introduced into the clamped 
parts, but directly into the bolt. These connections are critical regarding rupture. No analytical 
standards or guidelines exist up to now how to analyze this type of bolted connection. 

PTC Global Services Performs Advanced FEM Bolt Anal ysis for P&S

Connection Elements
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standards or guidelines exist up to now how to analyze this type of bolted connection. 

� PTC Global Services Consulting analyzed the existing crosshead connection and the 
alternative with the SUPERBOLT® Tensioner within advanced Pro/MECHANICA Structure 
contact analyses based on customer DXF data and provided a detailed presentation.

� Precise location of the overloaded area where typically rupture appears when a standard nut 
is used: Here, the first groove of the bolt thread inside the crosshead is critically loaded.

� Representation of the more equal load distribution along the thread when the SUPERBOLT® 
Tensioner is used.

SOLUTION

“On an international bolt application conference we  learned how PTC analyzed a similar bolted 
connection within an ARIANE 5 rocket upper stage of  EADS/CNES. We wanted to take advantage 
of this unique knowledge for our own product and we re fully satisfied with the results obtained 
by the use of PTC’s Pro/MECHANICA Structure FEM cod e, which exactly match our observations 
in the field.“ Norbert Schneider, Technical Director, P&S Tensioni ng Systems Ltd.

RESULT



BUSINESS INITIATIVE

PTC Global Services Consults RENK in 3D-Contact and  Bolt FEM Analysis

SOLUTION

Drive Technology

RENK Aktiengesellschaft, a member of the MAN group, develops and produces its slide 
bearings and clutches directly at the production facilities in Hannover, Germany. The 
products are rated via computer programs and designed with the CAD system 
Pro/ENGINEER. This provides RENK with a high degree of flexibility when it comes to 
quickly meet customer requirements. 

� For assuring strength and reliability of a very compact, bolted and highly loaded slide 
bearing housing, RENK AG was asking for consulting support in advanced FEM 
simulation with Pro/MECHANICA Structure
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“The FEM simulation consulting, which was provided very quickly in excellent quality and with 
deep background knowledge, gave us valuable feedbac k about our own analysis procedures 
and showed us additional methods in applying the Pr o/MECHANICA software more efficient.”

Burghard Kohring, Project Manager, RENK AG Hannover  

RESULT

� PTC Global Services offered a Pro/MECHANICA Structure consulting for 3D-contact 
and fastener analysis at the customer’s plant. This contained prepared example 
assemblies for further education as well as direct work and demonstrations with the 
original customer assembly for solving this analysis problem.

� Weak point in housing design approach identified and solution proposed 
� Deep knowledge and several new methods learned how to handle contact problems 

and how to apply Pro/MECHANICA Structure for bolted assemblies
� Better understanding of the used penalty method for contact analysis
� Acquired ability to independently solve similar problems without further consulting

Casted housing of a 
slide bearing with 
contact pressure 
distribution at the 
interstice, coming from 
bolt pretension and 
operational shock load



The name Carl Zeiss is a byword for pioneering performance in camera lenses. For over 150 
years, the technology pacesetter has been pushing back the frontiers of precision technology. 
Today, modern FEM tools are used to analyze deformations and strength of lens elements 
under mechanical and thermal loading to assure highest precision and reliability.

� Zeiss wanted to study the behavior of their achromatic
lens elements consisting of glass with different thermal 
expansions and glued with a µm-thin layer, when 
preloaded by locking rings and thermally loaded.

BUSINESS INITIATIVE

PTC Global Services Supports Carl Zeiss Camera Lens  Division in Analyzing 
and Optimizing Clamped, Achromatic Lens Elements wit h Pro/MECHANICA

SOLUTION

High-Precision Optics
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� PTC Global Services developed an analysis model 
of a clamped achromatic lens element within an 
extensive on-site Carl Zeiss employee consulting. 

� Detailed knowledge transferred to Zeiss employees 
how to use Pro/MECHANICA for advanced contact 
analyses with micrometer-small contact areas and 
extremely thin glue layers between the lens elements

� Ready-to-run Pro/MECHANICA Finite Element and 
MATHCAD Model for further studies delivered

SOLUTION

“The outstanding expert knowledge provided by PTC G lobal Services enabled us to perform our 
own detailed, precise and further-going finite elem ent studies with Pro/MECHANICA. This will 
allow us to develop and deliver cine and camera len ses still a notch above our actual ones, 
working yet more precise under extreme environmenta l conditions.”

Dipl.-Ing. Christian Bittner, Product Development C arl Zeiss AG Camera Lens Division

RESULT

Top left: Pro/ENGINEER model of the fitted lens elements with the thin glue layer
Top center: P-meshed Pro/MECHANICA model showing radial thermal stress 
Top right: Thermal stress in the µm-thin glue layer between the lens elements 
Bottom left: Shear stress in lens element and fitting according to Hertz contact theory
Bottom center: Contact pressure distribution from Pro/MECHANICA at locking ring 
lobe and corresponding analytical equations derived in MATHCAD for comparison 
Bottom right: Axial stress near thread of locking ring



BUSINESS INITIATIVE
� ZF uses Pro/ENGINEER Mechanica very early within the design process 

to select the best between different initial design ideas and to further 
optimize these ideas. For the necessary consequent education of the 
designers, PTC was charged

PTC Global Services Supports ZF Friedrichshafen AG in Finite 
Element Analysis

AutomotiveAutomotive

ZF develops and produces products serving the mobility of human beings and goods. 
Innovations in Driveline and Chassis Technology provide increased driving dynamics, 
safety, comfort and economy as well as lower fuel consumption and emissions in the 
vehicles of their customers: By land, by sea and in the air. ZF’s main priority is to meet its 
customers’ needs by using leading technology, quality and service.  This is the key to 
strengthening their international market position. 
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designers, PTC was charged

� PTC offered a Pro/ENGINEER Mechanica Finite Element Analysis 
training that was enriched with special customer examples

� Significantly enhanced FEM analysis knowledge and Pro/ENGINEER 
Mechanica application skills of the mechanical designers

� Solved several typical ZF product analysis tasks during the training
� Decreased design loops between design and subsequent analysis 

departments since the first prototypes will be pre-optimized

SOLUTION

“PTC Global Services gave our mechanical designers a n excellent and valuable technical, as well 
as didactical, further education in structural anal ysis with Pro/ENGINEER Mechanica. 
Furthermore, we could observe during the training h ow our typical given analysis tasks were 
solved live in a very short time span with the PTC software.”

