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Kurzfassung und Abstract \Y

Kurzfassung

Doppelschragverzahnte Planetengetriebe stellen Hochleistungsantriebe fur stationdre und mo-
bile Anwendungen dar. Ihr dynamisches Betriebsverhalten wird hauptsachlich durch die Verzah-
nungsanregung sowie Lastaufteilung bestimmt. Durch die Koppelung und gegenseitige Wechsel-
wirkung der hohen Anzahl an Zahneingriffen im komplexen Getriebeumfeld resultiert ein Gber-
bestimmtes mechanisches Getriebesystem, welches wesentlich durch Fertigungs- und
Montageabweichungen beeinflusst wird. Anhand von Prifstandsversuchen wird das charakte-
ristische Anregungs- und Schwingungsverhalten in Abhangigkeit unterschiedlicher Lastauftei-
lungen sowie Betriebsbedingungen untersucht und zur Validierung vereinfachter Berechnungs-
modelle herangezogen. Die Ergebnisse flieBen abschlieBend in allgemeine Hinweise zur Aus-
legung dynamisch hochbelasteter doppelschragverzahnter Planetengetriebe.

Abstract

Double helical planetary gear sets are high-performance drives for stationary as well as mobile
applications. Their dynamic operating behavior is mainly determined by the gear excitation and
load sharing behaviour. The coupling and interaction of the high number of tooth meshes in
the complex gear environment results in an overdetermined mechanical gear system, which is
significantly influenced by manufacturing and assembly deviations. The characteristic excitation
and vibration behavior as a function of different load distributions and operating conditions is
investigated by means of experimental test rig runs which are subsequently used to validate
simplified calculation models. Finally, the results are used to provide general information on the
design of dynamically highly loaded double helical planetary gear units.
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1 Ausgangssituation

Planetengetriebe finden aufgrund ihrer kompakten Bauweise und hohen Leistungsdichte in ei-
ner Vielzahl von Hochleistungsantrieben im Automobil-, Luftfahrt-, Windkraft- und Marinesektor
Anwendung. Die hohe Leistungsdichte gegenliber herkémmlichen Stirnradgetrieben resultiert
aus der Leistungsverzweigung auf mehrere Teilleistungsstrange, die durch die Anzahl der Pla-
netenrader definiert wird. Insbesondere Anwendungen in der Luftfahrt profitieren von einer vol-
len Ausnutzung des Tragfahigkeitspotenzials, um den Anforderungen an Leichtbau und Effizienz
gerecht zu werden. Dabei ist die Schwingungs- und Gerduschanregung hinsichtlich Komfort und
Betriebssicherheit von entscheidender Bedeutung. Bereits durchgefuhrte experimentelle Unter-
suchungen identifizieren das Planetengetriebe beispielsweise als Hauptanregungsquelle des
Kabinengerausches in Hubschraubern [Chi73, Coy87]. Zusétzlich stellen Leichtbauvorgaben
gesteigerte Anforderungen an die Bauteilimpedanz und Weiterleitung von Schwingungen in der
Struktur.

Vor diesem Hintergrund bilden doppelschragverzahnte Planetengetriebe eine kennzeichnende
Getriebebauform mit hohem Potential fir Hochleistungsantriebe. Sie verbinden das optimier-
te Anregungs- und Schwingungsverhalten von einfachschragverzahnten Planetengetrieben mit
der Axialkraftfreiheit von geradverzahnten Planetengetrieben. Durch die Verwendung von zwei
Verzahnungshalften mit gespiegeltem Schragungswinkel pro Zahnradkdrper ist eine optima-
le Ausnutzung der Tragfahigkeit unter gleichzeitig minimierter Verzahnungsanregung maéglich.
Durch die gesteigerte Anzahl an Zahneingriffen nimmt jedoch gleichermafen die Komplexitat
des Getriebesystems infolge gréBerer statischer Uberbestimmtheit zu. Dadurch steigt die Re-
levanz von Fertigungsabweichungen, da aufgrund der Vielzahl an Verzahnungskontakten ein
Ausgleich der Abweichungen nur schwer mdglich ist. Dies spiegelt sich insbesondere in der
Lastaufteilung sowie der Verzahnungsanregung wider.

Eine gleichméBige Lastaufteilung ermdglicht die Auslegung der einzelnen Zahneingriffe ohne
Lastiiberhdhungen und Uberdimensionierung. Aufgrund von Fertigungs- und Montageabwei-
chungen ist eine ideal gleichmaBige Lastaufteilung jedoch technisch kaum realisierbar. Zusatz-
lich wird die Lastaufteilung in Planetengetrieben neben Fertigungsabweichungen durch eine
Reihe von weiteren Faktoren beeinflusst, wie z. B. die Steifigkeit von Wellen, Gehause und La-
gern, die Anzahl der Planeten, die Qualitdt der Zahnrader und die Betriebsbedingungen. Die
Lastiberhéhungen in den Teilleistungsstrangen werden bei der Standardberechnung der Trag-
fahigkeit von Planetengetrieben durch den Lastaufteilungsfaktor K, berlcksichtigt. Verschie-
dene Normen und Klassifizierungen wie AGMA 6123-C16 [Ame16], BS EN 61400-4 [Bri13],
DNVGL-CG-0036 [DNV15] und die ,Guideline for the Certification of Wind Turbines (GCWT)*®
[Ger10] geben eine grobe Abschatzung von K., fir verschiedene Anwendungen, allerdings
nur auf Basis der Anzahl der Planeten und teilweise fur stationdre Anwendungen. Lediglich in
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AGMA 6123-C16 wird eine Unterscheidung in vier grundsatzliche Anforderungsstufen hinsicht-
lich des Betriebsdrehzahlbereichs vorgenommen. Um die genaue Lastverteilung zu ermitteln,
sind detaillierte Simulationen oder umfangreiche experimentelle Messungen erforderlich. Fir
Neukonstruktionen von Planetengetrieben kann lediglich auf die vereinfachten Annahmen der
verschiedenen Normen und Klassifizierungen zuriickgegriffen werden. Insbesondere zuséatz-
liche dynamische Kréfte, die durch den Betrieb im Hochdrehzahlbereich oder in der Nahe von
Resonanzfrequenzen entstehen, kénnen zu einer erheblichen Verdnderung der dynamischen
Lastaufteilung im Vergleich zur statischen Lastaufteilung fihren und eine Unsicherheit bei der
Auslegung verursachen.

In diesem Zusammenhang spielt das Anregungs- und Schwingungsverhalten von Planetenge-
trieben eine entscheidende Rolle, da die dynamische Lastaufteilung in enger Wechselwirkung
mit der Verzahnungsanregung und dem dynamischen Betriebsverhalten des Getriebes steht.
Die Struktur von Planetengetrieben flhrt zu komplexen Schwingungsmoden der im Getrie-
beumfeld gekoppelten Kérper, die durch die Verzahnung angeregt werden und zu dynamischen
Lastiberhéhungen flhren kdnnen. Insbesondere bei Uberkritischem Betrieb oder in der Na-
he von Resonanzstellen des Getriebesystems flihren hohe Schwingungsamplituden zu ho-
hen dynamischen Zusatzkraften. Bei Hochdrehzahlantrieben nimmt die Bedeutung von zusatz-
lichen dynamischen Einflissen wie der Kreiselwirkung sowie Instabilitaten des rotierenden Sys-
tems zu. Eine genaue Kenntnis des Zusammenspiels zwischen der Lastaufteilung und dem
Anregungs- und Schwingungsverhalten ist daher fir einen sicheren und wirtschaftlichen Betrieb
essentiell. Diese Wechselwirkung ist im speziellen Fall von doppelschréagverzahnten Planeten-
getrieben bisher nicht erforscht.
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2 Stand des Wissens

Die Schwingungs- und Gerauschanregung von Getriebesystemen werden in einer Vielzahl von
wissenschaftlichen Arbeiten untersucht. Im Folgenden wird zunachst der Zahneingriff als Ursa-
che der Schwingungs- und Gerauschentstehung sowie dessen EinflussgréBen betrachtet (siehe
Abschnitt 2.2). AnschlieBend werden diese Grundlagen auf Planetengetriebe tbertragen und
die charakteristischen Eigenschaften dieser Getriebebauform fiir schnell drehende und hoch-
belastete Anwendungsbereiche beschrieben (sieche Abschnitt 2.3).

2.1 Wichtige Begriffsdefinitionen

Die Steifigkeit beschreibt die Widerstandsfahigkeit eines mechanischen Systems gegen ei-
ne Anderung der Geometrie (Verformung) infolge duBerer Belastungen (Kréfte oder Momente)
[Riv10]. Im Allgemeinen wird die Steifigkeit als Verhaltnis zwischen Belastung P zu Verformung
0 nach Formel (2.1) definiert. Die Belastung kann hierbei sowohl durch Kréafte als auch Momen-
te und die Verformung durch Langen oder Winkel beschrieben werden.

P
k=— 2.1
5 (2.1)
Zeichen Einheit Beschreibung
k N/mm, Nm/rad Steifigkeit
P N,Nm Belastung
) mm, rad Verformung

Neben der mechanischen Elastizitdt des Werkstoffes wird die Steifigkeit eines mechanischen
Systems zusatzlich von der Geometrie bestimmt. Dadurch stellt die Steifigkeit einen komple-
xen Systemparameter dar, der zum einen von dem Betrachtungspunkt und zum anderen von
der Belastungsrichtung abhéangig ist [Riv10]. Die Nachgiebigkeit bezeichnet den Kehrwert der
Steifigkeit.

