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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-
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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-
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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

D

a

—] Lehr'sches Dampfungsman
mm)| Achsabstand

Pas]  Viskositat

m] Umfangsgeschwindigkeit

s

TTT

Ut

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.
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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.



28 2 Stand des Wissens

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

alalalalals

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
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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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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 von
Bedeutung. Im Rahmen dieser Arbeit wird das Anregungsverhalten von
einfachen Planetenradséatzen betrachtet. Spezielle Bauformen wie Stufen-
oder Mehrfachplaneten oder mehrfach gekoppelte Planetengetriebe wer-
den nicht betrachtet.

Auf Grundlage der Berechnungsmethoden von Stirnradgetrieben aus Ab-
schnitt 3.1 kénnen erweiterte Berechnungsanséatze hergeleitet werden,
die die Beurteilung des Anregungsverhaltens von Planetengetrieben er-
moglichen. Zur Verwendung der in Abschnitt 3.1.1 beschriebenen Ansat-
ze flr Stirnradverzahnungen wurden von [38, 57] theoretische und expe-
rimentelle Untersuchungen durchgefihrt, um deren Gultigkeitsbereich auf
Innenverzahnungen zu erweitern und messtechnisch zu validieren. Die Im-
plementierung dieser Erkenntnisse sowie die Ubertragung der Maglichkei-
ten der Verzahnungskorrekturen und -abweichungen von Stirnrddern auf
Innenverzahnungen erfolgt im Rahmen der Erstellung des FVA-Programms
ANPLA [32, 36].

Da die kinematische Kopplung der einzelnen Verzahnungen in einem Pla-
netengetriebe die Anregungseigenschaften der Einzelverzahnungen tber-
lagert, sind zur Beurteilung dieser Uberlagerten Anregung eines Plane-
tenradsatzes weitergehende Methoden erforderlich. Auf Grundlage einiger
Berechnungsmethoden fiir Stirnradgetriebe wurden deshalb Beurteilungs-
methoden fir die Uberlagerten Anregungseffekte in Planetengetrieben ent-
wickelt. Alle dargestellten Berechnungsansatze sind im EDV-Programm
ANPLA [36] enthalten und sind dadurch firr beliebige einfache Planeten-
radsatze anwendbar. Die Berechnung erfolgt hierbei im Koordinatensystem
des Stegs, so dass auch vom Standgetriebe abweichende Planetenradsét-
ze berechnet werden kénnen.
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3.2.1 Anregung der Planetenradstufe auf Grundlage der
Kraftanregung

Die Anregungsbeurteilung auf Grundlage der Kraftanregungsberechnung
der Einzelverzahnungen, wie sie fur Stirnradstufen in Abschnitt 3.1.4 dar-
gestellt ist, bewertet die kinematische Uberlagerung der Einzelanregung
der Verzahnungen eines Planetengetriebes. Hierflr werden die Zeitver-
laufe der Kraftanregungen aller Einzelverzahnungen berechnet und eine
Kraft- und Momentensummation fur alle Bauteile durchgefuhrt. Die vektori-
elle Kraftsummation wird als Lagerkraftanregung [32] bezeichnet, wahrend
die Drehmomentensummation nach [32] die Momentenanregung ergibt.
Im Gegensatz zur Wirkung der Verzahnungsanregung einer Stirnradstufe,
bei der sich die Lagerkraft- und die Momentenanregung jeweils proportio-
nal zur Kraftanregung der Verzahnung verhalten, sind die Anregungskom-
ponenten bei Planetengetrieben durch die Uberlagerung im Aligemeinen
nicht proportional. Aus diesem Grund ist es erforderlich, beide Wirkrichtun-
gen der Verzahnungsanregung fur die Anregungsbeurteilung zu betrach-
ten.

Fir die Lagerkraftanregung werden die Kraftanregungen aller an einem
Bauteil (Sonne, Steg, Hohlrad) angreifenden Verzahnungen vektoriell ad-
diert. Es ergibt sich eine resultierende Lagerkraft, deren Richtung und Be-
trag zeitlich veranderlich ist. Dies stellt eine translatorische Anregung an
diesem Bauteil dar. Uber die Lagerungen werden diese Anregungskompo-
nenten direkt ans Gehause Ubertragen, von dem die Gerduschabstrahlung
ausgeht.

In Bild 13 ist diese vektorielle Addition der Kraftanregung eines unkor-
rigierten, abweichungsfreien Planetengetriebes flir zwei unterschiedliche
Eingriffsstellungen dargestellt. Die Lagerkraft ist hierbei die Resultierende
der Kraftaddition F.... In den beiden dargestellten Eingriffsstellungen, de-
ren Position sich um ein Drittel Eingriffsteilung unterscheidet, hat die Lager-
kraft eine wesentlich unterschiedliche Wirkrichtung, was zu einer translato-
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Bild 13: Grafische Darstellung zur Ermittlung der Lagerkraftanregung an der Son-
ne aus den Kraftanregungen bei einem Planetengetriebe fur zwei beispiel-
hafte Eingriffsstellungen

rischen Anregung der Sonne fiihrt, die sich in Form einer translatorischen
Bewegung der Sonne und einer Kérperschallanregung an den Lagerstellen
der Sonne auBert.

Die Momentenanregung stellt die rotarische Anregung eines belasteten
Planetengetriebes innerhalb eines Antriebsstranges dar. Hierflr werden
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die Drehmomente addiert, die durch die an einem Bauteil (Sonne, Steg,
Hohlrad) angreifenden Kraftanregungen verursacht werden. Es ergibt sich
ein zeitlich veranderliches Drehmoment, dessen Mittelwert dem statischen
Drehmoment entspricht. Diese Drehmomentschwankung fihrt zu einer in-
neren Anregung des Antriebsstranges in Torsionsrichtung. Durch weite-
re Elemente im Antriebsstrang z.B. weitere Stirnradstufen oder die An-
oder Abtriebsmaschine kann diese Drehschwingung schallabstrahlende
Flachen zu Schwingungen anregen.

Die kinematische Uberlagerung der Verzahnungsanregung zeigt bei Pla-
netengetrieben eine Differenzierung der translatorischen und der rotato-
rischen Komponente. Durch gezielte MaBnahmen kénnen allein Uber die
Anordnung der Planeten bestimmte Anregungskomponenten beeinflusst
werden. Hierzu wird angestrebt, dass sich die Anregungen mehrerer Ver-
zahnungen gegenseitig kompensieren. So ist es theoretisch méglich, durch
die synchrone Anordnung aller Zahneingriffe (symmetrische Eingriffsfol-
ge) innerhalb eines idealen Planetengetriebes keine Lagerkraftanregung
zu erhalten, da die Vektorsumme gleichgroBer Kréfte in regelméaBiger An-
ordnung keine resultierende Lagerkraft F.., zur Folge hat. Fir die rotato-
rische Richtung flhrt diese synchrone Anordnung zu einer Anregung, da
sich diese in dieser Anordnung nicht zwischen unterschiedlichen Verzah-
nungen ausgleichen kann.

Fir Planetengetriebe mit gleichmaBig am Umfang verteilten Planeten lasst
sich dieses Verhalten durch die Eingriffsfolge charakterisieren. Ist die Z&h-
nezahl von Sonne und Hohlrad durch die Planetenanzahl teilbar, so liegt
unter Voraussetzung der Einbaubedingung eine symmetrische Eingriffsfol-
ge vor. Die Verzahnungen befinden sich zu jedem Zeitpunkt in der glei-
chen Eingriffsstellung. Alle Beriihrpunkte zwischen Sonne und Planet, die
zu einem Zeitpunkt auftreten, sind in Bild 14(a) dargestellt. Fir ein abwei-
chungsfreies Planetengetriebe mit symmetrischem Zahneingriff ergibt sich
eine geringe Lagerkraft- und eine hohe Momentenanregung. Wenn die
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(a) symmetrische Eingriffsfolge (b) sequentielle Eingriffsfolge

Bild 14: BerUhrpunkte der Verzahnungen zwischen Sonne und Planeten bei unter-
schiedlichen Eingriffsfolgen.

Zahnezahlen der Sonne und des Hohlrads eines einbaubaren Planeten-
radsatzes nicht durch die Planetenanzabhl teilbar sind, so liegt sequentieller
Zahneingriff vor. Die Eingriffsstellungen der einzelnen Verzahnungen sind
hierbei gleichm&Big tber dem Umfang des Planetengetriebes verteilt. Die
gleichzeitigen Beriihrpunkte fiir ein geradverzahntes Getriebe (e, ~ 1.6)
sind hierfur in Bild 14(b) dargestellt, wo die Stellung einzelner Verzahnun-
gen im Einzel- und Doppeleingriffsgebiet deutlich wird. Durch die kinema-
tischen Zusammenhange weisen sequentielle Planetengetriebe Ublicher-
weise eine hohe rotatorische und eine niedrige translatorische Anregung
auf.

In Bild 15 sind die resultierenden Anregungskomponenten flr geradver-
zahnte Planetengetriebe unterschiedlicher Eingriffsfolge dargestellt. Wah-
rend die translatorische Anregung in Form der Lagerkraftanregung an der
Sonne fir die symmetrische Eingriffsfolge (Bild 15(a)) verschwindend ge-
ring ist, weist die rotatorische Anregung in Form der Momentenanregung
eine starke Schwankung auf, was zu einer starken rotatorischen Anregung



54 3 Das Anregungsverhalten von Stirnrad- und Planetengetrieben

RISRRSRIS AR

Zeit Zeit

Betrag Lagerkraft Sonne
Res. Drehmoment Sonne

(a) symmetrische Eingriffsfolge (links: Lagerkraftanregung — keine resultierende Quer-
kraft an der Sonne; rechts Momentenanregung)

TITHITHT

Zeit Zeit

Res. Drehmoment Sonne

Betrag Lagerkraft Sonne
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Bild 15: Lagerkraft- und Momentenanregung flr geradverzahnte Planetengetriebe
mit unterschiedlicher Eingriffsfolge (abweichungsfrei)

fohrt. Ein vergleichbares Planetengetriebe mit sequentiellem Zahneingriff
(Bild 15(b)) zeigt hierbei die gegenlaufige Tendenz mit einer starken trans-
latorischen und einer geringen rotatorischen Anregung. Aufgrund der be-
tragsméaBigen Darstellung der Lagerkraftanregung in Bild 15 sei darauf
hingewiesen, dass auch eine konstante, aber betragsmaBig hohe Lager-
kraftanregung aufgrund wechselnder Wirkrichtungen im Regelfall zu einer
Anregung flhrt.

Es lasst sich feststellen, dass sich die Einzelanregungen der Verzahnung
in einem Planetengetriebe gegenseitig tberlagern. Bei dieser Uberlage-
rung kdénnen einzelne Komponenten der Anregung gezielt innerhalb des
Planetengetriebes kompensiert werden. Fir die translatorische Anregung
ist hierfir ein in jeder Eingriffsstellung ausgeglichenes vektorielles Kraf-
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tegleichgewicht bezlglich aller an einem Bauteil (z.B. Sonne) angreifen-
den Kraftanregungskomponenten notwendig. Fir gleichmaBig an Umfang
angeordnete Planeten ist dies bei jederzeit identischen Kraftanregungs-
verlaufen, wie es bei abweichungsfreien Planetengetrieben mit symmetri-
schem Zahneingriff vorkommt, der Fall. Fir eine geringe rotatorische An-
regung ist ein méglichst gleichbleibendes, aus den Kraftanregungskom-
ponenten resultierendes Drehmoment, erforderlich. Aufgrund der identi-
schen Hebelarme (Grundkreisradius) wird demnach eine mdglichst gering
schwankende Betragssumme angestrebt, die am ehesten durch die am
Umfang verteilte gleichmaBige zeitliche Verschiebung der Kraftanregungs-
verlaufe wie beim sequentiellen Zahneingriff erreicht werden kann. In der
Kombination beider Anforderungen heif3t dies, dass die Minimierung des
Anregungsverhaltens sowohl in rotatorischer als auch in translatorischer
Richtung durch die Anordnung der Planeten grundsétzlich nicht erreicht
werden kann. Die einzige Méglichkeit beide Anregungskomponenten kom-
biniert zu optimieren, stellt die Reduzierung der Anregung der zugrunde-
liegenden Einzelverzahnungen dar. In der praktischen Anwendung kénnen
hierfur Berechnungsmethoden zur Optimierung des Anregungsverhaltens
von Stirnradstufen Ubertragen und angewendet werden.

3.2.2 Anregung der Planetenradstufe auf Grundlage der
Drehwegabweichung zwischen Sonne und Hohlrad

Zur Beurteilung des Anregungsverhaltens von Planetengetrieben kénnen
in Analogie zu den bewahrten Methoden an Stirnradverzahnungen auch
statische Berechnungsmethoden eingesetzt werden. Die Drehwegabwei-
chung von Stirnradern enthélt die Schwankung der Momentaniibersetzung
von der theoretischen Ubersetzung. Analog hierzu lasst sich das Drehweg-
verhalten von Planetengetrieben definieren:

Fir die gesamte Planetenradstufe wird unter Last das Drehverhalten zwi-
schen Sonne und Hohlrad ausgewertet. Da Sonne und Hohlrad nicht mit-
einander kdmmen, ist ein Bezug auf die Eingriffsrichtung, wie bei Stirn-
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radern Gblich, nicht mdglich. Die Drehwegabweichung wird deswegen als
relative Drehwinkelabweichung zwischen Sonne und Hohlrad angegeben.

Die Drehwegabweichung einer Planetenradstufe wird aufgrund der inne-
ren Leistungsverzweigung von allen Verzahnungen und deren gegensei-
tigen Wechselwirkungen beeinflusst. Haufig sind einzelne Bauteile (z.B.
Sonne) zur gleichméBigeren Lastaufteilung zwischen den Planeten nicht
oder sehr weich gelagert, so dass es aufgrund der hieraus resultierenden
Ausgleichsbewegungen zu einer kinematischen Beeinflussung des Dreh-
wegverhaltens kommt. Aus diesen Grinden sind bei der Ermittlung des
Drehwegverhaltens die Wechselwirkungen der Einzelstufen nicht vernach-
lassigbar, so dass es notwendig ist, auf Grundlage der Lastaufteilungsbe-
rechnung die Position der Zentralbauteile (Sonne und Hohlrad) unter Be-
riicksichtigung der Lagerung so zu ermitteln, dass sich keine Querkrafte
ergeben, die eine Verschiebung dieser Bauteile hervorrufen. Im Folgenden
wird die Berechnung des Drehwegverhaltens von Planetengetrieben erlau-
tert und auf Grundlage der Drehwegberechnung von Stirnradern hergelei-
tet. Aufgrund der statischen Randbedingung dieses Berechnungsmodells
sind Tragheits- und Dampfungseinfliisse in dieser Methode nicht enthalten.

Zunachst entspricht nach Gleichung (34) die Summe der an der Son-
ne angreifenden Verzahnungskrafte dem Drehmoment der Sonne. Die
Lastaufteilung zwischen den Planeten ergibt sich hierbei aus Verhaltnis-
sen im Planetengetriebe selbst und muss als Ergebnis der rechnerischen
Analyse nicht vorgegeben werden.

Npl
Tson = 1,5 - E Fy, spi (34)
=1
TSon [Nm] Drehmoment an der Sonne
Tb,8 [m] Grundkreisradius der Sonne
Npi -] Anzahl der Planeten
Fv. spi [N] Verzahnungskraft der Verzahnung zwischen Sonne und dem i-ten Planeten

Im Folgenden werden alle weiteren Gleichungen fiir ein Planetengetriebe
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mit 3 Planeten dargestellt. Alle Gleichungen sind jedoch auch fir Plane-
tengetriebe mit beliebiger Planetenanzahl darstellbar.

Die Winkelpositionen zwischen den Einzelbauteilen und die Eingriffstre-
cken der Verzahnungen sind Uber die Planetenkinematik gekoppelt. Es er-
gibt sich der in Gleichung (35) dargestellte Zusammenhang.

Th,S —Tb P 0 0 0 8vz,8P1
¥s
T8 0 —Tp,P 0 0 5V2,5P2
$pr1
TS 0 0 —Tp,P 0 SV 2,SP3
| epP2 | = (35)
0 Th, P 0 0 —Ty,H SV, P1H
¥YPr3
0 0 Tb,P 0 —Tb,H SV ,P2H
YH
0 0 0 o, P —Tb,H SVz,P3H
Tp [m] Grundkreisradius
S, P, H -] Indexbezeichnung fiir die Einzelbauteile: S=Sonne, P=Planet, H=Hohlrad
@ [rad] Winkelposition eines Bauteils
SV [m] Verzahnungsauslenkung bezgl. Eingriffsrichtung

Auf jeden einzelnen Planeten wirken auBBer den Verzahnungskraften mit
Sonne und Hohlrad keine weiteren Krafte und Momente. Das Momenten-
gleichgewicht fiir die Planeten ist in Gleichung (36) dargestellt.

ro.p - Fv.sp=ryp-Fv.prH (36)
Tp [m] Grundkreisradius
S,P,H -] Indexbezeichnung fir die Einzelbauteile: S=Sonne, P=Planet, H=Hohlrad
Fy.sp [N] Vektor der Verzahnungskrafte zwischen Sonne und Planet
Fyv. pu [N] Vektor der Verzahnungskrafte zwischen Planet und Hohlrad

Bei der Berechnung der Verzahnungen werden topologische Berechnungs-
modelle verwendet. Auf diese Art und Weise kénnen detaillierte Einfliisse
auf die Verzahnungen wie Verzahnungskorrekturen, Abweichungen, Ver-
lagerungen u.d. bericksichtigt werden. Fir die topologische Betrachtung
wird die Verzahnung durch zahlreiche Stiitzpunkte entlang der BerUhrlini-
en diskretisiert und hierdurch eine topologische Lastverteilung innerhalb
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der Verzahnung ermittelt. Die Verzahnungskraft entspricht der Summe der
Einzelkrafte der Lastverteilung einer Verzahnung nach Gleichung (37).