Jörg Sielemann, Manager CAD/CAM Development an Appl ication

RESULT

Pro/MECHANICA contact analysis of a torque loaded 
park lock mechanism within a ZF gearbox: 3D Pro/E-
Model (top), displacements (bottom left), stress 
(bottom right), created within half of an hour during 
the customized training.



BUSINESS INITIATIVE
� Since all test rigs are unique and individually designed for the 

actual customer demand, ZF uses Pro/ENGINEER Mechanica
during the full development phase. Now, detailed fastener 
analysis shall also be performed within this FEM code

� PTC offered an individual simulation workshop that treated bolt 

PTC Global Services Supports ZF Test Systems in Adv anced Nonlinear 
Contact and Bolt Simulation with Pro/ENGINEER ® Mechanica ®

SOLUTION

Automotive

ZF Test Systems, a business unit of ZF Passau GmbH in Germany, offers its customers the know-how of a 
major manufacturing group with the flexibility of a small division. Just 70 employees develop and produce 
tailor-made and ready-to-use test rigs for automotive component and system tests like rolling noise, 
oscillations, vehicle stiffness or power losses.
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� PTC offered an individual simulation workshop that treated bolt 
theory, explained prepared examples and solved bolt analysis 
tasks of new ZF products under development

� Analyzing the behavior of bolted connections numerically within 
Pro/ENGINEER Mechanica provides much higher accuracy 
compared to the previously performed hand analyses

� Complete assemblies can now be analyzed, including all 
fasteners even with non-regular geometry, using nonlinear 
contact for full accuracy or simplifying linearizations

“The comprehensive way the bolt theory was explained  in the workshop showed us the deep engineering 
experience PTC has in this field. The proposed, ele gant method to linearize bolted connections in 
Pro/ENGINEER Mechanica under certain conditions all ows us to analyze them in huge Pro/ENGINEER 
assemblies even in our dynamic frequency and time a nalyses using the modal approach.” 

Jens Eisenbeiß, Senior Manager Mechanical Design Te st Systems, ZF Passau GmbH

RESULT
Top: Two of many ZF Test Systems products: Test bench for wheel behavior 
on different road surfaces (left); Brake noise test bench (right)
Bottom left : Tension and bending loaded bolted flange with applied forces 
and moments, explaining the simplified linearized approach

Bottom right : Centrically loaded bolted connection acc. to the German VDI-
Guideline 2230 “Systematic Calculation of High Duty Bolted Joints”; small 
image: Pro/ENGINEER model (pressure loaded bolted piston), wireframe 
image: Meshed, fully detailed 2D axial symmetric contact model containing all 
thread flanks (Pro/ENGINEER Mechanica integrated mode)



Kontaktanalysen in Mechanica

Annahmen bei Kontaktanalysen in Mechanica (Stand Wi ldfire 4.0):

Werkstoff ist linear-elastisch

Kräftegleichgewicht wird an der unverformten Struktur erzeugt
(� nur „kleine Deformationen“ zulässig!)

Kontakt ist entweder ideal reibungsfrei oder – bei Selektion des 
reibungsbehafteten Kontaktmodells – die  Reibzahl ist unendlich großreibungsbehafteten Kontaktmodells – die  Reibzahl ist unendlich groß

Unterstützte Modelltypen für Kontakt:

3D-Volumenmodelle

2D ebener Spannungszustand 

2D ebener Dehnungszustand 

2D Axialsymmetrie

(Schalen und Balken werden nicht unterstützt)
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Einführung in die in Mechanica verwendete Penalty-M ethode (1)

Prinzip der Penalty-Methode:

Bei einer statischen Kontaktanalyse wird folgendes Gleichungssystem gelöst:

Die nichtlineare Steifigkeitsmatrix K ist hierbei eine Funktion des nichtlinearen 
Kraftvektors f und des Verschiebungsvektors u!

Praktisch werden hier zwischen die Kontaktflanken nichtlineare (und für den 

fufuK
rrrr =⋅),(

Praktisch werden hier zwischen die Kontaktflanken nichtlineare (und für den 
Benutzer unsichtbare) Federelemente („Gap Elements“) gebracht.

Wird eine Durchdringung an einer Kontaktflanke errechnet (als Folge von 
äußeren Lasten oder wegen einer Presspassung), versucht Mechanica, die 
Durchdringungstiefe iterativ durch Anpassen der Steifigkeit dieser 
Federelemente auf einen kleinen Wert einzustellen, und zwar so, dass sowohl 
lokale Spannungen als auch das globale Kräftegleichgewicht genau erfasst 
werden. Eine Durchdringungstiefe von „Null“ ist mathematisch nicht möglich, da 
dann die Steifigkeit dieser Federelemente unendlich groß werden würde!

Als Default-Einstellung für die Durchdringungstiefe am Kontakt sind daher 5% 
der Wurzel der Kontaktfläche vorgesehen (Erfahrungswert).
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Einführung in die in Mechanica verwendete Penalty-M ethode (2)

Erreichen der Konvergenz der nichtlinearen Matrizengl eichung K(u,f) .u=f 
in Kontaktanalysen mittels Newton-Raphson-Verfahren s:

Vor Erreichen der Konvergenz kann der residuale Fehler berechnet werden aus 
der Gleichung für die letzte Lösung des Verschiebungsvektors u: r=f-Ku. 
Hierbei hat der residuale Vektor r die Dimension einer Kraft (diese Kraft muss 
Null sein, wenn das System konvergiert ist!). Newton-Raphson löst dann Kdu=r, 
um die Änderung des Verschiebungsvektors u in der nächsten Iteration zu 
bestimmen.bestimmen.

