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1 Problemstellung und Ziel der Arbeit

Zahnradgetriebe stellen wichtige Elemente der mechanischen Leistungs-
Ubertragung dar. Als Drehmoment- und Drehzahlwandlungselemente sind
sie unverzichtbare Schliisselelemente in den vielfaltigsten Anwendungs-
gebieten. Diese unterschiedlichen Anwendungsgebiete stellen neben ei-
nem zuverlassigen Betrieb auch immer hdhere Anforderungen bezlglich
der Schwingungs- und Gerauschanregung.

Neben Stirnradgetrieben werden in zahlreichen Anwendungen aufgrund
ihrer héheren Leistungsdichte auch vermehrt Planetengetriebe eingesetzt.
Durch die innere Leistungsverzweigung dieser Getriebe ist hier eine besse-
re Ausnutzung des zur Verfligung stehenden Bauraums und ein geringeres
Gewicht moglich. Die innere Leistungsverzweigung fihrt allerdings auch
zu einer kinematischen Kopplung mehrerer Verzahnungsstufen im Plane-
tengetriebe und somit zu einer gegenseitigen Beeinflussung dieser Stufen.
Far die Beurteilung des Schwingungsverhaltens wird meist die Schwin-
gungsanregung des Planetengetriebes auf andere Bauteile als relevant
angesehen.

In der Auslegungsphase kénnen heute Tragfahigkeit und Lebensdauer der
Bauteile eines Getriebes bereits sehr gut rechnerisch ermittelt und somit
zuverlassig ausgelegt werden. Gerade in dieser Phase ist auch eine Vor-
hersage der zu erwartenden Schwingungsemissionen des Gesamtgetrie-
bes notwendig. Dies erfordert umfangreiche Erfahrungen im Bereich der
Schwingungsanregung von Verzahnungen. Dariiber hinaus ist es notwen-
dig, das Anregungsverhalten unterschiedlicher Verzahnungen zu bewerten
und durch den Vergleich des Anregungsverhaltens von Verzahnungen eine
optimierte Verzahnungsauslegung zu ermdglichen.

Zur Beurteilung der Schwingungsanregung werden heute in zunehmen-
dem Mafe Softwareprogramme verwendet, die auf Basis unterschiedlich
detaillierter Berechnungsansatze verschiedene GréBen ermitteln, die zur
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Beurteilung herangezogen werden kdénnen. Teilweise werden diese Be-
rechnungsgréBen in KenngréBen zur Verzahnungsanregung zusammen-
gefasst, die dann zur Auslegung und Optimierung des Anregungsverhal-
tens verwendet werden. Die Randbedingungen und Bildungsparameter,
die den Berechnungsalgorithmen sowie den Bildungsvorschriften zugrun-
de liegen und somit deren Aussage maBgeblich beeinflussen, sind in die-
ser Anwendung nicht immer prasent, so dass die aus den Berechnungs-
ergebnissen gewonnenen Schlussfolgerungen unter Umstanden nicht voll-
standig zutreffen.

Zur rechnerischen Beurteilung des Anregungsverhaltens von Getrieben ist
es somit notwendig, die Bewertung des Anregungsverhaltens von Getrie-
ben anschaulich und durchgéngig zu gestalten, um in der Auslegungspha-
se die Anwendbarkeit zu verbessern. Hierzu ist es notwendig, die Be-
rechnungsergebnisse zu unterschiedlichen Entwicklungsstadien aus un-
terschiedlichen Berechnungsmethoden bzw. einer Schwingungsmessung
einheitlich zu bewerten. Die Parameter, die dieser Bewertung zugrundelie-
gen, sind hierbei méglichst anschaulich zu wéhlen.

Die Bewertung des Schwingungsverhaltens von Zahnradgetrieben, von
den ersten Auslegungen einer Verzahnung bis hin zur Interpretation von
Schwingungsmessdaten, stellt den Schwerpunkt dieser Arbeit dar. Die Ver-
gleichbarkeit solcher Daten tber den gesamten Entwicklungsprozess er-
fordert hierbei eine einheitliche Behandlung von Berechnungs- und Mess-
ergebnissen. Bislang erfolgt die Auslegung von Verzahnungen beziiglich
Tragfahigkeit und Schwingungsanregung nahezu ausschlieBlich nach sta-
tischen Gesichtspunkten. Hierdurch werden fundamentale Eigenschaften
dynamischer Schwingungssysteme vernachlassigt, die bereits durch einfa-
che quasistatische Betrachtungen nédherungsweise behandelt werden kén-
nen.

Ziel dieser Arbeit ist es BeurteilungsgréBen zur anwendungsbezogenen
Bewertung des Schwingungsverhaltens wahrend der gesamten Entwick-



Schwingungsverhalten von Zahnradgetrieben 3

lungsphase und tUber dem gesamten Betriebsbereich einer Verzahnung zu
erhalten. Diese BeurteilungsgroBen stellen eine erweitere Mdglichkeit dar,
das Schwingungsverhalten von Getrieben zu beurteilen. Die Beurteilung
erfolgt hierbei unter besonderer Berlicksichtigung des Anwendungsfalles
(Last, Drehzahlbereich, Frequenzbereich) im Getriebe. Durch die Weiter-
entwicklung vorhandener Rechenverfahren wird die Grundlage zur Bewer-
tung der Schwingungsanregungen fiir Stirn- und Planetenradgetriebe si-
chergestellt. Durch die Anwendung dieser Rechenverfahren und die an-
schlieBende Bewertung der Ergebnisse mit dem entwickelten Bewertungs-
verfahren ist eine effiziente Optimierung des Schwingungsverhaltens von
Verzahnungen mdoglich.

Die rechnerischen Ergebnisse der Anregungsbeurteilung und Optimierung
wurden laufend durch experimentelle Untersuchungen an einem Messprif-
stand validiert, wodurch eine Vergleichbarkeit der Berechnungsergebnis-
se mit experimentellen Untersuchungsergebnissen sichergestellt werden
kann.

Zur Bewertung des Anregungsverhaltens wird ein Auswertungsalgorithmus
auf der Datenbasis eines Campbelldiagramms verwendet, der eine Beur-
teilung des Schwingungsverhaltens fiir eine Last und einen Drehzahl- und
Frequenzbereich erlaubt. Diese Datenbasis kann aus unterschiedlichen
Berechnungsmethoden erstellt werden. Diese unterschiedlichen Berech-
nungsmethoden flr Stirnrad- und Planetengetriebe werden dokumentiert
und weiterentwickelt. Die Besonderheiten der Schwingungsanregung von
Planetengetrieben, die aus der kinematischen Kopplung der Getriebestu-
fen resultieren, werden dargestellt. Hierdurch ist es moéglich Stirnrad- und
Planetengetriebe mit einem einheitlichen Kennwert in allen Entwicklungs-
stufen bezliglich des Schwingungsanregungsverhaltens zutreffend zu be-
urteilen.

Die dargestellte Beurteilungsmethode stellt die Grundlage fiir die geeigne-
te Auslegung anregungsarmer Verzahnungen dar. Im Rahmen dieser Ar-
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beit wird eine Vorgehensweise zur optimierten Auslegung von Verzahnun-
gen entwickelt. Weiterhin werden die Auswirkungen wesentlicher GréBen
auf das Anregungsverhalten entwickelt und diskutiert. In diesem Zusam-
menhang erfolgt eine Untersuchung der Korrelierbarkeit der Auslegungs-
gréBen mit den Ergebnissen von Messdaten, was die Empfindlichkeit un-
terschiedlicher Verzahnungen auf Fertigungsabweichungen als wesentli-
chen Punkt beinhaltet. Durch die BerUcksichtigung solcher Empfindlich-
keiten ist eine zuverlassig anregungsarme Auslegung von Verzahnungen
moglich, deren Anregungseigenschaften auch messtechnisch nachvollzo-
gen werden kénnen bzw. die eine geeignete Toleranzauswahl fir die Zeich-
nungsvorgabe ermdglichen.

Da die vielfaltigen Ziele der Verzahnungsauslegung, die beispielsweise ne-
ben der Tragfahigkeit und der Anregung auch Wirkungsgradaspekte ent-
halten, teilweise unterschiedliche Forderungen an eine optimierte Verzah-
nungskorrektur stellen, besteht diese optimale Korrektur aus einem Kom-
promiss unterschiedlichster Anforderungen. Durch Aufweitung der vielfach
verwendeten Standardkorrekturen zu topologischen Korrekturen Giber dem
Eingriffsfeld bestehen erweiterte Mdglichkeiten die unterschiedlichen Ziel-
vorgaben in einer Verzahnungskorrektur zu vereinen. Zur Auslegung einer
solchen optimierten topologischen Korrektur mit unterschiedlichsten Ziel-
vorgaben sind zahlreiche bestehende Auslegungsmethoden miteinander
zu kombinieren und zu verknipfen.

Somit werden im Rahmen dieser Arbeit die Berechnungsméglichkeiten zur
Anregungsbeurteilung von Stirn- und Planetengetrieben weiterentwickelt
und eine Methodik zur zutreffenden anwendungsbezogenen Beurteilung
dieser Rechenergebnisse formuliert. Hierdurch kénnen Verzahnungen in
Stirn- und Planetengetrieben beziiglich des Anregungsverhaltens optimiert
ausgelegt werden.
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2 Stand des Wissens

Untersuchungen des Gerauschverhaltens von Getrieben finden sich in
zahlreichen wissenschaftlichen Arbeiten. Neben rechnerischen Analysen
zur Ursache der Gerduschemission existieren auch zahlreiche empiri-
sche Untersuchungen zum Gerauschverhalten unterschiedlicher Getrie-
be. SchwerpunktméBig sollen hier die Hauptursachen der Gerduschentste-
hung von Zahnradgetrieben, die Anregung aus den Verzahnungen und de-
ren Auswirkungen in Form von Kérperschallschwingungen betrachtet wer-

den.
Maschine — T
3 N\ o
N Anregungs- l mechanismen l\ Be:(:;ef::s-
h_ NN Krafterregung
1
N\
Luftdruck ertinderlich Maschinen-
e - v iche struktur indiakeits=
schwingungen Kraft im Kraftflun Gescmleng?j%l;ents-
N
& Kérper— Maschinenteil
Maschinen- 2 hp I aufierhalb
> struktur ES ! scha Kraftflun
(3 A N L e 1 1
£ AN £ |
@
3 . 5 Maschinen- Korper- |
g Korperschall Z oberflache schall E
1
NN ‘
; , Oberfldche des| |
Muschnpen- Maschinenteils| 1
_oberflache !
N T )
Luftschall, Luftschall,
Gerdusch Gerdusch
(a) Entstehungsmechanismen von (b) Schema =zur indirekten Entstehung
Maschinengerduschen von Maschinengerauschen

Bild 1: Entstehungsmechanismen von Maschinengerduschen (nach [30]).
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2.1 Die Anregung als Ursache fiir Schwingungen und
Gerausch

Maschinengerdusche werden durch periodische Anregungsmechanismen
verursacht. Nach Foller [30] (Bild 1(a)) fihren diese auf direktem und in-
direktem Wege zu Gerauschen in Form von Luftschall. Beim direkten Weg
verursacht eine Anregungsquelle unmittelbar Luftdruckschwankungen, die
sich in Form von Luftschall ausbreiten kénnen. Nach Linke [74] wei-
sen diese direkten Schallabstrahlungsmechanismen fiir Gbliche Getriebe
einen vernachlassigbaren Einfluss auf das Gerduschverhalten auf, da die-
se durch das Getriebegehause abgeschirmt werden. Firr das Gerausch-
verhalten von Getrieben kann demnach weitgehend der indirekte Weg aus
Bild 1(a) als maBgeblich betrachtet werden. Bei dieser indirekten Schwin-
gungstibertragung wird eine zeitlich veréanderliche Betriebskraft in eine Ma-
schinenstruktur eingeleitet, wo sie in Form von Kérperschall zur Oberfla-
che, die den Luftschall abstrahlt, weitergeleitet wird (siehe Bild 1(b)). Die-
se Weiterleitung durch das Schwingungssystem wird von Foller [29] in die
entsprechenden beeinflussenden Parameter aufgeteilt. So wird die einlei-
tende Kraft ' in Abhangigkeit der Eingangsimpendanz Z in eine Kérper-
schallschnelle v; umgesetzt. Diese wird in Abh&ngigkeit der Kérperschall-
{ibertragungsfunktion Uy [108] bzw. des Ubertragungsfaktors [29] bis zur
Kérperschallschnelle v, an der Austrittsstelle weitergeleitet. Hier erfolgt die