ﬂnpl+7’,

FVz,SPi:Zsz,SPi,j bzw. Fy, pig = Z fvepiH,; (37)

Jj=1 Jj=1

Fv. spi
Fyv..pin

fvzspij

sz,PiH,j

Anzahl der Planeten

Planetenindex

Anzahl der Stitzpunkte auf der x-ten Verzahnung

Index der Stitzpunkte

Verzahnungskraft der Verzahnung zwischen Sonne und dem i-ten Planeten
Verzahnungskraft der Verzahnung zwischen dem i-ten Planeten und dem
Hohlrad

Einzelkraft der Verzahnung zwischen Sonne und dem i-ten Planeten am j-ten
Stitzpunkt

Einzelkraft der Verzahnung zwischen dem i-ten Planeten und dem Hohlrad
am j-ten Stltzpunkt

Durch Umformung der Gleichung fiir die Drehwegabweichung fir Stirnrad-
verzahnungen (Gleichung (19)) kann die Bestimmungsgleichung zur Be-
rechnung der topologischen Lastverteilung der einzelnen Verzahnungen
formuliert werden. Dies ist in Gleichung (38) in Einzelpunktformulierung
und in Gleichung (39) in vektorieller Formulierung fir die Verzahnungen
an der Sonne dargestellt.

cspij - (Svaspi — Tf,8pi;) = fvs,spij

CpPiH,j * (SVz,PiH - ﬂUf,Pz‘H,j) = sz,PiH,j

CSPi 1

CSPi,n;

Tf5Pi1 fvzspi
SV2,5Pi — : = : (39)

T f,5Pin; fvz.sPin,



Schwingungsverhalten von Zahnradgetrieben 59

CPiH,j

Tf,SPi,j

TfPiH,j

SVz,SPi

SVz,PiH

Anzahl der Planeten

Planetenindex

Anzahl der Stitzpunkte auf der x-ten Verzahnung

Index der Stitzpunkte

Einzelkraft der Verzahnung zwischen Sonne und dem i-ten Planeten am j-ten
Stitzpunkt

Einzelkraft der Verzahnung zwischen dem i-ten Planeten und dem Hohirad
am j-ten Stitzpunkt

Steifigkeit der Verzahnung zwischen Sonne und dem i-ten Planeten am j-ten
Stitzpunkt unter Berlicksichtigung der Quersteifigkeit zwischen den Berlhr-
punkten eines Zahnpaars

Steifigkeit der Verzahnung zwischen dem i-ten Planeten und dem Hohlrad
am j-ten Stltzpunkt unter Berlicksichtigung der Quersteifigkeit zwischen den
Berlhrpunkten eines Zahnpaars

res. Abweichungsbetrag zwischen Sonne und dem i-ten Planeten am j-ten
Stitzpunkt in Eingriffsrichtung

res. Abweichungsbetrag zwischen dem i-ten Planeten und dem Hohlrad am
j-ten Stutzpunkt in Eingriffsrichtung

res. Verzahnungsauslenkung zwischen Sonne und dem i-ten Planeten am
j-ten Stutzpunkt auf der Eingriffsstrecke

res. Verzahnungsauslenkung zwischen dem i-ten Planeten und dem Hohlrad
am j-ten Stltzpunkt auf der Eingriffsstrecke

Aus denin den Gleichungen (34) bis (39) dargestellten Randbedingungen
kann nun ein bestimmendes Gleichungssystem formuliert werden, das die
Wechselwirkungen der Einzelverzahnungen untereinander enthalt.
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Das in Gleichung (40) in Matrizenform dargestellte System ist in der Form
A -z = bzur Lésung der unbekannten GréBen (z) aufgelost. Diese enthal-
ten neben den Winkelstellungen aller Bauteile (¢) und den Durchsenkun-
gen aller Verzahnungen (sy ) auch die Verzahnungs- und Einzelkréfte (Fy .
und fv ). Durch die Lésung dieses Gleichungssystems mit den fiir einzelne
Eingriffsstellungen ermittelten Steifigkeits- und KorrekturgréfBen (c bzw. x¢)
kénnen Zeitverlaufe fir den Drehweg und alle Lastver- und -aufteilungen
ermittelt werden. Zur Beriicksichtigung der Verformungen und Verlagerun-
gen der Bauteile des Planetengetriebes (Sonne, Planeten, Hohlrad, Steg)
inkl. deren Lagerungen werden diese iterativ aus den Lastverteilungser-
gebnissen ermittelt und anschlie3end als zusétzliche topologische Abwei-
chungen z; dem Gleichungssystem zugefiihrt.

Die Drehwegabweichung lasst sich aus der Gleichung (40) entsprechend
Gleichung (41) aus den Winkelpositionen von Sonne und Hohlrad bezo-
gen auf die Sonnenwelle ermitteln.

*H
50 () = 1 (1) 2% — s (1) (41)
zs
s (t) [rad] Drehwegabweichung des Planetengetriebes in der Eingriffsstellung zum Zeit-
punkt t
e (t) rad) Winkelposition des Hohlrads in der Eingriffsstellung zum Zeitpunkt t
ps (t) rad) Winkelposition der Sonne in der Eingriffsstellung zum Zeitpunkt t

Zahnezahl der Sonne
Zahnezahl des Hohlrads

zs

ZH

Die in Gleichung (41) ermittelte Drehwegabweichung flir Planetengetrie-
be charakterisiert die rotatorische Anregung eines Planetengetriebes. Wie
in Abschnitt 3.2.1 dargestellt, entkoppelt sich diese bei Planetengetrie-
ben von der translatorischen Anregung, die in der Drehwegberechnung
durch Auswertung der Verlagerungsbahnen der einzelnen Bauteile cha-
rakterisiert werden kann. Aus den dargestellten Berechnungsergebnissen
kénnen weitere GréBen zur Planetengetriebeauslegung, wie die Lastauf-
teilung auf die Planeten oder die Lastverteilungen in den einzelnen Ver-
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(c) Verlagerung des Sonnenrades

Bild 16: Beispielhafte Ergebnisse einer Drehwegberechnung fiir ein Planetenge-
triebe mit symmetrischem Zahneingriff.
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Bild 17: Beispielhafte Ergebnisse einer Drehwegberechnung fiir ein Planetenge-
triebe mit sequentiellem Zahneingriff.
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zahnungen ausgewertet werden. Beispielhafte Ergebnisse der Drehweg-
berechnung von Planetengetrieben sind in Bild 16 und Bild 17 darge-
stellt. Die in Abschnitt 3.2.1 beschriebenen Unterschiede bezlglich der
Anregungscharakteristiken von Planetengetrieben mit symmetrischen und
sequentiellen Eingriffsfolgen sind hierbei ebenfalls deutlich erkennbar. So
weist das abweichungsfreie und unkorrigierte Getriebe mit symmetrischem
Eingriff eine vergleichsweise groBe Drehwegabweichung und keine Son-
nenradverlagerung auf, wahrend das Getriebe mit sequentiellem Eingriff
eine gering schwankende Drehwegabweichung und dafir stéarkere Verla-
gerungen des Sonnenrades zeigt (vgl. Bild 16 und Bild 17).

3.2.3 Eigenfrequenzen und Eigenformen der Planeten-
radstufe

Neben dem Anregungsverhalten ist das dynamische Systemverhalten von
Getrieben ein entscheidendes Kriterium fir das Schwingungs- und Ge-
rauschverhalten. Eine Mdglichkeit zur einfachen Uberpriifung des System-
verhaltens ist die Analyse der Eigenfrequenzen innerhalb des Planetenrad-
satzes selbst. Uber Gibliche Ansétze beispielsweise nach DIN/ISO [22, 62]
hinausgehend, kann ein System unter Berlicksichtigung des gesamten
Planetengetriebes als Standgetriebe formuliert werden. Hierbei wird das
gesamte Planetengetriebe in einem Schwingungssystem zusammenge-
fasst. Eine grafische Darstellung des Schwingungssystems ist in Bild 18

C C

S P1 P1H
OP1
4 C C., c c c c
N 0, MM 8, INAL 8, NARY 8, INAM B, AR Z
CS,P3 e CP3H

P3

Bild 18: Modell zur Berechnung der Eigenfrequenzen eines Standgetriebes
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dargestellt. Es ist prinzipiell mdglich, zusétzliche Massen an An- und Ab-
trieb zu beriicksichtigen. In Bild 18 ist jeweils eine Anschlussmasse (®s 1
und ® ) dargestellt. Aus diesem Modell kdnnen nun Massen- und Stei-
figkeitsmatrizen fir das Planetengetriebe aufgestellt werden, die die Stei-
figkeiten aller Verzahnungen und der Drehmassen der einzelnen Bauteile
enthalten. In Gleichung (42) und Gleichung (43) sind diese Matrizen dar-

gestellt.
gy 0 0 0 0 0 0
0 &g 0 0 0 0 0
2
0 0 ®p- (—;) 0 0 0 0
2
e 0 0 0 Do - (—;) 0 0 0
—  Tbs 2
0 0 0 0 Bpy - (—;) 0 0
2
0 0 0 0 0 ou- (%) 0
2
0 0 0 0 0 0 By - (T?)
cs,2+¢s,1 —cs,1
esafesy 0 0 0 0 0
< b,S
== Bl fegpit —Cs,P1 —cs,p2 —cs,p3 0 0
b,S b,S
cs,p2 + Cs,p3
0 —cs,p1 cs,p1 + L 0 0 = 0
g= 0 —cs,p2 0 cs,p2 + L2 0 zeean 0
0 —Cs,pP3 0 0 ¢s,.p3 + UPS’“ 70273”
0 0 *L'I;l.H *Cl;z,H *CI;S,H L'PL.H‘:CP2.H+ *('51 1
S 4 St
—CH,1 cHa1tCH 2
: 2 Th,5°% 2
mit: @ = (Z—P) und b = (M)
zZs zZs

(43)

M [kg] Massenmatrix (bezogen auf den Grundkreisradius der Sonne)
C [%] Steifigkeitsmatrix (bezogen auf den Grundkreisradius der Sonne)
@ [kgm?®]  Massentragheitsmoment

c [Z] [Am] Steifigkeit

m

Entsprechend des in Abschnitt 3.1.5 dargestellten Ansatzes kon-
nen hieraus die Eigenfrequenzen und Eigenformen ermittelt werden
(vgl.Gleichung (20)), wodurch eine einfache Analyse des Systemverhal-
tens (z.B. das Erkennen mdglicher Resonanzstellen) mdéglich ist. Flr ein
beispielhaftes Planetengetriebe ergeben sich mit dem dargestellten An-



66 3 Das Anregungsverhalten von Stirnrad- und Planetengetrieben

satz Eigenfrequenzen (Bild 19) bei 4000 Hz, 10.1 kHz sowie zweimal bei
9400 Hz mit den zugehorigen Eigenformen. In der ersten Eigenfrequenz
schwingen die Planeten und die Sonne miteinander in den Hohlradverzah-
nungen, wahrend bei der vierten Eigenfrequenz zuséatzlich die Sonne ge-
genphasig zu den Planeten schwingt. Die beiden Eigenfrequenzen (2. und
3. EF), bei denen die Planeten in sich gegeneinander schwingen, weisen
praktisch gleiche Eigenfrequenzen auf, was bei einigen Lésungsverfahren
die numerische Stabilitét beeinflussen kann.

Eine vergleichende Berechnung entsprechend Methode B aus DIN 3990
[22] ergibt Eigenfrequenzen bei 3700 Hz und 7000 Hz. Im Vergleich mit
den berechneten Eigenfrequenzen kann festgestellt werden, dass die 1.
Eigenfrequenz eine mit der Norm vergleichbare GréBenordnung aufweist,
wahrend die weiteren Eigenfrequenzen durch die in der Norm hinterlegten
einfachen Modelle nicht abgebildet werden kdnnen.
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Eigenform: a= 105mm iy=3.20 Eigenfrequenz= 3996Hz Eigenform: a= 105mm i3=3.20 Eigenfrequenz= 9411Hz

(a) 1. Eigenfrequenz: 3996.1 Hz (b) 2. Eigenfrequenz: 9411.3 Hz

Eigenform: a= 105mm i,=3.20 Eigenfrequenz= 9412Hz Eigenform: a= 105mm i;=3.20 Eigenfrequenz=10183Hz

(c) 3. Eigenfrequenz: 9411.6 Hz (d) 4. Eigenfrequenz: 10183.1 Hz

Bild 19: Beispielhafte Ergebnisse einer Eigenfrequenzberechnung fir ein Plane-
tengetriebe mit 3 Planeten (a = 105mm, i = 3.2).
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4 Messtechnische Ermittlung des Schwin-
gungsverhaltens im FZG-Dynamikprifstand

Neben den theoretisch rechnerischen Untersuchungen zur Verzahnungs-
anregung, die in Abschnitt 3 dargestellt wurden, ist eine laufende Va-
lidierung der rechnerischen Zwischen- und Endergebnisse unerlasslich.
Aus diesem Grund werden laufend Versuche an einem Messpriifstand
durchgeflihrt, die die rechnerischen Ergebnisse bestétigen sollen. Hierzu
werden neben Korperschall- und Torsionsbeschleunigungsmessungen im
Drehzahlhochlauf auch Drehwegmessungen bei sehr niedrigen Drehzah-
len durchgefiihrt. Insgesamt kénnen die rechnerischen Ergebnisse mit den
vorliegenden Versuchsergebnissen gut nachvollzogen und validiert wer-
den.

4.1 Prufaufbau und Messtechnik

Zur messtechnischen Untersuchung des Anregungsverhaltens von Ver-
zahnungen wurden Messversuche an einem Verspannungsprifstand
durchgefiihrt. Die Untersuchungen erfolgen mit zwei unterschiedlichen
Messverfahren:

1. Drehwegmessung:
Zur messtechnischen Erfassung des Drehwegverhaltens unter Last
werden die beiden Zahnrader der zu untersuchenden Verzahnung
jeweils mit einem hochaufldsenden Inkrementalgeber ausgestattet.
Bei Drehzahlen zwischen 5 und 10 U/min ist es méglich durch die
Messungen der Winkelpositionen beider Rader die Abweichungen
der lokalen Momentanibersetzung vom Z&hnezahlverhéltnis zu be-
stimmen. Durch Umrechnung dieser MessgréBe in die Eingriffsebe-
ne der Verzahnung kann die Drehwegabweichung unter Last ermittelt
werden. Aufgrund des Betriebs in einem auBerst niedrigen Drehzahl-
bereich ist eine Messung des Anregungsverhaltens méglichst ohne
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. _ . Hg-Dreh- Daten-
Verspannungsprifstand (a=140mm) Messscheibe ibertrager Koppler erfassung Auswertung

Z

Inkrementalgeber

Bild 20: Messaufbauten zur experimentellen Untersuchung des Anregungs- und
Schwingungsverhalten von Verzahnungen.

Effekte des umgebenden Systems mdoglich.