Das Residuum (lat. „das Zurückgebliebene“) ist das Skalarprodukt r.du. Es kann 
sich physikalisch als residuale Energie vorgestellt werden, die Null wird, wenn 
Konvergenz erreicht ist. Das Residuum wird mit dem Skalarprodukt aus dem 
gesamten Verschiebungs- und Kraftvektor u.f normiert, so dass sich für das 
normierte Residuum (sog. „Residual Norm“) ergibt: (r.du)/(u.f).

Dieses „normierte Residuum“ muss zum Erreichen der Konvergenz kleiner sein 
als der Default-Wert 1.0E-14 für die „Residual Norm Tolerance“ in Mechanica.

Weiterführende Literatur: 
Crisfield, M: Nonlinear Finite Element Analysis of Solids and Structures
Wiley, 1991, p 254.
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Einführung in die in Mechanica verwendete Penalty-M ethode (3)

Verfolgen des Newton-Raphson-Iterationsvorganges in  Mechanica:

Der Stand der Iterationen kann im Studienverzeichnis im *.pas-File überprüft 
werden, *.rpt- und *.stt-Datei geben hierüber keine Auskunft!

Typischerweise kann ein Iterationsvorgang wie folgt aussehen:

Eingestellte Toleranz für das erlaubte 
normierte Residuum (r.du)/(u.f)
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Auflistung des aktuellen normierten 
Residuums und der Summe aller 
Kontaktflächen im jeweiligen Schritt

Mechanica reduziert automatisch die 
Steifigkeit der Gap-Federelemente an 
den Kontakten, um die Konvergenz der 
Matrixgleichung K.u=f zu verbessern!

Mechanica erhöht bei Bedarf 
selbständig die Steifigkeit der Kontakt-
Federelemente, um die Durchdringung 
an den Kontaktflanken zu reduzieren!



Einführung in die in Mechanica verwendete Penalty-M ethode (4)

Softwaretechnische Umsetzung der Lastbeaufschlagung in Mechanica:

In einer Kontaktanalyse wird jeder Rechendurchlauf („Pass“ einer Einschritt- oder 
Mehrschrittkonvergenzanalyse) in mindestens zwei (Last-)Schritten durchgeführt:

– Ein „Load Step 0“ ohne äußere Last (kein Lastsatz aktiv, nur der Randbedingungssatz): 
Bei bereits vorhandener Durchdringung an einer Kontaktflanke kann so eine 
Presspassung erkannt und berechnet werden!

– Ein „Load Step 1“ mit allen äußeren Lasten im selektierten Lastsatz gleichzeitig, – Ein „Load Step 1“ mit allen äußeren Lasten im selektierten Lastsatz gleichzeitig, 
aufbauend auf dem konvergierten System aus Lastschritt 0!

– Zusätzlich kann man optional (Zwischen-)Lastintervalle definieren, bei denen alle Lasten 
synchron skaliert werden (nicht empfehlenswert bei Presspassungen im Modell!)

Ein Übermaß („Presspassung“) kann also prinzipiell entweder durch ein 
tatsächliches Übermaß im Pro/E-Modell als auch durch eine thermische Last (bei 
angepasstem Längenausdehnungskoeffizienten) erreicht werden, allerdings ist 
die softwaretechnische Behandlung anders und kann je nach Problemstellung im 
Extremfall damit auch zu unterschiedlichen Ergebnissen führen!

Hier gibt das *.rpt-File Auskunft, wie auf der folgenden Folie dargestellt:
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Einführung in die in Mechanica verwendete Penalty-M ethode (5)

Softwaretechnische Umsetzung der Lastbeaufschlagung in Mechanica (ff):

Beispiel ohne Presspassung:
Im Lastschritt 0 kann ohne äußere Last 
und ohne Presspassung keine 
Kontaktfläche ungleich Null auftreten, 
erst im Schritt 1 unter äußerer Last 
(hier eine Temperaturlast, die ein 
Schrumpfen bewirkt) entsteht der 

Beispiel mit Presspassung:
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Schrumpfen bewirkt) entsteht der 
Kontakt!

Hier wird bereits im Lastschritt Null 
ohne äußere Last der Kontakt erkannt, 
da ein Übermaß (Presspassung) im 
Pro/E-Modell existiert!



Einführung in die in Mechanica verwendete Penalty-M ethode (6)

Softwaretechnische Umsetzung der Lastbeaufschlagung in Mechanica (ff):

Im Extremfall kann dies zu unterschiedlichen Ergebnissen führen:

Bei Presspassung im Modell 
kann im Lastschritt 1 die 
Querkraft korrekt über das 
bereits vorgespannte 
System aus Lastschritt 0 

Bei Presspassung 
nicht durch Übermaß, 
sondern durch eine 
Temperaturlast, wird 
diese erst gleichzeitig 
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System aus Lastschritt 0 
übertragen werden!

diese erst gleichzeitig 
mit der Querkraft im 
Lastschritt 1 erzeugt, 
so dass hier ggf. ein 
ungewünschter 
Verformungs- und 
Spannungszustand 
entstehen kann!

Beispiel von Rich King,
Mechanica-Entwicklung



Einführung in die in Mechanica verwendete Penalty-M ethode (7)

Kontaktmessgrößen

Für jeden Kontakt stehen folgende Messgrößen zur Verfügung:

– Kraft (force): *)
Kontaktkraft errechnet aus der resultierenden Federkraft der Gap-Elemente

– Last (load): 
Kontaktkraft errechnet aus dem Integral des Kontaktdrucks über die Kontaktfläche
� Für eine Qualitätssicherung der Ergebnisse ist der Vergleich Last/Kraft sinnvoll!� Für eine Qualitätssicherung der Ergebnisse ist der Vergleich Last/Kraft sinnvoll!

– Fläche (area): *)
Kontaktfläche

– Maximaler Kontaktdruck (max contact pressure)

– Durchschnittlicher Kontaktdruck (average contact pressure):
entspricht der Last dividiert durch die Kontaktfläche (nicht Kraft/Kontaktfläche!)