F E|| Schwingungs - A
ey =
I system V2| P
\
| \
! \
- £ -2 =L
l}\I\J\J\ 'Z\/VI\/-\/ I Dv_i\, P
w w w w w
Kraft Impedanz Ubertragungs- AbstrahlmafB  Schalldruck

faktor

Bild 2: Schwingungstiibertragungskette nach Féller [29]
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Bild 3: Schwingungsiibertragungskette fiir Zahnradgetriebe nach Miller [80]

Abstrahlung in Abhéngigkeit des AbstrahimaBes [29] bzw. des Abstrahl-
grades [108] in Luftschall, der in Form von Schalldruck wahrgenommen
wird. Alle dargestellten Grof3en weisen eine ausgepragte Frequenzabhan-
gigkeit auf. Miller [80] und Linke [74] zeigen einen &hnlichen Zusammen-
hang fiir die Kraftanregung in Zahnradgetrieben und deren Ubertragung
bis hin zum Luftschall, der in Bild 3 dargestellt ist. Storm [108] ermittelt fir
die dargestellten UbertragungsgréBen auf Basis experimenteller Untersu-
chungen entsprechende Werte, die das Ubertragungsverhalten auch von
Getriebegehausen abbilden.

Die MaBnahmen zur Verminderung von Gerduschemissionen werden in
priméare und sekundare MafBnahmen unterteilt [73]. Wahrend primare Maf3-
nahmen die Anregung an der Quelle reduzieren, wird bei sekundaren MaB3-
nahmen die Weiterleitung des Schalls beeinflusst.

Neben der direkten Anregung in der Verzahnung ist das dynamische
Systemverhalten des Antriebsstranges eine wesentliche EinflussgréBe fur
das zu erwartende Gerduschverhalten. Fir parametererregte Schwin-
gungssysteme wie Zahnradgetriebe kénnen neben Parameterresonan-



8

2 Stand des Wissens

zen auch Kombinationsresonanzen mehrerer Eigenfrequenzen auftreten
[26,65,67,75, 78], wobei diese bei Zahnradgetrieben in der Regel geringe

Wirkungen aufweisen [66]. In diesem Rahmen werden deshalb Kombina-

tionsresonanzen sowie Stabilitdtsuntersuchungen des parametererregten
Schwingungssystems nicht weiter behandelt.

2.2

EinflussgroBen auf die Anregung einer Verzahnung

Das Gerauschverhalten von Zahnradgetrieben wird wesentlich von der An-
regung der Laufverzahnungen beeinflusst. Alle Verzahnungen weisen eine
Schwingungsanregung auf. Diese wird nach [39, 41, 48,49, 51,74,80, 84,
91,94, 99] mafBgeblich durch folgende Punkte verursacht:

die veranderliche Verzahnungssteifigkeit. Die Verzahnungssteifigkeit
stellt das Verhaltnis zwischen dem Last- und dem Verformungsver-
halten innerhalb einer Verzahnung dar [104, 116].

Abweichungen der Verzahnungskontur von der exakten Evolventen-
geometrie. Diese Abweichungen kdénnen gezielt in Form von Verzah-
nungskorrekturen oder durch Fertigung oder Montage des Getriebes
entstehen.

Verformungen und Verlagerungen der Zahnrader. Diese kdnnen
beispielsweise durch lastbedingte Verformungen des Welle-Lager-
Systems entstehen.

die Oberflachenstruktur und Rauheit der Zahnflanken

die UberdeckungsvergréBerung unter Last durch vor- und nachzeiti-
gen Zahneingriff und dem hieraus resultierenden Ein- und Austritts-

stol3

die Reibkraftumkehr am Walzkreis
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2.2.1 Einfluss der Verzahnungssteifigkeit

Die Verzahnungssteifigkeit setzt sich aus den Steifigkeiten aller im Eingriff
befindlichen Zahnpaare (Zahnpaarsteifigkeit) zusammen. Je nach Profil-
Uberdeckung befinden sich fir eine Verzahnung unterschiedlich viele Z&h-
ne im Eingriff. FUr zeitlich konstante Drehmomentbelastung ergibt sich des-
halb eine konstante Verzahnungskraft, somit &ndern sich die Belastung
und die Verformung der jeweils im Eingriff befindlichen Radpaare [84]. Die
Schwankung der Verzahnungssteifigkeit hangt wesentlich von der Wahl der
Uberdeckungen ab, wihrend die weiteren VerzahnungsgréBen nach Miil-
ler [80] einen geringen Einfluss aufweisen. Hierdurch kann auch das Ubli-
cherweise erheblich héhere Anregungsniveau von Geradverzahnungen im
Vergleich zu Schragverzahnungen erklart werden.

Zur Berechnung der Zahnpaarsteifigkeit stellen Weber und Banaschek
[116] einen analytischen Ansatz auf Basis der elastischen Theorie fir die
Verzahnungssteifigkeit von Geradverzahnungen auf. Kagawa [63], Schmidt
[104] und Ziegler [123] entwickeln Ansatze zur Verzahnungssteifigkeit fir
Schragverzahnungen. Mdller [79] und Sattelberger [99] (Bild 4) untersu-

Zahnkraftpegel [dB]

W/& 22 , 135138

Y FER) ; yr 2 g m132-135

L |75 5 129132

vﬁ T NZ 05 O126-129

7 7 LA 15 &  m@123126

£ m120123

125 ¢ w7120

|NEL/AEE FI0L 1 m114-117
05 1 15 2 25 3 35 4 45

Sprungiiberdeckung

Bild 4: Einfluss der Profil- und Sprungliberdeckung auf den Zahnkraftepgel als
KenngréBe fir die Anregung. Rechnerische Untersuchung ohne Verzah-
nungskorrektur unter konstanter Belastung (Abb. entsprechend [99]).
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chen das Anregungs- und Schwingungsverhalten von korrigierten Schrag-
verzahnungen mit unterschiedlichen Sprungiiberdeckungen.

Far die Gerausch- und Schwingungsanregung stellt die Verzahnungsstei-
figkeit insbesondere bei Geradverzahnungen den bedeutendsten Anteil
dar. So verglich bereits Graf Soden [44] den abgestrahlten Luftschall von
Gerad- und Schragverzahnungen. Unterberger [113] und Hésel [60] fihren
systematische Untersuchungen des Schalldruckpegels fiir Geradverzah-
nungen bzw. Schragverzahnungen durch. Weitere Ansatze im Zusammen-
hang der Verzahnungssteifigkeit, der resultierenden Drehwegabweichun-
gen und dem Getriebegerausch stellt Baethge [5] anhand der messtechni-
schen Untersuchung der Drehwegabweichung auf.

2.2.2 Einfluss der Verzahnungskorrekturen und
-abweichungen

Die Zahnflanken von Zahnrédern sind in der praktischen Anwendung ab-
weichungsbehaftet. Einerseits werden zur Sicherstellung der Tragfahigkeit
oder zur Optimierung des Anregungsverhaltens Verzahnungskorrekturen
aufgebracht. Andererseits filhren Abweichungen in der Fertigung und der
Montage zu resultierenden Abweichungen im Zahneingriff. Fir das Anre-
gungsverhalten ist die aus beiden Einfllissen resultierende Flankengestalt
von mafgeblicher Bedeutung. Die unterschiedlichen EinflussgréBen wur-
den in zahlreichen Arbeiten untersucht.

Korrektureinfluss

Zum Ausgleich lastbedingter Verformungen schlagt Walker [115] Korrek-
turen der ideal evolventischen Zahnform wie die Kopfricknahme vor. In
Anwendung solcher Verzahnungskorrekturen als Mdéglichkeit zur Beein-
flussung des Schwingungsverhaltens wurden von Unterberger [113] und
Baetghe [5] Profilkorrekturen untersucht, die zur Beeinflussung des An-
regungsverhaltens von Geradverzahnungen dienen. Beide schlagen eine
Anregungsoptimierung durch Korrekturen in Form von Kopf- oder FuBriick-
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Bild 5: Verlauf des Anregungspegels Uber der Last fir Kopfricknahmen an Ritzel
und Rad mit konstantem Betrag (20um) und unterschiedlicher Lange. (Ver-
zahnung m,, = 3mm, e = 1.5, eg = 1.5) (Abb. aus [80])

nahmen vor, deren Betrag abhangig von der Zahnverformung ist. Baethge
empfiehlt hierbei insbesondere die lange Ricknahme, mit einer Lange bis
zum Einzeleingriffsgebiet. Sigg [105] schlagt eine lange Kopfriicknahme
als ideale Flankenkorrektur vor. Miiller [80] untersucht die Auswirkungen
von Flankenkorrekturen auf das Anregungsverhalten auch an Schragver-
zahnungen. In Bild 5 ist der Einfluss der Kopfriicknahmelange auf das
Anregungsverhalten einer Schragverzahnung dargestellt. Weitere Untersu-
chungen des Anregungsverhaltens von korrigierten Schrégverzahnungen
fihren Sattelberger [99] sowie Geiser / Mandt [40] durch.

Placzek [89] und Schéfer [101] definieren Vorgehensweisen zur Ermittlung
von topologischen Flankenkorrekturen mit optimaler Flankentragfahigkeit
und ginstigem Anregungsverhalten.

Radev / Griggel [92, 93] entwickeln die periodische Korrektur, die die Opti-
mierung des Anregungsverhaltens vollstdndig von der Tragféhigkeit ent-
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koppelt. Die periodische Korrektur ist theoretisch in der Lage, das Dreh-
wegverhalten unter einer bestimmten Last vollstdndig zu korrigieren. In
der praktischen Anwendung gestaltet sich allerdings die prozesssichere
Fertigung dieser Korrektur schwierig. Aus diesem Grund entwickelt Grig-
gel [47, 48] eine Vorgehensweise, mit der anregungsoptimale Korrekturen
aus einer Kombination von praxisiblichen Standardkorrekturen ermittelt
werden kénnen.

Die Auslegung von Korrekturen fiir Verzahnungen erfolgt haufig nach den
Kriterien der Tragfahigkeit. Die hierfir eingesetzten Methoden und Berech-
nungsprogramme wie z.B. RIKOR [34] sind weit verbreitet. In zahlreichen
Untersuchungen konnte festgestellt werden, dass Flankenkorrekturen zu-
satzlich eine gute Mdglichkeit darstellen das Anregungsverhalten von Ver-
zahnungen zu beeinflussen. In der praktischen Anwendung stellen diese
beiden Ziele haufig einen Zielkonflikt dar, der in der Auslegung bertiicksich-
tigt werden muss. So erfolgen Betrachtungen der Tragfahigkeit in der Regel
bei Nennlast, wahrend bei der Auslegung von anregungsoptimalen Korrek-
turen meist ein Optimum unter Teillast angestrebt wird. Trotzdem ist eine
Betrachtung des Anregungsverhaltens in der Korrekturauslegung nach er-
folgter Auslegung der Tragfahigkeit in den allermeisten Fallen vorteilhaft,
da meist eine erhebliche Reduktion des Anregungsniveaus mdglich ist.