2. Beschleunigungsmessung:

Zur Erfassung des Verhaltens von Verzahnungen im Systemum-
feld eines Getriebes werden Beschleunigungsmessungen im Dreh-
zahlhochlauf durchgefiihrt. Uber einem weiten Drehzahlbereich zwi-
schen 500 und 5000 U/min werden mit Beschleunigungssensoren
die Schwingungsamplituden an unterschiedlichen Stellen gemes-
sen. Fir die Erfassung des Anregungsverhaltens von Verzahnun-
gen werden hier Messungen der Torsionsbeschleunigung mit einer
Messscheibe am Rad und Kérperschallmessungen an einem La-
gerschild des Prifgetriebes verwendet. Bei unterschiedlichen Las-
ten und Drehzahlen werden an diesen Sensoren dann jeweils die
Schwingungssignale aufgezeichnet und nachfolgend nach unter-
schiedlichen Methoden ausgewertet.
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Eine schematische Darstellung der verwendeten Messaufbauten fiir die
Drehweg- und Beschleunigungsmessung ist in Bild 20 dargestellt. Der
Messaufbau setzt sich insgesamt aus folgenden Komponenten zusammen:

e FZG-Verspannungspriifstand: In einem FZG-Verspannungspriifstand
werden sowohl Ritzel als auch Rad zweier Zahnradstufen identischer
Zahnezahl miteinander verbunden. Uber eine statische Verspann-
kupplung kann in diesen mechanischen Kreis eine Vorspannung ein-
gebracht werden, so dass Uber einen Antriebsmotor lediglich die Ver-
luste eingebracht werden miissen. Solche Priifstinde werden in zahl-
reichen BaugréfBen meist fur Tragfahigkeitsversuche eingesetzt. Fir
die Untersuchungen zum Schwingungsverhalten wurde ein Priifstand
mit Achsabstand 140 mm speziell zur Durchfiihrung experimentel-
ler Forschungsvorhaben [46, 79] umgerilistet. So kann der Antrieb
Uber zwei unterschiedliche drehzahlvariable Motoren erfolgen, da-
mit ein Drehzahlbereich zwischen 1 und 100 U/min und zwischen
400 und 5500 U/min unter voller Last abgedeckt werden kann. Zu-
dem sind die Wellen im Verspannkreislauf des Priifstandes mdglichst
torsionsweich ausgefihrt, um durch die torsionsweiche Anbindung
beider Getriebe eine méglichst gute Entkopplung zu erreichen. Die

i
T
kit
i
il
i

i
T
i
il

Bild 21: Verspannungspriifstand zur messtechnischen Untersuchung des
Anregungs- und Schwingungsverhaltens von Verzahnungen.
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Verspannung erfolgt durch eine mechanische Verspannkupplung um
Anregungseinflisse aus den Verspannelementen wie z.B. eine ge-
regelte hydraulische Verspannkupplung auszuschlieBen. Die Wellen
des Prifstandes sind fiir die Anbringung von Messtechnik auf den
rotierenden Wellen und am Radkérper vorbereitet, so dass eine zu-
verlassige und breitbandige Signalubertragung mdglich ist.

e Beschleunigungssensoren Briel & Kjeer 4518 und 4519: Diese Sen-
soren arbeiten nach dem piezoelektrischen Prinzip und haben eine
Empfindlichkeit von 10 mV/g. Durch die hohe Resonanzfrequenz von
45 kHz kann der Messbereich ein breites Spektrum zwischen 1 bis
20000 Hz abdecken.

e Torsionsmessscheibe zur Montage am Radkérper: Zur Schwin-
gungsmessung mdglichst nahe am anregenden Zahneingriff wird ei-
ne Messscheibe am Radkérper der eingreifenden Zahnrader mon-
tiert. Diese Messscheibe enthdlt drei Beschleunigungssensoren.
Durch die Auswertung der Signale dieser Sensoren kénnen die
Torsions- und Biegebeschleunigung am Radkérper ermittelt werden.
Eine Darstellung einer solchen Messscheibe und der verwendeten

Biegebeschleunigung
Torsionsbeschleunigung 1 v
- e
_ s &=
j

# 5 (o
E s
(a) Messscheibe und Bewertung der Signale (b) Kbrperschallsen-

soren

Bild 22: Messscheibe zur Messung der Torsions- und Biegebeschleunigung am
Radkérper, sowie die verwendeten Beschleunigungssensoren.
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Sensoren ist in Bild 22 abgebildet. Bislang wurde eine Messcheibe
am Radkérper des Rades montiert und somit ausschlief3lich die Rad-
bewegung aufgezeichnet. Unter der Annahme von Symmetrie zwi-
schen Ritzel und Rad kann dann aus der Torsionsbeschleunigung
am Rad auf die dynamische Zahnkraft geschlossen werden. Zur Ver-
meidung der Notwendigkeit dieser Randbedingung sollte zuklnftig
eine Messung mit zwei Messcheiben an Ritzel und Rad angestrebt
werden.

e Quecksilberdrehiibertrager Magtrol 4-MTA: Zur rauscharmen Auslei-
tung der Messsignale von der rotierenden Welle werden Quecksilber-
drehlbertrager verwendet.

e Messverstarker Briel & Kjeer 2694: Zur Spannungsversorgung und
Signalverstarkung von bis zu 16 Beschleunigungssensoren wird ein
Messverstarker verwendet, der die Beschleunigungssignale zur Da-
tenerfassung aufbereitet.

e Inkrementalgeber Heidenhain ROD 260: Zur Drehwegmessung wer-
den Inkrementalgeber mit 18000 Inkrementen (Strichen) verwendet.
Durch eine integrierte Auswerteelektronik wird ein Rechtecksignal
(TTL) erzeugt, das vom Datenerfassungssystem aufgezeichnet wird.

e Messsystem National Instruments: Zur Datenerfassung wird ein
Messrechner NI PXI 8110 mit den Messkarten NI PXI| 6123 und NI
PXI16221 verwendet. Auf diesem Rechner werden in LabView [1] pro-
grammierte Messprogramme zur Datenaufzeichnung und zur Kom-
munikation mit der Priifstandssteuerung angewandt.

4.2 Zahnrad- und Betriebsdaten

Zur Durchfihrung messtechnischer Untersuchungen werden fur die Ver-
wendung im FZG-Verspannungsprifstand mehrere Priifverzahnungen ver-
wendet. Die Hauptgeometriedaten der zur Verfligung stehenden Verzah-
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Schragverzahnung Geradverzahnung
Normalverz. Hochverz. Normalverz. | Hochverz.
GeometriegroBBe Einh. Ritzel Rad Ritzel Rad Ritzel Rad Ritzel Rad
Normalmodul My mm 3,00 3,00 3,21 3,21
Eingriffswinkel any ° 20,00 17,50 20,00 20,00
Schragungswink. B ° 21,00 -21,00 | 21,00 -21,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Zahnezahl z 43 45 43 45 43 45 43 45
Profilverschieb.-fkt. T -0,21 -0,24 -0,22 -0,22 -0,17 -0,20 -0,17 -0,20
Kopfnutzkr. dna mm 142,3 148,5 1445 150,5 142,5 148,0 | 1442 1505
FuBkreisdu. dp mm 128,3 134,6 125,7 132,1 1276 133,99 | 127,6 1339
Zahnbreite b mm 39,5 39,5 39,5 39,5 39,5 39,5 39,5 39,5
Achsabstand a mm 140 140 140 140
Profiliiberdeck. Ea 1,50 2,20 1,50 2,00
Sprungiiberdeck. eg 1,50 1,50 0,00 0,00

Tabelle 2: Hauptgeometrie der Versuchsverzahnungen

nungen sind in Tabelle 2 dargestellt. Unterschiedliche Varianten dieser
Verzahnungen wurden in mehreren Forschungsvorhaben messtechnisch
untersucht und dokumentiert. Im Wesentlichen unterscheiden sich die Va-
rianten in der Verzahnungsfeingeometrie (unterschiedliche Verzahnungs-
korrekturen). Von den Schragverzahnungen liegen zudem abweichende
Verzahnungsbreiten (19,5 mm und 50,9 mm) zur Variation der Sprungiber-
deckung vor.

Alle Priufverzahnungen sind aus dem Werkstoff 18CrNiMo7-6 und werden
einsatzgehartet und geschliffen. Im Prifbetrieb werden die Verzahnungen
mit dem Schmierstoff FVA 3 (ISO VG 100) mit 4% Anglamol bei einer Ein-
spritzung in die Verzahnung mit einer Temperatur von 60°C betrieben.

4.3 Auswertung der Messergebnisse hinsichtlich Anre-
gung

Bei der messtechnischen Untersuchung von Prifverzahnungen werden

Uber die entsprechende Sensorik Daten in unterschiedlicher Weise auf-

gezeichnet. Zur Beurteilung des Anregungsverhaltens von Verzahnungen

sind diese Daten erst nach einer entsprechenden Auswertung und Daten-

aufbereitung zuganglich.
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4.3.1 Drehwegmessung unter Last bei kleiner Drehzahl

Bei der Messung der Drehwegabweichung werden mit hochauflésenden
Inkrementalgebern (18000 Inkremente) die Winkelpositionen von Ritzel
und Rad bei einer Drehzahl von 5 - 10 U/min unter Last gemessen und
aufgezeichnet. Durch die Auswertung der jeweils gleichzeitig ermittelten
Messwerte und deren értlicher Zuordnung auf den Zahnradern durch eine
Referenzmarke kann die drtliche Momentaniubersetzung der Verzahnung
ermittelt werden. Die Differenz der Momentanibersetzung mit dem Zah-
nezahlverhaltnis kann in die Drehwegabweichung unter Last umgerechnet
werden.

In Bild 23 sind die Ergebnisse der Drehwegmessung an einer unkorrigier-
ten Geradverzahnung beispielhaft dargestellt. In der Darstellung des Zeit-
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Bild 23: Ergebnisse der Messung der Drehwegabweichung bei Geradverzah-
nungen aus Tabelle 2 mit Profiliiberdeckung ., = 1.50.
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Bild 24: Darstellung der Amplituden der Messung der Drehwegabweichung Uber

dem Drehmoment fir mehrere Wiederholungsmessungen bei Geradver-
zahnungen aus Tabelle 2 mit Profiliberdeckung e, = 1.50.

verlaufs (Bild 23(a)) wurden langwellige Bestandteile bis zur 2. Wellenord-
nung gefiltert, um den aus der Verzahnung resultierenden Drehwegfehler
anschaulich darstellen zu kénnen. Das zugehérige Spektrum ist in Bild

23(b) dargestellt. Zur anschaulichen Darstellung dieser Amplituden Uber
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dem Drehmomentenbereich einer Verzahnung kdnnen nun die Amplitu-
den der Drehwegabweichung Uber dem Drehmoment aufgetragen werden
(Bild 24). Hier ist die Anregungscharakteristik messtechnisch gut nachvoll-
ziehbar.
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Bild 25: Messsignal einer Beschleunigungsmessung und dessen Frequenz- und
Ordnungsspektrum fiir die Torsionsbeschleunigungsmessung einer unkor-
rigierten Schragverzahnung aus Tabelle 2 mit Profil- und Sprunglberde-
ckung e = €5 = 1.50
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4.3.2 Beschleunigungsmessung bei veranderlichen
Drehzahlen

Gemessene Beschleunigungswerte, sei es aus Koérperschall- oder Torsi-
onsbeschleunigungsmessungen, werden in Form von Zeitverldufen aufge-
zeichnet (Bild 25(a)). Zur detaillierten Auswertung werden diese in spek-
traler Form analysiert. In Bild 25(b) und Bild 25(c) sind diese in Form
eines Frequenzspekirums und eines Ordnungsspekirum dargestellt. Ord-
nungsspektren und hieraus abgeleitete Gré3en sind zur Analyse der Ver-
zahnungsanregung in der Regel besser geeignet als Frequenzspektren.

Diese Spektren werden nun zur Ubersichtlichen Darstellung in Form von
Campbelldiagrammen zusammengestellt. Hierbei werden die Spektren fir
unterschiedliche Drehzahlen in einem Diagramm dargestellt (siehe Bild
26(a) und Bild 26(b)). Durch diese Zusammenstellung, die auch als Was-
serfalldiagramm bezeichnet wird, kénnen Anregungs- und Systemeinfliisse
in Form spezifischer Muster identifiziert und im weiteren Verlauf entspre-
chend gefiltert werden. So ergeben sich bei Campbelldiagrammen in Fre-
quenzdarstellung (Bild 26(a)) Systemeigenfrequenzen als senkrechte Lini-
en und drehzahlabh&ngige Anregungseffekte als Ursprungsgeraden, wah-
rend sich in Ordnungsdarstellung (Bild 26(b)), die Anregungen in Form
senkrechter Linien und Eigenfrequenzen in Form von Hyperbeln zeigen.

Zur Auftrennung der nicht separat messbaren Schwingungseffekte aus An-
regung und Systemverhalten werden die sich ergebenden Muster bei der
Messung Uber einen Drehzahlbereich genutzt. Hierzu werden die Mess-
daten, die Uber einen ausreichend grof3en Drehzahl- und Frequenzbereich
vorliegen, jeweils in Form gemittelter Spekiren (siehe Bild 26(c) und Bild
26(d)) betrachtet. Bei der Mittelung dieser Spektren Uber dem Drehzahl-
bereich bleiben die jeweils als senkrechte Linien dargestellten Effekte im
gemittelten Spektrum erhalten, wahrend der Einfluss der jeweils anderen
(Ursprungsgeraden oder Hyperbeln) im resultierenden Spektrum idealer-
weise stark abgeschwécht werden. Auf diese Weise sind Anregungs- und
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Frequenzdiagramm: Torsionsbeschleunigung am Rad

Ordnungsdiagramm: Torsionsbeschleunigung am Rad
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Bild 26: Campbelldiagramme in Frequenz- und Ordnungsdarstellung, sowie die
hieraus abgeleiteten gemittelten Spektren fiir eine Torsionsbeschleu-
nigungsmessung einer unkorrigierten Schragverzahnung aus Tabelle 2
mit Profil- und Sprungiiberdeckung e, = g = 1.50.

Systemeinfllisse aus einer Betriebsschwingungsmessung getrennt identi-
fizierbar, was fur die Ableitung geeigneter MaBnahmen zur Schwingungs-
reduktion notwendig ist.

Zur Bewertung des Anregungsverhaltens von Verzahnungen eignen sich
aus den dargestellten Grinden die Diagramme in Ordnungsdarstellung
besser, als die in Frequenzdarstellung, die eher fir die Betrachtung von
Systemeigenschaften zielfiihrender sind.

o

Torsionsbeschleunigungspegel am Rad / d
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Pegelverlauf: Torsionsbeschleunigung am Rad
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Bild 27: Darstellung des Verlaufes des Summenpegels sowie der Amplituden der
Zahneingriffsordnung Uber der Drehzahl fur die Torsionsbeschleunigungs-
messung einer unkorrigierten Schragverzahnung aus Tabelle 2 mit Profil-
und Sprungiberdeckung e, = e3 = 1.50.

Werden Messungen im realen Systemumfeld der anregenden Verzahnun-
gen durchgefiihrt, sind neben den dargestellten Auswertungen, die eine
Auftrennung der Einflisse durch Anregung und Systemverhalten enthalten,
weitere Auswertemdglichkeiten Gblich. Durch Pegeladdition aller Schwin-
gungsamplituden des bei einer Drehzahl gemessenen Spektrums kann der
Summenpegel ermittelt werden. In Bild 27 ist ein Verlauf des Summenpe-
gels Uber der Drehzahl dargestellt. Zusatzlich sind in Bild 27 die Verlaufe
der Amplituden einiger Zahneingriffsordnungen dargestellt. Hierdurch kén-
nen kritische Drehzahlbereiche einfacher identifiziert werden. Je geringer
der Abstand des Summenpegels zur Kurve einer Zahneingriffsordnung in
diesem Diagramm ist, desto starker wird das gesamte Schwingungsverhal-
ten bei dieser Drehzahl von dieser Ordnung dominiert.

Zur ubersichtlichen Darstellung der wichtigsten Diagramme zur Bewertung
der Verzahnungsanregung hat sich eine Zusammenstellung des Campbell-
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Ordnungsdiagramm: Torsionsbeschleunigung am Rad

Pegelverlauf: Torsionsbeschleunigung am Rad

Schraegverzahnung; ea 1,5 eb 1,5 1000.00 Nm % Schraegverzahnung; ea 1,5 eb 1,5 1000.00 Nm
1108 S 130
= < Summenpegel
=l 04
T 1. Verz-Ord.
100 g 120 2. Verz-Ord.
£ 5 3. Verz-Ord.
i = ; "
0 5 S 110 -
[=3 =3 :
& aQ s !
80 £ 2 100
' 3 5 ;
BT T E £ 5
= - 70 2 ? 90 |-
o : = i ‘
i~ [ . 2 a8 :
3 e N ; 60 B S 80 AV 1 1
; h e g e ‘ ! J \
: - s 8 R T 111 | : AN
43 86 129 172 215 = (% 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500
Ordnung bzgl. Ritzeldrehzahl / - Ritzeldrehzahl / U/min

0 Torsi am Rad
Schraegverzahnung; ea 1,5 eb 1,5 1000.00 Nm

HZL

Bezeichnung Torsionsbeschleunigung am Rad

©helFZG Prufvariante  Schraegverzahnung;ea 1,5eb 1,5
Messung Torsionsbeschleunigung
Korrektur Ritzel unkorr., Rad unkorr.
14 Juni 2012 Laststufe 3

Ritzelmoment 1000.00 Nm

43 86 129 172 215
Ordnung bzgl. Ritzeldrehzahl / -

Bild 28: Ubersichtblatt zur Analyse der Verzahnungsanregung fiir die Torsionsbe-
schleunigungsmessung einer unkorrigierten Schragverzahnung aus Ta-
belle 2 mit Profil- und Sprungiiberdeckung e, = eg = 1.50

diagramms (Bild 26(b)), des gemittelten Ordnungsspektrums (Bild 26(d)),
sowie des Pegelverlaufes (Bild 27) (iber der Drehzahl in einer Ubersicht
wie in Bild 28 bewéhrt.