*) Default-Messgrößen in Wildfire 4.0

Hinweis: 
Für reibungsbehaftete Kontakte stehen außer diesen Messgrößen auch noch 
weitere zur Verfügung, auf die später eingegangen wird!
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Funktionsweise des Kontaktmodells mit unendlicher R eibung (1)

Das Kontaktmodell mit „unendlicher Reibung“

Bei Selektion des reibungsbehafteten Kontaktmodells kann bei geschlossenen 
Kontaktflanken eine beliebig große Querkraft unabhängig von der Höhe der 
Anpresskraft ohne Gleiten (=haftend) übertragen werden!

„unendlich große“ die übertragbare Querkraft kann 

Es muss daher nach der Analyse überprüft werden, ob dieses Modell noch gültig 
ist oder ob unter Querkraft ein „Durchrutschen“ der Kontaktflanken auftreten 
würde, weil die durch Reibung übertragbare Kraft (= Anpresskraft x Reibzahl) zu 
gering ist!
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„unendlich große“ 
Reibungszahl

die übertragbare Querkraft kann 
daher beliebig groß werden, sobald 
eine Anpresskraft vorliegt



Die Definition des sog. „Slippage“ im reibungsbehafte ten Kontaktmodell

Betrachtet wird ein beliebiger Punkt xi auf der der Kontaktflanke mit dem 
dortigen Normalenvektor n und dem lokalen „Traction Vector“ t:

Funktionsweise des Kontaktmodells mit unendlicher R eibung (2)

Die lokale flächenbezogene Anpresskraft ist nun N (mit der Dimension eines 
Drucks = Kraft/Fläche!), die lokale flächenbezogene Querkraft ist T („Tangential 
Traction“). T hat die Dimension einer Schubspannung = Kraft/Fläche.

Gleiten („Slippage Si“) wird am Punkt xi nicht auftreten, solange (wegen des allg. 
Reibungsgesetzes FR ≤ µ. FN) die lokal auftretende flächenbezogene Querkraft T 
kleiner ist als das Produkt aus flächenbezogener Anpresskraft N und Reibzahl µ:

Si = T - µ.N ≤ 0

Der Wert des „Slippage“ Si kann also als hilfreiche Überprüfungsgröße für die 
Gültigkeit des Kontaktmodells herangezogen werden: Er muss ≤ 0 sein, damit 
das Modell gültig ist!  
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Funktionsweise des Kontaktmodells mit unendlicher R eibung (3)

Messgrößen zur Überprüfung der Gültigkeit des Kontak tmodells

Der „Slippage“ Si ist im allgemeinen ungleichmäßig über den Kontaktbereich 
verteilt, daher werden seine charakteristischen Werte in Form dreier 
verschiedener Messgrößen zur Verfügung gestellt, die Mechanica automatisch für 
reibungsbehaftete Kontakte erzeugt und in das rpt-File schreibt, sobald eine 
tatsächliche Reibzahl im UI spezifiziert wird:

– InterfaceName_any_slippage: in der deutschen Version „beliebiger Schlupf“
(besser „maximaler im Kontakt gefundener Slippage S “)

– InterfaceName_any_slippage: in der deutschen Version „beliebiger Schlupf“
(besser „maximaler im Kontakt gefundener Slippage Simax“)

– InterfaceName_complete_slippage: in der deutschen Version „Schlupf insgesamt“
(besser „minimaler im Kontakt gefundener Slippage Simin“)

– InterfaceName_average_slippage: in der deutschen Version „Mittlerer Schlupf“
(„durchschnittlicher Slippage Siav im Kontakt“)

– Zusätzlich wird die Messgröße InterfaceName_max_tang_traction = max. tangentialer 
Zug ausgegeben, im Postprocessor genannt „Kontaktbetrag für tangentialen Zug“
(besser „maximale Schubspannung in der Kontaktfläche“)

Die charakteristischen Messwerte für den „Slippage“ und die „Tang Traction“ 
können nicht nur im rpt-File, sondern darüber hinaus auch ihre vollständige 
Verteilung über die gesamte Kontaktfläche im Postprozessor betrachtet werden!
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Tipps, wenn mal nichts mehr geht…

Was tun, wenn eine Kontaktanalyse kein sinnvolles E rgebnis liefert?

Erfahrene Anwender können dann in das nichtlineare Iterationsverfahren über 
verschiedene „Engine Command Line“-Optionen bzw. Umgebungsvariablen 
eingreifen:

– Zum Steuern der maximal erlaubten Durchdringung an den Kontaktflächen:
Engine command line option: -contact_penetration N
N ist der Multiplikationsfaktor für die max. erlaubte Durchdringungstiefe. Der 
Durchdringungstiefen-Default ist 0,05 (=5% der Wurzel der Kontaktfläche). Wenn man Durchdringungstiefen-Default ist 0,05 (=5% der Wurzel der Kontaktfläche). Wenn man 
also N z.B. auf 0.01 festlegt, wird die maximale Durchdringungstiefe auf 0.0005 
reduziert (=0,05% der Wurzel der Kontaktfläche).

– Zum Ändern der maximal erlaubten Anzahl an Iterationen pro Load Step 
Engine command line option: -contact_nr_its M
M ist die erlaubte Anzahl an Iterationsschritten pro Load Step, bis das System abbricht, 
falls keine Konvergenz erzielt wurde. Der Default sind 200 Schritte (siehe *.pas-File).

– Zum Ändern der „Residual Norm Tolerance“:
Environment-Variable: MSE_CONTACT_TOLERANCE_FACTOR  y
Die Default-Toleranz ist 1.0E-14. Der Umgebungsvariablenwert y wird als 
Multiplikationsfaktor zum Default betrachtet. Wenn man y beispielsweise mit 1.0E6 
festlegt, wird die Residual Norm Tolerance auf 1.E-08 vergrößert.
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Anwendung am Beispiel typischer Maschinenelemente

Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager (Hertzscher Kontakt)

Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Schrumpfsitz
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (1)

Vorstellung des Modells

FAG-Zylinderrollenlager 
NU314E, Tragzahl C0=220 kN

Wellendurchmesser 70 mm
Gehäusedurchmesser 150 mm
Lagerbeite 35 mm 
Lagerinnenring-Außendurchmesser 89 mm

Herrn Dr. Hans-Jürgen Böhmer 
(Schaeffler KG) sei herzlich für die 
bereitgestellten Informationen und 
die Diskussionsbereitschaft 
gedankt!