Abweichungseinfluss

In Fertigung und Montage von Getrieben entstehen zwangslaufig Abwei-
chungen bezlglich des Zahneingriffs. Zur Beurteilung der Wirkungen auf
das Anregungsverhalten der geometrisch definierten Abweichungen sind
deren Auswirkungen auf den Zahneingriff mafBgeblich. Im Rahmen der ge-
wdhnlichen Fertigungstolerierung werden die Abweichungen in den Ver-
zahnungen selbst entsprechend DIN 3961 [19] und 3962 [20] festgelegt.
Diese Normen bestimmen unterschiedliche Qualitatsstufen fir Zahnrader.
Ein jeweils héherer Zahlenwert bedeutet hier eine gréBere zuldssige Ab-
weichung. Fur Formabweichungen werden in der Definition von DIN 3962
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[20] jeweils die Abstande zweier zur Sollgeometrie paralleler Flachen, in-
nerhalb derer sich die Istgeometrie befindet, beschrieben.

Untersuchungen zum Einfluss von Teilungsabweichungen werden u.a.
von Rettig [94], Bosch [11], Lanzerath [71] und Opitz [85] durchgeflhrt.
Es zeigen sich deutliche Einflisse der Teilungsabweichungen auf das
Schwingungs- und Gerduschverhalten der Verzahnungen. Teilungsabwei-
chungen fiihren zu Seitenbandern [16] bezlglich der Zahneingriffsfre-
quenz, die nach Rettig besonders starke Auswirkungen im Resonanzge-
biet aufweisen. Griggel [48] flhrt rechnerische Untersuchungen u.a. mit
Teilungsfehlern behafteten Zahnradern durch.

Flankenformabweichungen haben weiterhin einen Einfluss auf die
Schwingungs- und Gerduschanregung von Verzahnungen. So stellt Hosel
[60] einen steigenden Gerauschpegel mit zunehmenden Flankenwinkelab-
weichungen fest. Umezawa [112] flihrt umfangreiche experimentelle Ver-
suche zu unterschiedlichen Abweichungsarten durch. Wittke [121] unter-
sucht anhand von FEM-Berechnungen die optimale Lage von Toleranz-
feldern fUr einen gleichmaBigen Drehwegverlauf. Radev / Griggel [92, 93]
stellen bei der Entwicklung einer anregungsoptimalen Verzahnungskorrek-
tur fest, dass es fUr eine gute Korrelation zwischen Rechnung und Messung
von Schwingungs- und Anregungsverhalten notwendig ist die real vermes-
sene Flankentopologie zu beriicksichtigen. Griggel [46, 48] entwickelt sys-
tematische Vorgehensweisen zur Bewertung abweichungsbehafteter Ver-
zahnungen, die auch im Rahmen der Qualitatspriifung von Verzahnungen
eingesetzt werden koénnen. In diesem Zusammenhang stellt er ebenfalls
fest, dass die genormten Abweichungsdefinitionen aus DIN 3961 und DIN
3962, sowie andere in der Zahnraddokumentation Ublicherweise verwen-
deten Toleranzvorgaben, zur Festlegung der gerauschbestimmenden Ei-
genschaften nicht ausreichend sind.
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2.3 Rechnerische KenngréBen zum Anregungsverhalten

Zur Beurteilung des Gerauschverhaltens von Zahnradgetrieben werden
h&ufig rechnerische Beurteilungsmdglichkeiten verwendet. Teile dieser Be-
urteilungsmethoden liegen in Form von EDV-Rechenprogrammen vor.

Auf Basis der rechnerischen Ermittlungsmethoden der Verzahnungssteifig-
keit stellen Schmidt [104] und Ziegler [123] Anforderungen fir gerauschar-
me Verzahnungen auf. So fordert Schmidt fur gerduscharme Verzahnun-
gen eine ganzzahlige Sprungiberdeckung 3, wahrend Ziegler ganzzahli-
ge Gesamtuberdeckungen ¢, als anregungsoptimal bezeichnet. Die Unter-
schiede dieser beiden Bedingungen lassen sich auf die unterschiedlichen
Steifigkeitsanséatze zuriickfihren [39].

Weiterhin werden héherwertig abgeleitete GréBen zur Beurteilung des Ge-
rauschverhaltens verwendet:

e Drehwegabweichung
e Kraftanregung

e Dynamische Zahnkraft

2.3.1 Drehwegabweichung unter Last fur n — 0

Eine weit verbreitete Mdglichkeit zur Beurteilung des Anregungsverhaltens
von Verzahnungen stellt die Berechnung des Drehwegverhaltens dar. Zur
Berechnung des Drehwegverhaltens wird die Verformung der Verzahnun-
gen fir unterschiedliche diskrete Walzstellungen unter Last berechnet und
an den unterschiedlichen resultierenden Winkelstellungen der ungleichfér-
mige Anteil der BewegungsUbertragung bewertet. Dieser wird als Dreh-
wegabweichung unter Last oder Loaded Transmission Error (LTE) bezeich-
net. In Bild 6 ist die Drehwegabweichung fir unterschiedliche Lasten in
einer von Harris [53] vorgeschlagenen Darstellung abgebildet. In dieser
Abbildung sind die Lasteffekte auf die Drehwegabweichung besonders gut
zu erkennen.
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Bild 6: Darstellung der Drehwegabweichung (Transmission Error) nach Harris [53]
(Harris-Mapping). Im oberen Teil der Abbildung ist der Drehwegabweichung
fir unterschiedliche Lasten, im mittleren Teil die fiir die Anregungsoptimie-
rung bei 4000% erforderliche Korrektur und im unteren Teil die Last auf die
einzelnen Zahnpaare dargestellt.

Die Drehwegabweichung als Maf3 fir das Anregungsverhalten zu verwen-
den, wird von Gregory et al. [45] und Baethge [5] vorgeschlagen. In die-
sem Zusammenhang konnten die Verzahnungskorrekturen die von Wal-
ker [115], Rettig [94], Harris [53] und Baetge [5] als Verzahnungskorrek-
turen fir anregungsarme Verzahnungen empfohlen werden, in ihrer Wir-
kungsweise bestétigt werden. Fir Geradverzahnungen wird hier meist die
lange Korrektur [84,111] vorgeschlagen. Die Drehwegabweichung als Be-
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urteilungsgréBe zur Korrekturoptimierung wird zudem auch bei Geradver-
zahnungen héufig verwendet. So werden in den Vorschlagen fir optimale
topologische Korrekturen von Placzek [89], Radev [91] oder Schéafer [101]
jeweils Randbedingungen mit konstantem Drehwegverhalten verwendet.

Zur Beurteilung des Anregungsverhaltens wird haufig die Schwankungs-
breite der Drehwegabweichung [37,51,81,81,83,109] herangezogen. Aus-
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Bild 7: Verlaufe der Drehwegabweichung einer korrigierten Geradverzahnung und
hieraus abgeleitete GréBen.
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gehend von den Verlaufen der Drehwegabweichung, wie sie beispielhaft in
Bild 7(a) dargestellt sind, wird die Differenz des maximalen und des mini-
malen Wertes ermittelt (sieche Bild 7(b)). Die Differenz wird als Schwan-
kungsbreite der Drehwegdifferenz, Drehwegabweichung oder Peak-to-
Peak Transmission Error (P2P TE) [17,106,111] bezeichnet und zur Beur-
teilung des Anregungsverhaltens verwendet. Hierzu werden tblicherweise
Verlaufe Gber dem Drehmoment, wie in Bild 7(c) dargestellt, herangezo-
gen [52]. Fir detaillierte Betrachtungen wird der Verlauf der Drehwegdiffe-
renz mithilfe einer Fourier Transformation in die entsprechenden spektra-
len Anteile zerlegt. Die Spektren der Drehwegabweichung sind in Bild 7(d)
dargestellt. In spektralen Darstellungen sind die jeweiligen harmonischen
Anteile der Schwingungsanregung enthalten [76]. Hieraus sind die flr die
Schwingungsanregung mafgeblichen frequenzabhangigen Amplituden er-
kennbar und weiteren Analysen zugénglich [77].

Die Drehwegabweichung sowie davon abgeleitete GréBen werden haufig
zur Anregungsbeurteilung von Zahnradern verwendet. So zeigt Baethge [5]
im Vergleich mit Messungen des Luftschallpegels und Messungen der
Drehwegabweichung einen Zusammenhang auf. Ahnliche Untersuchun-
gen werden bei Harris [53], Gregory et al. [45], Munro [81], Mark [76, 77],
Kubo [68], Smith [106], He [54], Davoli et al. [17], Harianto/Houser [52],
Kissling [64] mithilfe experimenteller oder rechnerischen Betrachtungen
durchgefiihrt. Zur Umsetzung dieser Ergebnisse in praktische Auslegungs-
berechnungen wird die Drehwegabweichung mithilfe geeigneter Software-
programme ermittelt. Auf dieser Grundlage ermitteln u.a. Placzek [89], Ra-
dev [91], Schafer [101] und Griggel [48] unter der Forderung der Minimie-
rung der Drehwegabweichung fiir eine bestimmte Last anregungsoptima-
le Verzahnungskorrekturen. Schéfer verwendet flr seine Untersuchungen
den Summendrehfehler, der die Addition der Drehwegabweichung unter
Last und der Drehwegabweichung ohne Last darstellt. In experimentel-
len Untersuchungen konnte die Wirksamkeit der Kompensation der ersten
Ordnung der Drehwegabweichung in Form einer periodischen Korrektur
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durch Radev und Griggel [92] nachgewiesen werden.

2.3.2 AQuasistatische Kraftanregung fiir n — oo

Weiterhin kann die Kraftanregung zur Beurteilung des Anregungsver-
haltens von Verzahnungen verwendet werden [79]. Die Kraftanregung
stellt die rechnerische Ldsung der allgemeinen Schwingungsdifferential-
gleichung aus Gleichung (1) [59, 87] flr das rotatorische System des
Zahnradgetriebes unter speziellen Randbedingungen dar [39].

M-i(t)+K(t)-&(t)+C(t) z(t)=E() (1)

M [k Massenmatrix

RSN

Beschleunigungsvektor

5
[SB]
—

Dampfungsmatrix
Geschwindigkeitsvektor

~
=
ﬁﬁTZﬁ

3fzu 8 3f2y

C (1) Steifigkeitsmatrix
z (t) [m] Ortsvektor
F(t) [N] AuBerer Kraftvektor

Zur rechnerischen Anregungsbeurteilung wird diese Differentialgleichung
unter der Randbedingung unendlich groBBer Drehzahl verwendet. Bei sta-
tiondrer Betrachtung unter dieser Randbedingung kénnen die Massen des
Schwingungssystems (inkl. Ritzel- bzw. Radmasse) keine Geschwindig-
keitsdnderung mehr ausfihren, d.h. die Massen werden nicht beschleu-
nigt [39, 80, 100]. Es gilt & (t) < 0. Aus Gleichung (1) ergibt sich somit
Gleichung (2).

K (t)-(t)+

12

(t) -z (t) = E(t) (@)

Ohne Berlcksichtigung der Dampfung kann somit Gleichung (3) hergelei-
tet werden.

I

(t)-z(t) = E(t) (3)

Im weiteren Verlauf werden ausschlieBlich die beteiligten Verzahnungen
betrachtet und diese Uber den Berihrlinien in ¢ Stitzpunkten aufgelést, wo-
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bei die aus der zugrundeliegenden Plattentheorie [104, 116] resultierende
Quersteifigkeit beriicksichtigt wird [99]. Eine Umformung ergibt Gleichung

(4).