In den Bildern 28 bis 31 sind Ergebnisse von Torsionsbeschleunigungs-
messungen von Gerad- und Schragverzahnungen jeweils mit und ohne
Verzahnungskorrektur flr eine mittlere Last (50% Nennlast) dargestellt. Bei
beiden Verzahnungen zeigt sich durch eine Optimierung der Verzahnungs-
korrekturen ein erhebliches Potenzial zur Verringerung der Anregungsamp-
lituden, das in den betrachteten Féllen ca. 10 bis 15 dB betragt. Gleichzeitig
wird deutlich, dass diese Verringerung nicht ausreicht, um den Unterschied
zwischen Gerad- und Schragverzahnungen bezliglich des Anregungsver-
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Gemitteltes Ordnungsspektrum: Torsionsbeschleunigung am Rad
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Bild 29: Torsionsbeschleunigungsmessung einer korrigierten Schragverzahnung
aus Tabelle 2 mit Profil- und Sprungliberdeckung e, = eg = 1.50

haltens auszugleichen (vgl. Bild 28 und Bild 31). Zudem ist feststellbar,
dass sich die Eigenfrequenzen bei den Messungen an den Geradverzah-
nungen weniger stark auswirken als bei den Schragverzahnungen, bei de-
nen die Amplituden an den Resonanzstellen erhebliche Uberhéhungen zei-
gen. Hieraus lasst sich schlieBen, dass anregungsarmere Verzahnungen
bezlglich ihres Schwingungsverhaltens empfindlicher reagieren als Ver-
zahnungen, die ohnehin ein bereits hohes Anregungsniveau aufweisen.
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Bild 30: Torsionsbeschleunigungsmessung einer unkorrigierten Geradverzahnung
aus Tabelle 2 mit Profiliberdeckung ., = 1.50
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Bild 31: Torsionsbeschleunigungsmessung einer korrigierten Geradverzahnung
aus Tabelle 2 mit Profilliberdeckung e, = 1.50
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4 Messtechnische Ermittlung des Schwingungsverhaltens im
FZG-Dynamikpriifstand
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5 Der Anwendungskraftpegel als Kennwert zur
anwendungsnahen Bewertung der Anregung

Die Bewertung des Anregungsverhaltens von Stirnradverzahnungen auf
Grundlage rechnerischer und messtechnischer Gréen ist die Vorausset-
zung zur Optimierung des Anregungsverhaltens von Verzahnungen. Ne-
ben der eingehenden Analyse der Berechnungs- und Messdaten sind hier-
fir auch anschauliche Kennwerte erforderlich, die den wesentlichen In-
formationsgehalt auch aus detaillierten Darstellungsformen in einfach ver-
standliche Form bringen. Zudem ermdglichen geeignete skalare Kennwer-
te eine gezielte Anwendung von Optimierungsmethoden bei der Ausle-
gung.

Fir einen aussageféhigen Kennwert ist es notwendig, die mafBgeblichen
EinflussgréBen in Bezug auf das Anregungsverhalten hinsichtlich ihrer
Auswirkungen im Getriebe in der Bildungsvorschrift eines Kennwertes zu
berlcksichtigen.

Erfolgt die Bewertung auf Grundlage rechnerischer Gré3en, so ist die zu-
treffende Berlcksichtigung der entsprechenden EinflussgréBen in der ver-
wendeten Berechnungsmethode Voraussetzung fiir eine Berlcksichtigbar-
keit dieser EinflussgrdBe in der resultierenden KenngréBe. Auf messtech-
nischer Grundlage ist die Identifikation und Separierung der Einzeleffekte
schwierig. Diese Auftrennung ist allerdings fir eine gezielte Beeinflussung
des Schwingungsverhaltens notwendig.

Ziel einer Bewertungsmethode fir das Anregungsverhalten von Verzah-
nungen ist es, die Auswirkungen der Anregung im Getriebe unter den vor-
herrschenden Betriebsbedingungen zu bewerten. Hierflir ist es gerade fir
die Anwendbarkeit in der friihesten Auslegungsphase notwendig, die wei-
tere Systemumgebung mit sehr wenigen Mitteln zutreffend zu beschrei-
ben. Sofern im Laufe der Produktentwicklung vertiefende Rechenergebnis-
se vorliegen, so ist dies ebenfalls in das Bewertungskriterium integrierbar.
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Durch die Beschrankung der Bewertetung auf Bereiche, die im Betrieb des
Getriebes vorkommen, wird die Aussageféhigkeit des Kennwerts fiir den
Betrieb des Getriebes sichergestellt.

5.1 Anwendungskraftpegel fir die Stirnradstufe

In der Auslegungsphase von Verzahnungen werden aus der Drehwegbe-
rechnung (Abschnitt 2.3.1 und Abschnitt 3.1.3) oder aus der Kraftanre-
gungsberechnung (Abschnitt 2.3.2 und Abschnitt 3.1.4) KenngréBen zur
bewertung des zu erwartenden Anregungsverhaltens abgeleitet. Zur de-
taillierten Nachrechnung von Problemfallen werden auch vereinzelt dyna-
mische Simulationsergebnisse (Abschnitt 2.3.3 und Abschnitt 3.1.6) als
Grundlage verwendet.

Die Ublicherweise aus diesen Berechnungsmethoden verwendeten Kenn-
werte sind im Einzelnen:

e Schwankung der Drehwegabweichung (Peak to Peak Transmission
Error, P2P-TE):
Differenz zwischen Maximal- und Minimalwerten des Drehwegabwei-
chungsverlaufes (siehe Drehwegschwankung Bild 7(b)).

e Zahnkraftpegel Lpyz:
Aus dem Spektrum der Kraftanregung abgeleiteter Kennwert nach
Gleichung (5).

e Dynamischer Zahnkraftpegel Lrz dyn:
Aus dem Spekirum der dynamischen Zahnkraft analog zum Zahn-
kraftpegel abgeleiteter Kennwert nach Gleichung (14).

o Dynamikfaktor Ky, 4:
Bezogener Maximalwert der dynamischen Zahnkraft nach Glei-
chung (16).

Die Schwankung der Drehwegabweichung und der Dynamikfaktor werden
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durch Extremwertbetrachtungen aus den Zeitverlaufen abgeleitet und ent-
halten somit keinerlei Information Gber die spekirale Zusammensetzung
der Anregung und des Schwingungsverhaltens. Aufgrund des stark fre-
quenzabhangigen Schwingungs- und Abstrahlverhaltens sollte dieses Fre-
quenzverhalten bericksichtigt werden. Die beiden Zahnkraftpegel werden
zwar aus den Kraftspektren hergeleitet, allerdings ist die Gewichtung der
einzelnen Amplituden zueinander fest vorgegeben, so dass diese nicht fir
jeden Anwendungsfall zutreffend sein kénnen. In allen Kennwerten erfolgt
keine vollstandige Berlcksichtigung der Betriebsbedingungen des Getrie-
bes (v.a. bzgl. der Drehzahl). Zur Verzahnungsauslegung sind die dynami-
schen GréBen aufgrund des gréBeren Berechnungsaufwandes kaum an-
wendbar.

Anregung im Zahneingriff « Drehwegabweichung
« Kraftanregung

Anregende Kraft

P Y
{. 2o% Dynamisches Systemverhalten + Dynamische Simulation
% > » des Antriebsstranges « VergroéRerungsfunktion
x5} 0
o{;“ ’

i Dynamische Verzahnungskraft

Systemverhalten der » Korperschallmafy
Maschinenstruktur

Abstrahlcharakterisitik des « Abstrahimaly
Gehdauses
i Luftschall
@ Wahrnehmung » Wahrnehmungscharakteristik

Bild 32: Schalliibertragungskette fir ein Zahnradgetriebe
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Zur Bewertung des Anregungsverhaltens von Verzahnungen wird ein Vor-
gehen vorgeschlagen, das sich an der Ubertragungskette fiir Zahnradge-
triebe (Bild 32) orientiert. Es wird versucht wesentliche Einflussfaktoren
dieser Ubertragungskette in einer rechnerischen Beurteilung entsprechend
zu bertcksichtigen. Fir eine praktikable Handhabung dieser Gré3en wer-
den fir einzelne EinflussgréfBBen vereinfachte N&herungen vorgeschlagen,
so dass eine einfache und zuverlassige rechnerische Ermittlung mit gerin-
gem Aufwand mdglich ist, ohne dass Detailberechnungen vorliegen.

Ausgangspunkt der rechnerischen Ermittlung des Anregungsverhaltens
der Verzahnung stellt nach Bild 32 die anregende Kraft dar. Diese an-
regende Kraft wird durch die Berechnungsmethoden der Kraftanregung
oder der Drehwegabweichung ermittelt. Bei Verwendung des Drehweg-
spektrums muss dieses durch Multiplikation mit der Verzahnungssteifigkeit
in eine KraftgroBe umgewertet werden (siehe Gleichung (44)).

Fi=c, - b-za (44)
F; [N] Amplitude der Kraftanregung F, (t) der i-ten Ordnung
cy [%] mittlere bezogene Verzahnungssteifigkeit
b [mm] Verzahnungsbreite
T A [mm] Anregungsamplitude

Entsprechend Bild 32 fiihrt die anregende Verzahnungskraft zu einem
dynamischen Systemverhalten des Antriebsstranges. Durch diese dyna-
mischen Einflisse kénnen bestimmte Anregungsanteile (z.B. an Reso-
nanzstellen) verstarkt werden. Eine Berlcksichtigung dieser Anteile erfolgt
durch dynamische Simulation des gesamten Antriebsstranges inkl. nume-
rischer Zeitschrittintegration oder der ndherungsweisen Berlicksichtigung
des Systemverhaltens durch VergréBerungsfunktionen, die die Kenntnis
Uber die Lage der Eigenfrequenzen voraussetzt.

Die sich hieraus ergebende dynamische Verzahnungskraft stitzt sich in
den Lagerungen des Getriebes ab. Dies stellt eine translatorische Kraft-
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anregung fir die Maschinenstruktur des Getriebes dar. Die Maschinen-
struktur besteht aus Wellen, Lagern, Gehduse sowie weiteren Anbautei-
len bis hin zur Fundamentierung. Fir Getriebegehause kénnen rechne-
rische Abschatzungen des KdrperschallmafBBes mit dem Expertensystem
MASAK [9] durchgefihrt werden. Neben den darin enthaltenen Methoden
auf Grundlage der Plattentheorie sind in [118] auch Naherungsmethoden
zur Ermittlung des KérperschallmaBBes mit Linienziigen beschrieben. Das
Kérperschallman3 stellt hierbei den Zusammenhang zwischen der struktu-
ranregenden Kraft und dem Kérperschall dar. Die Darstellung eines be-
rechneten KdrperschallmaBes ist in Bild 33 abgebildet. Entsprechend der
maschinenakustischen Grundgleichung nach [29], die in Gleichung (45)
dargestellt ist, werden die grundsatzlichen Zusammenhange der Schall-
Ubertragung bis hin zum Luftschall quantifiziert.

P(f)=or-co o (f)- Sh (f)- F(f) (45)
P(f) 44 Amplitude der Schalleistung
oL [25]  Lufidichte
cr [2] Schallgeschwindigkeit in Luft
o (f) -] Abstrahlmafi
Shy [(S’_']‘:)Q] Kérperschallmafi
F(f) [N] Amplitude der strukturanregenden Kraft

An der schwingenden Oberflache wird der Kdrperschall abgestrahlt, so
dass er sich in Form von Luftschall ausbreitet. Vereinfachte Abschétzgré-
Ben hierzu kdnnen ebenfalls mit MASAK [9] ermittelt werden. Die theoreti-
schen Grundlagen auf Basis der Plattentheorie und NaherungsgréBen zur
Ermittlung des Abstrahlgrades sowie deren experimentelle Validerungser-
gebnisse sind im FKM Heft 78 [31] dokumentiert. Bild 33 zeigt eine Dar-
stellung des Abstrahlgrades. Das ebenfalls dargestellte Ubertragungsman
stellt die Summe des Kérperschallgrades und des Abstrahlgrades dar.

Auch die Wahrnehmung des Schalls im menschlichen Ohr erfolgt nach be-
stimmten Charakteristika. Um diese in der Messtechnik abzubilden, exis-
tieren entsprechend charakteristische Kurven in Normen und Richtlinien,
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Bild 33: Fiir das Gehause des Prifgetriebes mit MASAK [9, 31] ermittelte Kurven
fir das Korperschall- und das Abstrahimaf3.

wie beispielsweise in der DIN EN 61672-1 [25] (A, C oder Z-Bewertung)
oder die Lautheit nach DIN ISO 226 [23].

Fir die Berechnung des Anregungsverhaltens von Verzahnungen werden
die in Bild 32 dargestellten GréBen als Grundlage verwendet und fiir ein
Drehmoment im betrachteten Drehzahlbereich ermittelt. Der berlicksich-
tigte Detaillierungsgrad sowie die Lange des verwendeten Ubertragungs-
pfads sind dabei nicht festgelegt. Es kann firr einfache Aussagen ausrei-
chend sein, bereits die mit VergrdéBerungsfunktionen ermittelte dynamische
Verzahnungskraft als Grundlage zu verwenden.

Zur Ermittlung des skalaren Kennwerts des Anwendungskraftpegels zur
Bewertung wird hiernach folgendes Vorgehen verwendet:

Ausgehend von den zu beurteilenden Spektren im Drehzahlbereich wird
zunachst ein beurteilungsrelevanter Bereich definiert. Eine beispielhaf-
te Darstellung dieser Datengrundlage mit den relevanten Drehzahl-,
Frequenz- und Ordnungsbereichen ist in Bild 34 dargestellt. Ausschlief3-
lich Amplituden innerhalb dieses Bereiches gehen in die Bewertung ein.
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Ordnungsdiagramm: DZP / Verg.-Fkt. / MASAK
DZP 38891/38897 999.99 Nm
(0.9.0rd. - 4.1.0rd.; 500Hz - 5000Hz; 750U/min - 3500U/min)
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Ordnung bzgl. Ritzeldrehzahl / -

Bild 34: Darstellung der Eingrenzung des relevanten Drehzahl-, Frequenz- und
Ordnungsbereichs.

Die Amplituden innerhalb des in Bild 34 rot umrandeten Bereichs werden
nun Uber der Drehzahl gemittelt. Dies bedeutet es wird der arithmetische
Mittelwert der ungepegelten Amplituden zwischen den Amplituden gleicher
Ordnung aber unterschiedlicher Drehzahl gebildet. Dieser Mittelwert wird
zusatzlich mit dem Verhaltnis der Breite des fir diese Ordnung relevanten
Drehzahlbandes zur Breite des gesamten betrachteten Drehzahlbandes
gewichtet. Dies wird fur alle Ordnungen gleichermafBen durchgefuhrt. Es
ergibt sich ein gemitteltes Ordnungsspektrum, das in Bild 35 dargestellt
ist. Hierin sind ausschlieBlich die Anregungsamplituden enthalten, die im
betrachteten Betriebs- und Frequenzbereich relevant sind. Au3erdem flief3t
zuséatzlich die Haufigkeit des Vorkommens einzelner Anregungsordnungen
im dem betrachteten Drehzahlbereich im gewichteten Ordnungsspektrum
ein. Hierdurch kénnen die Betriebsparameter in der Kennwertermittlung
berlcksichtigt werden.
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Gemitteltes Ordnungsspektrum: DZP / Verg.-Fkt. / MASAK
DZP 38891/38897 999.99 Nm
(0.9.0rd. - 4.1.0rd.; 500Hz - 5000Hz; 750U/min - 3500U/min)

43 86 129 172 215
Ordnung bzgl. Ritzeldrehzahl / -

Bild 35: Darstellung der Eingrenzung des relevanten Drehzahl-, Frequenz- und
Ordnungsbereichs.

Eine formelmaRige Darstellung dieser gewichteten Mittelung ist in Glei-
chung (46) dargestellt.

ne(ord) ne(ord)
F; (ord) > F;(ord)
— i=n, (ord) Mo (O?"d) — Ny, (OTd) i=n, (ord)
F (ord) = . = (46)
n, (ord) — ny, (ord) Ny — Ny Ny — My,

F (ord) [N] gemittelte Amplitude fiir die Ordnung ord
ord -] Ordnung
Ny, (ord) [U/min]  untere Grenzdrehzahl im Betriebs- und Frequenzbereich fiir die Ordnung ord
n, (ord) [U/min] obere Grenzdrehzahl im Betriebs- und Frequenzbereich fiir die Ordnung ord
Ny, [U/min] untere Grenzdrehzahl fiir alle Ordnungen
no [U/min] obere Grenzdrehzahl fur alle Ordnungen
F; (ord) [N] Amplitude der Ordnung ord fir die Drehzahl 4

Die Mittelung der Amplituden bewertet den Anteil resonanziberhéhter Am-
plituden Uber dem gesamten Drehzahlband. Die Kombination dieser bei-
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den Methoden der Mittelung und Gewichtung fhrt zu einer Beriicksichti-
gung des ausgewahlten Betriebsbereiches im gemittelten Ordnungsspek-
trum, das in Bild 35 dargestellt ist und zur weiteren Kennwertentwicklung
verwendet wird.

Die ungepegelten Kraftamplituden werden quadratisch aufsummiert, an-
schlieBend wird die Summe auf eine quadrierte Bezugskraft Fj., bezogen
gepegelt. Der formelmaBige Zusammenhang dieses Bildungsgesetzes ist
in Gleichung (47) dargestellt. In Anlehnung an die Ublichen GréBen zur
Gerauschbeurteilung wie z.B. dem Schalldruckpegel [25] wird der zehnfa-
che dekadische Logarithmus der bezogenen quadratischen Pegelsumme
der Kraftamplituden aus dem ermittelten gewichteten Ordnungsspektrum
verwendet. Als Bezugskraft F;.. wird der genormte Wert nach DIN EN ISO
1683 [24] verwendet. Flr KraftgroBen betragt dieser 1uN = 1-1076N.