Nach Otto [Ott09] beziehen sich die Begriffe Steifigkeit und Nachgiebigkeit auf Kraft und Ver-
formung, die in derselben Koordinatenrichtung wirken. Im Fall einer rdumlichen Betrachtung
ergeben sich zusétzliche Abhangigkeiten zwischen der Kraft in einer und Verformung in einer
anderen Koordinatenrichtung. Diese Beschreibung der Steifigkeit kann in Matrizenform darge-
stellt werden. Die Elemente der Hauptdiagonale beschreiben den Zusammenhang zwischen
Kraft und Verformung in der jeweils gleichen Koordinatenrichtung, wahrend die tbrigen Eintrage
als Koppelterme die Kreuzeinflisse zwischen Kraft und Verformung unterschiedlicher Koordina-
tenrichtungen darstellen.

Das elastische Steifigkeits- und Verformungsverhalten komplexer mechanischer Strukturen kann
durch reduzierte Steifigkeitsmatrizen beschrieben werden. Dabei wird das gesamte Steifig-
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keits- und Verformungsverhalten einer Struktur auf zuvor definierte Koppelpunkte und Koordina-
tenrichtungen reduziert. Dadurch wird die Komplexitat bei Einbehaltung der Verformungs- und
Steifigkeitseigenschaften der Struktur in den festgelegten Koordinatenrichtungen reduziert.

Die Abweichung beschreibt den Unterschied zwischen einer Ist- und ihrer entsprechenden
NenngréBe [Hen20]. Fertigungsabweichungen entstehen wéhrend des Fertigungsprozesses
infolge von ungenauen Einstellungen der Werkzeugmaschine und von Schwankungen wahrend
des Fertigungsprozesses (Material, Temperatur, Vibrationen, etc.) [Hen20]. Durch Anwendung
von Toleranzen kann die GroBe der zu erwartenden Abweichungen in der Fertigung begrenzt
werden [Obe16]. Montageabweichungen resultieren aus dem Montageprozess technischer
Systeme infolge von Ungenauigkeiten bei der Positionierung und der Verbindung bzw. Befesti-
gung mechanischer Komponenten.

Die Begriffe Lastverteilung und Lastaufteilung dienen im Zusammenhang mit Zahnradgetrie-
ben zur Beschreibung der Belastungsverhaltnisse. Die Lastverteilung beschreibt die Verteilung
der Last entlang der Beruhrlinien Gber der Zahnbreite eines Zahneingriffs [Ott09]. Demgegen-
Uber definiert die Lastaufteilung das Verhéltnis der Aufteilung der Gesamtbelastung auf mehrere
gleichzeitig im Eingriff befindlichen Zahnpaare einer Stirnradstufe [Ott09]. Bei Planetengetrie-
ben wird der Begriff der Lastaufteilung zusatzlich zur Beschreibung der Aufteilung der Gesamt-
leistung auf die Teilleistungsstrange herangezogen.

Die Sonnenwelle in einem Planetengetriebe fihrt in der Regel translatorische Bewegungen
aus, die durch ungleichméBige Verzahnungskrafte in den Teilleistungsstrangen hervorgerufen
werden. Diese Bewegungsbahnen werden als Sonnenorbit bezeichnet und sind von der Ein-
griffsfolge sowie den Betriebsbedingungen des Getriebes abhangig.

2.2 Der Zahneingriff als Ursache der Schwingungsanregung in Getriebe-
systemen

Die Anregungsmechanismen von Getriebesystemen werden im Allgemeinen wie in Bild 2.1
dargestellt in innere Anregung aus dem Zahneingriff und &uf3ere Anregung durch Fremdein-
wirkung unterteilt [Ger83, Hes11, Sal87, Ver14]. AuBere Anregungen des Getriebes resultieren
aus ungleichférmig laufenden An- und Abtriebsmaschinen sowie Fertigungs- und Montageab-
weichungen (z.B. Ausrichtungsfehler, Unwuchten). Diese von auB3en aufgepragten Lasten fiih-
ren zu Kraftiberhéhungen im Zahneingriff und dementsprechend zu héherer Gerdauschemissi-
on [Ger83, Sal87]. Im Gegensatz dazu wird die innere Anregung durch den Zahnkontakt und
den Eingriffsverhaltnissen der Getriebestufen sowie deren Wechselwirkungen bei mehrstufigen
Getrieben bestimmt [Ger83, Sal87]. In der vorliegenden Arbeit liegt der Fokus auf dem Anre-
gungsverhalten des Planetengetriebes. Da Fertigungs- und Montageabweichungen bei Plane-
tengetrieben direkt mit den Lastverhéltnissen in den einzelnen Zahneingriffen gekoppelt sind,
ergibt sich ein Uberlagertes Anregungsverhalten der auBeren und inneren Mechanismen.
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Innere Anregung AuBere Anregung

e Parameteranregung :> <:| o Lastschwankungen
¢ Weganregung Anregungsverhalten e Drehzahlungleichférmigkeiten

¢ Kraftanregung ¢ Antriebsstrangschwingungen

Bild 2.1: Unterteilung der Anregungsmechanismen in Zahnradgetrieben

Der Zahneingriff als innere Anregungsursache der Schwingungs- und Gerauschanregung von
Getrieben wurde bereits in zahlreichen Arbeiten untersucht und diskutiert [Ger83, Gre63, Har58,
Ret56, Str53, Top66, Web55, Wel69]. Nach Libcke [LUb56], Foéller [F6I72], Knabel [Kna77],
Linke [Lin10] lassen sich zwei unterschiedliche Entstehungsarten von Maschinengerduschen
unterscheiden:

(1) Direkter Luftschall: Infolge des Zahneingriffs entstehende Luftdruckschwingungen, die
sich in Form von Luftschall ausbreiten, sowie von schwingenden Bauteilen im Getriebe-
gehause direkt emittierter Luftschall.

(2) Indirekter Luftschall: Durch die periodische dynamische Kraft im Zahneingriff wird Kor-
perschall in der Zahnradstruktur erzeugt. Dieser Kérperschall wird anschlieBend Uber die
Radkérper, Wellen und Lager zum Gehduse Ubertragen, welches den Kérperschall an
den freien Oberflachen als Luftschall an die Umgebung abstrahlt (vgl. Bild 2.2). [F6172,
Kna77, LUb56, M0I83, Mil91, Ver14]

Nach Optiz [Opi72], Knabel [Kna77] und Linke [Lin10] ist der Anteil des direkten Luftschalls
am Gesamtgetriebegerausch zu vernachlassigen (< 10 % [Lin10]), da dieser durch das Gehau-
se stark gedampft wird. Die in Bild 2.2 dargestellte Schallentstehungskette bildet somit den
primaren Schallentstehungspfad bei Zahnradgetrieben. Den mathematischen Zusammenhang
des Gerauschentstehungsmechanismus beschreibt die maschinenakustische Grundgleichung
nach Formel (2.2). In der Pegelschreibweise ergibt sich der Schallleistungspegel nach [Mil83,
Sto80] zu:

Lw(f) = Le(f) + Ln(f) + Lo (f) (2.2)
Zeichen Einheit Beschreibung
Lw (f) dB Schallleistungspegel
Ly (f) dB Kraftpegel
Ly(f) dB Kérperschallmaf
«(f) dB Abstrahimaf3

L
f Hz Frequenz
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Bild 2.2: Indirekte Schallentstehungskette bei Getriebesystemen und maschinenakustische Grundglei-
chung nach Kohn [Koh18] (Spektralkurven nach Muller [M(i191])

Aus Formel (2.2) ist ersichtlich, dass alle Anteile am Schallleistungspegel gleich gewichtet sind.
Daraus lassen sich direkt MaBnahmen zur Minderung der Schallabstrahlung eines Getriebes
ableiten, die nach Féller [F6172] in primare sowie sekundare MalBnahmen untergliedert werden.
Primare MaBBnahmen zielen auf eine Verringerung der periodischen Anregungskraft sowie eine
VergréBerung des mechanischen Eingangswiderstands — der Impedanz — ab. Die sekundaren
MaBnahmen nehmen Einfluss auf die Weiterleitung des Kérper- und Luftschalls sowie auf das
Abstrahlverhalten von freien Oberflachen und sind im Allgemeinen mit konstruktiven Anderun-
gen verbunden. In der Praxis missen die jeweiligen MaBBnahmen gemaf ihrer Wirksamkeit,
Umsetzbarkeit und Wirtschaftlichkeit ausgewahlt und an den entsprechenden Stellen angesetzt
werden [M0I83].

Das tonale Getriebegerdusch entsteht durch schmalbandige Frequenzanteile, die hauptsachlich
auf den Zahneingriff, die Drehfrequenzen der Getriebekomponenten sowie Walzlagerfrequen-
zen zuriickzufiihren sind [Lin10, Liib56, Sal87]. Da MaBnahmen zur Optimierung der Uber-
tragungsfunktionen L;, und L, durch Dampfung, Dammung oder Gestaltanderung eine breit-
bandige Wirkung aufweisen, bleibt die tonale Charakteristik des Getriebegerdusches bestehen
[Gei02, MuI91]. Daher sind nach VDI 3720 [Ver14] sowie DIN EN ISO 11688-2 [Deu01] pri-
mare MalBnahmen zur Reduzierung der Verzahnungsanregung zu bevorzugen. Detaillierte Un-
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tersuchungen zu den EinflussgréBen auf die Ubertragungsfunktionen L;, und L, wurden von
Foller [F6I72], Storm [Sto80] und Drago [Dra81] durchgefihrt.