F.(t) =Y {eu(®) - [o+ zp(®)]} (4)
%
F,(t) [N] Kraftanregung
czi(t) [“Lm} lokale Steifigkeit der Verzahnung am Punkt ¢ unter Berlicksichtigung der
Quersteifigkeit zwischen den Berlihrpunkten eines Zahnpaars
x [um] Verformung zwischen Ritzel und Rad in Eingriffsrichtung
x5 (t) [um] res. Abweichungsbetrag zwischen Ritzel und Rad in Eingriffsrichtung

Durch die Einfuhrung von Randbedingungen fir n — oo und den ent-
sprechenden Umformungen von Gleichung (1) bis Gleichung (4) kann
die Kraftanregung als GréBe zur Beurteilung der Verzahnungsanregung
berechnet werden [39,80, 100]. Durch die gewahlten Randbedingungen ist
hierflr kein aufwendiges Mehrmassenmodell erforderlich. Zudem eignet
sich die Kraftanregung als Kraftgré3e zur Beurteilung der Verzahnungs-
anregung in einigen Fallen besser als die haufig verwendeten WeggréBen
wie die Drehwegabweichung [80].

Mauller [80] untersucht die Schwingungs- und Gerduschanregung von Stirn-
radgetrieben und bewertet die Schwingungsanregung mithilfe der Kraftan-
regung sowie hieraus abgeleiteten Kennwerten wie dem Zahnkraft- oder
dem Anregungspegel. Geiser [39] vergleicht die Anregungsbewertungen
auf Basis der Drehwegberechnung mit denen, die auf der Kraftanregung
basieren. Er stellt hierbei fest, dass Korrektur- und Abweichungseinfliis-
se mit beiden GrdBen gut bewertet werden kdnnen. Die Kraftanregung ist
dartiber hinaus daflir geeignet die Steifigkeitseinflisse unterschiedlicher
Hauptgeometrien besser in die Bewertung einzubeziehen. Im Rahmen ex-
perimenteller Untersuchungen von Geiser [40] und Radev/Griggel [92, 93]
wird die Gultigkeit der Kraftanregung als BewertungsgréBe fir die Anre-
gung messtechnisch bestéatigt. Nachdem die direkte Interpretation der Er-
gebnisse der Kraftanregung als Verzahnungskorrekturbetrag nicht wie bei
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der Drehwegabweichung mdglich ist, entwickelt Griggel [47,50] das Soft-
wareprogramm DZPopt, das unter anderem eine Optimierung der Kraftan-
regung durch eine Kombination von Standardkorrekturen ermdglicht.

Ausgehend von der Kraftanregung definiert Mdller [80] den Zahnkraftpe-
gel Lrz und den Anregungspegel L 4. Beide Kennwerte basieren auf dem
Spektrum der Kraftanregung, das mittels Fourier-Analyse aus dem Verlauf
der Kraftanregung ermittelt werden kann. Die Bildung des Zahnkraftpegels
ist in Gleichung (5) dargestellt. Basierend auf der quadratischen Pegel-
summe der Kraftanregungsamplituden erfolgt eine zusatzliche Gewichtung
mit der anregenden Frequenz (i,..q - f.), die groBere Auswirkungen Héher-
harmonischer zur Folge hat. Diese Héhergewichtung lasst sich bei unter-
kritisch auslegten Getrieben dadurch begriinden, dass Héherharmonische
zwangslaufig im Betrieb in den Bereich Verzahnungseigenfrequenz kom-
men. Die Auswirkungen solcher Vorresonanzen werden im Zahnkraftpegel
pauschal durch diese Gewichtungsfunktion berlicksichtigt.

Nord
Liz =100 | ——— S (ioa- f.- F)?| dB (5)
(fo-Fo)* =~
Lrz [dB] Zahnkraftpegel
tord -] Zahneingriffsordnung
fo [Hz] Bezugsfrequenz (fo = 1Hz)
Iz [Hz] Zahneingriffsfrequenz
Fy [N] Bezugskraft (Fp = 1N)
F; [N] Amplitude der Kraftanregung F, (t) der i-ten Ordnung
[

Nord -] maximale Zahneingriffsordnung

Bezieht man die Kraftanregung F(¢) auf die Zahnbreite b (F] = F;/b), so
kann Lgrz nach Muller [80] in mehrere Anteile aufgespalten werden. Die
einzelnen Anteile sind in Gleichung (6) dargestellt.
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F [N] Bezugskraft (Fj = 1N)

F] [N] bezogene Kraftanregungsamplitude F/ = 5%

La [dB] Einfluss der kinematischen Verzahnungsgré3en = Anregungspegel
Ly [dB] Einfluss der Zahnbreite

Ly, [dB] Einfluss der Drehzahl bzw. Zahneingriffsfrequenz

bo [mm] Bezugsbreite (bg = 1mm)

Fir den Anregungspegel L 4 ergibt sich nach Miller [80] der in Gleichung
(7) dargestellte Zusammenhang.

Ly=10-1g i <M>2 (7)
dora=1 i

Sattelberger [100] untersucht das Schwingungsverhalten mehrstufiger Ge-
triebe und flhrt zu deren rechnerischer Beurteilung den Lagerkraftpegel
Ly, ein. Der Lagerkraftpegel basiert auf der Kraftanregung der einzelnen
Stufen. An Bauteilen mit mehreren Verzahnungen (z.B. eine Zwischenwelle
bei einem mehrstufigen Stirnradgetriebe) werden die an diesem Bauteil an-
greifenden Kraftanregungskomponenten vektoriell addiert. Hieraus ergibt
sich die Lagerkraft F(t) fir dieses Bauteil. Zur Beriicksichtigung meh-
rerer Stufen im Lagerkraftpegel Ly entsprechend Gleichung (8) ist auf
eine ausreichende Ordnungsauflésung zu achten, damit die maf3geblichen
Amplituden aller Verzahnungen abgebildet werden kdnnen. Aus diesem
Grund sind far die Ordnung i,,.¢ in Gleichung (8) auch nicht ganzzahlige
Ordnungsanteile erforderlich (iy.q € R).

n

Lpp=10-1g % : Z (iord - [ - Fri,,)?| dB (8)
(fo-Fo)* =~
Lpr [dB] Lagerkraftpegel
ford -] Zahneingriffsordnung (Stufe 1)
fo [Hz] Bezugsfrequenz (fo = 1Hz)
fan [Hz] Zahneingriffsfrequenz (Stufe 1)
Fo [N] Bezugskraft (Fp = 1N)
Frij,., [N] Amplitude der Lagerkraftanregung Fr, (¢) der i-ten Ordnung
[

maximale Zahneingriffsordnung (Stufe 1)
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Zur Beurteilung einzelner Anregungskomponenten leitet Geiser [39] aus
dem Zahnkraftpegel den Anregungsamplitudenpegel L 4; her. Fir die Bil-
dung dieses Kennwerts wird die Pegeladdition im Zahneingriff nicht durch-
gefuhrt, sondern die einzelnen harmonischen Anteile des Zahneingriffes
werden einzeln entsprechend Gleichung (9) gepegelt. In dieser Darstel-
lung kdnnen einzelne spektrale Komponenten der Kraftanregung bewer-
tet werden, was einer direkten Auswertung des Spektrums selbst nahe
kommt. Zur Gesamtbeurteilung des Anregungsspektrums einer Verzah-
nung ist es erforderlich, die Anregungsamplitudenpegel fiir mehrere Ord-
nungen zu betrachten.

1

o Fmﬁ} dB 9)

La; [dB] Anregungsamplitudenpegel fir die i-te Ordnung

ford -] Zahneingriffsordnung

Fy [N] Bezugskraft (Fy = 1N)

Fiora [N] Amplitude der Kraftanregung F’, (t) der i-ten Ordnung

Zur vereinfachten Berlcksichtigung eines dynamischen Systems lasst sich
die VergréBerungsfunktion fir Verzahnungen herleiten [39]. Diese Glei-
chung ist im Vergleich zur allgemeinen VergréBerungsfunktion um die Be-
ricksichtigung der Da@mpfung im Einzel- und Doppeleingriffsgebiet erwei-
tert. Diese VergréBerungsfunktion V flir Verzahnungen ist in Gleichung
(10) dargestellt:
V= N® ; N = S (10)
\/(1—N2)2+4-(D~5a -n)°

] VergréBerungsfunktion
-] Dyn. Bezugsdrehzahl
] Lehr'sches Dampfungsmaf

oz <

Frequenz
Eigenfrequenz
—] Profiliberdeckung
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Durch die Anwendung der VergréBerungsfunktion auf die Kraftanregung
ermittelt Geiser [39] eine Verzahnungskraft, die eine Uberhéhung aufgrund
eines einfachen hinsichtlich der Zahnsteifigkeit linearisierten Schwin-
gungssystems mit einer Eigenfrequenz enthélt. Aus dem Spektrum die-
ser Verzahnungskraft entwickelt Geiser [39] den linearisierten Kraftpegel
Lgyin, der in Gleichung (11) dargestellt ist. Zur Bildung des linearisierten
Kraftpegels aus der Drehwegberechnung schlagt er alternativ die Berech-
nung der Verzahnungskraft nach Gleichung (12) vor.

n

1
Lpiin =10-1g | 5 - > (FipuVi,a)?| dB (11)
0 ipa=1
Fi=cy-b-x; (12)
Friin dB] Anregungsamplitudenpegel fir die i-te Ordnung

Zahneingriffsordnung

[
(-]
Fy [N] Bezugskraft (Fp = 1N)
F; [N] Amplitude der Kraftanregung F, (t) der i-ten Ordnung
Vi -] VergréBerungsfunktion fiir die Frequenz der i-ten Ordnung
T; [pm] Amplitude der Drehwegabweichung der i-ten Ordnung
Cy m,"f,’“m] mittlere bezogene Verzahnungssteifigkeit
b [mm] Verzahnungsbreite

Durch die Anwendung der frequenzabhangigen VergréBerungsfunktion auf
das Ordnungsspektrum der Kraftanregung in Gleichung (11) ist fir die
Bildung des linearisierten Kraftpegels Lry;, die Vorgabe einer Drehzahl
notwendig, die die Zuordnung zwischen Frequenz und Drehzahl darstellt.
Im Gegensatz zu den bislang gezeigten KenngréBen, die auf der Dreh-
wegabweichung (siehe Abschnitt 2.3.1) oder der Kraftanregung (siehe
Abschnitt 2.3.2) basieren, ist Ly, ein drehzahlabhdngiger Kennwert.
Bihr [7] erweitert den linearisierten Kraftpegel auf die Anwendbarkeit fur
mehrere Eigenfrequenzen und mehrdimensionale Eigenformen aus Mehr-
massenmodellen von Getriebesystemen, indem er die VergréBerungsfunk-
tion V aus Gleichung (10) durch die Ergebnisse einer numerischen Mo-
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dalanalyse ersetzt und anschlieBend Lz, entsprechend Gleichung (11)
berechnet.

2.3.3 Dynamische Zahnkraft fiir Betriebsdrehzahl »

Fir die haufig angewendeten BeurteilungsgréBen Drehweg (Abschnitt
2.3.1) und Kraftanregung (Abschnitt 2.3.2) werden basierend auf der
allgemeinen Schwingungsdifferentialgleichung (Gleichung (1)) Randbe-
dingungen eingefihrt, die die Modellierung und die Ermittlung der Be-
rechnungsgréBen vereinfachen. Diese Randbedingungen fihren allerdings
auch zu einer Einschréankung der Aussagefahigkeit der Berechnungs-
gréBen. Zur Lésung des allgemeinen parametererregten Differentialglei-
chungssystems 2. Ordnung sind deshalb numerische Verfahren notwendig.
Hierzu werden haufig numerische Integrationsverfahren im Zeit- oder Fre-
quenzbereich zur schrittweisen Losung des Differentialgleichungssystems
durchgefihrt.