Nord

1 _
Lar=10-log le > F(ord)®

bez igq=1

dB (47)

Lar [dB] Anwendungskraftpegel

Fpe [N] Bezugskraft

tord -] Zahneingriffsordnung

Nord -] maximale Zahneingriffsordnung

F (ord) [N] Amplitude des gemittelten, betriebsbereichsbewerteten Ordnungsspektrums

(F (ord) aus Gleichung (46))

Im Vergleich mit bestehenden Kennwerten wie dem Zahnkraftpegel aus
Gleichung (5), die in Arbeiten wie [40, 56, 80, 99] definiert wurden, wird
bei der Kennwertermittlung des Anwendungskraftpegels zusétzlich der
Betriebs- und Frequenzbereich im zugrundeliegenden Ordnungsspektrum
berlicksichtigt. In vergleichbarer Vorgehensweise zu Geiser [39] fiir den
L i nach Gleichung (11) ist das dynamische Systemverhalten entweder
durch die Verwendung von Ergebnissen dynamischer Simulationen oder
in vereinfachter Weise durch die Verwendung von VergréBerungsfunktio-
nen bereits in den Kraftamplituden enthalten. Deshalb wird auf die Ho-
hergewichtung héherharmonischer Ordnungen zur Berlicksichtigung eines
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Ordnungsdiagramm: DZP / Verg.-Fkt. / MASAK
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Bezeichnung  DZP / Verg.-Fkt. / MASAK
Prifvariante DZP 38891/38897

Drehweg epsa 1.5 epsb 1.5
Korrektur Ritzel unkorrigiert / Rad unkorrigiert
Laststufe 3

Ritzelmoment  999.99 Nm

HZL

Datum 12. Juni 2012 ©helFZG
Grenzen des Betriebs- und Frequenzbereiches
Untergrenze | Obergrenze
Ritzeldrehzahl 750 U/min | 3500 U/min
Frequenz 500 Hz 5000 Hz
Ordnung bezgl. 0.9 41
Zahneingriff
Pegelwerte / dB
Kennwert L4 60.15 dB
1. Ordnung 57.96 dB
2. Ordnung 56.02 dB
3. Ordnung 35.67 dB
4. Ordnung 36.22 dB

Bild 36: Ubersichtsblatt zur Bildung des Anwendungskraftpegels (enthlt die Gra-
fiken aus Bild 34 und Bild 35).

Systemverhaltens verzichtet. Diese Gewichtung mit der jeweiligen quadra-
tischen Anregungsfrequenz (i2,, - w?) wurde in den rein quasistatisch be-
rechneten GréBen wie dem Zahnkraftpegel nach Mdller [80] dazu verwen-
det, die Resonanzgefahrdung héherer Ordnungen bei unterkritisch betrie-
benen Getrieben zu berlicksichtigen, was bei einer direkten Berlicksichti-
gung durch VergréBerungsfunktionen oder dynamischer Simulationsergeb-
nisse zutreffender erreicht werden kann.

Zur grafischen Darstellung der zugrundeliegenden Grdéf3en wurde ein
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Ubersichtsblatt erstellt, das die Bildung des Anwendungskraftpegels durch
grafische Darstellungen und weitere Informationen verdeutlichen soll. Die-
se Ubersichtsdarstellung fiir das in Bild 34 und Bild 35 gezeigte Beispiel
ist in Bild 36 abgebildet. In Anlehnung an das Ubersichtsblatt zur Mess-
datenauswertung in Bild 28 befindet sich das Campbelldiagramm in Ord-
nungsdarstellung links oben. In diesem Ordnungsdiagramm sind allerdings
zusétzlich die beriicksichtigten Betriebs- und Frequenzgrenzen mit einem
roten Rahmen eingezeichnet. Links unten wurde das gemittelte Ordnungs-
spektrum plaziert. Hierbei ist zu beachten, dass dieses gemittelte Ord-
nungsspektrum im Gegensatz zum Messdatenauswerteblatt (Bild 28) ein
gemitteltes Ordnungsspektrum unter Berlcksichtigung der Betriebs- und
Frequenzgrenzen enthalt. Auf der rechten Seite sind allgemeine Daten
zur dargestellten Verzahnungsvariante, eine Tabelle mit den eingegebe-
nen Betriebs- und Frequenzgrenzen und eine Tabelle mit den Zahlenwer-
ten des Anwendungskraftpegels sowie den Amplituden aus dem betriebs-
bereichsgemittelten Ordnungsspektrum dargestellt. Dieses Ubersichtsblatt
soll die Aussagefahigkeit des Anwendungskraftpegels versténdlicher und
transparenter machen und somit die Anwendbarkeit in der Praxis verbes-
sern.

5.2 Anwendungskraftpegel fur die Lagerkraft- und Dreh-
momentenanregung der Planetenradstufe

Grundsétzlich gelten fur Planetengetriebe ahnliche Mechanismen der Ver-
zahnungsanregung wie bei Stirnradgetrieben. Allerdings kommt es durch
die Uberlagerungen der in einem Planetengetriebe beteiligten Verzah-
nungsstufen zu besonderen Uberlagerungseffekten, die das spezielle An-
regungsverhalten von Planetengetrieben ausmachen.

Wie in Abschnitt 3.2 beschrieben, fiihrt die kinematische Uberlagerung
der Anregungen in einem Planetengetriebe zu einer Entkoppelung der ro-
tatorischen und der translatorischen Anregungsanteile. Flr die Beurteilung
mussen diese somit entsprechend unterschieden werden.



5 Der Anwendungskraftpegel als Kennwert zur anwendungsnahen
96 Bewertung der Anregung

Auf Grundlage der Kraftanregungsberechnung von Planetengetrieben
(Abschnitt 3.2.1) werden durch die Uberlagerung der Anregungen die Ver-
l&ufe der translatorischen Lagerkraftanregung und der rotatorischen Mo-
mentenanregung ermittelt. Als Beurteilungskenngréf3en werden hierzu aus
den entsprechenden Spektren mit dem Bildungsgesetz des Zahnkraftpe-
gels (Gleichung (5)) der Lagerkraft- (translatorisch) und Momentenpegel
(rotatorisch) gebildet.

Bei der Drehwegberechnung von Planetengetrieben (Abschnitt 3.2.2) wird
das rotatorische Anregungsverhalten unmittelbar durch die Drehwegab-
weichung zwischen Sonne und Hohlrad repréasentiert. Das translatorische
Anregungsverhalten kann hierbei durch eine Auswertung der translatori-
schen Bauteilbewegungen erfolgen.

Zur Bewertung der Auswirkungen der Anregungsmechanismen ist es wich-
tig, flr die jeweils maBgebliche Anregungskomponente die relevanten An-
regungsamplituden zu identifizieren und zu bewerten. Die Kennwertermitt-
lung des Anwendungskraftpegels, die in Abschnitt 5.1 dargestellt wurde,
leistet dies. Gerade Planetengetriebe werden oft bei extremen Drehzahl-
bedingungen eingesetzt, so dass die Einbeziehung des Drehzahlbereiches
fir eine zielgerichtete Optimierung wichtig ist. Zur Bewertung der transla-
torischen Anregung wird hierzu die Lagerkraftanregung oder das Verlage-
rungsverhalten als Datengrundlage bei der Bildung des Anwendungskraft-
pegels verwendet. Die rotatorische Anregung wird dann aus dem Momen-
tenpegel bzw. der Drehwegabweichung von Planetengetrieben berechnet.
Die in Abschnitt 3.2.3 dargestellte Ermittlung der Dreheigenfrequenzen
kann in der rotatorischen Anregungsbeurteilung ebenfalls mit beriicksich-
tigt werden.
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6 Auslegung anregungsarmer Stirnrad- und
Planetenradstufen

Die in Abschnitt 5 dargestellten Bewertungsmaéglichkeiten dienen im We-
sentlichen zur Bewertung und Optimierung des Anregungsverhaltens bei
der Auslegung von Verzahnungen. Fir die Ermittlung solcher Optimalva-
rianten ist es notwendig, die GrundgréBen wie die Drehwegabweichung
oder die Kraftanregung in Form einfacher skalarer GréBen zu bringen, die
eine einfache und schnelle vergleichende Bewertung einzelner Varianten
zulassen.

Eine optimal ausgelegte Verzahnung hat mehrere unterschiedliche, teil-
weise widersprichliche Zielsetzungen zu erflllen. Grundvoraussetzung ei-
ner Verzahnungsauslegung stellt die Sicherstellung ausreichender Verzah-
nungstragfahigkeit dar, die im Regelfall neben einer Normrechnung der
Verzahnungshauptgeometrie Uber eine durch Verzahnungskorrekturen op-
timierte gleichmaBige Lastverteilung sichergestellt wird. Einen weiteren
wichtigen Aspekt stellt die Optimierung des Anregungsverhaltens dar. Die-
se beiden Optimierungsziele kénnen jeweils durch weitere Ziele wie ei-
nem gunstigen Wirkungsgrad erganzt werden, was durch die Lastlbertra-
gung in Flankenbereichen mit geringem Gleitanteil erreicht werden kann.
Diese unterschiedlichsten Ziele spiegeln sich nicht nur in unterschiedli-
chen zu verwendenden KenngrdBen wieder, sondern wirken sich maf3-
geblich auf grundlegende Randbedingungen wie beispielsweise die in der
Auslegungsrechnung zugrundegelegte Belastung aus. So wird die Tragfa-
higkeitsberechnung ausschieBlich mit hohen Belastungen im Bereich der
Nenn- oder Maximallast durchgefihrt, weil dieser Lastbereich fur die Ver-
zahnungstragfahigkeit maf3geblich ist und in der Regel unter dieser Trag-
fahigkeitslast auch die gréBten lastbedingten Verformungen im Getriebe
entstehen. Bei einer Optimierung des Anregungsverhaltens jedoch ist in
vielen Fallen ein anregungsarmes Laufverhalten im Teillastbereich wich-
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tiger als im Nennlastbereich, wo das Anregungsverhalten des Getriebes
aufgrund weiterer Anregungsquellen (z.B. Verbrennungsmotor) von gerin-
gerer Bedeutung ist. Fiir die Optimierung des Anregungsverhaltens ist die
Auswahl des als Anregungslast bezeichneten Lastbereichs von maf3gebli-
cher Bedeutung.

Wesentlich bei der Optimierung der Anregung eines Getriebes sind zwei
Punkte, die in der Verzahnungsauslegung beachtet werden missen: Die
Vermeidung von Resonanzbereichen im gesamten Betriebsbereich, soweit
mdglich, und die Minimierung der Anregung aus der Verzahnung bei Anre-
gungslast unter Berlcksichtigung des im Betrieb vorkommenden Lastbe-
reichs.

6.1 Optimierung der Anregung durch geeignete Wahl der
Verzahnungshauptgeometrie

Die Auslegung der Verzahnungshauptgeometrie erfolgt im Wesentlichen
nach Gesichtspunkten der Verzahnungstragféhigkeit. Allerdings wird das
Schwingungsverhalten eines Getriebes durch die Wahl der Verzahnungs-
hauptgeometrie bereits zu einem erheblichen Teil festgelegt. Diese Beein-
flussung des Schwingungsverhaltens eines Getriebes durch die Hauptgeo-
metrie erfolgt hauptséchlich Gber zwei unterschiedliche Mechanismen —
das Anregungsverhalten der Verzahnung selbst und die Lage der Anre-
gung innerhalb des dynamischen Systems (Resonanzlage).

e Beeinflussung des Anregungsverhaltens:
Die Schwingungsanregung aus einer Verzahnung wird durch die
Auslegung der Hauptgeometrie mafgeblich beeinflusst. So weisen
Schragverzahnungen grundsatzlich ein erheblich giinstigeres Anre-
gungsverhalten im Vergleich zu Geradverzahnungen auf.

e Beeinflussung des dynamischen Betriebspunktes der Verzahnung:
Die Wirkung der Verzahnungsanregung innerhalb eines Getriebes
hangt stark von der Anregbarkeit des umgebenden Systems ab. Fir
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eine schwingungsgunstige Auslegung sind aus diesem Grund ins-
besondere Resonanzstellen, bei denen das System besonders stark
durch die Verzahnung anregbar ist, zu vermeiden. Die Hauptgeome-
trieauslegung hat diesbeziiglich zweierlei Einfluss: Einerseits wird die
Lage der Eigenfrequenzen durch das Zusammenspiel der Verzah-
nungshauptgeometrie und dem umgebenden System bestimmt. An-
dererseits wird Uber die Zahnezahl die GréBenordnung der wesentli-
chen Anregungsfrequenzen (Zahneingriffsfrequenz- und Héherhar-
monische) festgelegt. Es ist hierbei eine Vermeidung von Verzah-
nungsresonanzen im kompletten Drehzahlbereich anzustreben. Vor-
resonanzen, bei denen die Eigenfrequenzen auf h6herharmonische
Anregungen treffen, sind praktisch kaum vermeidbar, miussen aber
bei der Auslegung mit berlcksichtigt werden.

Nachdem die Verzahnungsanregung neben der Hauptgeometrie auch
mafgeblich durch die Feingeometrie (Verzahnungskorrekturen) beein-
flussbar ist, stellt die Beeinflussung des dynamischen Betriebspunktes den
wichtigeren Teil der Hauptgeometrieauslegung dar, da diese durch andere
MaBnahmen kaum mehr beeinflusst werden kann.

6.1.1 Anwendung auf die Stirnradstufe

Eine wichtige Grde der Auslegung von Getrieben stellt der Achsabstand
dar. Neben den Gesichtspunkten Bauraum und Tragfahigkeit, die wichtige
Randbedingungen bei der Auswahl des Achsabstands sind, hat diese Gro-
Be ebenfalls einen wesentlichen Einfluss auf das Schwingungsverhalten
eines Getriebes. Denn mit der Festlegung des Achsabstands und der Uber-
setzung werden die Hauptabmessungen der beteiligten Zahnrader festge-
legt. Es ist somit mdglich, aus diesen Daten auf die Tragheiten der beteilig-
ten Réder zu schlieBen, so dass zusammen mit der in DIN 3990 [22] bzw.
ISO 6336 [62] dargestellten Verzahnungssteifigkeit (c, = 20mm_um) eine
Abschatzung der Eigenfrequenz fir tbliche Verzahnungen aus Stahl még-
lich ist. In Gleichung (48) ist eine Naherungsldsung fir die Ermittlung der
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Verzahnungseigenfrequenz einer Stirnradstufe in Abhangigkeit von Achs-
abstand und Ubersetzung fiir Vollscheibenréader aus Stahl dargestellt. Mit-
hilfe des Diagramms in Bild 37 ist eine grafische Ermittlung der Eigenfre-
quenzen moglich. Hierzu ist die Position des Schnittpunktes, der durch den
Achsabstand und die Stufeniibersetzung festgelegt wird, im Diagramm zu
bestimmen und dann anhand der gezeichneten Linien gleicher Frequen-
zen die Lage der Verzahnungseigenfrequenz abzulesen. So ergibt sich
beispielsweise flr ein Stirnradgetriebe mit einem Achsabstand von 250mm
und einer Stufeniibersetzung von |i| = 2.0 eine Lage der Eigenfrequenz
im Bereich von 2600 H z. Zur Bericksichtigung von Radkérpereinflissen ist
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die Eigenfrequenzermittlung in Gleichung (49) fir Zahnradern mit Boh-
rung dargestellt. Mit dem Verhaltnis ¢ des Bohrungsdurchmessers zum

AuBendurchmessers der Zahnréder ergibt sich eine Erh6hung der Eigen-
1

q = % entspricht dies einer Steigerung der Eigenfrequenz von ca. 20%

frequenzlage um den Faktor . FUr ein Durchmesserverhéltnis von

gegeniber der von Vollscheibenradern.
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Wie in Bild 37 dargestellt, weist die Verzahnungseigenfrequenz eine starke
Abhangigkeit vom Achsabstand auf. So sinkt die Eigenfrequenz mit zuneh-
mendem Achsabstand ab, wahrend eine Erhéhung der Stufenlibersetzung
zum Ansteigen der Eigenfrequenz fiihrt. Fir die Auslegung von Getrieben
bedeutet dies, dass durch die Festlegung des Achsabstandes bereits die
GrdéBenordnung der Verzahnungseigenfrequenz festgelegt wird. Bei gege-
bener Ubersetzung kann somit ein resonanzgefahrdeter Frequenzbereich
identifiziert werden. Dieser kritische Bereich kann bei der Auswahl der Z&h-
nezahlen berucksichtigt werden und so eine Resonanz im Betriebsbereich
vermieden werden. Bei mehrstufigen Stirnradgetrieben ergibt sich neben
der Beeinflussungsmdglichkeit der Eigenfrequenz durch den Achsabstand
auch die Méglichkeit einer Anpassung der Ubersetzungsaufteilung zur Ver-
schiebung der Eigenfrequenzen.

Der Achsabstand hat kaum Auswirkungen auf das Anregungsverhalten von
anregungsoptimal ausgelegten Verzahnungen, so dass der Achsabstand
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eine wesentliche GroBe ist, um das Schwingungsverhalten durch die Ver-
meidung von Verzahnungsresonanzen zu verbessern.