Lagerinnenring-Außendurchmesser 89 mm
Lageraußenring-Innendurchmesser 133 mm
Wälzkörperlänge 24 mm, tragend 22 mm
Wälzkörperdurchmesser: 22 mm 
(13 Wälzkörper)

Material Lager und Welle: Stahl
E=210000 MPa; ν=0,3 

Material Gehäuseplatte: Alu 
E=70000 MPa; ν=0,3 
(alternativ ebenfalls in Stahl)

reibungsfreier Kontakt
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (2)

Hintergrundinformationen

Laut FAG-Katalog ist bei Rollenlagern der Kontaktdruck an der maximal 
beanspruchten Stelle zwischen Wälzkörper und Laufbahn 4000 MPa bei 
erreichen der statischen Tragzahl C0 (für dieses Lager 220000 N). Dies ist ein 
fiktiver Wert, der durch Anwendung der Hertzschen Theorie bei Annahme linear-
elastischen Materials errechnet wird.

Real entsteht bei der Belastung des Lagers mit C0 eine bleibende plastische Real entsteht bei der Belastung des Lagers mit C0 eine bleibende plastische 
Gesamtverformung in der Mitte der Berührfläche von höchstbelasteten 
Rollkörper und Laufbahn von etwa 1/10000 des Wälzkörperdurchmessers. Bei 
hohen Anforderungen an die Positioniergenauigkeit sollte das Lager also nicht 
mit C0 belastet werden, bei dynamischen Belastungen muss die Lagerlast 
ohnehin weit niedriger sein.

Es liegen keine Katalogangaben darüber vor, welche Materialien von Gehäuse 
und Welle sowie welche Einbaupassungen und Lagerspiele bei Erreichen der 
4000 MPa zugrunde gelegt werden. Für die nachfolgende Betrachtung soll 
dieser Wert somit nur als Orientierung dienen, welche Beanspruchungen in den 
Wälzkörpern bzw. den Lagerringen bei verschiedenen angenommenen 
extremen Toleranzen zu erwarten sind.
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (3)

Wahl der Passungsspiele im Modell

Um den Einfluss auf die Wälzlagerbeanspruchung durch Spiele abzuschätzen, 
wird das Modell mit unterschiedlichen –extremen– Passungsspielen berechnet:

– Eine Variante mit minimalem Spiel:

• Zum Gehäuse und zur Welle mit je 10 µm Luft

• Lagerspiel ebenfalls 10 µm, d.h., jeder Wälzkörper ist 5 µm kleiner als die halbe • Lagerspiel ebenfalls 10 µm, d.h., jeder Wälzkörper ist 5 µm kleiner als die halbe 
Durchmesserdifferenz zwischen Innen- und Außenlaufbahn von 22 mm (entspricht bei dieser 
Baugröße dem minimalem Spiel eines hochpräzisen Luftgruppe C1NA-Lagers)

– Eine Variante mit maximalem Spiel:

• Zum Gehäuse und zur Welle mit je 100 µm Luft

• Lagerspiel 160 µm, d.h., jeder Wälzkörper ist 80 µm kleiner als die halbe Durchmesserdifferenz 
zwischen Innen- und Außenlaufbahn von 22 mm (entspricht bei dieser Baugröße dem 
maximalem Spiel eines Luftgruppe C5-Lagers mit erhöhter Lagerluft). 
Hinweis: „Normale“ C0-Lager haben bei dieser Größe 40-75 µm Luft

• Zusätzlich wird für diese Variante das weiche Aluminium- in einer weiteren Analyse durch ein 
steiferes Stahlgehäuse ersetzt, da dies wegen schlechterer Schmiegung zu höheren 
Kontaktdrücken führen müsste!
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (4)

Wahl der Lasten im Modell

Für alle Varianten wird weiterhin der Lastvektor so aufgebracht, dass sich  
einmal je 7 und einmal je 6 Wälzkörper in der belasteten Lagerhälfte befinden. 
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (5)

Idealisierung

Eine Idealisierung eines Wälzlager-
Zusammenbaus ist nicht einfach, da der 
Hertzsche Spannungszustand in der 
Zylinderrolle mit dem Vergleichsspannungs-
maximum unterhalb der Kontaktfläche durch 
axiale Querdehnungsbehinderung 
hervorgerufen wird. Hier scheidet also die hervorgerufen wird. Hier scheidet also die 
Idealisierung mittels des ebenen 
Spannungszustandes aus.

Die Gehäuseplatte selbst wird aber 
außerhalb des Bereiches der 
Lagerkrafteinleitung nur in seiner 
„Ausbreitungsebene“ beansprucht, hier wäre 
also eine Idealisierung als ebener 
Spannungszustand sinnvoller (=„Scheibe“).

Da vorliegend jedoch nur das Lager selbst 
interessieren soll, wird der ebene 
Dehnungszustand als Idealisierung gewählt.
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (6)

Sicherstellung der Ergebnisqualität durch Eingriff in die Vernetzung und 
Erzeugen zusätzlicher kontaktspezifischer Messgrößen 
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (7)

Zusätzliche Konvergenzbetrachtungen

Zum Errechnen sehr genauer Hertzscher Kontaktdrücke kann allgemein der 
beschriebene Eingriff in die erlaubte Durchdringungstoleranz notwendig werden. 

Exemplarisch wird dieser für die Analyse mit minimalem Spiel und sieben 
Wälzkörpern im Kontakt durchgeführt. Es wird mit Standard-Durchdringung 
sowie 4 weiteren Durchdringungseinstellungen gearbeitet, bei denen die 
erlaubte Toleranz jeweils um eine Zehnerpotenz reduziert wurde.erlaubte Toleranz jeweils um eine Zehnerpotenz reduziert wurde.