Zur Durchfuhrung der dynamischen Simulation sind die Parameter der
Massenmatrix M, Dampfungsmatrix K sowie der Steifigkeitsmatrix C' der
Schwingungsdifferentialgleichung Gleichung (1) notwendig. Diese Da-
ten stellen somit ein umfangreich zu modellierendes Mehrkérpersimulati-
onsmodell dar, das im Regelfall manuell erstellt werden muss. Von Ca-
stillo/Wiinsch [14, 15] wurde hierzu ein Operationskatalog zur Modellie-
rung von Torsionsschwingungsmodellen erstellt. Ansétze zur rechentech-
nischen L&sung von Torsionsschwingungsmodellen von Getrieben verwen-
den Oster [86] und Rettig [95,96]. Gold [42] stellt Ansatze zur Lésung dyna-
mischer Simulationen im Frequenzbereich auf, auf deren Basis von Diek-
hans [18] dynamische Berechnungen an Getrieben durchgeflhrt werden.
Gerber [41] stellt umfangreiche Mehrmassenmodelle eines Getriebeprif-
stands auf und ermittelt in experimentellen Versuchen den in Gleichung
(13) dargestellten Ansatz zur Verzahnungsdampfung.
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a 0.55 . 027 (. 0.53
_ 4 t
D =2.2-10 -([mm] — 23) -(WPGS} + 39) -(m — 5) (13)

far: 152 < vy < 5072 und 50mm < a < 250mm und Mineraldl
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Die Berechnungsansétze von Gerber [41] werden von Miller [80] und Gei-
ser [39] weiterentwickelt, so dass die Wirkungen des dynamischen Sys-
temverhaltens in der Verzahnung analysiert werden kdnnen. Neben dem
Verlauf der dynamischen Verzahnungskraft werden hierbei auch GréBen
wie die dynamische Lastverteilung und der Dynamikfaktor Ky, 4 nach DIN
3990 [22] bzw. ISO 6336 [62] ermittelt. Radev [91] und Griggel [48] erwei-
tern diese Berechnungsmethode um die Mdglichkeit reale Flankentopolo-
gien simulationstechnisch zu bericksichtigen.

Weitere Ansatze zur dynamischen Verzahnungsberechnung werden mit-
hilfe kommerzieller Mehrkdrpersimulationsprogramme durchgefiihrt. Die-
se Softwarepakete stellen Rechenprogramme zur Lésung beliebiger me-
chanischer Schwingungsprobleme dar und berlcksichtigen aufgrund ihrer
Anwendungsbreite einzelne Elemente wie Verzahnungen nicht in der glei-
chen Detaillierung, wie dies in spezialisierten Programmsystemen mdglich
ist. Allerdings sind sie fir grundsatzliche Schwingungsbetrachtungen kom-
plexer Maschinenstrukturen gut geeignet. Insbesondere die veranderliche
Verzahnungssteifigkeit kann hier meist nur grob angenéhert werden oder
wird auf einzelne Betriebspunkte linearisiert vorgegeben [88, 102, 103].
Dadurch kann das dynamische Verhalten eines komplexen dynamischen
Systems bei duBerer Anregung gut abgebildet werden. Die aus der Ver-
zahnung resultierende innere Anregung und deren Einflussgré3en werden
hier meist nicht betrachtet.



26 2 Stand des Wissens

Die dynamische Simulation eignet sich gut, das Anregungsverhalten von
Verzahnungen rechnerisch abzubilden. Vor allem ist es im Gegensatz
zur Beurteilung mit Hilfe von Drehweg- (Abschnitt 2.3.1) oder Kraftan-
regungsgréBen (Abschnitt 2.3.2) mdglich, einzelne Betriebspunkte im Be-
sonderen bezlglich der Drehzahl zu bewerten. Wechselwirkungen mit dem
Schwingungssystem Antriebsstrang kénnen in der dynamischen Simulati-
on beriicksichtigt werden. Aufgrund des héheren Rechenaufwands werden
dynamische Simulationen zur Auslegung der Verzahnungsgeometrie kaum
angewendet. Haufig wird die dynamische Simulation zum rechnerischen
.Nachvollziehen“ messtechnischer Untersuchungen sowie zur Simulation
der Wechselwirkung zwischen Struktur und Verzahnung (z.B. Vor- bzw.
Hauptresonanzen) und deren Auswirkungen angewendet.

Aus der dynamischen Verzahnungskraft kann analog der Ermittlung des
Zahnkraftpegels (siehe Abschnitt 2.3.2) der dynamische Zahnkraftpegel
Lz qyn [33] definiert werden, der in Gleichung (14) dargestellt ist.

Nord

LFZ,dyn =10- lg % . Z (iord . fz . Fz,dyn,i)z dB (14)

(fo - Fo) =

Lrz dyn [dB] dynamischer Zahnkraftpegel

lord -] Zahneingriffsordnung

fo [Hz] Bezugsfrequenz (fo = 1Hz)

f= [Hz] Zahneingriffsfrequenz

Fo [N] Bezugskraft (Fg = 1N)

F. ayn,i [N] Amplitude der dynamischen Zahnkraft F, 4, (t) der i-ten Ordnung

[

maximale Zahneingriffsordnung

Nord

Geiser [39] entwickelt aus dem dynamischen Zahnkraftpegel den dynami-
schen Kraftpegel Lz 4., der im Vergleich zum dynamischen Zahnkraftpe-
gel keine héhere Gewichtung der Héherharmonischen enthalt. Er interpre-
tiert diese Hohergewichtung als vereinfachte Beriicksichtigung eines dy-
namischen Systemverhaltens, das in der dynamischen Zahnkraft bereits
enthalten ist. Nach Geiser [39] ergibt sich deshalb der dynamische Kraft-
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pegel nach Gleichung (15).

Nord
LF,dyn =10- lg % . Z (Fz,dyn,i)2 dB (15)
(Fo)* =~
LFr ayn [dB] dynamischer Kraftpegel
lord -] Zahneingriffsordnung
Fo [N] Bezugskraft (Fp = 1N)
F. ayn,i [NV] Amplitude der dynamischen Zahnkraft F. g4, (t) der i-ten Ordnung
[

Nord —] maximale Zahneingriffsordnung

Zur Tragfahigkeitsberechnung wird in Normen wie der DIN 3990 [22] oder
der ISO 6336 [62] der Dynamikfaktor Ky, definiert, der den méglichen Ein-
fluss einer dynamischen Lastliberhéhung berlcksichtigt. Allgemein ist der
Dynamikfaktor in Gleichung (16) definiert.

max (F gyn)

Ky = 16
" (16)
Kv -] Dynamikfaktor
F. dyn [N] dynamische Verzahnungskraft
F, [N] Verzahnungskraft (statisch)

In Rahmen der Normberechnung sind mehrere Methoden zur Ermittlung
des Dynamikfaktors vorgesehen. Die Methoden B und C ermitteln die-
sen Faktor mit Hilfe von hinterlegten Gleichungen auf Grundlage einfacher
maschinendynamischer Grundlagen wie z.B. einer VergréBerungsfunktion.
Far die Ermittlung des Dynamikfaktors aus dynamischer Simulation nach
Methode A Ky 4, laut DIN/ISO [62], sind detaillierte dynamische Simula-
tionsrechnungen wie die dynamische Integration oder Messungen der dy-
namischen Zahnkraft vorgeschrieben. Der Faktor Ky dient der Beurteilung
des méglichen Tragfahigkeitseinflusses dynamischer Uberlasten und ist fiir
die Gerduschentstehung nur sehr bedingt aussagefahig.
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2.4 Anregung mehrstufiger Getriebe

Die wesentliche Anregungsursache fir das Gerauschverhalten von Stirn-
radgetrieben stellt die Verzahnungsanregung dar. Besonders bei einstufi-
gen Stirnradgetrieben ist die Kérperschalleinleitung ins Getriebegehduse
im wesentlichen proportional zur anregenden Verzahnungskraft. Aufgrund
dieser Proportionalitét wird zur Beurteilung des Anregungsverhaltens von
Stirnradgetrieben auf die Beurteilung des Anregungsverhaltens von Ver-
zahnungen zurtckgriffen. Die am haufigsten verwendete Beurteilungsgré-
Be diesbezlglich stellt der in Gleichung (5) dargestellte Zahnkraftpegel
Lgz nach Miller [80] dar.

In diesem Zusammenhang untersucht Sattelberger [100] das Schwin-
gungsverhalten mehrstufiger Getriebe. An einem zweistufigen Getriebe
misst er den Einfluss der gegenseitigen Wechselwirkungen mehrerer
Zahnradstufen auf das Anregungsverhalten. Er definiert eine bezogene
Kopplungssteifigkeit ¢; (vgl. Gleichung (17)) zwischen den beiden Ver-
zahnungen auf der Zwischenwelle, die den Grad der gegenseitigen Beein-
flussung quantifizieren.

Ck,
=% (17)
Cz1
cj -] bezogene Kopplungssteifigkeit nach Sattelberger [100]
Cck [Am] Torsionssteifigkeit zwischen den beiden Verzahnungen
cz1 [Hm] auf die Zwischenwelle bezogene Verzahnungssteifigkeit der 1. Stufe

Sattelberger [100] stellt fest, dass sich die Verzahnungen bei sehr wei-
cher Ankopplung (c; < 0.01) praktisch nicht beeinflussen, wahrend stei-
fer angekoppelte Verzahnungen (c;, > 0.38) miteinander wechselwirken
kdnnen. Zur Berlcksichtigung dieser Wechselwirkungen schlagt er den in
Gleichung (8) dargestellten Kennwert des Lagerkraftpegels Lr vor, der
als Beurteilungsgrundlage die Lagerkraftanregung verwendet, die aus al-
len an der Zwischenwelle angreifenden Verzahnungsstufen resultiert.
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2.5 Anregung von Planetengetrieben

Bei Planetengetrieben ist die kinematische Kopplung der Einzelstufen be-
zuglich der Anregungsbeurteilung deutlich komplexer. Die Ubliche Konzep-
tion von Planetengetrieben sieht vor, dass sich die an Sonne und Hohlrad
angreifenden Kréfte gegenseitig kompensieren. Fir das Anregungsverhal-
ten sind gerade die verénderlichen Anteile der entsprechenden Kréfte von
Bedeutung. Im Gegensatz zur statischen Auslegung kann in diesem Fall
nicht grundsatzlich von einer Kompensation der Anregungskrafte ausge-
gangen werden, weshalb die Anregungsbeurteilung einer differenzierteren
Betrachtung bedarf.

Unter Tragfahigkeitsgesichtspunkten wird der Lastausgleich bzw. die
Lastaufteilung in zahlreichen theoretischen und experimentellen Arbei-
ten untersucht. So untersucht Arnaudow [4] den Lastausgleich zwischen
den Planeten flr unterschiedliche Planetengetriebebauarten. In [8, 70, 82,
114,120] wurden Berechnungsansatze zur Berechnung der Lastaufteilung
von Planetengetrieben aufgestellt. In Erweiterung dieser Anséatze wurde
in [97,122] versucht, diese durch den Abgleich mit Schallpegelmessungen
auf das Anregungsverhalten zu Ubertragen.

Auf Grundlage umfangreicher Mehrkdrpersimulationsmodelle versuchen
u.a. [3,6,61,72,107] das Anregungs- und Schwingungsverhalten rechne-
risch zu beurteilen. Ubereinstimmend zeigt sich, dass hierbei ein erhebli-
cher Modellierungs- und Rechenaufwand notwendig ist, um die Ergebnisse
der Mehrkérpersimulation mit Messdaten vergleichen zu kénnen. Aus die-
sen Griinden ist die Anwendbarkeit dieser Berechnungsmethoden eher fiir
eine detaillierte Nachrechnung von bestimmten Getrieben mit Gerausch-
oder Schwingungsproblemen sinnvoll, als fir die Auslegung von Getrie-
ben.