Die Anregungsmechanismen im Zahneingriff von Leistungsgetrieben und deren Einflussgré3en
sind Gegenstand zahlreicher wissenschaftlicher Arbeiten. Nach Geiser [Gei02], Gerber [Ger83],
Heider [Hei14], Kohn [Koh18], Linke [Lin10], Mdller [Ml91], Rettig [Ret56] und Sattelberger
[Sat97] werden als zentrale Punkte der Verzahnungsanregung

(1) die zeitlich veranderliche Verzahnungssteifigkeit [Kna77, Mar78, Smi03, Str53, Ter80, Wal40,
Web55],

(2) Abweichungen von der Flankenform sowie Teilungs- und Rundlauffehler [Bae69, Ger83,
Mun69, Opi68, Ret56, Tes69, Wel69],

(3) die UberdeckungsvergrdBerung unter Last infolge des vor- und nachzeitigen Zahneingriffs
[Bae69, Kas81, Lin94, Mun99, Ret56],

(4) die lastbedingte Verformung des Welle-Lager-Systems inklusive Gehause [Dra80, Hou06,
Jia15],

(5) die Oberflachenstruktur und Rauheit der Zahnflanken [Dra80, H&s65, Smi03, Win65],
(6) der Einfluss der Reibkraft und deren Umkehr am Walzkreis [Ish80, Smi03, Vel00],

(7) periodisch veranderliche Biegemomente der Verzahnung auf die Wellen bzw. Lager infol-
ge des Durchlaufens der Bertihrlinien im Eingriffsgebiet [Bor96, Smi03],

(8) Einschluss und Verdrangung von Luft-Schmierstoff-Gemisch im Eingriff [Dra80, Rou60,
Smi03, Tag54]

genannt. Eine Zuordnung der jeweiligen Anteile zum Gesamtgetriebegerdusch erfolgt an dieser
Stelle nicht. Die genaue Kenntnis Uber die entsprechenden Wirkungsmechanismen der einzel-
nen Anteile ermdglicht jedoch eine gezielte Beeinflussung und Optimierung der Verzahnungs-
anregung.

Hoésel [H6s65] und Drago [Dra80] untersuchen den Einfluss der Flankenrauheit und identifizie-
ren lediglich kleine Einflisse von 1dB bis 4 dB auf den Schalldruckpegel im ganzen Drehzahl-
bereich in Abhangigkeit der Hauptgeometrie. Eine messtechnische Erfassung der Wirkung der
Flankenrauheit ist lediglich mdglich, wenn sonstige Abweichungen in kleinerer oder vergleich-
barer GréBenordnung der Rauheit liegen [H6s65].

Der Eingriffssto3 wird von Muller [M191] und Smith [Smi03] als vernachlassigbar eingeschatzt,
sofern die Verzahnung unter Auslegungsbedingungen betrieben wird. Nach Mdller [MGI91] ist
der Eingriffssto3 insbesondere bei Héherharmonischen der Zahneingriffsfrequenz erkennbar,
der Einfluss auf die Schallemission wird jedoch infolge der hohen Frequenzen als vernachlés-
sigbar eingeschatzt.
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Houser [Hou01] und Velex [Vel00] ordnen der Reibkraftumkehr am Walzkreis, basierend auf
Lagerverformungs- bzw. Lagerkraftmessungen, lediglich bei geringen Drehzahlen (bis 500 U/min
[Vel00]) einen relevanten Einfluss auf die Anregung im Zahneingriff zu. Hésel [H0s65] und Un-
terberger [Unt59] untersuchen systematisch verschiedene Gerad- und Schragverzahnungen mit
variierender Walzpunktlage. Eine deutliche Anderung des Schalldruckpegels kann nicht festge-
stellt werden, sodass die Wirkung des Reibwechselimpuls auf das Getriebegerausch vernach-
Iassigt werden kann. Smith [Smi03] schreibt der Reibkraftumkehr ebenfalls einen vernachlas-
sigbaren Einfluss auf die Gerduschanregung von Verzahnungen zu, sofern diese unter Normal-
bedingungen und ausreichender Schmierung betrieben werden.

Der Effekt des Einschlusses und des anschlieBenden Verdrangens von Luft-Schmierstoff-Gemisch
im Zahneingriff ist lediglich bei Getrieben mit sehr hohen Drehzahlen (> 20.000 min—' [Ros61))
relevant [Dra80, Nak67, Smi03].

Als wichtigste Einflussgré3en werden die Verzahnungssteifigkeit (Abschnitt 2.2.1), Flankenab-
abweichungen- und -modifikationen (Abschnitt 2.2.2), UberdeckungsvergréBerung unter Last
(Abschnitt 2.2.3) sowie die Verformung des Getriebesystems (Abschnitt 2.2.4) betrachtet und
im folgenden detaillierter beschrieben.

2.2.1 Einfluss der zeitlich veranderlichen Verzahnungssteifigkeit

Die zeitlich periodisch-veranderliche Verzahnungssteifigkeit stellt als Parameteranregung eine
HaupteinflussgréBe der Schwingungsanregung von Zahnradgetrieben dar [Gei02, Sat97]. Sie
setzt sich aus der Summe der Zahnpaarsteifigkeiten c,. aller im Eingriff befindlichen Zahnpaare
unter Berucksichtigung der jeweiligen Eingriffsstellung zusammen. Damit ist sie direkt von der
Profil- und Sprunguberdeckung abhangig, wéhrend weitere Hauptgeometriegré3en nach Miller
[M{191] von untergeordneter Bedeutung sind. Bild 2.3 verdeutlicht diesen Zusammenhang an-
hand einer beispielhaften Gerad- und Schragverzahnung nochmals grafisch. Infolge der i.d.R.
gréBeren Gesamtlberdeckung ¢, einer Schragverzahnung durch den Anteil der Sprungliberde-
ckung g lasst sich ebenfalls das geringere Anregungsniveau von Schrégverzahnungen erklé-
ren. Den Einfluss der Profil- und Sprungliberdeckung auf das Anregungsverhalten untersuchen
Muller [Mil91] und Sattelberger [Sat97] sowohl rechnerisch als auch experimentell und erklaren
das Anregungsminimum einer Schragverzahnung bei ganzzahliger SprunglUberdeckung durch
eine konstante Gesamtberlhrlinienlange.

Der zeitliche Verlauf der Zahnpaarsteifigkeit ist auf die veranderlichen Eingriffsverhéltnisse —
Biegehebelarmverhaltnis, Ersatzkrimmungsradius sowie Zahndicke — zurlckzufuhren [Wal40,
Web55]. Weitere Einflisse kénnen sich durch unterschiedliche Stitzwirkung des Materials im
Bereich der Stirnkanten sowie den unterschiedlichen Verlauf der Berihrlinien tUber der Zahn-
flanke bei Gerad- und Schragverzahnung ergeben [Ger83, Lin10].

Far die Berechnung der Verzahnungssteifigkeit entwickeln Weber und Banaschek [Web55] fur
Geradverzahnungen einen analytischen Ansatz auf Basis der elastischen Balkentheorie. Darauf
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aufbauend bilden Kagawa [Kag61], Schmidt [Sch73] und Ziegler [Zie71] ein Plattenmodell fur
Schragverzahnungen.

Geradverzahnung Schragverzahnung

x c, )
alalalalar c
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Bild 2.3: Verzahnungssteifigkeit c,, Zahnpaarsteifigkeit c,. und mittlere Verzahnungssteifigkeit ¢, (nach
[Gei02], gedndert)
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2.2.2 Einfluss von Abweichung und Modifikation der Flankenform

Abweichungen der Flankenform von der idealen Evolvente sind in der Praxis unvermeidbar.
Ungewollte Verzahnungsabweichungen entstehen durch Fehler in der Fertigung der Zahnrader
oder beim Einbau der Getriebekomponenten in das Geh&use. Zur Sicherung der Tragféhig-
keit, Optimierung des Gerauschverhaltens und der Verzahnungsverluste kénnen die Zahnflan-
ken auch gezielt mit Hilfe von Verzahnungskorrekturen bzw. -modifikationen verandert werden.
Beide Abweichungsarten haben einen Einfluss auf den Zahneingriff und sind somit fir das
Schwingungs- und Gerauschverhalten relevant.