Die Wahl der Z&hnezahl und des bei gegebenem Achsabstand und Uber-
setzung hiermit festgelegten Moduls hat einen untergeordneten Einfluss
auf das Anregungsverhalten von Verzahnungen, sofern die weiteren Aus-
legungsgroBen (z.B. Uberdeckungen) vergleichbar sind. Allerdings ist die
Zahnezahl die maBgebliche GréBe zur Beeinflussung der Anregungsfre-
quenzen einer Verzahnung, die im Wesentlichen der Zahneingriffsfrequenz
und deren Vielfachen entspricht. In Gleichung (50) ist die Ermittlung der
Zahneingriffsfrequenz dargestellt. Nach DIN/ISO [22, 62] kann die in Glei-
chung (51) dargestellte dynamische Bezugsdrehzahl N definiert werden,
bei der Betriebspunkte zwischen 0.85 und 1.15 als Resonanzgebiete aus
Tragféhigkeitsgriinden zu vermeiden sind.

n
fz = 602 4 (50)
min
fE
n [min71} Drehzahl
z -] Zahnezahl
f= [Hz] Zahneingriffsfrequenz
fE [HZ] Eigenfrequenz
N -] Dyn. Bezugsdrehzahl

Bei der Wahl der Zahnezahl bzw. des Moduls ist auf die Vermeidung von
Resonanzstellen zu achten. Fiir unterkritische Auslegungen (f, < fg) lasst
ein gréBerer Modul mit der hieraus resultierenden kleineren Zahnezahl ein
glinstigeres Schwingungsverhalten erwarten. Aufgrund der Anregung von
Héherharmonischen (Vielfache der Zahneingriffsfrequenz) kdnnen Vorre-
sonanzen (N = 1,1, 1,...) auftreten, die das Schwingungsverhalten be-
einflussen kdnnen. Tendenziell weisen die Anregungsamplituden der H6-
herharmonischen allerdings geringere Amplituden als die Zahneingriffs-
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frequenz auf, so dass eine VergrdBBerung des Abstands von Anregungs-
frequenz zur Eigenfrequenz zu einem gilnstigeren Schwingungsverhalten
fGhrt. Far Gberkritische Auslegungen (f, > fg) dirfte ein kleinerer Modul
mit der damit verbundenen gréBeren Zahnezahl den maf3geblichen Ab-
stand zur Eigenfrequenz vergréBern und damit ein giinstigeres Schwin-
gungsverhalten in diesem Betriebsbereich ermdglichen.

Die Auslegung der Uberdeckungen hat Einfluss auf das Anregungsver-
halten der Verzahnungen. Tendenziell weisen Verzahnungen mit héhe-
ren Uberdeckungen ein giinstigeres Anregungsverhalten auf. Insbeson-
dere Schragverzahnungen fiihren zu einer deutlich geringeren Anregung
als Geradverzahnungen. Nachdem das Anregungsverhalten von Verzah-
nungen neben den Uberdeckungsverhaltnissen auch maBgeblich von der
Verzahnungsfeingeometrie abhéngig ist, missen bei der Auslegung anre-
gungsarmer Verzahnungen jeweils beide Einflisse gemeinsam beachtet
werden. So ist in Bild 38 das Anregungsverhalten von Verzahnungen flr
unterschiedliche Profil- und Sprungiiberdeckungen sowohl flirr unkorrigier-
te Verzahnungen als auch fir korrigierte Verzahnungen dargestellt.

Far die unkorrigierte Verzahnung in Bild 38(a) sind deutliche Minima fir
ganzzahlige Werte der Sprungiiberdeckung und Profiliberdeckungen von
ca. 1.8 erkennbar. Die Ursache fiir die anregungsgunstigen Zonen der
unkorrigierten Verzahnung liegt in der Uber dem Eingriff konstanten Be-
rihrlinienlange fir Verzahnungen mit ganzzahliger Sprung- oder Profil-
Uberdeckung, was Ublicherweise zu einer geringen Schwankung der Ver-
zahnungssteifigkeit fiihrt. Die Ursache fir die Lage der Minima bei Profil-
Uberdeckungswerten von 1.8 statt beim ganzzahligen Wert um zwei liegt
in der UberdeckungsvergréBerung unter Last durch den vor- und nachzei-
tigen Zahneingriff, der die wirksame Uberdeckung fiir die betrachtete Be-
lastung vergréBert. An den Minimalpunkten weisen die Verzahnungen mit
einer theoretischen Profiliiberdeckung von 1.8 eine wirksame Profiliiber-
deckung unter Last im Bereich von 2.0 auf. Fir die praktische Anwendung
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Bild 38: Anregungsverhalten von Schréagverzahnungen unterschiedlicher Uber-
deckungen charakterisiert durch den Anwendungskraftpegel (n =
500min ' — 4500min~!, f = 50Hz — 10kHz, ord = 1 — 5). Die Variati-
on der Profiliberdeckungen erfolgt durch unterschiedliche Kopfkreise und
die Variation der Sprungtiberdeckung durch unterschiedliche Zahnbreiten.
Als Verzahnungskorrektur wurde eine lange Kopf- und FuBricknahme mit
dem Betrag der Zahnverformung verwendet. (Rechnerische Untersuchung
bei konstantem Drehmoment).

dieser Werte in der Verzahnungsauslegung ist deshalb gerade die Profil-
Uberdeckung kaum geeignet, da die starke Lastabhangigkeit der wirksa-
men Werte die optimale Wahl dieser Gré3e erschwert.

Fuar korrigierte Verzahnungen ergibt sich das in Bild 38(b) dargestellte An-
regungsverhalten. Die ausgepragten Minima fur spezielle Werte der Profil-
oder Sprunglberdeckung sind hierin kaum mehr vorhanden. Es sind teil-
weise Minimalwerte bei ganzzahligen Sprungiiberdeckungen erkennbar,
die jedoch bei weitem nicht so ausgepragt sind, wie bei der unkorrigierten
Verzahnung (Bild 38(a)). Angesichts der Tatsache, dass zur Sicherstel-
lung der Tragfahigkeit ohnehin Verzahnungskorrekturen erforderlich sind,
hat die Wahl der Uberdeckung bei der anregungsgiinstigen Verzahnungs-
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auslegung nur einen geringeren Einfluss, der durch gezielte Anregungs-
korrekturen weiter verringert werden kann. Eine Ausnahme hierzu stellt
ein Bereich der Profiliberdeckung um 2.0 dar. Hier ist die Auslegung ge-
eigneter Profilkorrekturen sehr schwierig, da die erforderlichen Langen der
Kopf- bzw. FuBricknahmen praktisch nicht darstellbar sind. In Bild 38(b)
ist deshalb im Bereich von Profiliberdeckung 2.0 in weiten Teilen eine Zu-
nahme des Anregungsverhaltens feststellbar, die sich mit noch gré3eren
Profiliberdeckungen wieder zum erwartungsgeman geringen Anregungs-
verhalten von Hochverzahnungen entwickelt. Dies bedeutet fir die prak-
tische Anwendung, dass Profiliberdeckungen zwischen 1.9 und 2.1 aus
Anregungsgesichtspunkten mdglichst vermieden werden sollten, um eine
praktikabel anregungsarm korrigierbare Verzahnung zu erhalten.

Die weiteren GréBen, die bei der Auslegung der Hauptgeometrie festge-
legt werden, wie der Eingriffswinkel oder die Profilverschiebung, haben
einen untergeordneten Einfluss auf das Anregungs- und Gerauschverhal-
ten von Verzahnungen. Diese und weitere Gré3en kénnen jedoch Auswir-
kungen auf die Steifigkeit einer Verzahnung haben, die einen indirekten
Einfluss auch auf das Schwingungsverhalten hat. So weisen beispielswei-
se Verzahnungen mit kleinen Eingriffswinkeln blicherweise gréBere Ver-
formungsbetrage und somit eine geringere Steifigkeiten auf, als solche mit
groBen Eingriffswinkeln.

Die Verzahnungssteifigkeit hat einen Einfluss auf das Schwingungsverhal-
ten von Getrieben, da sie bei der Ermittlung der Eigenfrequenz verwendet
wird, die in Abschnitt 6.1.1 dargestellt wurde. Allerdings ist die Beeinfluss-
barkeit der Eigenfrequenz durch die Verzahnungssteifigkeit aufgrund des
Einflusses unter der Wurzel (vgl. Gleichung (20)) gering und reicht hau-
fig nicht flr eine signifikante Verschiebung der Eigenfrequenz zur Lésung
von Resonanzproblemen aus. Zudem beeinflusst die Verzahnungssteifig-
keit maBgeblich die GréBenordnung der Zahnverformung unter Last, die
die GréBenordnung notwendiger Verzahnungskorrekturbetrage und somit
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deren Fertigbarkeit maBgeblich beeinflusst, da die Abweichungsempfind-
lichkeit maBgeblich vom Verhéltnis der Abweichungsbetrage zu den Kor-
rekturbetrdgen bzw. zu den Zahnverformungsbetragen abhéngt (vgl. Ab-
schnitt 6.2.3). In der Verzahnungsauslegung kann durch eine steifere Ver-
zahnung der Abstand der Zahneingriffs- zur Eigenfrequenz eines sonst
identischen unterkritisch betriebenen Getriebes vergréBert werden, gleich-
zeitig nehmen die Betrdge anregungsgtinstiger Verzahnungskorrekturen
mit entsprechenden Anforderungen an eine prozesssichere Fertigung ab.

6.1.2 Ubertragung auf die Planetenradstufe

Grundsétzlich gelten alle Uberlegungen zur anregungsarmen Auslegung
von Stirnradstufen ebenso fiir die Auslegung von Planetengetrieben. Die
Verwendung von anregungsarmen Einzelverzahnungen innerhalb eines
Planetengetriebes ist die am besten geeignete Methode zur Auslegung an-
regungsarmer Planetengetriebe.

Analog zu Stirnradgetrieben in Bild 37 kdnnen Eigenfrequenzen auch fur
Planetengetriebe in Abhangigkeit von Achsabstand und Ubersetzung dar-
gestellt werden. Es ergeben sich allerdings bei einem Planetengetriebe
jeweils 2 charakteristische Verzahnungseigenfrequenzen (vgl. Abschnitt
3.2.3), die in der Verzahnungsauslegung mafgeblich beriicksichtigt wer-
den sollten. Diese beiden Eigenfrequenzen sind in Bild 39 fir Planeten-
getriebe mit drei und in Bild 40 mit finf Planeten dargestellt. Die erste
Eigenfrequenz (Bild 39(a) und Bild 40(a)) stellt eine Schwingung mit ei-
ner maBgeblichen Differenzamplitude in den Hohlradverzahnungen dar.
Bei der zweiten Eigenfrequenz befindet sich die gréBte Differenzamplitu-
de in den Sonnenradverzahnungen. Fir beide Eigenfrequenzen lasst sich
eine deutliche Abnahme der Eigenfrequenz mit steigendem Achsabstand
feststellen. Die Standlibersetzung weist fiir beide Eigenfrequenzen jeweils
einen geringen Einfluss mit unterschiedlichen Tendenzen auf. Ein Vergleich
der Eigenfrequenzen fiir Planetengetriebe mit 3 und 5 Planeten zeigt einen
geringflgigen Anstieg beider Eigenfrequenzen fir eine zunehmende An-
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zahl von Planeten.

Die Auslegung der Zahnezahlen von Planetengetrieben beeinflusst neben
den dargestellten Zusammenhéangen flir Stirnradstufen (Einfluss auf die
Zahneingriffsfrequenz und die Resonanzdrehzahlen) auch wesentlich die
Art der Eingriffsfolge in Planetengetrieben (vgl. Bild 14). Unterschiedliche
Eingriffsfolgen fihren, wie in Abschnitt 3.2 beschrieben, Uber die Rich-
tungsentkoppelung der Anregungskomponenten bei sequentiellem Zahn-
eingriff zu einer starkeren translatorischen Anregung und bei symmetri-
schem Zahneingriff zu einer starkeren rotatorischen Anregung. Bei gleich-
maniger Anordnung der Planeten zeichnet sich symmetrischer Zahneingriff
durch die Teilbarkeit der Z&hnezahlen von Sonne und Hohlrad durch die
Planetenanzahl aus, wahrend anderenfalls sequentieller Zahneingriff vor-
liegt. Aufgrund der Einbaubedingung fir Planetengetriebe, die eine Teil-
barkeit der Summe der Z&hnezahlen von Sonne und Hohlrad durch die
Planetenanzahl vorschreibt, liegen in Sonnen- und Hohlradverzahnungen
far Standardplanetenstufen immer die gleiche Eingriffsfolge vor.

Far Planetengetriebe wird die Zahneingriffsfrequenz fiir beide Verzahnun-
gen jeweils entsprechend Gleichung (52) bestimmt.

fz - (nsog() :lSteg) * ZSon (52)
mn
NSon [min~'] Drehzahl der Sonne
NSteg [nmln*l] Drehzahl des Stegs
fz Hz| Zahneingriffsfrequenz

ZSon —] Zahnezahl der Sonne

6.2 Optimierung der Anregung durch geeignete Wahl der
Verzahnungsfeingeometrie
Die Verzahnungsfeingeometrie weist einen groBen Einfluss auf das An-

regungsverhalten von Verzahnungen auf. Nachdem eine veranderte Fein-
geometrie weder die Verzahnungssteifigkeit noch die Massenverhaltnisse
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maBgeblich &ndert, ist hierdurch keine signifikante Beeinflussung des dy-
namischen Betriebspunktes zu erwarten.

6.2.1 Verzahnungskorrekturen - Zielsetzung und Wir-
kungsweise

Verzahnungskorrekturen sind gezielte Modifikationen von der idealen Evol-
vente, die im Regelfall bei der Hartfeinbearbeitung der Verzahnung einge-
bracht werden. Diese werden zur Sicherstellung der Tragféhigkeit und zur
Beeinflussung des Anregungsverhaltens verwendet. Eine optimale Verzah-
nungskorrektur stellt deshalb einen Kompromiss aus beiden Zielsetzungen
dar.

Tragfahigkeitskorrekturen sollen die Maximalwerte der Flankenpressung
bei Nennlast im Betrieb begrenzen. Hierfur wird eine méglichst gleichma-
Bige Lastverteilung Uber dem Eingriffsfeld mit entlasteten Randbereichen
angestrebt. Fir die Auslegung solcher Korrekturen werden die lastbeding-
ten Verformungen und Verlagerungen des Verzahnungsumfelds (Wellen,
Lager, ...) berechnet und deren Auswirkungen auf die Lastverteilung im
Zahneingriff ermittelt. Die hieraus abgeleiteten Korrekturen sind dann vor-
nehmlich Breitenkorrekturen zum Ausgleich der aus der Verkippung beider
im Eingriff befindlichen Zahnrader resultierenden Abweichung der Flanken-
linien. Bei der Auslegung ist zudem das Verformungsverhalten in Teillastbe-
reichen zu berlcksichtigen. Weiterhin sind zur Vermeidung von Pressungs-
Uberhéhungen durch die Lastlbertragung an den Kopfkanten der Verzah-
nungen im Rahmen des vor- und nachzeitigen Zahneingriffs Profilkorrek-
turen vorzusehen, die dies verhindern oder zumindest in der Auspragung
erheblich reduzieren.

Anregungskorrekturen sollen in einem Lastbereich zu einer in allen Ein-
griffsstellungen konstanten Durchsenkung der Verzahnung unter Last fih-
ren. Nachdem Verzahnungen unter anderem aufgrund der wechselnden
Anzahl im Eingriff befindlicher Zahne (Uberdeckung) eine verénderliche
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Verzahnungssteifigkeit aufweisen, ist es notwendig diese durch geeignete
Korrekturen auszugleichen. Dies bedeutet, dass die Verzahnungsdurch-
senkung in Bereichen hoher Verzahnungssteifigkeit zusétzlich durch eine
Korrektur (=Wegnahme von Material) erh6ht werden muss. Idealerweise
wirde die Korrektur demnach verénderliche Betrage in einer Richtung, die
zur Berihrlinienrichtung senkrecht steht, aufweisen.

In der praktischen Anwendung werden Verzahnungskorrekturen durch die
Parametrisierung vorgegebener Korrekturformen definiert. Die Verwen-

Breitenkorrekturen

Breitenballigkeit Betrag, ...

Schragungswinkelkorrektur .‘ Betrag, ...

Endriicknahme Betrag, Lange, ...

Profilkorrekturen

Hohenballigkeit J , Betrag, ...
Profilwinkelkorrektur » ’ Betrag, ...

S
Kopfricknahme s Betrag, Lénge, ...
FuBricknahme ,‘ - Betrag, Lange, ...

Profil- und Breitenkorrekturen

Gewalzte Kopf- und FuBriicknahme | S Y Betrag, Lange, ...

Verschrankung

Betrag, ...

Tabelle 3: Ubersicht lber die wichtigsten Standardkorrekturen mit ihren beschrei-
benden Hauptparametern. Fir alle Korrekturtypen kénnen weitere Para-
meter definiert werden, die die Auspragung der Korrekturform, der Uber-
gangsbereiche oder bestimmter Flankenbereiche naher spezifizieren.
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dung dieser Standardkorrekturen zeichnet sich durch eine besonders kom-
pakte Darstellung der Korrekturvorgabe in wenigen Parameterwerten aus,
was die Anschaulichkeit der Korrekturformen sowie deren Ubertragbar-
keit zwischen Auslegung, Dokumentation und Fertigung unter der Voraus-
setzung einheitlicher Parameterdefinitionen erleichtert. Die meisten dieser
Standardkorrekturen werden in Profil- und Breitenrichtung ausgewiesen.
Eine Ubersicht Uber die wichtigsten Standardkorrekturformen und deren
beschreibende Hauptparameter ist in Tabelle 3 dargestellt.