Aufgetragen sind als Funktion der Durchdringungstoleranz: Maximaler 
Kontaktdruck, maximale von Mises-Spannung, CPU-Zeit, Rechengesamtzeit 
(4-Prozessor-Maschine DELL Precision 690, Windows XP 64 bit). 
Hinweis: Da teilweise parallele Arbeiten erfolgten, sind insbesondere die 
Rechengesamtzeitangaben nur als Richtwert zu verstehen!

Wie die Grafik auf der folgenden Seite zeigt, ändert sich an den Ergebnissen ab 
einer Reduktion der Durchdringungstiefe um Faktor 100 nichts mehr, wohl aber 
steigen die Rechenzeiten wegen zunehmend erschwerter Konvergenzerzielung 
stark an. Im weiteren ist daher einheitlich mit „-contact_penetration 0.01“ als 
(in diesem Beispiel!) ideale Durchdringungs-Toleranzeinstellung gerechnet 
worden!
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (8)

Gewählte ideale Einstellung 
für alle weiteren Analysen: 
-contact_penetration 0.01

Einfluss der Durchdringungstoleranz

Hier konnte nicht 
mehr in allen 
Passes der 
Mehrschrittkonver-
genzanalyse 
Konvergenz erzielt 
werden, daher 
sehr hoher 
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Rechenzeitbedarf! 



Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (9)

Einfluss der Passungen und des Gehäusewerkstoffes
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (10)

Kraftverteilung auf die Wälzkörper bei 220 kN Lagerl ast
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (11)

Analytische Vergleichsrechnung exemplarisch für den  höchstbeanspruchten 
Wälzkörper mit 85,556 kN Kontaktkraft (Mathcad)
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Hinweis:
Mechanica-Analyse wurde in Mehrschrittkonvergenz 
mit 5% auf (sämtliche) Messgrößen durchgeführt!



Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (12)

Auswertungen im Postprocessor

Nachfolgend werden aus Zeitgründen nur einige exemplarische Auswertungen 
(von Mises Spannung und Kontaktdruck) gezeigt.

Deutlich erkennbar sind die Schubspannungs- bzw. von Mises-
Spannungsmaxima unterhalb der Oberfläche, die bei dynamischer Belastung 
zur Pitting-Bildung führen würden.

Diese Spannungsmaxima sollen gem. Hertzscher Theorie von der Oberfläche Diese Spannungsmaxima sollen gem. Hertzscher Theorie von der Oberfläche 
aus gesehen in einer Tiefe vom 0,7-fachen Wert der halben Kontaktbreite b0 der 
Druckellipse liegen, was in guter Näherung erfüllt ist.

Gut zu erkennen sind auch die unterschiedlichen Kontaktdrücke und 
veränderliche Wälzkörperanzahl im Kontakt bei den verschiedenen 
Passungsspielen bzw. Gehäusewerkstoffen.
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (13)

Vergleichsspannungsverteilung (6 Wälzkörper, Minimal spiel, Al-Gehäuse)
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (14)

Vergleichsspannungsverteilung (7 Wälzkörper, Minimal spiel, Al-Gehäuse)
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (15)

Vergleichsspannungsverteilung (7 Wälzkörper, Maximal spiel, St-Gehäuse)
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (16)

Kontaktdruckverteilung (6 Wälzkörper, Minimalspiel, Al-Gehäuse)
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (17)

Kontaktdruckverteilung (7 Wälzkörper, Minimalspiel, Al-Gehäuse)
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Wälzkörperbeanspruchung in einem Zylinderrollenlager  (18)

Kontaktdruckverteilung (7 Wälzkörper, Maximalspiel, St-Gehäuse)
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Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (1)

Vorstellung des Modells

Übermaß: 100 µm

Nenndurchmesser an der 
Schrumpfverbindung: 70 mm

Scheibendurchmesser 200 mm

„Naben-Außendurchmesser“: 100 mm„Naben-Außendurchmesser“: 100 mm

Nabenbreite 40 mm

Zu übertragendes Drehmoment:
2,5 kNm (Genauwert 2513,27 Nm)

Material Welle und Nabe: Edelstahl
E=199900 MPa; ν=0,27 

Angenommene Reibzahl: 0,2 
(= entfettete Passflächen, Paarung St-
St, nach Erwärmung im Elektroofen bis 
300 °C gem. Decker)
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Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (2)

Hauptproblem bei der analytischen Bestimmung des Passfugendruckes ist, dass 
die Treibscheibe nicht massiv ist, sondern Ausdrehungen und Bohrungen 
enthält. Damit ist der in der analytischen Gleichungen zu verwendende (Ersatz-) 
Außendurchmesser der Nabe nicht bekannt und muss geschätzt werden.

Für massive, zylindrische Naben und Vollwellen aus gleichem Werkstoff gilt bei 
Annahme eines ebenen Spannungszustandes für die Radialspannung an der 
Passfuge (entspricht dem negativen Passfugendruck):

 2

Dabei ist das Übermaß ∆s=DWelle-dNabe= 100 µm sowie d der 
Passfugendurchmesser

Für unser Beispiel ergibt sich analytisch also für die Radialspannung:

– mit DNabe=100 mm (Durchmesser der „Ausdrehung“): -73 MPa

– mit DNabe=200 mm (Außendurchmesser der Treibscheibe): -125 MPa

Der reale Passfugendruck wird sich folglich zwischen diesen Werten einstellen 
und über die Verbindungslänge ändern!
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Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (3)

Das FE-Modell wird als Segment mit zyklischer Symmetrie aufgebaut, um 
Rechenzeit zu sparen (3D-Kontakt ist um Größenordungen rechenintensiver als 
2D-Kontakt!)