Die Anwendung von Profilkorrekturen zur Kompensation der Zahnverformung und Sicherstel-
lung eines ungehinderten Zahneingriffs wird bereits von Walker [Wal40] untersucht. Weiter-
fihrende Betrachtungen zum Einfluss von Verzahnungskorrekturen auf das Gerauschverhalten
sind in einer Vielzahl an Arbeiten zu finden [Bae69, Dra80, Gei02, Ger83, H6s65, Kna77, Lin10,
Mul91, Sat97]. Mit Hilfe unterschiedlicher Modifikationen der Flankenform kann die Zahnpaar-
steifigkeit beeinflusst und die Parametererregung infolge der Schwankung der Verzahnungsstei-
figkeit reduziert werden [Lin10]. Weiterhin ist ein Ausgleich von Verzahnungsfehlern und Verfor-
mungen des Getriebesystems zur Minimierung von Stérungen im Eingriff [Lin10, Nie03] sowie
eine Abschwéachung der StoBanregung aufgrund des EingriffsstoBes mdglich [Lin10, Sal87,
Tes69, Ver14]. Bild 2.4 zeigt den beispielhaften Einfluss einer Kopfricknahme auf das An-
regungsverhalten an einem schragverzahnten Stirnradpaar. Infolge der Lastabhangigkeit der
Zahnverformung ergibt sich ein Anregungsminimum bei der Auslegungslast der Korrektur.

Da Flankenmodifikationen sowohl die Zahnpaarsteifigkeit als auch die Lastverteilung auf der
Flanke beeinflussen, ergibt sich ein Zielkonflikt zwischen der Optimierung der Tragféhigkeit, der
Verzahnungsanregung und des Wirkungsgrades. Wéhrend die Betrachtung der Tragfahigkeit
bei Nennlast erfolgt, wird ein anregungsarmer Betrieb bei Teillast angestrebt [Hei14]. Topolo-
gische Flankenkorrekturen bieten durch Kombination von teilungsperiodischen Welligkeiten zur
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direkten Kompensation der Drehwegabweichung und Standardkorrekturen zur Sicherstellung
der Tragfahigkeit die Mdglichkeit zur verknupften Optimierung beider ZielgréBen [Hei14, Koh18,
Rad07].
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Bild 2.4: Einfluss einer Kopfriicknahme auf den gemessenen Torsionsbeschleunigungspegel einer
Schragverzahnung nach Miller [M{il91]

Der Einfluss von Fertigungsgenauigkeit auf die Verzahnungsanregung wird detailliert in den Ar-
beiten von Toppe [Top66], Nakamura [Nak67], Winter und Seifried [Win65], Knabel [Kna77],
Niemann [Nie03] und Griggel [Gri10] betrachtet. Aus ihnen lasst sich schlussfolgern, dass
mit zunehmenden Verzahnungsfehlern die Verzahnungsanregung sowie der abgestrahlte Luft-
schallpegel ansteigt. Griggel [Gri10] zeigt anhand einer Rechenstudie den Einfluss einzelner
Verzahnungsfehler auf das Anregungsverhalten auf. Ist die DIN-Verzahnungsqualitat [Deu78a,
Deu78b] schlechter als 7, so ist der Einfluss der Verzahnungsgeometrie inklusive Flankenmodi-
fikation maBgebend [Nie03, Ver14].

2.2.3 Einfluss der UberdeckungsvergréBerung unter Last

Die im Eingriff befindlichen Zahne einer Getriebestufe unterliegen belastungsbedingten Ver-
formungen, die zu einem vorzeitigen Zahneingriff bzw. nachzeitigen Zahnausgriff benachbar-
ter Zahnpaare filhren [Bae69, Ret56]. Die Uberdeckung unter Last unterscheidet sich somit
von der theoretischen (geometrischen) Uberdeckung, welche nur bei lastfreiem Eingriff abwei-
chungsfreier Flanken vorliegt [Bae69, Kna77, Ret56, Tes69]. Bereits Rettig [Ret56] weist durch
Zahndehnungsmessungen die UberdeckungsvergréBerung unter Last nach und ermittelt einen
empirischen Zusammenhang zwischen Last und UberdeckungsvergréBerung. Weiterfiihren-
de Untersuchungen [Bae69, Kna77] bestatigen den Zusammenhang zwischen der lastbeding-
ten UberdeckungsvergréBerung und dem dynamischen Betriebsverhalten von Zahnradstufen.
Einen theoretischen Ansatz zur Zahnverformungsberechnung von Geradverzahnungen entwi-
ckeln Weber und Banaschek [Web55].

Basierend auf den in Abschnitt 2.2.1 dargelegten EinflussgréBen auf die Verzahnungsstei-
figkeit ergibt sich eine zusétzliche Abhangigkeit zwischen dem Betrag sowie dem zeitlichen
Verlauf der Verzahnungssteifigkeit und dem Uberdeckungsgrad unter Last. Daraus resultiert
neben einer gednderten Lastverteilung auf die im Eingriff befindlichen Zahnpaare ebenfalls ein
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geandertes Anregungsverhalten der Verzahnung [Ger83, Hou05, Ret56]. Zuséatzlich tritt eine
Modifikation der Schwingungsantwort des Getriebesystems ein, da die Verzahnungssteifigkeit
als Koppelelement zwischen den einzelnen Zahnradern sowie den damit verbundenen Getrie-
bekomponenten wirkt und einen erheblichen Einfluss auf die Lage der Systemeigenfrequenzen
hat [Eri14]. Die beschriebenen Auswirkungen des vor- und nachzeitigen Eingriffs gelten jedoch
nur, falls die Verzahnungskorrekturen und -abweichungen kleiner sind als die auftretenden last-
bedingten Verformungen [Tho12].

2.2.4 Einfluss der Verformung des Welle-Lager-Systems

Infolge der Verzahnungskrafte zur Leistungsibertragung unterliegen die weiteren Getriebe-
komponenten im Kraftfluss elastischen Verformungen, die im allgemeinen Fall von Schrag-
verzahnungen in allen drei Raumrichtungen auftreten [Nie03]. HaupteinflussgréBen sind dabei
die Biege- und Torsionssteifigkeit der Wellen, die Lagersteifigkeit sowie die Gehausesteifigkeit
[Ost79, Sal87]. Diese Verlagerungen flihren zu geadnderten Kontaktverhaltnissen im Zahnein-
griff und kénnen in unglnstigen Lastverteilungen, Eingriffsstérungen sowie verringerter Tragfa-
higkeit resultieren [Dra80, Sal87].

Muller [M0191] stellt in experimentellen sowie theoretischen Untersuchungen eine von der Ma-
krogeometrie abhangige Empfindlichkeit des Schwingungsverhaltens gegenuiber Verlagerun-
gen fest. Auch Drago [Dra80] stellt einen Zusammenhang zwischen zunehmendem Schalldruck-
pegel und steigenden Ausrichtungsfehlern der Getriebestufe infolge elastischer Verformungen
her. Die Lagerpositionen und Lagerungsarten haben einen erheblichen Einfluss auf das Verfor-
mungsverhalten der Wellen und zeigen im Allgemeinen ein mehrdimensionales Verformungs-
verhalten [Tho12]. Lagerinnengeometrie, Lagerluft, Passungen von Welle und Geh&ause sowie
Betriebstemperatur fihren zu einer nicht-linearen Lagersteifigkeit [Tho12]. Neben der statischen
Verformung spielen auch die Schwingungsmoden der Wellen bei der Schwingungsibertragung
eine entscheidende Rolle und kénnen das Gehause Uber die Lagerpositionen zusatzlich zur
Gerauschabstrahlung anregen [Dra80].

Nach Route [Rou60] und Feng [Fen12a] flhren radiale Verformungen zu einer Achsabstands-
anderung und erklaren eine erhdhte Schwingungsanregung durch die daraus resultierende Ver-
ringerung der Profilliberdeckung. Darlber hinaus ergeben sich infolge der Axialkraft bei Schrag-
verzahnungen Kippmomente, die zu einer Verschiebung des Tragbildes sowie einer Reduzie-
rung der Sprungiberdeckung flihren [Rou60].

Neben den Belastungen aus dem zu Ubertragenden Drehmoment entstehen zusétzliche Zen-
trifugalkrafte aufgrund der Drehzahl, insbesondere bei Hochdrehzahlgetrieben oder exzentri-
schen Wellen (z. B. Planetenbolzen). Im Fall eines Planetengetriebes unterliegen die Planeten
Zentrifugalkraften infolge der Rotation des Planetentragers und werden radial nach auf3en ver-
lagert. Hierdurch verringert sich die Uberdeckung im Eingriff Sonne/Planet und erhéht sich im
Eingriff Planet/Hohlrad [Gu12].
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2.3 Merkmale zum Anregungs- und Schwingungsverhalten von Planeten-
getrieben

Wie auch bei Stirnradgetrieben wird das Schwingungs- und Ger&duschverhalten von Plane-
tengetrieben mafgeblich durch den Zahneingriff gepragt. Infolge der Leistungsverzweigung in
Planetengetriebesystemen auf mehrere Teilleistungsstrange (Abschnitt 2.3.2) und die Koppe-
lung der einzelnen Zahneingriffe Gber die Zentralwellen sowie der Phasenverschiebung zuein-
ander (Abschnitt 2.3.1) stehen diese im Gesamtgetriebesystem miteinander in Wechselwir-
kung. Es resultiert ein komplexes Anregungs- und Schwingungsverhalten (Abschnitt 2.3.3 und
Abschnitt 2.3.4), insbesondere bei Berlicksichtigung des dynamischen Betriebsbereichs von
Hochdrehzahlantrieben. Im folgenden werden — wenn nicht anders angegeben — ausschlief3lich
einfache Planetengetriebe ohne Stufenplanet betrachtet und komplexe Planetenkoppelgetriebe
ausgeschlossen.