Neben den Verzahnungen weisen bei Planetengetrieben insbesondere die
Art und Ausfuhrung der Planetentrager einen signifikanten Einfluss auf das
Anregungsverhalten auf. Die theoretischen Ansatze zur Planetentragerver-
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formung nach Winkelmann und Naendorf [82, 119] versucht Rischoff [97]
in experimentellen Untersuchungen nachzuweisen. Ahnliche Untersuchun-
gen werden von [10] durchgefiihrt und um den Einfluss von Fertigungsab-
weichungen erganzt. Weitergehende Untersuchungen bezuglich des Ein-
flusses der Planetenanordnung in Planetengetrieben stellt Gradu [43] an.
Hierbei wird im Besonderen der Einfluss von ungleichmaBig tiber dem Um-
fang verteilten Planetenradern untersucht.

Zum Einfluss von Flankenkorrekturen bei Planetengetrieben entwickelt
Geiser [38] eine Berechnungsmethode, basierend auf den Methoden fir
Stirnrader, die zur Beurteilung und Optimierung verwendet werden kann.
Hierbei Uberlagert er die Einzelanregungen der Stufen entsprechend der
Kinematik des Planetengetriebes. Er definiert aus den Kraftanregungen
der Einzelverzahnungen eines Planetengetriebes abgeleitete GroBen als
BeurteilungsgréBen:

e Lagerkraftanregung: Zur Beurteilung der translatorischen Anregung
an Planetengetrieben werden die Kraftanregungen aller zu einem
Zeitpunkt im Eingriff befindlichen Verzahnungen vektoriell addiert.
Die Addition, die fiir jedes Bauteil (Sonne, Steg und Hohlrad) durch-
geflhrt wird, ergibt die Lagerkraftanregung, deren Zeitverlauf flr die
translatorische Anregungsbeurteilung ausgewertet werden kann.

¢ Momentenanregung: Die rotatorische Anregung kann durch die Be-
rechnung des aus den einzelnen Kraftanregungen an den Bautei-
len angreifenden, resultierenden Drehmoments ermittelt werden. Die
resultierende Gréf3e wird nach Geiser [38] als Momentenanregung
bezeichnet. Der Verlauf der Momentenanregung schwankt jeweils
um den Wert des anliegenden statischen Moments am betreffenden
Bauteil (Sonne, Steg und Hohlrad).
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3 Das Anregungsverhalten von Stirnrad- und
Planetengetrieben

Zur rechnerischen Beurteilung und Auslegung von Verzahnungen sind Be-
rechnungsalgorithmen notwendig, die die wesentlichen Einflussfaktoren
der Verzahnungsanregung im Getriebe bertcksichtigen. Im Rahmen die-
ser Arbeit wurden Berechnungsalgorithmen des ,Dynamische Zahnkréf-
te Programms* (DZP) [35] verwendet und weiterentwickelt. Die wesentli-
chen Grundlagen dieser Berechnungsmethode werden hier beschrieben
und sind in den Berechnungsprogrammen DZP [35] sowie ANPLA [36] im-
plementiert.

3.1 Berechnungsgrundlagen fir die Stirnradstufe

Fir Stirnradverzahnungen wird ein Berechnungsansatz verwendet, der
auf Grundlage der Berechnung der Lastverteilung Gré3en zur Beurteilung
des Anregungsverhaltens sowie des dynamischen Verhaltens ermittelt. Die
durchgefiihrte topologische Analyse der Verzahnung stellt die Grundvor-
aussetzung flr eine detailtreue und zuverléssige Berechnung dar.

3.1.1 Zahnpaar- und Verzahnungssteifigkeit

Auf Grundlage der analytischen Anséatze von Weber/Banaschek [116] und
Schmidt [104] kann die Steifigkeit eines im Eingriff befindlichen Zahnpaars
bestimmt werden. Hierbei werden die Zahne als einseitig im Radkdrper ein-
gespannte Platten modelliert und endsprechend der Kontaktverhélinisse
belastet. Die Kontaktverformung kann entsprechend der Hertzschen Theo-
rie [58] unter Berlcksichtigung der Krimmungsradien im Kontaktpunkt er-
mittelt werden.

Aus den Steifigkeiten einzelner Zahnpaare kann dann die Steifigkeit der ge-
samten Verzahnung ermittelt werden. Durch die Betrachtung der Verzah-
nung als Anordnung parallel geschalteter Federn kann die Verzahnungs-
steifigkeit ermittelt werden. Bei korrigierten und abweichungsbehafteten
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Verzahnungen sind die unterschiedlichen Abweichungsbetrage an den Be-
rihrstellen der unterschiedlichen Zahne bei dieser Berechnung zu beriick-
sichtigen. Ebenso ist es aufgrund lastbedingter Verformungen mdglich,
dass sich bereits vor dem theoretischen Eingriffsbeginn bzw. nach dem
theoretischen Eingriffsende Zahne berihren, was als vor- bzw. nachzeiti-
ger Zahneingriff bezeichnet wird. Dieser kann entsprechend den Anséatzen
von Baethge [5] und Thoma [110] beriicksichtigt werden.

In Bild 8 sind die Verlaufe der Zahnpaar- und Verzahnungssteifigkeit bei-
spielhaft fir eine Gerad- und eine Schrégverzahnung Uber dem Eingriff
dargestellt. Der zeitliche Mittelwert der Verzahnungssteifigkeit ist als mitt-
lere Verzahnungssteifigkeit eingetragen. Im Gegensatz zu Betrachtungen
in DIN/ISO [22, 62] und weiteren Arbeiten, die Uberwiegend die Verzah-
nungstragféhigkeit behandeln, wird die Verzahnungssteifigkeit nicht bezo-
gen auf die Zahnbreite, sondern fir die gesamte Verzahnung betrachtet.
Dies ist sinnvoll, da sich die Steifigkeit der Verzahnung nicht nur auf die
Verformungsbetrage, sondern tber die Massen- und Steifigkeitsverteilung
auch auf das Systemverhalten auswirkt. Gerade bei ungleichen Breiten von
Verzahnungen und Radkérpern sind weitere Angaben bei der Verwendung
von breitenbezogenen GréBen notwendig, was durch die Verwendung von
AbsolutgréBen vermieden werden kann.

Geradverzahnung Schragverzahnung

alalalalal

ze

Zahnfedersteifigkeit
Zahnfedersteifigkeit

€, - Pt Drehwe=g & Pyt Drehw:g

Bild 8: Steifigkeitsverlaufe einer Verzahnung (Abb. aus [39]). c..: Zahnpaarsteifig-
keit c.: Verzahnungssteifigkeit c.~: mittl. Verzahnungssteifigkeit
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3.1.2 Flankenfeingestalt aus Korrekturen und Abwei-

chungen
Zur Berlcksichtigung von Verzahnungskorrekturen und Abweichungen

kann fiir jede Zahnflanke eines Rades die Gestalt in Form einer Abwei-
chungsmatrix von der idealen Evolvente vorgegeben werden. Die Vorgabe

kann hierbei auf unterschiedliche Arten geschehen:

e Kombination von Standardkorrekturen zur Beschreibung der Korrek-
tur mit wenigen Parametern, die Uber hinterlegte Funktionen eine

Flankentopologie beschreiben (vgl. Bild 9(a))

o Matrixkorrektur

e Topologische Messdaten (z.B. aus einer topologischen 3D-

Flankenmessung) (vgl. Bild 9(b))

¢ Teilungsabweichungen

Diese vorgegebenen Korrekturdaten werden bei der Berechnung der 3D-
Lastverteilung im Eingriffsfeld in Form von topologischen Daten bertck-
sichtigt (vgl. Bild 9). Mit Flankenkorrekturen und Abweichungen ist hau-
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(b) Korrekturvorgabe aus topologischen Messda-

(a) Korrekturvorgabe mit Standardkorrekturen
ten

Bild 9: Unterschiedliche Mdglichkeiten der Feingeometrievorgabe
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fig eine signifikante Beeinflussung des Anregungsverhaltens verbunden.
Durch die Vorgabe von Ist-Daten der Topologie kénnen die Auswirkungen
von Fertigungsabweichungen rechnerisch untersucht werden. Auch sehr
kleine Abweichungsbetrdge kénnen zu einer erheblichen Erhéhung des
Anregungsverhaltens fiihren.

3.1.3 Berechnung der Drehwegabweichung unter Last

Auf Basis der dargestellten Berechnungsgrundlagen kann in jeder ein-
zelnen Eingriffsstellung eine Berechnung der Lastverteilung durchgefihrt
werden. Unter Beriicksichtigung der lastbedingten Verformungen der Wel-
le und der Durchsenkung der Lagerung wird die Lastverteilung auf den
Berihrlinien errechnet. Die Wellenbiegung wird hierbei entsprechend des
Ubertragungsmatrizenverfahrens nach Falk [27] ermittelt. Zur Berechnung
der Lagerdurchsenkungen werden die detaillierten Berechnungen aus dem
Berechnungsprogramm LAGERZ2 [117] nach [12] angewendet, das eine
Lastberechnung in den einzelnen Walzkontakten durchfihrt.

Auf Grundlage der Steifigkeitsermittlung kann die Drehwegabweichung
deshalb fiir eine einzelne Eingriffsstellung entsprechend Gleichung (19)
ermittelt werden. In dieser Gleichung werden die aus der Paarung resul-
tierenden Steifigkeiten c.;(t) und Abweichungen z;(t) der Berlhrpunk-
te verwendet, um die Drehwegabweichung in einer Eingriffsstellung (zum
Zeitpunkt t) zu ermitteln. Hierzu wird die statische Federgleichung der Ver-
zahnung in Gleichung (18) als Grundlage verwendet und nach dem Weg
der Verzahnungsverformungen,der Drehwegabweichung, aufgelést.

F = Z [ezi(t) - (x(t) + 2 5i(t))] (18)

F =3 ezi(t) - mpi(t)]
> caalt)

z(t) =



Schwingungsverhalten von Zahnradgetrieben 35

z(t) [um] Drehwegabweichung in der Eingriffsstellung zum Zeitpunkt t

F [N] Verzahnungskraft

czi(t) [“Lm} lokale Steifigkeit der Verzahnung am Punkt ¢

z5i(t) [um] res. Abweichungsbetrag zwischen Ritzel und Rad in Eingriffsrichtung am
Punkt i

In Bild 10 sind beispielhafte Ergebnisse einer solchen Drehwegberech-
nung dargestellt. Die Linienlastverteilung (Bild 10(c)) ist fur die Beurtei-
lung des Anregungsverhaltens eine weniger geeignete GréBe, sondern
wird zur Ermittlung von Tragfahigkeitskorrekturen verwendet. Im Gegen-
satz dazu sind die weiteren dargestellten GréBen fiir die Anregungsbeur-
teilung wesentlich. Der Zeitverlauf der Drehwegabweichung (Bild 10(a))
stellt die Durchsenkung der Verzahnung bei der Berechnung der Lastver-
teilung Uber dem Eingriff dar. Jede zeitliche Veranderung der Drehwegab-
weichung stellt eine Anregung des Getriebes dar. Zur Analyse dieser Anre-
gung wird die Drehwegabweichung in Form eines Spektrums (Bild 10(b))
dargestellt, wodurch die harmonischen Anregungsanteile aufgetrennt wer-
den. Mit ergénzenden GréBen wie der Uberdeckung unter Last kénnen
sowohl anregungs- als auch tragféhigkeitsrelevante Aspekte einer Verzah-
nung analysiert werden. So deutet eine gegenlber dem Nennwert gréBere
lastbedingte Uberdeckung auf das Vorhandensein von tragfahigkeitskriti-
schem Tragen der Kopfkanten in Form von vor- bzw. nachzeitigem Zahn-
eingriff hin. Fir ein glinstiges Anregungsverhalten zeigt sich die praktische
Wirksamkeit von ganzzahligen UberdeckungsgréBen, die in der Hauptgeo-
metrieauslegung aufgrund der Lastabhangigkeit dieser GréBen nur schwer
anwendbar ist.