Torsionsmoment  
wird auf dem 
Scheibenumfang 
als Flächenlast 
eingeleitet 
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eingespanntes 
Wellenende



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (4)

Ergebnisse des reinen Schrumpffalles ohne Betriebsbeanspruchung
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Radialverschiebung Von Mises-Spannung



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (5)

Ergebnisse des reinen Schrumpffalles ohne Betriebsbeanspruchung
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Radialspannung Umfangsspannung



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (6)

Ergebnisse des reinen Schrumpffalles ohne Betriebsbeanspruchung

© 2009 PTC47

Kontaktdruck an den 
Passflächen

Kontaktschlupf-
Indikator an den 
Passflächen



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (7)

Ergebnisse mit überlagerter Torsionsbeanspruchung
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Verschiebungsbetrag Von Mises-Spannung



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (8)

Ergebnisse mit überlagerter Torsionsbeanspruchung
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Radialspannung Umfangsspannung



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (9)

Ergebnisse mit überlagerter Torsionsbeanspruchung
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Maximale Hauptspannung σ1 Minimale Hauptspannung σ3

Reine Torsion: 
Hauptspannungen 
unter 45°



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (10)

Ergebnisse mit überlagerter Torsionsbeanspruchung
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Kontaktdruck an den 
Passflächen

Kontaktschlupf-
Indikator an den 
Passflächen

Hier lokales Gleiten 
durch maximale 
Torsion in der Welle 
möglich!



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (11)

Ergebnisse mit überlagerter Torsionsbeanspruchung

Abweichung gegenüber τRT, da 
Hauptrichtung des Schubes hier 
nicht mehr geprägt durch Torsion 
in Umfangsrichtung, sondern 
durch axiale Relativdehnungen 
wegen der Querkontraktion!
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Maximale 
Schubspannung 
in der Passfuge

Schubspannung RT 
in der Passfuge:
R=Normale der 
betrachteten Fläche
T=Richtung der 
Schubspannung

wegen der Querkontraktion!



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (12)

Zusatzbetrachtung: Einfluss des Spannungszustandes bzw . der Reibung
(siehe Postprocessorplots der beiden folgenden Folien)

Die vorgestellte analytische Lösung für die Radialspannung an der Passfuge 
(siehe Folie 43) nimmt einen ebenen Spannungszustand an, d.h., Spannungen 
in axialer Richtung der Welle werden vernachlässigt. Dies bestätigt die 
Gegenrechnung mit dem Modell des ebenen Spannungszustands in Mechanica, 
die für die Nabeninnenseite ebenfalls eine Radialspannung von -73 MPa ergibt. 
Auch ein axialsymmetrisches Mechanica-Modell mit reibungsfreiem Kontakt Auch ein axialsymmetrisches Mechanica-Modell mit reibungsfreiem Kontakt 
ergibt erwartungsgemäß dengleichen Wert für die Radialspannung.

Bei Annahme vollständiger Haftung und sehr langem Presssitz könnte dagegen 
näherungsweise wegen der axialen Querdehnungsbehinderung in der Mitte der 
Verbindung der ebene Dehnungszustand angenommen werden, was den 
Passfugendruck an der Nabeninnenseite von 73 auf etwa 100 MPa erhöht.

Bei einem endlich langen, axialsymmetrischen Modell (Nabenbreite 40 mm) tritt 
der ebene Dehnungszustand erwartungsgemäß näherungsweise nur in der Mitte 
der Nabe auf (mit σr ≈ -98 MPa), wenn mit dem unendlich reibungsbehafteten 
Modell gerechnet wird. Allerdings ist dieses im Beispiel über weite Bereiche 
außerhalb der Nabenmitte nicht mehr gültig: Die Annahme eines ebenen 
Spannungszustandes für Pressverbände ist also sicher sinnvoll!
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Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (13)

Segmentmodell als ebener 
Spannungszustand (reibungsfrei)

Axialsymmetrisches Modell 
(reibungsfrei)

Symmetriefesselung

Alle Plots zeigen die Radialspannung in der Welle-Nabe-Verbindung bei 100 µm Übermaß, siehe Folien 42+43!

© 2009 PTC54

Segmentmodell als ebener Dehnungszustand 
(zwar reibungsfrei definiert, aber unendliche 
Reibung wird hier erzwungen durch die 
Bedingung εz=0!)

Symmetriefesselung

Axialsymmetrisches Modell 
(unendlich reibungsbehaftet)

Ø70 mm

Ø100 mm

20
 m

m



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (14)

Schlupfindikator wird ab hier >0: 
Unendlich reibungsbehaftetes Modell 
wird ungültig! 

Symmetriefesselung

Axialsymmetrisches Modell 
(unendlich reibungsbehaftet)

Radialspannung
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Ausgewerteter Pfad (Nabeninnenseite)

Maximale Schubspannung in der Passfuge wird 
ab hier größer als Reibzahl x Kontaktdruck. 
Modell daher ungültig, da Rutschen auftreten 
würde!



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (15)

2. Zusatzbetrachtung: Einfluss des „Montagevorganges“

Beim Vergleich des Kontaktschlupfindikators aus dem reibungsbehafteten, 2D-
axialsymmetrischen Modell mit dem zuvor behandelten 3D-Segmentmodell der 
Welle-Nabe-Verbindung fällt auf, dass bei letzterem dieser fast überall <0 ist 
(=gültiges Modell), während im 2D-Modell meistens Werte >0 gefunden wurden 
(=weitestgehend ungültiges Modell). 

Man würde weiterhin wegen des gleichen Übermaßes höhere Kontaktdrücke Man würde weiterhin wegen des gleichen Übermaßes höhere Kontaktdrücke 
durch den größeren Außendurchmesser des 3D-Modells erwarten – trotz 
Ausdrehungen und Bohrungen (Nabenaußendurchmesser 200 statt 100 mm). 
Tatsächlich ist der Passfugendruck im Bereich der Nabenmitte aber etwa gleich 
groß wie im 2D-Modell (jeweils knapp 100 MPa).