2.3.1 Phasenverschiebung

Aus der Leistungsverzweigung resultiert eine Uberlagerung der einzelnen Zahneingriffe der Teil-
leistungsstrange im Planetengetriebe und die Komplexitat des Anregungsverhaltens nimmt zu.
Die Uberlagerung der Zahneingriffe lasst sich mithilfe der Phasenverschiebung beschreiben.
Hierbei muss zwischen der Phasenverschiebung der Zahneingriffe der Zentralwellen AP,y
sowie der Phasenverschiebung zwischen den Zahneingriffen eines einzelnen Planeten AP,
unterschieden werden. Die Phasenverschiebung an den Zentralwellen wird dabei lediglich durch
die Makrogeometrie der Verzahnung sowie den Stegteilungswinkel bestimmt [Gra96, Von82].
Gradu [Gra96] erweitert die Uberlegungen nach Vonderschmidt [Von82] auf Planetengetriebe
mit beliebig verteilten Planeten durch Ergénzen des Winkels A®(i), der die Winkelabweichung
der Planetenposition gegeniber einer gleichmaBigen Verteilung am Umfang beschreibt. Die
Phasenverschiebung AP, , an den Zentralradern eines Planetengetriebes ergibt sich somit
zu Formel (2.3). Die Funktion frac(x) berechnet hierbei den nicht ganzzahligen Teil von x.

2 . . Zs/h
APy = frac (=28 = (A2(i) = A®() - =) - pe (2.3)
N 2w
Zeichen Einheit Beschreibung
AP, e /m mm Phasenverschiebung auf der Eingriffsstrecke
Zs/h — Zahnezahl von Sonnen- bzw. Hohlrad
N — Anzahl der Planeten
AD(i) rad Abweichungswinkel des Planeten i von einer symmetrischen Stegteilung
De mm Eingriffsteilung
i,j — Indizes benachbarter Planetenrader

Ruaschoff [RUs04] bezieht die Phasenverschiebung zwischen den Eingriffsstellungen der einzel-
nen Eingriffe auf eine Referenzstufe und erhalt dadurch eine zeitliche Abfolge der Zahneingriffe
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an den Zentralwellen. Diese Eingriffsfolge lasst sich in Abhangigkeit des theoretisch kleinstmdg-
lichen Einbauwinkels .,;, gemal Formel (2.4) bzw. Formel (2.5) nach Mduller [M0I98] sowie
der Zahnezahlen und Anzahl der Planetenrader nach Rischoff [Riis04] in finf unterschiedliche
Klassen einordnen, die in Bild 2.5 schematisch dargestellt sind:

+ Symmetrische Eingriffsfolge: Alle Eingriffe an einer Zentralwelle erfolgen gleichzeitig.

+ Halbsymmetrische Eingriffsfolge: Eingriffe an einer Zentralwelle von gegeniberliegen-
den Planetenpaaren befinden sich in der gleichen Eingriffstellung. Die Phasenverschie-
bung der Eingriffspaare betragt 0,5 - pe.

+ Sequentielle Eingriffsfolge: Alle Eingriffe an einer Zentralwelle erfolgen nacheinander.
Die Phasenverschiebung von zwei aufeinander folgenden Planeten ist identisch und be-

tragt + - pe.

+ Sternférmige Eingriffsfolge: Werden die Planeten entlang des Umfangs fortlaufend num-
meriert, so erfolgen zunéchst die Eingriffe an einer Zentralwelle aller Planeten mit unge-
rader Nummer und anschlieBend mit gerader Nummer bzw. in umgekehrter Reihenfolge.
Die Phasenverschiebung von jeweils Ubernachsten Planeten ist somit quidistant.

+ Unsymmetrische Eingriffsfolge: Nach Rischoff [Ris04] gelten alle Eingriffsfolgen, die
nicht den zuvor beschriebenen Klassen zugeordnet werden kénnen, als unsymmetrisch.

360°

Omin = — (Minusgetriebe) (2.4)
|20 + |2s]
360° .
Omin = ————— (Plusgetriebe) (2.5)
20| — 2]
Zeichen Einheit Beschreibung
Omin mm Minimaler Einbauwinkel
Zs/h - Zahnezahl von Sonnen- bzw. Hohlrad

Die Phasenverschiebung der Zahneingriffe an einem einzelnen Planeten mit dem Sonnen- und
Hohlrad berechnet sich entsprechend der nachfolgenden Gleichungen flr ein einfaches Minus-
getriebe ohne gestufte Planeten. Formel (2.6) gilt hierbei flir gerade Planetenraderzéahnezah-
len und Formel (2.7) flr ungerade Planetenraderzédhnezahlen. Die Wahl des Vorzeichens wird
durch Treibrichtung im Getriebe festgelegt. Die obere Vorzeichenreihe bezieht sich auf ein trei-
bendes Sonnenrad, die untere auf ein getriebenes Sonnenrad. Eine detaillierte Beschreibung
zum Vorgehen der Berechnung ist in [Von82] aufgefihrt.
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1F1

Apue = i(gfh — Jfp + h2 + hl) + (AhEh - AsEs) . 7 (zp gerade) (26)
1+1
AP, = F(9m — gtp — ho + h1) + (AnEn — AGEy) - 5 (zp ungerade) (2.7)
Zeichen Einheit Beschreibung
AP, mm Phasenverschiebung am Einzelplaneten
Jp mm Kopfeingriffsstrecke des Planetenrades im Sonneneingriff
Jth mm Kopfeingriffsstrecke des Hohlrades
hi,ha mm Berechnete Strecken auf der Eingriffslinie nach Vonderschmidt [Von82]
A Es mm Eingriffsstrecke des Sonneneingriffs
AnEn mm Eingriffsstrecke des Hohlradeingriffs
Zp - Zahnezahl des Planeten
Planet 4 Planet 4
/./E 05 /E
e 9 Pe _
E ya \\ E S a
\/// A AR{ ’// A A
Planet 3 %C ok Planet1  Planet3 %G -Planet 1
K 7N YA ®n AL E
o G AT ~.. C %’
T - 0.5 pe
E E
'/Isgnet 2 '/I;Enet 2
symmetrische Eingriffsfolge halbsymmetrische Eingriffsfolge
Planet 4
Planet 5
0,75 %b'/ E E
G
A . 3
G R s €
’ e .
E'/I;’Enet 2 E “Planet 2
sequentielle Eingriffsfolge sternférmige Eingriffsfolge

Bild 2.5: Schematische Darstellung der Eingriffsfolgen bei Planetengetrieben (nach [Neu16])

Die bisherigen theoretischen Betrachtungen gelten fir ideale Planetengetriebe ohne Berlck-
sichtigung von lastbedingten Verformungen, Toleranzen sowie Fertigungs- und Montageabwei-
chungen. Nach Riischoff [Riis04] resultieren Anderungen der Eingriffsfolge aus diesen Abwei-
chungen und Verformungen. Durch eine Wellenbewegung im Betrieb entsteht zuséatzlich eine
drehzahlabhéngige Eingriffsstellungsabweichung, da mit zunehmender Drehzahl die Massen-
tragheit an Bedeutung fur die Wellenbewegung gewinnt. Eine Bewertung der Relevanz dieser
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einzelnen EinflUsse ist im Allgemeinen nicht moglich und muss im Einzelfall geprift werden. Da
die Phasenverschiebung zwischen den Eingriffen und somit die Eingriffsfolge die Uberlagerung
der Anregungen aus den Einzeleingriffen definiert, stellt die geeignete Auslegung der Phasen-
verschiebung zur Optimierung des Anregungsverhaltens von Planetengetrieben ein sinnvolles
Entwurfskriterium dar [Dra80, Smi03]. Die Abh&ngigkeit der Eingriffsfolge von der Makrogeo-
metrie des Planetengetriebes erlaubt dariiber hinaus bereits eine frihe Betrachtung in der Kon-
zeptionsphase.

Seager [Sea75] begriindet die Anregungsursache in Planetengetrieben mit dem Drehwegfehler
der Einzelzahneingriffe und untersucht mit Hilfe eines analytischen Mehrkérpermodells den Ein-
fluss der Phasenverschiebung auf die Anregung der charakteristischen Schwingungsmoden in
Translations- und Rotationsrichtung der jeweiligen Komponenten. Durch die Formulierung des
Drehwegfehlers als Fourierreihe ermittelt Seager Zahnezahlbedingungen, unter welchen sich
die harmonischen Komponenten des Drehwegfehlers flir geradverzahnte Planetengetriebe mit
gleichmaBig am Umfang verteilten Planeten aufheben. Eine vollstandige Ausléschung jeglicher
Anregungskomponenten ist dabei auch unter idealen Bedingungen nicht mdéglich.