Die statische Berechnungsmethode der Drehwegabweichung ist gut ge-
eignet, um Einflisse des Getriebeumfeldes in der Verzahnung zu beriick-
sichtigen und ermdglicht damit die Korrelation der Berechnungsergebnis-
se mit erforderlichen Verzahnungskorrekturen fir Tragfahigkeit und Anre-
gung. Aus diesem Grund ist die Drehwegberechnung zur Korrekturausle-
gung empfehlenswert.
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Bild 10: Beispielhafte Berechnungsergebnisse der Drehwegberechnung anhand
einer korrigierten Schrégverzahnung
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3.1.4 Berechnung der Kraftanregung

Eine weitere Berechnungsmethode zur Beurteilung der Verzahnungsan-
regung stellt die Kraftanregung dar. Fir diese Berechnungsmethode wird
ein Betriebszustand mit unendlicher Drehzahl angenommen und die veran-
derliche Verzahnungskraft ausgewertet. Bei diesen Drehzahlverhéltnissen
kdénnen die Zahnrader aufgrund ihrer Tragheit keine Ausgleichsbewegung
mehr durchfiihren, so dass sich die Anregungscharakteristika in Form einer
Verzahnungskraftschwankung &uB3ern (siehe Abschnitt 2.3.2). Durch die
spezielle Auswahl der Randbedingungen ist fiir die Berechnung kein Mehr-
kérpersimulationsmodell notwendig. AuBBerdem ist diese Berechnungsme-
thode sehr effizient bezlglich der Rechenzeit.

Bei der Ermittlung der Kraftanregung sind die Verformungen und Verlage-
rungen des Welle-Lager-Systems in Form eines vorgelagerten Rechen-
schritts berechenbar, da die Wahl der Randbedingungen hier eine Be-
weglichkeit dieser Bauteile ausschlief3t. Deshalb ist eine Berechnung des
Welle-Lager-Systems hier nicht in jeder Eingriffsstellung notwendig. Die
mittleren Verformungen und Verlagerungen des Welle-Lager-Systems un-
ter Belastung werden in Form konstanter Abweichungen bei der Berech-
nung bertcksichtigt. In Verbindung mit den lokalen Steifigkeitswerten der
Radpaarung c;;(t) und den lokalen Abweichungen z;(t) kann mithilfe der
Gleichung (4) die Verzahnungskraft fir eine Eingriffsstellung F. (t) ermit-
telt werden, dessen zeitlicher Verlauf als Kraftanregung bezeichnet wird.
Der Verformungsbetrag = aus Gleichung (4) stellt die Durchsenkung der
Verzahnung zwischen Ritzel und Rad dar und ist aufgrund der Randbedin-
gungen Uber alle Eingriffsstellungen konstant. Im Rahmen der Berechnung
erfolgt eine iterative Auswahl des Betrags x, so dass der zeitliche Mittelwert
der Kraftanregung F.(t) der statischen Verzahnungskraft entspricht. Eine
grafische Darstellung beispielhafter Verlaufe und der hieraus ermittelten
Spektren der Kraftanregung fiir eine korrigierte Schragverzahnung bei un-
terschiedlichen Lasten ist in Bild 11 dargestellt. Fir zahlreiche Anregungs-
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Bild 11: Beispielhaftes Ergebnis der Kraftanregungsberechnung fiir eine korrigier-
te Schragverzahnung

kennwerte bildet das Spektrum der Kraftanregung (Bild 11(b)) die Grund-
lage. So werden hieraus die Kennwerte Zahnkraftpegel nach Gleichung
(5), Anregungspegel nach Gleichung (7), sowie Anregungsamplitudenpe-
gel nach Gleichung (9) berechnet. Fir die Berechnung des linearisierten
Kraftpegels nach Gleichung (11) ist zusatzlich die Kenntnis der Verzah-
nungseigenfrequenz erforderlich, die aus der Verzahnungssteifigkeit und
den Drehmassen der beteiligten Rader ermittelt werden kann.

Zur Eigenfrequenzberechnung wird eine Berechnung der dynamischen
Verzahnungssteifigkeit ¢, q4,» (nach [39]) auf Basis der Kraftanregungsbe-
rechnung durchgefiihrt. Die dynamische Verzahnungssteifigkeit stellt die
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Tangentensteifigkeit fiir das nicht-lineare Kraft-Verformungsverhalten von
Verzahnungen am Betriebspunkt dar. Zur Berechnung wird der Verfor-
mungsbetrag = aus der Kraftanregungsberechnung fiir das berechnete
Drehmoment linearisiert. In Verbindung mit den reduzierten Radmassen
mreq Nach [86] kann die Verzahnungseigenfrequenz bestimmt werden.
Zur Berticksichtigung des Schwingungssystems Getriebe bei der Eigenfre-
quenzberechnung kann die Eigenfrequenz auch aus einem Mehrmassen-
modell ermittelt werden. Im Rahmen von [7,55] wurden Anséatze entwickelt
und implementiert, mit denen ein Mehrmassenmodell aus der Getriebe-
geometrie ermittelt werden kann.

Die Kraftanregung eignet sich besonders fir die Bewertung der Ver-
zahnungsanregung von Verzahnungen. Die Formulierung der Anregung
als KraftgréBe fihrt zu einer Vergleichbarkeit von unterschiedlichen
Verzahnungshaupt- und -feingeometrien. Wahrend sich die Drehwegab-
weichung (Abschnitte 2.3.1 und 3.1.3) fir die Korrekturauslegung besser
eignet als die Kraftanregung, bewertet die Kraftanregung das Anregungs-
verhalten von Verzahnungen unabhéngig von weiteren Verzahnungsgro-
Ben, wie beispielsweise der Verzahnungssteifigkeit. So flhrt eine steife
Verzahnung mit gleich gro3en Drehwegabweichungen zu einer gréBeren
Anregung des Schwingungssystems als eine weiche Verzahnung, da die
Verformungen hier eine grdBere Kraft zur Folge haben. Die Kraftanre-
gung und hieraus abgeleitete KenngrdBen bericksichtigen diesen Effekt
als Kraftgré3e zutreffender. Allerdings enthalten Kennwerte der Kraftanre-
gung im Regelfall keine detaillierte Bertcksichtigbarkeit der frequenzab-
hangigen Anregbarkeit des umgebenden Systems.

3.1.5 Berechnung von Eigenfrequenzen und Eigenfor-
men

Die Anregung aus der Verzahnung wird durch das Schwingungsverhalten
des Getriebes mafgeblich in der Wirkung beeinflusst. Jede reale Struktur
weist ein dynamisches Systemverhalten mit spezifischen Eigenfrequenzen
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auf. Treten Anregungen im Bereich dieser Eigenfrequenzen auf, so werden
diese durch das System verstérkt. Das Aufeinandertreffen von Anregung
und Eigenfrequenzen stellt hdufig einen sehr kritischen Betriebspunkt be-
zlglich des Anregungs- und Gerauschverhaltens dar. Aus diesem Grund
ist die Kenntnis der Lage der wichtigsten Eigenfrequenzen eines Systems
notwendig.

Zur Berechnung der Eigenfrequenzen ist eine Modellierung des Schwin-
gungssystems in Form der systembeschreibenden Schwingungsdifferen-
tialgleichung (Gleichung (1)) notwendig. Die Eigenfrequenzberechnung
stellt den Sonderfall der homogenen Lésung dieser Differentialgleichung
dar (AuBerer Kraftvektor F (t) = 0). Unter der fiir Gbliche Verzahnungs-
getriebe glltigen Annahme geringer Dampfungen kann der Einfluss der
Dampfung auf die Eigenfrequenzlage ebenfalls vernachléssigt werden. Fir
die Berechnung der Eigenfrequenzen sind also ausschlie3lich die Massen-
und Steifigkeitsmatrizen (M und C) notwendig. Die systembeschreibenden
Matrizen kdnnen je nach Detaillierungsgrad unterschiedlich gewahlt wer-
den. So liefert ein Minimalmodell mit den Massentragheiten beider Zahnra-
der und der in Abschnitt 3.1.4 dargestellten mittleren Verzahnungssteifig-
keit c. q4yn bereits gute Ergebnisse zur Verzahnungseigenfrequenz. Auf3er-
dem kénnen Modelle zur dynamischen Simulation (siehe Abschnitt 3.1.6)
unter Verwendung der mittleren Verzahnungssteifigkeit c. 4, anstatt der
Ortlichen Steifigkeit zur Berechnung der Eigenfrequenzen verwendet wer-
den.

Auf Grundlage der Massen- und Steifigkeitsmatrizen (A und C) kénnen
die Eigenwerte und Eigenvektoren [2] mit Gleichung (20) ermittelt und
als Eigenfrequenzen und Eigenformen der Struktur interpretiert werden.
Eine Analyse des Eigenschwingungsverhaltens ermdglicht ein grundséatz-
liches Verstandnis des schwingfahigen Systems. Das Aufeinandertreffen
von Eigenfrequenzen mit wesentlichen Anregungsamplituden der Verzah-
nung, wie Zahneingriffsfrequenzen und deren Harmonischer, sollte grund-
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satzlich vermieden werden.

wlgn BY|=cigre)  fp =t (20
M [kg] Massenmatrix
c (] Steifigkeitsmatrix
;eig,k [1] Vektor der Eigenkreisfrequenzen
EV -] Matrix der Eigenformen
Weig,k [1] Eigenkreisfrequenz
fe [Hz] Eigenfrequenz

3.1.6 Numerische Methode der dynamischen Simulation

Wahrend die Berechnungsmethoden der Drehwegabweichung (Abschnitt
3.1.3) und der Kraftanregung (Abschnitt 3.1.4) rechnerische Grenzbe-
trachtungen des realen Schwingungssystems darstellen, die eine schnel-
le und zuverldssige Bewertung und Optimierung des Anregungsverhal-
tens ermdglichen, stellt die dynamische Simulation die numerische Lésung
der Schwingungsdifferentialgleichung (siehe Gleichung (1)) fiir einen Be-
triebszustand dar.

M@ () + K (t)-2(t) +

[

(t)-z(t) = E(t) (1)

Die Parametermatrizen der Schwingungsdifferentialgleichung in Glei-
chung (1) beinhalten die Informationen eines Mehrmassenmodells, das
fir die Simulation aufgestellt werden muss. Diese Modellierung besteht
einerseits aus der Diskretisierung der Bauteile des Getriebes in Mas-
senpunkte, die Uber Steifigkeiten miteinander verbunden sind und ande-
rerseits in der richtigen Auswahl der Parameter bezlglich Masse, Stei-
figkeit und Dampfung. Bei der Ermittlung der Massenparameter erfolgt
meist eine Zuordnung des Materials zu den einzelnen diskreten Mas-
sepunkten fur die Parameterermittlung. Steifigkeitswerte kénnen durch
statische Verformungsanalysen ermittelt werden. Dampfungswerte sind
nur schwierig bestimmbar. Fir die Werkstoffddmpfung sind in [15] An-
haltswerte in Form Lehrscher Dampfungswerte vorgegeben (hochfester
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Stahl: D=0.0014; Maschinen- und Baustahl: D=0.0008; Guss: D=0.02). Die
Lehr'sche Verzahnungsdampfung kann mit Hilfe von Gleichung (13) be-
stimmt werden.