Eine gezielte Optimierung einer Korrektur unter Berucksichtigung beider
Korrekturziele kann durch folgendes Vorgehen erreicht werden:

1. Ermittlung der lastbedingten Verformungen und Verlagerungen der
Verzahnungen und Ableitung von Breitenkorrekturen:
Es werden Breitenkorrekturen ausgelegt, die ein mdglichst gleichma-
Biges Breitentragen der Verzahnung bei Nennlast sicherstellen und
Uber dem gesamten Lastbereich das Tragen der Stirnkanten ver-
meiden. Ublicherweise wird dies durch die Kombination von Schra-
gungswinkelkorrektur und Breitenballigkeiten oder Endriicknahmen
erreicht.

2. Auslegung von anregungsoptimalen Verzahnungskorrekturen:
Zur Optimierung des Anregungsverhaltens werden nun weitere Ver-
zahnungskorrekturen ausgelegt. Der Schwerpunkt dieser Verzah-
nungskorrekturen liegt bei Profilkorrekturen (Kopf- und Fuf3rick-
nahme, Héhenballigkeit, gewalzte Korrekturen), da diese Korrek-
turen einen wesentlichen Wirkanteil senkrecht zur BerUhrlinienrich-
tung aufweisen. Fiur groBe Schragungswinkel kdnnen auch zusétz-
liche Breitenkorrekturen mit in Betracht gezogen werden. In einer
Variationsrechnung werden nun diese Kombinationen aus den aus-
gewahlten Korrekturarten beziglich ihres Anregungsverhaltens bei
einer gewahlten Anregungslast im Teillastbereich untersucht und be-
wertet. Bei dieser Bewertung ist es notwendig, die spektralen Kom-
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ponenten der Anregung entsprechend des spateren Betriebsverhal-
tens zutreffend zu bewerten. Fir die rechentechnische Umsetzung ist
hierfir meist eine skalare GréBe notwendig, wie dies die Kennwerte
des Zahnkraftpegels (Gleichung (5)) oder des Anwendungskraftpe-
gels (Gleichung (47)) sind.

3. Nachrechnung der ermittelten Korrekturkombination beziglich Trag-
fahigkeit und Anregungsverhalten

Far gewbhnliche Verzahnungen fiihrt die dargestellte Auslegungsmetho-
de dazu, dass im Bereich des Doppeleingriffsgebiets (bei Hochverzah-
nungen: Dreifacheingriffsgebiet) Korrekturen ausgefihrt werden. Dies ent-
spricht dann gerade den Flankenbereichen am Rand der Eingriffsstrecke,
so dass die Forderung der Tragfahigkeitskorrektur der Entlastung der Kopf-
kanten Rechnung getragen werden kann. Bei ganzzahligen Profiliiberde-
ckungen insbesondere im Bereich zwischen 1.9 und 2.1 ist eine solche
Ausflihrung der Korrektur kaum méglich, da die Korrekturbereiche auf den
Flanken zu klein oder zu gro3 werden, so dass eine entsprechende Kor-
rekturauslegung fur Anregung und Tragfahigkeit problematisch ist.

6.2.2 Erweiterte topologische Korrekturen

Die einfache parametrische Beschreibung von Standardkorrekturen weist
neben ihren Vorteilen der Anschaulichkeit und Ubersichtlichkeit den Nach-
teil auf, dass die hierdurch méglichen Korrekturen in Art, Form und Auspré-
gung durch die parametrische Definition begrenzt sind. Durch eine topo-
logische Korrekturbeschreibung ergeben sich somit erweiterte Korrektur-
mdglichkeiten, die unter anderem auch eine unabhangige Verzahnungs-
korrektur beztglich Tragféhigkeit und Anregung erméglichen kann. Ra-
dev [91] weist nach, dass durch teilungsperiodische Welligkeiten in Be-
rhrlinienrichtung das Drehwegverhalten ohne Auswirkung auf die Last-
verteilung beeinflusst werden kann. Im Rahmen dieser Untersuchungen
werden hieraus periodische Verzahnungskorrekturformen zur Kompensati-
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on wesentlicher Anteile der Anregung durch den Ausgleich der Drehweg-
amplitude erster Ordnung entwickelt, deren Wirksamkeit nach schwieriger
fertigungstechnischer Umsetzung experimentell bestatigt werden konnte.
In der praktischen Anwendung treten wellige Strukturen meist als beson-
ders gerduschkritische Strukturen innerhalb der Flankenformabweichung
gefertigter Zahnrader auf, die aufgrund ihrer Amplituden oder Phasenlage
nicht zur Kompensation, sondern zur Erhéhung der Anregung flhren.
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Bild 41: Periodische Korrektur nach Radev [91] zur Kompensation des Anregungs-

verhaltens einer Verzahnung mit tragfahigkeitskorrigiertem Gegenrad. Der
maximale Abweichungsbetrag dieser Korrektur betragt 1.8um.
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Bild 42: Periodische Berihrlinienballigkeit zur Kompensation des Anregungsver-
haltens einer Verzahnung mit tragféhigkeitskorrigiertem Gegenrad. Der
maximale Abweichungsbetrag dieser Korrektur betragt 3.5um.

Durch die weite Verbreitung numerisch gesteuerter Fertigungsmaschinen
ist es prinzipiell méglich nahezu jede beliebige topologische Zahnflanken-
korrektur zu fertigen. Neben der dargestellten Méglichkeit, das Anregungs-
verhalten unabhéngig von der zuvor mit Standardkorrekturen auf Tragfé-
higkeit optimierten Flanke zu beeinflussen sind weitere sinnvolle topolo-
gische Korrekturméglichkeiten denkbar: Statt der Aufbringung der peri-
odischen Korrekturkomponenten, die zur Kompensation des Anregungs-
verhaltens erforderlich sind, auf der gesamten Berihrlinie, werden diese
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Bild 43: Periodische Berlhrlinienkorrektur im Kopfbereich zur Kompensation des
Anregungsverhaltens einer Verzahnung mit tragfahigkeitskorrigiertem
Gegenrad. Der maximale Abweichungsbetrag dieser Korrektur betragt
10.0pm.

Anteile in Teilbereichen des Eingriffsfelds mit entsprechend gréBeren Kor-
rekturbetragen aufgebracht. Hierdurch kann das Problem der sehr kleinen
Korrekturbetrage bei periodischen Korrekturen nach Radev [91] abgemil-
dert werden. Durch die Kombination dieser in Teilbereichen aufgebrachten
periodischen Korrekturen mit Tragféhigkeitskorrekturen sind die hierdurch
entstehenden Auswirkungen auf die tragfahigkeitsrelevante Lastverteilung
gering. In Bild 41 ist die Topologie der periodischen Korrektur nach Ra-
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dev [91] dargestellt. Fir die dargestellte Schragverzahnung (vgl. Tabelle
2 ¢, = 1.5; eg = 1.5) mit nach Tragfahigkeitsgesichtspunkten standard-
korrigiertem Rad ergibt sich eine periodische Korrektur am Ritzel mit ei-
ner Doppelamplitude von 1.8um. Durch die Anwendung der periodischen
Korrektur auf Teilbereiche der Berlhrlinien kénnen die erforderlichen Kor-
rekturbetrage erhéht werden, allerdings hat dies im Gegensatz zur Korrek-
tur nach Radev [91] Auswirkungen auf die Lastverteilung. In Bild 42 ist
der periodische Korrekturbetrag in Form einer Balligkeit Gber der Beruhrli-
nie aufgefihrt und in Bild 43 wurden ausschlieBlich Bereiche im Zahnkopf
periodisch korrigiert. Es ergeben sich komplexe topologische Korrekturfor-
men, die lokal um den Faktor 2 bis 5 gréBere Korrekturbetrage aufweisen,
was flr geringe Anforderungen an die lokale Fertigungsgenauigkeit sorgt.

Bild 44 zeigt einen rechnerischen Vergleich der resultierenden Drehweg-
spektren fur die in Bild 41 bis Bild 43 dargestellten Topologievarianten mit
einer unkorrigierten Variante als Referenz. Durch die topologische Korrek-
tur nach Radev [91] ist eine nahezu vollstandige Kompensation der Dreh-
wegamplitude bei einer Auslegungslast mdglich, ohne die tragféhigkeitsre-
levante Lastverteilung zu verandern (vgl. Bild 44(a) und (b)). Durch die To-
pologievarianten der periodischen BerUhrlinienballigkeit (Bild 42) und der
periodischen Korrektur im Kopfbereich (Bild 43) wird eine vergleichbare
Wirkung (vgl. Bild 44(b), (c) und (d)) bezlglich des Anregungsverhaltens
mit lokal deutlich gréBeren Korrekturbetragen erzielt.

Im Vergleich zu Standardkorrekturen bieten topologische Verzahnungskor-
rekturen erheblich mehr Méglichkeiten zur Verzahnungsoptimierung. In der
praktischen Anwendung sind topologische Korrekturen bisher kaum ver-
breitet, da deren Handhabung in Auslegung, Fertigung und Qualitatskon-
trolle schwierig ist, da die hierfir eingesetzten Werkzeuge eine durchgan-
gige Behandlung topologischer Korrekturen meist nicht erlauben.
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Bild 44: Spektrum der Drehwegabweichung fir die in Bild 41 bis Bild 43 darge-
stellten Korrekturvarianten im Vergleich mit einem unkorrigiertem Ritzel
(Rechnerische Untersuchung mit einem tragfahigkeitskorrigiertem Gegen-
rad).

6.2.3 Zum Einfluss von Fertigungsabweichungen

Bei der Fertigung von Zahnradern entstehen unvermeidbare Differenzen
zwischen der ausgelegten Sollgeometrie und der tatséchlichen Flanken-
form. Die in der Qualitédtskontrolle von Verzahnungen Ublichen Richtlinien
wie die DIN 3962 [20] basieren auf der Definition von Parallelebenen, zwi-
schen denen die Istgeometrie liegt. Uber den Abstand dieser Ebenen wird
eine Einstufung in unterschiedliche Qualitatsstufen vorgenommen. Dabei
wird Ublicherweise der Abstand zweier paralleler Ebenen einer Flanke zur
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Bewertung der Flankenform herangezogen und der Abstand zwischen un-
terschiedlichen Flanken zur Bewertung der Teilung verwendet.

Teilungsabweichungen fihren primar zu niederfrequenten Anregungen im
Bereich der Wellenordnung und deren Vielfacher, die insbesondere durch
das Vorhandensein spezieller Muster in den Teilungsabweichungen aller
Z&hne bis zur halben Zahneingriffsordnung reichen kénnen. Die niederfre-
quenten Anregungsbestandteile werden durch die Zahneingriffsfrequenz
und deren Harmonische moduliert, was zu Seitenbandern mit dem Ab-
stand der niederfrequenten Anregung um die Zahneingriffsfrequenz und
deren Vielfachen flihren kann.

Eine generelle Bewertung von Abweichungen der Flankenform fiir Verzah-
nungen hangt stark von der Charakteristik der Abweichungen ab. Hierzu
ist es notwendig, die Abweichungsbestandteile in ihre Wirkrichtungen be-
zuglich des Zahneingriffes aufzuteilen. Abweichungen mit einem verander-
lichen Betrag in BerUhrlinienrichtung haben geringeren Einfluss auf das
Anregungsverhalten als solche mit veranderlichen Betrégen in Eingriffs-
richtung. In Eingriffsrichtung wirksame Abweichungen wie beispielsweise
Welligkeiten im Sinne der DIN 4760 [21] kdnnen bereits bei sehr kleinen
Amplitudenbetragen eine erhebliche Steigerung des Anregungsverhaltens
zur Folge haben. Sofern die welligen Bestandteile in ihrer Wellenlange tei-
lungsperiodisch sind, kénnen diese &hnlich einer periodischen Anregungs-
korrektur direkt das Anregungsverhalten beeinflussen. Da die Amplituden
und Phasenlage solcher Abweichungen nicht gezielt definiert werden kon-
nen, fiihren solche Abweichungen im Regelfall zu einer erheblichen Er-
héhung der Anregungsamplituden der Verzahnung. Durch die Definition
der Verzahnungsqualitéat in DIN 3962 [20] kénnen solche Abweichungs-
bestandteile nicht sinnvoll erfasst werden, weshalb diese Abweichungsbe-
standteile in der Verzahnungsqualitatseinstufung meist keine Auswirkun-
gen haben. Eine detaillierte Studie zu den Auswirkungen unterschiedlicher
Abweichungsformen auf das Anregungsspekirum wurde von Griggel [48]
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durchgefihrt.

Bei unterschiedlichen Verzahnungsgeometrien kdnnen vergleichbare Ab-
weichungen durchaus unterschiedliche Anregungen fir ein Getriebesys-
tem darstellen. Betrachtet man die Abweichungen als zusétzlich aufge-
pragte Drehweganregung, so hangt es wesentlich von der Gré3enordnung
der Verzahnungssteifigkeit ab, wie gro3 die daraus resultierende System-
anregung ist. Vereinfacht kann diese resultierende Systemanregung als
Kraftschwankung, die durch die Weganregung hervorgerufen wird, ange-
sehen werden. Aus diesem Grund reagieren steifere Verzahnungen im All-
gemeinen empfindlicher auf Abweichungen als weiche Verzahnungen.

Bild 45(a) zeigt das Ergebnis einer Messung der Torsionsbeschleunigung

Ordnungsdiagramm: Torsionsbeschleunigung
30-Grad-Verzahnung 1000.00 Nm

—_
—_
o

Kopf

100

[ee]
o
Torsionsbeschleunigungspegel am Rad dB

43 86 129 172
Ordnung bzgl. Ritzeldrehzahl / -

(a) Campbelldiagramm (b) Profilmessschrieb

Bild 45: Messung der Torsionsbeschleunigung fir eine ungewdhnlich steife Ver-
zahnung (¢, = 27.5—2~) mit Profiliberdeckung e, = 1.1 und Sprung-

mm-pum

Uberdeckung g = 2.2. Im Profilmessschrieb der insgesamt nach Q4 nach

DIN 3962 gefertigten Verzahnung ist eine wellige Auspréagung der Abwei-
chungen zu erkennen.
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fir eine extrem steife Verzahnungsvariante, abgeleitet aus den in Tabelle 2
dargestellten Schragverzahnungsgeometrien mit einem Eingriffswinkel von
30°. Fiur die Amplitude der zweiten Verzahnungsordnung (86. Ordnung)
zeigen sich erheblich Uberhdéhte Amplituden, die das Schwingungsverhal-
ten der Verzahnung Uber weite Teile des betrachteten Drehzahlbereichs
dominieren. Bei der Auslegung der abweichungsfreien Verzahnung lagen
die Anregungsamplituden flr die erste Verzahnungsordnung (43. Ordnung)
und die zweite Verzahnungsordnung in der gleichen GréBenordnung. Die
Ursache fiir den festgestellten erheblichen Unterschied konnte in der Ab-
weichungscharakteristik gefunden werden. Bild 45(b) zeigt einen fir das
Ritzel der Verzahnung typischen Profilmessschrieb, bei dem eine wellige
Abweichungsstruktur mit ungefahr zwei Sinuswellen tber dem Profil zu er-
kennen ist. Unter Berlicksichtigung der Profiliberdeckung (e, = 1.1) fUhrt
diese Welligkeit in diesem Fall zur Anregung der zweiten Ordnung. Durch
die hohe Verzahnungssteifigkeit wirken sich die geringen Amplituden der
Welligkeit (1 — 2um) stark auf das Schwingungsverhalten aus. Die wellige
Abweichungsstruktur wird durch Gbliche Qualitatsklassifikationen wie die
DIN 3962 nicht hinreichend berticksichtigt, so dass sich fir dieses Zahn-
rad mit Verzahnungsqualitat 4 bereits eine formal hohe Verzahnungsquali-
tat ergibt.

6.2.4 Ubertragung auf die Planetenradstufe

Das Anregungsverhalten von Planetengetrieben wird wesentlich von der in
Abschnitt 3.2.1 dargestellten kinematischen Uberlagerung der Einzelan-
regungen der Verzahnungsstufen bestimmt. Durch diese Uberlagerung der
Anregung ergeben sich flr Planetengetriebe zusatzlich zu den dargestell-
ten Effekten weitere typische Eigenschaften.

Durch die kinematische Uberlagerung der Verzahnungen weisen die ro-
tatorische und translatorische Anregungsrichtung im Allgemeinen keine
Ubereinstimmende Charakteristik auf. Fiir eine Stirnradstufe ergeben sich
hier zueinander proportionale Anregungen, weshalb in der Auslegungs-
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phase keine Unterscheidung der Einzelstufen getroffen wird. In der Ausle-
gung von Planetengetrieben ist es meist erforderlich beide Anregungsrich-
tungen gleichermafen zu optimieren, woflir sowohl die translatorische als
auch die rotatorische Anregung gleichzeitig betrachtet werden missen.

Bei der Auslegung insbesondere der Feingeometrie (Verzahnungskorrek-
turen) ist ein Ausgleich der Anregungen der Einzelverzahnungen fir beide
Richtungen nicht gleichzeitig mdglich. Fir anregungsarme Planetengetrie-
be bedeutet dies, dass die Einzelverzahnungen eines Planetengetriebes
moglichst anregungsarm auszufihren sind. Aus diesem Grund kénnen al-
le Mechanismen zur Anregungsoptimierung von Stirnradgetrieben sowohl
fir die Hauptgeometrie (Abschnitt 6.1) als auch fir die Feingeometrie
(Abschnitt 6.2) auf die Einzelstufen eines Planetengetriebes Ubertragen
werden.