Palmer und Fuehrer [Pal77] untersuchen verschiedene Mdéglichkeiten zur Gerauschreduzierung
eines Automatikgetriebes fiir Busse im Stadtverkehr. Dabei wird die gréBte Verbesserung durch
den Wechsel von symmetrischer zu sequentieller Eingriffsfolge erzielt. Auch eine Optimierung
der Verzahnungskorrekturen und -qualitat zeigt eine Verbesserung, jedoch sind diese mit einer
deutlichen fertigungsbedingten Kostensteigerung verbunden. Hidaka et al. [Hid79d] ermitteln
ebenfalls experimentell den Einfluss der Eingriffsfolge auf das Anregungs- und Schwingungs-
verhalten eines Planetengetriebes. Hierbei zeigt sich eine geringere Momentenschwankung an
der schnelldrehenden Sonnenwelle bei sequentiellem Eingriff im Vergleich zu symmetrischem
Eingriff (identisch zu Balasubramanian [Bal83]). Heider [Hei14] bestatigt diese Ergebnisse mit
Hilfe einer theoretischen Anregungsbeurteilung auf Grundlage der Kraftanregung nach Mdiller
[MUI91]. Anhand der vektoriellen Addition der Kraftanregungen der Einzelzahneingriffe an ei-
ner Zentralwelle entsteht bei symmetrischen Zahneingriff infolge der identischen Phasenlage
aller Eingriffe keine resultierende Lagerkraft und somit eine geringe translatorische Anregung.
Die rotatorische Anregung, die durch die Momentenanregung beschrieben wird und sich aus
der Drehmomentaddition der an einem Bauteil angreifenden Kraftanregungen ergibt, ist unter
diesen Voraussetzungen jedoch gesteigert. FUr den sequentiellen Eingriff ergeben sich genau
entgegengesetzte Auswirkungen.

Bisher genannte Studien beschranken sich auf geradverzahnte Planetengetriebe. Platt und Leo-
pold [Pla96] untersuchen mehrere schragverzahnte Planetengetriebe mit unterschiedlicher Ein-
griffsfolge mittels Schallleistungsmessung. Der Effekt der Eingriffsfolge auf die Schallleistung
ist ebenfalls bei schragverzahnten Planetengetrieben erkennbar, jedoch wird dem Effekt einer
optimierten Verzahnungskorrektur ein gréf3erer Einfluss zugeschrieben.
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Weitere theoretische Untersuchungen [Amb06, Kah94b, Par00, Par04] betrachten neben der
Ausléschung der n-ten harmonischen Komponente der Anregung zusatzlich die Unterdriickung
spezifischer Schwingungsmoden (siehe Abschnitt 2.3.4). Durch geeignete Wahl der Zahne-
zahlen sowie Anzahl und Anordnung der Planeten ist eine gezielte Unterdriickung bestimmter
Schwingungsformen mdglich. Eine ganzheitliche Unterdriickung aller Schwingungsmoden le-
diglich durch die Wahl der Eingriffsfolge ist jedoch ausgeschlossen [Kah94b, Sea75].

2.3.2 Lastaufteilung

Die Lastaufteilung im Planetengetriebe beschreibt die anteilige Lastiibernahme der einzelnen
Planetenrader bezogen auf die Gesamtlast und reprasentiert somit das Grundprinzip der Leis-
tungsverzweigung von Planetengetrieben. Die Lastaufteilung nimmt daher in der Tragfahigkeits-
auslegung, Anregungsbetrachtung und der konstruktiven Ausfiihrung eine maf3gebliche Rolle
ein.

Nach ISO 6336-1 [Int19a] wird die Lastaufteilung mit dem Aufteilungsfaktor K, beschrieben und
auf Basis der tangentialen Zahnkrafte der Einzeleingriffe nach Formel (2.8) berechnet.

Fi; X
K, = Ztl,max (2.8)
Ft,mittel

Die mittlere tangentiale Zahnkraft F} pitt1 Wird dabei nach Formel (2.9) bestimmt.

N
1
F mittel = N Z Fii (2.9)
i=1
Zeichen Einheit Beschreibung
K, — Lastaufteilungsfaktor im Planetengetriebe
Fi i max N Hdchste tangentiale Zahnkraft aller N Planeten
F mittel N Mittlere tangentiale Zahnkraft
Fi; N Tangentiale Zahnkraft des i-ten Planeten
N — Planetenanzahl

Neben Verzahnungsfehlern sowie Montage- und Fertigungsabweichungen wird die Lastauf-
teilung von einer Vielzahl von Faktoren beeinflusst. Hierzu zahlen die Steifigkeit der Wellen,
Lager und des Gehauses, die Anzahl der Planeten sowie die Betriebsbedingungen [Neu16].
Verschiedene Normen und Klassifizierungen wie AGMA 6123-C16 [Ame16], BS EN 61400-4
[Bri13], DNVGL-CG-0036 [DNV15] und ,Guideline for the Certification of Windturbines” [Ger10]
geben eine grobe Abschéatzung der zu erwartenden Lastaufteilung K, fUr verschiedene An-
wendungen, jedoch ausschlieBlich auf Basis der Anzahl der Planeten. Lediglich in der AGMA
6123-C16 [Ame16] ist eine Unterscheidung in vier grundsatzliche Anforderungsstufen bezuglich
des Drehzahlbereiches angegeben.
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Stoeckicht entwickelt erstmals einen Lastausgleich bei Umlaufradergetrieben mit Kegelradern
[Sto29] und Ubertragt das Prinzip anschlieBend auf Stirnradplanetengetriebe [Sto32]. Es ba-
siert auf radial einstellbaren Zentralwellen und erméglicht den Einsatz von Planetengetrieben in
industriellen Hochleistungsantrieben [Seh05], da Teilungsfehler im Getriebe ausgeglichen und
die Teilleistungsstrange gleichmanig belastet werden.

Die Notwendigkeit eines Lastausgleichs ermittelt Ehrlenspiel [Ehr67] anhand einer Abschét-
zung der Lastlberhéhung der Zahnkréafte in einem Planetengetriebe infolge von Fertigungs-
fehlern, die zu einer Exzentrizitat des Hohlrades fiihren. Es werden sowohl Exzentrizititen der
Wellen, Rundlauffehler als auch Summenteilungsfehler berlicksichtigt. Da Planetengetriebe mit
eindeutig gelagerten Komponenten bereits mit einem Planeten statisch bestimmt sind, fihrt das
Hinzufiigen weiterer Planetenrader zur Uberbestimmtheit und ungleicher Lastaufteilung im Fall
von vorhandenen Abweichungen. Die Ergebnisse zeigen je nach Fehlergré3e eine dreifache
Lastiberhéhung gegentiber der Nennlast und rechtfertigen einen konstruktiven Lastausgleich
[Ehr67]. Je nach Anwendungsfall beschreibt Ehrlenspiel verschiedene Mdéglichkeiten fir den
Lastausgleich. Fir langsam laufende Planetengetriebe eignen sich einstellbare Planetentrager
bzw. Planeten, fir schnell laufende hingegen einstellbare Sonnenwellen und Hohlréder [Ehr67].
Ein Vorschlag fir das Vorgehen zur Bewertung verschiedener konstruktiven Lastausgleichsme-
chanismen stellt Arnaudow [Arn63] vor.

Hidaka und Terauchi fihren umfangreiche experimentelle Untersuchungen zum dynamischen
Betriebsverhalten, der Lastaufteilung sowie der Zentralwellenverlagerung an einem geradver-
zahnten Planetengetriebe mit sequentiellem Eingriff durch. Es basiert auf den konstruktiven
Erkenntnissen von Stoeckicht [Sto32] und weist ein radial einstellbares Sonnen- sowie Hohlrad
zum Lastausgleich auf. Die Ergebnisse werden in mehreren Berichten verdffentlicht [Hid76a,
Hid76b, Hid79a, Hid79b, Hid79c]. Die Messung der dynamischen Zahnkrafte und der Lastauf-
teilung erfolgt durch Dehnmessstreifen im Zahnful3 des Sonnenrades an drei gleichmafBig am
Umfang verteilten Positionen, die Verlagerungen der Zentralwellen wird mittels Vibrometer er-
fasst.

Die experimentellen Ergebnisse [Hid76a] zeigen eine gleichméaBiige mittlere Lastaufteilung Uber
den nahezu gesamten Drehzahlbereich bis 7000 min~—" infolge der Einstellbarkeit der Zentral-
wellen. Jedoch nimmt die zeitliche Variation der Lastaufteilung fur jeden einzelnen Planeten
mit der Drehzahl deutlich zu. Dies ist auf den Anstieg der dynamischen Zusatzkrafte im Zahn-
eingriff zurlckzufiihren, da im héheren Drehzahlbereich das dynamische Systemverhalten in
den Vordergrund rlckt. Dieser Effekt wird zuséatzlich durch eine niedrige Last verstarkt [Hid79c].
Fallt eine beliebige Eingriffsordnung mit einer Eigenfrequenz des Systems zusammen, nimmt
die Schwankung der Zahnkrafte stark zu und die Lastaufteilung wird ungleichmagig [Hid79c].
Durch die Einstellbeweglichkeit der Sonne kann der Einfluss einer Exzentrizitdt der Sonnen-
und Stegwelle ausgeglichen werden, jedoch verschlechtert sich dadurch die Lastverteilung im
Zahneingriff [Hid79c].
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Der elastischen Verformung des Hohlrades durch einen dinnen Zahnkranz wird lediglich eine
untergeordnete Rolle flr eine gleichmaBige Lastaufteilung zugeordnet [Hid79a]. Aufgrund der
Dehnungsmessung an lediglich drei Positionen der Sonne erfolgt keine kontinuierliche Messung
der Zahnkrafte und der Lastaufteilung.