Da die Parameter flir die Dampfungsmatrix K (t) und Steifigkeitsmatrix
C (t) fur die Verzahnung veranderlich sind, ist eine geschlossene Lésung
dieses Differentialgleichungssystems nicht mdglich. Aus diesem Grund
wird eine numerische Zeitschrittintegration mit dem Runge-Kutta-Verfahren
[69, 98] durchgeflhrt. Dieses Verfahren ermdglicht die numerische Lésung
von Differentialgleichungssystemen 1. Ordnung. Dabei werden Anfangs-
wertprobleme der in Gleichung (21) dargestellten Form durch Zeitschritt-
integration geldst. In der klassischen Form des Runge-Kutta-Verfahrens 4.
Ordnung wird der Zustand fir den jeweils néchsten Zeitschritt mithilfe der
Gleichungen (22) und (23) aus dem vorangegangen Zustand ermittelt.

2= f(tz) mit: z(to) = z, (21)

mit: kg =h- fltn, z (tn)]
hy =h fltn+ 8 2(t)+ 4
ky=h-flta+ 2 2(t,) + % =
ky=h-flta+hz(ty) + ks]

-] Zustandsvektor
-] Anfangszustand
h -] Schrittweite
-] Runge-Kutta-Faktoren
-] Eingriffszeit bezogen auf eine Teilung

Far dynamische Analysen an Getrieben ist zur Losung des in Gleichung
(1) dargestellten Systems 2. Ordnung eine Substitution nach Gleichung
(24) notwendig. Durch Einsetzen der Parameter aus Gleichung (1) sowie
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einer Entdimensionierung ergibt sich das dimensionslose Differentialglei-
chungssystem in Gleichung (25). Durch weitere Umformung kann die Dif-
ferentialgleichung in die Form von Gleichung (26) gebracht werden, die
der Formulierung des Anfangswertproblems in Gleichung (21) entspricht.

z/[m]
z= (24)
@MTJ

i=ATF-ATB -z

Zustandsvektor
Ortsvektor
Geschwindigkeitsvektor
Einheitsmatrix
Massenmatrix

] Dampfungsmatrix
Steifigkeitsmatrix
AuBerer Kraftvektor
Parametermatrix im Zustandsraum
Parametermatrix im Zustandsraum
Kraftvektor im Zustandsraum
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Bei der dynamischen Integration der Schwingungsdifferentialgleichung aus
Gleichung (26) mithilfe des Runge-Kutta-Verfahrens (Gleichung (22) und
Gleichung (23)) wird nach jedem Rechenschritt anhand der aktuellen Po-
sition der Verzahnung die Lastverteilung ermittelt. Auf Grundlage der Ver-
zahnungssteifigkeit kann die Lastverteilung tber den im Eingriff befindli-
chen BerUhrlinien unter Berlcksichtigung der aktuellen Stellung der Zahn-
rader und der vorgegebenen Korrekturen bestimmt werden. Die Summe al-
ler Einzelkrafte einer Eingriffsstellung ergibt hierbei entsprechend der Glei-
chung (27) die dynamische Zahnkraft F. 4, (t), aus der mit Gleichung
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(28) die linearisierte dynamische Verzahnungssteifigkeit c,er»,ayn €rmittelt
wird, die in die Steifigkeitsmatrix C(t,,) eingeht. Durch die Ermittlung der
Verzahnungssteifigkeit auf Grundlage der lokalen Lastverteilung sind alle
mafgeblichen Anteile der nichtlinearen Verzahnungssteifigkeit beriicksich-
tigt.

Zur Durchfiihrung vergleichbarer Berechnungen in Mehrkdrpersimulations-
programmen ist es hdufig notwendig, Kennfelder zur Berlcksichtigung der
Verzahnungssteifigkeit zu verwenden. Allerdings erméglicht eine aufwendi-
ge Vorrechnung von Kennfeldern fir die Verzahnungssteifigkeit weder die
lokale Zuordnung der Ergebnisse z.B. fir dynamische Lastverteilung noch
die effiziente Berlicksichtigung mehrerer nichtlinearer EinflussgréBen auf
die Verzahnungssteifigkeit.

Fz,dyn(tn) = Z {Czi(tn) . [|$Ritzel(tn) - xRad(tn)| + xfz(tn)]}
mit: xRitzel(tn)a xRad(tn) aus g(tn)

_ Fz,dyn (tn)
IxRitzel(tn) - xRad(tn,)l

cverz,dyn(tn)

F. qyn [N] dynamische Verzahnungskraft

czi(t) [Mffn} lokale Steifigkeit der Verzahnung am Punkt i

TRitzel(tn) [pm] Position des Ritzels bez. auf die Eingriffsstrecke

TRad(tn) [um] Position des Rades bez. auf die Eingriffsstrecke

xfi(t) [um] res. Abweichungsbetrag zwischen Ritzel und Rad in Eingriffsrichtung
[

z Zustandsvektor

z ]
Coerzyn (t) [

} dyn. Verzahnungssteifigkeit

Bei der Verwendung des klassischen Runge-Kutta-Integrationsverfahrens,
wie in Gleichung (21) bis Gleichung (23) beschrieben, ist die Schrittweite
h ein wesentlicher Parameter, der Uber die gesamte Integration konstant
bleibt. Fiir die Auswahl der optimalen Schrittweite gibt es hierbei folgende
Randbedingungen: Je stérker die Nichtlinearitaten im betrachteten Modell,
desto kleiner sollte die Schrittweite gewahlt werden, da das Rechenverfah-
ren innerhalb eines Rechenschritts ausschlieBlich lineare Zusammenhéan-
ge beriicksichtigt. Andererseits kénnen kleine Schrittweiten aufgrund der
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begrenzten Genauigkeit von FlieBkommazahlen auf Digitalrechnern zu im-
mer gréBer werdenden Rundungsfehlern fihren, die die Genauigkeit des
Verfahrens negativ beeinflussen. In der Anwendung ist deshalb die rich-
tige Wahl der Schrittweite ein Kompromiss zwischen diesen beiden Fak-
toren, der modellabhangig mihsam mithilfe von Mehrfachrechnungen er-
mittelt werden muss. Fiir die numerische Integration von Verzahnungen ist
dieser Kompromiss fiir eine konstante Schrittweite nicht sinnvoll darstell-
bar, da sich der Grad der Nichtlinearitat zwischen den Zeitpunkten des
Eingriffsbeginns und des Eingriffsendes einzelner Zahnpaare und dem re-
gularen Eingriff stark verandert. Aus diesem Grund ist die Verwendung
von variablen Schrittweiten notwendig, was eine Anpassung der Schritt-
weite durch den Integrator erfordert [90]. Einfache Verfahren verwenden
Kennzahlen, die aus den Runge-Kutta-Faktoren ermittelt werden, mit em-
pirischen Grenzen anhand derer die Schrittweite verandert wird. Alternativ
werden flr jeden Rechenschritt zwei weitere Rechenschritte mit jeweils
halbierter Schrittweite durchgefihrt und die Ergebnisse verglichen, um die
Schrittweite anzupassen. All diese Verfahren erfordern entweder ebenfalls
die Vorgabe von modellabh&ngigen empirischen Faktoren zur Schrittwei-
tensteuerung oder fihren zu einem Vielfachen der Rechenzeit. Aus die-
sem Grund entwickelt Fehlberg [28] ein Verfahren, das einen Rechen-
schritt zweimal mit unterschiedlichen Runge-Kutta-Ordnungen berechnet
und aus dem Vergleich der Ergebnisse eine Schrittweitensteuerung her-
leitet. Zur BerUcksichtigung von Rechenzeitaspekten werden die Runge-
Kutta-Faktoren so gewéahlt, dass ein GrofBteil der Faktoren identisch fir
beide Rechenschritte ist und deshalb nur einmal berechnet werden miis-
sen. Cash und Karp [13] entwickeln dieses Prinzip weiter und schlagen
Faktoren (Gleichung (31)) vor, die aus einer Kombination der Berechnung
von Runge-Kutta 5. (Gleichung (29)) und 4. Ordnung (Gleichung (30))
bestehen [90].

37 250 125 512

-k -k 2
378 “1 T Ga1 T 5gg LR 1771 kg (29)

é(tn-&-l) = g(tn) + o5
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In Bild 12 sind einige beispielhafte Berechnungsergebnisse aus der dy-
namischen Simulation dargestellt. So zeigt Bild 12(a) den Verlauf der dy-
namischen Zahnkraft F, 4, (Gleichung (27)) tber vier Eingriffsteilungen.
Das entsprechende Spektrum der dynamischen Zahnkraft ist in Bild 12(b)
abgebildet. In der Resonanzkurve in Bild 12(c) werden die Maximalwerte
der dynamischen Kraftverldufe flr unterschiedliche Drehzahlen dargestellt.
Diese Maximalwerte entsprechen nach Gleichung (16) dem Verlauf des
Dynamikfaktors Ky, 4 entsprechend DIN 3990/ISO 6336 [22, 62]. Aus der
dynamischen Zahnkraft kdnnen weitere Kennwerte, wie der dynamische
Zahnkraftpegel nach Gleichung (14) ermittelt werden. In Bild 12(d) und
Bild 12(e) sind die dynamische und statische Lastverteilung gegeniberge-
stellt. Zwischen den statischen und dynamischen Lastverteilungen zeigen

(31)
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Bild 12: Beispielhafte Berechnungsergebnisse der dynamischen Simulation fur ei-

ne korrigierte Schragverzahnung (Lastverteilung im Vergleich mit den Er-

gebnissen der statischen Berechnung - Drehwegabweichung)
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sich Unterschiede, die sich durch den Einfluss dynamischer Uberlast er-
klaren lassen. Fiir tiefergehende rechnerische Untersuchungen der Tragfa-
higkeit erscheint deshalb die Beriicksichtigung des Einflusses des Schwin-
gungsverhaltens in Form der dynamischen Last- und Pressungsverteilung
sinnvoll.

Die dynamische Simulation stellt eine umfassende und detaillierte M6g-
lichkeit der Berechnung des Anregungs- und Schwingungsverhaltens von
Verzahnungen dar. Aufgrund des gréBeren Modellierungs- und Berech-
nungsaufwandes gegeniber der Drehweg- und Kraftanregungsberech-
nung (Abschnitte 3.1.3 und 3.1.4) eignet sich die dynamische Simula-
tion eher fir die detaillierte Nachrechnung einzelner Verzahnungsstufen
als fir die Auslegung von Verzahnungskorrekturen. Fir die detaillierte Un-
tersuchung der Ergebnisse einer Korrekturauslegung unter Beriicksichti-
gung des Getriebeschwingungsverhaltens oder zur Nachrechnung von ab-
weichungsbehafteten Verzahnungen ist die dynamische Simulation jedoch
sehr gut geeignet. Fir die Analyse von Abweichungseinfllissen ist es mog-
lich die Topologie- und Teilungsmessdaten fir alle Zahne einzeln vorzuge-
ben und die Verzahnung rechnerisch unter Last abzuwalzen. Gerade zur
Analyse von Problemféllen ist die dynamische Simulation besonders gut
geeignet. Durch die Auswertung der dynamischen Lastverteilung in Form
einer Resonanzkurve wie in Bild 12(c) kénnen die dynamischen Uberlas-
ten im Betriebszustand ermittelt werden und hierdurch Rickschlisse auf
deren Auswirkungen auf die Tragféhigkeit festgestellt werden.

3.2 Anwendung der Grundlagen auf die Planetenradstu-
fe

Planetengetriebe finden aufgrund ihrer kompakten Bauweise und ihrer fle-
xiblen Einsatzmdglichkeiten immer starkere Verwendung in Praxisgetrie-
ben. Aufgrund der inneren Leistungsverzweigung Uberlagern sich jedoch
die Anregungskomponenten der beteiligten Einzelverzahnungen und er-
geben das spezifische Anregungsverhalten des Planetenradsatzes inner-
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halb eines Gesamtgetriebes. Die rechnerische Analyse der Eigenschaf-
ten von Planetengetrieben ist insbesondere in der Auslegungsphase 