Aufgrund der Uberlagerung der Einzelanregung haben Abweichungen in
den Verzahnungen bei Planetengetrieben einen starkeren Einfluss auf
das Anregungsverhalten. Durch Abweichungen (Teilung oder Flankenform)
wird zur Anregung einer jeden Einzelverzahnung ein zusétzlicher Anteil
Uberlagert, der im Allgemeinen nicht an allen gleichzeitig im Eingriff be-
findlichen Verzahnungen gleich ist, wodurch die Kompensation der Einzel-
anregungen erschwert wird.

6.3 Topologische Korrekturen unter dem Blickwinkel op-
timaler Anregung, Tragfahigkeit und Wirkungsgrad

Neben den in Abschnitt 6.2.2 dargestellten Mdglichkeiten der Aufbringung
unterschiedlicher periodischer Korrekturen, erdffnet eine freiere Gestaltung
der Flankentopologie eine Reihe weiterer Optimierungsmdglichen, die mit
gewdhnlichen Standardkorrekturen bislang nicht denkbar sind. Gerade in
jungster Zeit ist in der Verzahnungsauslegung zu den Zielen der Tragfa-
higkeit und der Anregung auch der Wirkungsgrad hinzugekommen. Die-
sem Ziel kann auch in der Korrekturauslegung Rechnung getragen werden,



Durchmesser

Schwingungsverhalten von Zahnradgetrieben 123

so dass eine veranderte Verzahnungskorrektur zu einer Verbesserung des
Wirkungsgrades ohne weitere konstruktive Anderungen am Getriebe fiih-
ren kann.

Zunachst erfolgt zur Sicherstellung adaquater Kontaktverhélinisse eine
Auslegung der Breitenlastverteilung. Unter Berlcksichtigung der Verfor-
mungen und Verlagerungen des Welle-Lager-Systems (iber den gesam-
ten Lastbereich wird ein Kompromiss gesucht, der eine méglichst gleich-
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Bild 46: Verzahnungskorrektur am Rad zur Sicherstellung der Tragféhigkeit durch
Entlastung der Randbereiche mit Breitenballigkeit und Kopf- und FuBrick-
nahmen.
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maBige Breitenlastverteilung mit einer Vermeidung des Kantentragens bei
allen Betriebsdrehmomenten enthélt. Je weniger stark sich lastabhéngige
Verformungen auf die Verkippungen der im Eingriff befindlichen Zahnrader
auswirken, desto besser ist diese Forderung erfiilibar. In Bild 46 sind diese
Korrekturen als Standardkorrekturen auf dem Rad ausgefihrt, fir das im
Folgenden eine topologische Ritzelkorrektur entwickelt wird.

Im n&chsten Schritt wird ein Bereich um den Walzkreis ausgewahlt, in dem
die LastlUbertragung fir Niedriglast ausschlielich stattfinden soll. Durch
die Lastiibertragung in diesen Bereichen geringer Gleitgeschwindigkeit er-
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Bild 47: Verzahnungskorrektur zur Begrenzung des tragenden Bereiches um den
Walzkreis bei niedriger Last.
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(b) 100 % Nennlast

Bild 48: Linienlastverteilung fir eine Verzahnung mit denen in Bild 46 und Bild 47
dargestellten Korrekturen fir unterschiedliche Lasten.

geben sich besonders geringe Lastverluste, so dass der Wirkungsgrad im
Niedriglastbereich durch diese MaBnahme verbessert werden kann. Au-
Berdem ermdglicht die Einschrankung des tragenden Bereiches auf einen
Teilbereich des Eingriffsfelds eine periodische Anregungskorrektur flr den
Niedriglastbereich. Der ausgewahlte Flankenbereich wird hierbei so kor-
rigiert, dass sich die Teillast mdglichst gleichmaBig innerhalb des einge-
schrankten Bereiches aufteilt. Bei Uberschreiten des Teillastbereiches wird
versucht, mdglichst die gesamte Eingriffsflache fiir die Lastlbertragung zu
nutzen, um die Lastiberhdéhung bei Nennlast mit diesem Korrekturtyp wei-
test méglichst zu begrenzen. Hierdurch ergibt sich ein Korrekturbetrag, der
der Zahnverformung bei Teillast entspricht. In Bild 47 ist eine solche Ver-



Durchmesser

126 6 Auslegung anregungsarmer Stirnrad- und Planetenradstufen

zahnungskorrektur fir das Ritzel, zur Paarung mit dem Rad entsprechend
Bild 46 dargestellt. Die sich hieraus ergebenden Lastverteilungen bei Voll-

und Teillast sind in Bild 48 abgebildet.

Zur Anregungsoptimierung der Korrektur bei Teillast kann nun eine der
Drehwegabweichung bei Niedriglast entsprechende periodische Korrek-
tur auf das Plateau in der Mitte des Eingriffsfeldes aufgebracht werden,
wodurch die Minimierung des Anregungsverhaltens bei Niedriglast ermég-
licht wird. Durch die Auslegung einer weiteren periodischen Korrektur, die
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Bild 49: Verzahnungskorrektur entsprechend Bild 47 mit Uberlagerten period-

schen Korrekturen flir 2 unterschiedliche Lasten.
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(b) Verlauf des Zahnkraftpegels

Bild 50: Anregungscharakteristik ber dem Drehmoment dargestellt durch das
Spektrum der Drehwegabweichung und den Zahnkraftpegel fir die Ver-
zahnungskorrektur aus Bild 49 am Ritzel und Bild 46 am Rad (Rechnung).

ausschlieB3lich in den Hochlastbereichen des Eingriffsfeldes aufgebracht
wird, kann fir diesen Lastbereich ein weiteres Anregungsminimum aus-
gelegt werden. Aufgrund der Beeinflussung der Anregung bei hoher Last
durch die periodische Korrektur fiir Niedriglast ist die Auslegung des Hoch-
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lastminimums nicht ausschlieBlich durch phasenrichtiges Aufbringen der
DrehweggréBen mdglich. Durch gezielte Variation einer tberlagerten peri-
odischen Korrektur in den Randbereichen des Eingriffsfelds kann ein zwei-
tes Anregungsminimum ohne Beeinflussung des Teillastbereiches erzielt
werden. Es ergibt sich eine Flankenkorrektur wie in Bild 49 dargestellt, die
zwei kombinierte periodische Korrekturen zur Optimierung des Anregungs-
verhaltens bei unterschiedlichen Lasten gleichzeitig enthalt. Durch die Aus-
fihrung der Korrekturen auf Teilbereichen der Verzahnungen sind héhere
lokale Korrekturbetrage méglich, wodurch die Genauigkeitsanforderungen
an den lokal auszufiihrenden Korrekturbetrag etwas reduziert werden. Al-
lerdings stellt die in Bild 49 dargestellte Korrektur weiterhin eine sehr kom-
plexe Geometrie dar, die insbesondere flir heute (bliche Herstellverfahren
mit Linienkontakt zwischen Werkstlick und Werkzeug nur schwierig reali-
sierbar ist.

Eine solche Auslegung weist eine durch herkémmliche Verzahnungskor-
rekturen bislang nicht mégliche Anregungscharakteristik mit zwei Minima
Uber dem Drehmoment auf. Das Spektrum der Drehwegabweichung und
der Verlauf des Zahnkraftpegels in Bild 50 zeigen jeweils zwei Optimal-
punkte Uber der Last. Gleichzeitig weist die dargestellte Verzahnungskor-
rektur durch die Lastkonzentration in Flankenbereichen mit geringem Gleit-
anteil erhebliche Potenziale zur Verringerung der lastbedingten Verzah-
nungsverluste auf.
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7 Zusammenfassung und Ausblick

7.1 Zusammenfassung

Zahnradgetriebe sind Maschinenelemente zur Drehzahl- und Drehmomen-
tenwandlung mit héchsten Anspriichen an Leistungsdichte, Tragfahigkeit
und Wirkungsgrad. Allerdings fihrt die formschlissige Kraftibertragung
Uber die Zahne eines Zahnrads zu einer unvermeidbaren Schwingungsan-
regung. Aus diesem Grund ist es Ziel der Entwicklung moderner Leistungs-
getriebe, diese Anregung aus dem Zahneingriff in allen Betriebsbereichen
zu optimieren. Fir dieses Auslegungsziel ist die zutreffende rechnerische
Beschreibung des Anregungsverhaltens unerlasslich. Die Ergebnisse der
rechnerischen Untersuchung werden dann fiir die Auslegung als anschau-
liche Kennwerte dargestellt, so dass darauf aufbauend unterschiedliche
Optimierungen ausgelegt werden kénnen.

Zunachst werden die méglichen rechnerischen Bewertungsmadglichkeiten
in unterschiedlichen Detaillierungsgraden fur Stirn- und Planetengetriebe
dargestellt. In der Auslegungsphase sind Bewertungen auf Grundlage der
statischen Beurteilung der Drehwegberechnung und der quasistatischen
Methode der Kraftanregung sowohl bei Stirn- als auch bei Planetenge-
trieben verbreitet. Die theoretischen Grundlagen zur Bestimmung dieser
BeurteilungsgréBen mit dem detaillierten Einfluss beliebiger Verzahnungs-
topologien werden in dieser Arbeit zusammengestellt. Zur weitergehen-
den Untersuchung werden die Berechnungsmdglichkeiten fir Stirnréder
um eine numerische Zeitschrittintegration zur dynamischen Simulation er-
weitert. Erganzend werden Berechnungsmethoden zur Ermittlung der Ver-
zahnungseigenfrequenzen fir Stirn- und Planetengetriebe dargestellt. Die
Grundlagen zur Anregungsberechnung wurden hierbei laufend an einem
Messprifstand validiert.

Zur vereinfachten Anwendbarkeit und Optimierung ist es vielfach notwen-
dig die rechnerischen Beurteilungsgré3en der Verzahnungsanregung, die
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in Form von Zeitverldufen oder Spektren vorliegen, in Kennwerten zu kom-
primieren, die den wesentlichen Informationsgehalt Ubersichtlich idealer-
weise in Skalarform darstellen. Auf Grundlage bewahrter Kennwerte wurde
die Bildungsvorschrift eines weiteren Verzahnungskennwerts, des Anwen-
dungskraftpegels, entwickelt, der im Gegensatz zu allen bisherigen Kenn-
werten die BetriebsgroBen des Getriebes bei der Kennwertermittlung be-
ricksichtigt. Hierdurch kann eine gréBere Empfindlichkeit gerade der rele-
vanten und mafgeblichen Anregungsbestandteile erreicht und Uber eine
vergleichbare Vorgehensweise in der Messdatenauswertung auch einfach
mit experimentellen Ergebnissen verglichen werden. Zudem kann ergén-
zend zum Anregungsverhalten der Verzahnung auch dessen Zusammen-
wirken mit einem einfachen dynamischen System in der Beurteilung be-
ricksichtigt werden.

Bei Planetenradstufen sind wegen der kinematischen Uberlagerung der
Einzelanregungen aller beteiligten Stufen separate Betrachtungen der
translatorischen und der rotatorischen Anregung notwendig. Aufgrund der
Uberlagerungskinematik ist eine gleichzeitige Optimierung beider Anre-
gungskomponenten durch die Planetenradanordnung, Eingriffsfolge o.a.
sehr schwierig, so dass sich die Verwendung anregungsarmer Einzelver-
zahnungen mit geeigneten Verzahnungskorrekturen als Optimum erweist.

Zur optimalen Auslegung von Verzahnungen sind zwei wesentliche Aspek-
te, die Anregungscharakteristik der Verzahnungen und deren dynamischer
Betriebszustand (Lage von Resonanzen), zu beachten. Hierzu werden
die wesentlichen Geometrieparameter untersucht und deren gegenseitiger
Einfluss zusammengestellt. Es zeigt sich, dass die Auslegung der Haupt-
geometrie wesentlich zur Lage der Anregungs- und Eigenfrequenzen bei-
trdgt und zudem die Mdglichkeiten zur Auslegung von Verzahnungskor-
rekturen signifikant beeinflusst. Die Verzahnungsmikrogeometrie jedoch
weist maBgebliche Einflisse auf das Anregungsverhalten auf. Aus diesem
Grund ist es notwendig, gerade den dynamischen Betriebszustand eines
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Getriebes bereits in friihester Auslegungsphase (Hauptgeometrie) zu be-
ricksichtigen, wahrend die Aspekte des Anregungsverhaltens im Laufe der
weitergehenden Optimierung mehr und mehr in den Vordergrund gerlickt
werden sollten. Einen weiteren wesentlichen Einfluss stellen die Flanken-
formabweichungen auf den Zahnflanken dar, deren periodische Struktur
in Eingriffsrichtung fir das Anregungsverhalten mafgeblich ist. Durch mo-
derne Fertigungsmdglichkeiten sollte in zunehmendem Mafe auch eine
flexible Auswahl von Verzahnungskorrekturen bis hin zu topologischen Kor-
rekturen ermdglicht werden. In weiteren Schritten werden die Potenziale
dargestellt, die durch die Ausweitung der Ublichen Standardkorrekturen er-
moglicht werden. Neben der Mdglichkeit durch die Vergré3erung der loka-
len Korrekturbetrédge die Fertigbarkeit zu erleichtern, eréffnet die topologi-
sche Auslegung der Korrekturen im Zahnkontakt eine Vielzahl neuer Mog-
lichkeiten. Hierzu zahlt neben der Berlicksichtigung weiterer Auslegungs-
ziele in der Korrekturauslegung (Wirkungsgrad) auch die Auslegung von
Verzahnungskorrekturen mit Optimalpunkten bei unterschiedlichen Dreh-
momenten.

Insgesamt ist es flir schwingungs- und gerauschoptimal ausgelegte Getrie-
be notwendig, mit der Hauptgeometrieauswahl Resonanzgebiete zu ver-
meiden und bei der Feingeometrieauslegung ein geringes Anregungsver-
halten sicherzustellen. Durch die Kombination dieser beiden Anforderun-
gen und deren adaquate praktische Umsetzung ist eine zuverlassige Aus-
legung von optimierten Zahnradgetrieben sichergestellt.

7.2 Ausblick

Die Zusammenhange der gerduschoptimierten Auslegung von Zahnrad-
getrieben zeigen als mafgebliche Einflussgréf3en, die Lage in der dyna-
mischen Betriebsdrehzahl, die durch die Systemumgebung bestimmt wird,
sowie die Optimierung der Verzahnungskorrekturen nach vielféltigen Me-
thoden. In beiden Aspekten besteht weiterhin Entwicklungspotenzial.

Bei der rechnerischen Ermittlung der dynamischen Systemumgebung ist
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bislang Uber einfache Modelle hinaus, die aus den Zahnradmassen der im
Eingriff befindlichen Verzahnung bestehen, eine manuelle Modellierung ei-
nes dynamischen Modells aus Federn und Massen notwendig. Eine Ermitt-
lung solcher Mehrmassenmodelle aus den geometrischen Beziehungen im
Antriebsstrang unter Beriicksichtigung von Uber den Torsionsfreiheitsgrad
hinausgehender Freiheitsgrade kann einen weiteren Detaillierungsschritt
darstellen. Die sich dadurch ergebenden Eigenformen und Eigenfrequen-
zen kénnen dann eine umfangreiche dynamische Systembetrachtung Gber
die reine Verzahnungseigenfrequenz hinaus ermdglichen. Eine Ableitung
aus der Antriebsstranggeometrie ermdglicht auBerdem die Berticksichti-
gung dieser Ergebnisse bereits in der friihen Entwicklungsphase wahrend
der Auslegung der Verzahnungshauptgeometrie.

Verzahnungskorrekturen als wesentlicher Bestandteil der Anregungsopti-
mierung von Verzahnungen werden heute zumeist als Kombination weni-
ger Standardkorrekturformen ausgefihrt. Wesentliches Auslegungskriteri-
um ist zunachst die Verzahnungstragfahigkeit, nach deren Anforderungen
sich der Katalog der Ublichen Standardkorrekturen orientiert. Es wird ver-
sucht, durch die Variation der Beschreibungsparameter der Tragfahigkeits-
korrekturen ein optimiertes Anregungsverhalten zu erzielen, was zumeist
fir eine spezielle Belastung gut funktioniert. Eine Auslegung topologischer
Korrekturen erweitert zunachst die Mdglichkeiten und auch die Anzahl
der beschreibenden Parameter erheblich, wodurch eine veranderte Aus-
legungssystematik erforderlich ist. Ausgehend von den funktionellen An-
forderungen an die Verzahnungskorrektur im Zahneingriff, die sich fur die
Auslegungsziele Tragfahigkeit, Anregung und Wirkungsgrad auch teilwei-
se unterscheiden kdnnen, wird eine topologische Korrektur abgeleitet, die
einen Kompromiss aus diesen Anforderungen entspricht. Die Aspekte der
einfachen Beschreibbarkeit der Korrekturen mit wenigen Parametern auf
Grundlage analytischer Funktionen (Standardkorrekturen) oder durch die
einfache Parametrisierung der Werkzeugmaschinenkinematik treten dabei
durch die zunehmende Verwendung von Rechnertechnik in Entwicklungs-
und Fertigungsprozessen in den Hintergrund.
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