Die Analyse der Verlagerung der Zentralwellen des Planetengetriebes zeigt eine deutliche Kop-
pelung mit der Lastaufteilung [Hid76b]. Die Messungen belegen, dass der Sonnenorbit im Nie-
derdrehzahlbereich einer festen Trochoidbewegungsbahn folgt, die durch den Zahneingriff, die
Verzahnungsfehler sowie die elastische Verformung des Hohlrades bestimmt wird. Im Hoch-
drehzahlbereich gewinnt das dynamische Systemverhalten an Relevanz und der Sonnenorbit
beginnt zu zirkulieren. Mit Hilfe eines Berechnungsmodells wird der Zusammenhang zwischen
einem Rundlauffehler der jeweiligen Komponenten des Planetengetriebes und des Sonnenor-
bits ermittelt. Rundlauffehler fihren zu Trochoidkurven und sind infolge der Phasenabhangigkeit
montageabhangig [Hid79b].

Vonderschmidt [Von82] entwickelt ein ebenes Starrkdrpermodell zur Untersuchung der Last-
aufteilung und der inneren dynamischen Zusatzkrafte in einem geradverzahnten Planetenge-
triebe. Das Modell berticksichtigt Wellen- und Lagersteifigkeiten, die zeitlich veréanderliche Ver-
zahnungssteifigkeit, Lager- und Verzahnungsdampfung sowie Lager- und Verzahnungsspiel.
Durch Einbeziehung der Phasenverschiebung (siehe Abschnitt 2.3.1) wird die zeitliche Reihen-
folge der Einzeleingriffe einbezogen und das vollstandige Steifigkeitsverhalten in den Zahnein-
griffen erfasst. Die Berechnungsstudie untersucht u. a. den Einfluss einstellbeweglicher Zentral-
wellen, der Planetenanzahl, des Lagerspiels, der Verzahnungsqualitat sowie unterschiedlicher
Stegteilungs- und Achsabstandsfehler und BaugréBen auf den Lastlberhéhungsfaktor K, - K.

Die Ergebnisse [Von82] zeigen, dass die Lastaufteilung mit zunehmender Last gleichmafiger
wird, da die elastischen Verformungen zunehmen und Fertigungs- sowie Montagefehler aus-
gleichen (siehe auch [Bau13, Bog12, Kim18, Leq17, Mon11, San20, Win87]). Ein einstellbarer
Planetentrager fihrt bei niedrigen Drehzahlen zu einer gleichmaBigen Lastaufteilung, wohin-
gegen eine gleichmaBige Lastaufteilung bei hohen Drehzahlen durch eine einstellbewegliche
Sonne erreicht wird (siehe Ehrlenspiel [Ehr67]). Mit zunehmender BaugréBe nimmt die Wirk-
samkeit der einstellbeweglichen Zentralwellen ab und begriindet sich im abfallenden Verhéltnis
der Nennzahnnormalkraft zur Masse. Die Verwendung von funf Planeten eignet sich nach Von-
derschmidt lediglich bei langsam laufenden Getrieben, da andernfalls die Lastliberhéhungen
stark ansteigen und der Vorteil einer breiteren Leistungsverzweigung verschwindet.

Wagner [Wag84] fiihrt experimentelle Prifstandsmessungen an einem Verspannungsprifstand
zur Lastaufteilung in geradverzahnten Planetengetrieben [Von82] durch und vergleicht diese
mit den theoretischen Ergebnissen von Vonderschmidt mit guter Ubereinstimmung. Die Zahn-
krafte und die daraus abgeleitete Lastaufteilung sowie Lastiberhéhung werden mit Hilfe von
Dehnmessstreifen am Zahnfuf3 des gehausefesten Hohlrades an drei gleichméafiig am Umfang
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verteilten Positionen gemessen. Eine kontinuierliche Messung ist aufgrund der Instrumentie-
rung nicht méglich. Die experimentellen Untersuchungen [Wag84] zeigen eine geringere Dreh-
zahlabhangigkeit bei einstellbeweglichen Zentralwellen im Vergleich zu den theoretischen Er-
gebnissen. Die Lastiberhéhungsfaktoren fallen mit steigendem Drehmoment und steigen fur
Drehzahlen kleiner 3000 min—! nur schwach oder gar nicht mit der Drehzahl an. Schlechte-
re Verzahnungsqualitaten sowie groBere Stegteilungsfehler flihren zu einer ungleichmafigeren
Lastaufteilung. Ein flexibler Planetentrager zeigt einerseits einen positiven Einfluss auf die Last-
aufteilung infolge der gréBeren Verformung, jedoch wird die Breitenlastverteilung im Zahneingriff
verschlechtert.

Winkelmann [Win87] erweitert das zweidimensionale Modell von Vonderschmidt [Von82] zu
einem dreidimensionalen Berechnungsmodell fiir Planetengetriebe. Durch die Erfassung al-
ler sechs raumlichen Freiheitsgrade wird die Lastaufteilungsberechnung fir schragverzahnte
Planetengetriebe ermdglicht. Die Parameterstudie umfasst die Variation der Last und Dreh-
zahl, Verzahnungsqualitat, Zahnflankenspiel, Achsabstands- sowie Stegteilungsfehler, Plane-
tenlagerluft, Planetenanzabhl, einstellbewegliche Zentralwellen, des Schragungswinkels sowie
der BaugréBe. Verzahnungsabweichungen, niedrige Drehmomente, groBe Stegteilungsfehler
und mehr als drei Planeten bei statisch bestimmt gelagerten Wellen zeigen sich hierbei als
besonders kritisch im Bezug auf die Lastaufteilung.

Die Forschergruppe um Kahraman flhrt detaillierte experimentelle sowie theoretische Studi-
en zur statischen sowie dynamischen Lastaufteilung unterschiedlicher Planetengetriebe durch
[Bod04, Bog12, Kah01, Kah94c, Kah99, Leq17, Lig08, Lig09, Sin08]. Im Fokus steht die Cha-
rakterisierung des Einflusses des Schwingungsverhaltens, der Verzahnungsfehler sowie
Fertigungs- und Montageabweichungen, die elastische Verformung und Einstellbarkeit der Zen-
tralwellen und die Eingriffsfolge auf die Lastaufteilung. Die theoretischen Untersuchungen um-
fassen analytische 2D-Modelle [Kah94c], hybride 2D-Modelle (analytische Ansatze fir Zahn-
kontaktberechnung und FE-Lésungen flr elastische Verformungen des Getriebeumfelds)
[Kah01, Kah94c, Lig09] sowie analytische 3D-Modelle [Leq17]. Alle Berechnungsmodelle ver-
wenden nichtlineare, zeitlich variable Verzahnungssteifigkeiten. Wahrend innerhalb der analy-
tischen Modelle die Zahnrader als Starrkérper definiert sind, werden elastische Verformungen
der Radkdrper im Rahmen der hybriden Modelle mit Hilfe von FE-Modellierungen erfasst.

Kahraman [Kah94c] untersucht fir ein Planetengetriebe (25 = 26, 2, = 20, 2, = —66) mit vier
Planeten, isotroper Lagersteifigkeit und sequentieller Eingriffsfolge den Einfluss von Verzah-
nungsfehlern sowie tangentialer Planetenpositionsabweichungen auf die Lastaufteilung. Dabei
werden verschiedene Lasten, Drehzahlen und die Einstellbeweglichkeit der Sonnenwelle durch
unterschiedliche Lagersteifigkeiten berlcksichtigt. Die Einstellbeweglichkeit der Sonnenwelle
fihrt zu einer besseren Lastaufteilung Gber den gesamten Drehzahlbereich. Dabei ist der Effekt
insbesondere bei niedrigen Lasten und hohen Drehzahlen am starksten ausgepragt. Rundlauf-
fehler der Verzahnung sowie tangentiale Planetenpositionsabweichungen verschlechtern die
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Lastaufteilung dagegen erheblich. Da die Auswirkung von Rundlauffehlern montageabhéngig
ist, kann der negative Einfluss dieser Fehler durch eine phasengleiche Anordnung minimiert
werden. Die Montageabhéngigkeit der Lastaufteilung wird ebenfalls von Zhou et al. [Zho10]
anhand eines analytischen 2D-Modells bestétigt.