Die Ursache ist folgende: Im Gegensatz zum 3D-Segmentmodell der realen 
Verbindung ist in allen gezeigten 2D-Modellen die 100 µm Presspassung nicht 
durch anfängliche Durchdringung im Pro/E-Modell, sondern durch Abkühlen der 
Nabe gem. ∆l=l1α∆T erzeugt worden! Simuliert wurde also quasi der „Montage-
vorgang“ durch thermisches „Aufschrumpfen“, was natürlich auch in axialer 
Richtung zu einer (thermischen) Verkürzung der Nabe und daher zu zusätzlichen 
Schubspannungen führt. Im Übermaßmodell entstehen Schubspannungen aber 
nur durch den weit geringeren axialen Querdehnungseffekt!

© 2009 PTC56



Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (16)

Real bauen sich diese Schubspannungen jedoch ab, sobald die Haftreibung in 
der Passfuge nicht mehr ausreicht! Daher ist das Ergebnis des 3D-Segment-
modells mit anfänglichem Übermaß sicher realistischer als das des (wegen des 
meist positiven Schlupfindikators weitestgehend ungültigen) 2D-axialsymme-
trischen Modells mit „thermischer Montage“.

Wollte man im 2D-axialsymmetrischen Modell ein dem 3D-Übermaßmodell 
vergleichbares Ergebnis erzielen, so berechnet man zweckmäßigerweise die 
Nabe mit orthotropen Material, in dem der axiale Längenausdehnungskoeffizient 
zu Null gesetzt wird. Dies entspricht dann eher einer Montage mit Pressöl, bei zu Null gesetzt wird. Dies entspricht dann eher einer Montage mit Pressöl, bei 
der axiale Längenänderungen nur durch den geringen Querdehnungseffekt und 
nicht durch große thermische Dehnungen entstehen!

Wichtig bei den Analysen durch thermisches Schrumpfen mit axialer Längen-
änderung und Reibung (beim ebenen Dehnungszustand auch ohne Reibung!) 
ist, dass das Modell zu Beginn exakt Nullspiel und keinen zusätzlichen Spalt hat, 
der erst durch Abkühlen „spannungsfrei“ geschlossen werden müsste: In diesem 
Fall entsteht sonst ein Fehler im Ergebnis, da der Gleichgewichtszustand ja 
immer auf den undeformierten Körper bezogen wird!

Die folgende Folie zeigt das Verhalten des reibungsbehafteten 2D-axialsymme-
trischen Modells mit orthotropen Material (also ohne thermische Axialdehnung!), 
das nun gut mit dem 3D-Übermaßsegmentmodell verglichen werden kann!
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Drehmomentbeanspruchte Welle-Nabe-Verbindung mit Sc hrumpfsitz (17)

Schlupfindikator wird ab hier >0: 
Unendlich reibungsbehaftetes Modell 
wird nun erst im Nabenaußenbereich 
ungültig! 

Symmetriefesselung

Axialsymmetrisches Modell ohne 
axiale thermische Dehnung 
(unendlich reibungsbehaftet)

Radialspannung
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Ausgewerteter Pfad (Nabeninnenseite)

Maximale Schubspannung in der Passfuge wird 
ab hier größer als Reibzahl x Kontaktdruck; 
Modell dort ungültig, da Rutschen auftreten 
würde!



Zusammenfassung

Das reibungsbehaftete Kontaktmodell

Das neue Kontaktmodell mit Reibung stellt eine sehr hilfreiche Erweiterung des 
vorhandenen, reibungsfreien Kontaktmodells auf Basis der Penalty-Methode dar.

Obwohl „nur“ mit einer unendlich großen Reibzahl gerechnet wird, erlauben die zur 
Verfügung gestellten Größen (max. Schubspannung in der Kontaktfläche, Schlupf-
indikatoren mit realer Reibzahl) wertvolle Aussagen über das Verhalten des Kontaktes.

Das reibungsbehaftete Kontaktmodell kann wegen der zugrundeliegenden Annahmen für 
bestimmte Fälle aber auch zu unrealistischen Ergebnissen führen, so dass hier oft das 
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bestimmte Fälle aber auch zu unrealistischen Ergebnissen führen, so dass hier oft das 
einfache Modell ohne Reibung eine bessere Annäherung an die Wirklichkeit darstellt! 
Wann der Gültigkeitsbereich verlassen wird, kann z.B. über die Schlupfindikator-
Messgrößen überprüft werden!

Grundsätzlich ist folgendes ist zu beachten:

Da Kontaktanalysen u.a. wegen der Nichtlinearitäten sehr aufwendig werden können, ist 
deren Durchführung ganz sicher keine Anfänger- bzw. Gelegenheitsaufgabe!

Vertiefte Kenntnisse der zugrundeliegenden Theorien (sowohl softwareseitig als auch 
bzgl. der Strukturmechanik) sowie Anwendererfahrung sind trotz weitreichender 
Automatisierung der Berechnungsschritte nötig, um sichere Ergebnisse zu erhalten!

Vielen Dank für Ihre Aufmerksamkeit! – Fragen?



Informationen zum Vortragenden

Roland Jakel

Dipl.-Ing. allgemeiner Maschinenbau (TU Clausthal)

Dr.-Ing. über Gestaltung und Berechnung von Ingenieurkeramik 
(FEM-Berechnung mit Marc/Mentat)

1996-2001 Tätigkeit bei der Dasa (Daimler-Benz Aerospace, Produktbereich 
Raumfahrt-Infrastruktur; heute EADS Astrium): 
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Raumfahrt-Infrastruktur; heute EADS Astrium): 

– Struktursimulation (FEM-Berechnungen mit NASTRAN/PATRAN und Mechanica) 

– Projektmanagement-Funktionen für Teilsysteme der Ariane 5-Oberstufe ESC-A

Bei der DENC AG von 2001-2005 verantwortlich für Struktursimulation mit den 
PTC-Simulationsprodukten (Mechanica, MDX, MDO, BMX)

Seit dem Kauf der DENC AG durch PTC im Jahr 2005 tätig als 
Principal Consultant für das Simulations-Dienstleistungsgeschäft in der 
Global Services Organization (GSO) von PTC