Den Einfluss der Elastizitdt des Hohlrades auf die quasi-statische Lastaufteilung eines ger-
adverzahnten Planetengetriebes (zs = 34, z, = 18, 2z, = —77) mit vier Planeten und se-
quentieller Eingriffsfolge untersuchen Kahraman und Vijayakar [Kah01] mit einem hybriden 2D-
Modell. Im Fokus der Untersuchung stehen unterschiedliche Zahnkranzdicken des Hohlrades
und die Einstellbeweglichkeit des Sonnenrades. Ein Vergleich der beiden Lastausgleichsmecha-
nismen zeigt einen untergeordneten Effekt des elastisch verformbaren Hohlrades gegeniber
der einstellbeweglichen Sonne. Durch eine dinnere Zahnkranzdicke verandert sich zusatzlich
die Spannungsverteilung im Hohlrad und muss neben der Verzahnungstragfahigkeit betrachtet
werden, da bei diinnen Hohlréddern die Zahnkranzbiegung im Vergleich zur Zahnbiegung do-
miniert. Das gleiche Planetengetriebe wird ebenfalls von Bodas und Kahraman [Bod04] unter
dem Einfluss von Fertigungs- und Montageabweichungen analysiert. Dabei definiert Bodas drei
unterschiedliche Fehlerklassen und ordnet ihnen entsprechende Fehlerarten zu [Bod04]:

+ Zeitlich invariante, montageunabhéngige Fehler: z. B. Planetenpositionsfehler
+ zeitlich invariante, montageabhangige Fehler: z. B. Mittlere Zahndickenfehler

+ Zeitlich variable, montageabhéangige Fehler: z. B. Planetenrundlauffehler

Auch hier steht die quasi-statische Lastaufteilung unter Berlcksichtigung einstellbeweglicher
Zentralwellen und der Anzahl der Planeten im Fokus der Berechnungsstudie. Die tangentia-
le Planetenpositionsabweichung stellt dabei die kritische Richtung dar, wahrend radiale Feh-
ler einen vernachlassigbaren Einfluss aufweisen. Dabei nimmt mit steigendem Fehlerbetrag
der Planetenposition die UngleichmaBigkeit der Lastaufteilung zu. Dies gilt ebenfalls fir die
Zahndicken- und Rundlauffehler. Hier bestimmt die Einbaulage der Zahnrader zusétzlich tGber
die Auspragung der UngleichmaBigkeit (siehe auch [Kah94c, Zho10]). Bestimmte Fehlervertei-
lungen Uber die Zahnrader kénnen sich bei gleichem Betrag kritischer auswirken als andere.
Basierend auf den Berechnungsergebnissen leiten Bodas und Kahraman [Bod04] eine Berech-
nungsvorschrift flir einen effektiven Planetenfehler her, welcher eine vereinfachte Abschatzung
der Lastilberhdhung erméglicht und sich durch eine additive Uberlagerung der Einzelfehler dar-
stellen I&sst.

Fir die Validierung der umfangreichen theoretischen Untersuchung flhren Ligata et al. [Lig08]
an einem schragverzahnten Planetengetriebe (zs = 73, 2, = 26, 2, = —125) mit sequentieller
Eingriffsfolge experimentelle Untersuchungen zur quasi-statischen Lastaufteilung bei Planeten-
positionsabweichungen durch. Die Messung der Lastaufteilung erfolgt iber Dehnungsmessung
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im Zahnfuf3 des Hohlrades. Hierflr beschreibt Ligata et al. [Lig08] zwei unterschiedliche Aus-
wertemethoden der Dehnungsmessungen, die auf der gleichzeitigen beziehungsweise konse-
kutiven Messung der Dehnung beruht. Mit Hilfe verschiedener Planetentrager wird die Anzahl
der Planeten zwischen drei und sechs variiert und dabei die Zahngeometrie aller Zahnrader
beibehalten. Die Sonnenwelle ist fir die Messungen einstellbeweglich ausgefihrt.

Die Messungen [Lig08] bestatigen die positive Wirkung einer einstellbeweglichen Sonne. Trotz
hohem tangentialen Planetenpositionsfehler wird eine gleichméaBige Lastaufteilung bei einem
Planetengetriebe mit drei Planeten ermittelt [Bod04, Kah94c]. Bei vier Planeten tragen jeweils
gegenuberliegende Planeten die gleiche Last, da sich die Sonne diagonal vom héchst belas-
teten Planeten fortbewegt. Im Fall von finf Planeten werden die benachbarten Planeten des
jeweils mit Positionsabweichung behafteten Planeten am starksten beeinflusst. Tragt ein Planet
deutlich mehr Last, so werden die beiden benachbarten Planeten entlastet. Im Gegensatz da-
zu werden die benachbarten Planeten eines unterbelasteten Planeten Uberbelastet. Bei sechs
Planeten Iasst sich kein entsprechendes Schema ableiten, jedoch reagiert das Planetengetrie-
be mit steigender Anzahl an Planeten sensitiver auf Positionsabweichungen. Eine Erhéhung
der Last fuhrt in allen betrachteten Fallen zu einer Verbesserung der Lastaufteilung. Mit Hilfe
der Ergebnisse validiert Singh et al. [Sin08] das Simulationsprogramms GSAM und zeigt gute
Ubereinstimmungen.

Ligata et al. [Lig09] fuhren mit dem aus [Lig08] bekannten Planetengetriebe ebenfalls Unter-
suchungen zum Einfluss der elastischen Hohlradverformung auf die Lastaufteilung durch. In
Anlehnung an [Kah01] werden drei Hohlrader mit unterschiedlicher Zahnkranzdicke und dem
selben Prifaufbau aus [Lig08] verwendet. Die experimentellen Ergebnisse werden mit theoreti-
schen Ergebnissen basierend auf einem hybriden 2D-Modell [Bod04, Kah01] verglichen. Auch
hier zeigt sich eine gute Ubereinstimmung zwischen Messung und Simulation. Die positive Wir-
kung der elastischen Hohlradverformung auf die Lastaufteilung wird messtechnisch erfasst und
ebenfalls von der Wirkung als untergeordnet eingestuft (vgl. [Kah01]).

Kim et al. [Kim18] fihren Untersuchungen zur Lastaufteilung an einem zweistufigen, geradver-
zahnten Planetengetriebe (25 = 50, 2, = 31, 2z, = —112) mit sechs Planeten und sequenti-
eller Eingriffsfolge durch. Dabei stellt das Hohlrad den Getriebeeingang und die Sonnenwelle
den Getriebeausgang dar. Die Ermittlung der Lastaufteilung erfolgt Gber Dehnungsmessung
am Planetenbolzen [Kim16], die im Vorfeld mit Hilfe einer hydraulischen Presse und Kraftmes-
sung kalibriert werden. Der Planetentrager ist mit einem 3D-Koordinatenmessgerat vermessen
und weist Planetenpositionsabweichungen an allen Planeten auf. Die Messergebnisse [Kim18]
zeigen eine paarweise Belastung gegeniberliegender Planeten. Durch den sequentiellen Ein-
griff ist die Lastaufteilung zusatzlich von der Drehrichtung des Getriebes abhangig, da sich die
Phasenlage der Planetenpositionsabweichung éndert. Dynamische Effekte werden durch die
Messungen nicht erfasst, da die Eingangsdrehzahl mit 86 min~! im quasi-statischen Bereich
liegt.
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Boguski et al. [Bog12] greifen die Messmethode zur kontinuierlichen Bestimmung der Lastauf-
teilung durch Dehnungsmessung am Planetenbolzen nach Hayashi [Hay86] auf. Die experi-
mentelle Studie fokussiert sich dabei auf die quasi-statische Lastaufteilung mehrerer schrag-
verzahnter Planetengetriebe mit vier Planeten und unterschiedlicher Eingriffsfolge. Zusatzlich
wird die Koppelung der relativen Sonnenradbewegung mit der Lastaufteilung betrachtet. Die
Messung der Lastaufteilung erfolgt bei gehdusefestem Steg, die Sonnenorbitmessung bei ge-
hdusefestem Hohlrad. Ein direkter Zusammenhang zwischen Lastaufteilung und Sonnenorbit
ist daher nur begrenzt gegeben.

Die Messergebnisse [Bog12] zeigen nur einen geringen Einfluss der Eingriffsfolge auf die
Lastaufteilung. Die Lastaufteilungsfaktoren folgen ahnlichen Trends in Abhangigkeit der Last
und liegen in ihrer GréBenordnung ebenfalls sehr nahe beieinander (siehe Bild 2.6). Zuséatzlich
wird die Annahme der Proportionalitdt zwischen der Lastaufteilung und dem effektivem Fehler
nach Bodas [Bod04] sowie der paarweisen diagonalen Belastung der Planeten bei Planeten-
getrieben mit vier Planeten experimentell bestatigt. Boguski et al. [Bog12] zeichnen &hnlich zu
Hidaka et al. [Hid79b] Trochoidbewegungsbahnen der Sonnenwelle auf. Dabei ist die Form und
Anzahl der Schleifen von der Eingriffsfolge abhangig.
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Bild 2.6: Auszug aus den Versuchsergebnissen zur Lastaufteilung unter dem Einfluss von Planetenpo-
sitionsabweichungen nach [Bog12]

Leque und Kahraman [Leq17] entwickeln ein analytisches 3D-Modell eines schréagverzahnten
Planetengetriebes mit vier Planeten und sequentieller Eingriffsfolge (siehe auch [Bog12]). Das
Modell verfiigt Uber eine Lastverteilungsberechnung im Zahneingriff und ermdglicht so die last-
abhéangige Verzahnungssteifigkeitsermittlung. Die Versuche von Ligata et al. [Lig08] dienen zur
Modellvalidierung. Die Untersuchungen zur Lastaufteilung unter Fertigungsabweichungen be-
statigen die Ergebnisse aus friiheren Studien [Bod04, Bog12, Kah94c, Lig08, Lig09, Sin08].
Leque und Kahraman [Leq17] schlussfolgern, dass der Einfluss der Verzahnungssteifigkeit ge-
ring ist und bei schragverzahnten Planetengetrieben mit hoher Uberdeckung oder Planeten-
getrieben mit symmetrischer Eingriffsfolge vernachlédssigt werden kann (siehe Bild 2.7). Da
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das vorgeschlagene Modell [Leq17] keine Koppelung der Starrkérperbewegung mit der Last-
verteilungsberechnung in den Einzeleingriffen aufweist, erweitern Ryali und Talbot [Rya21] das
quasi-statische Lastverteilungsberechnungsmodell von Hu et al. [Hu18] zu einem dynamischen
Modell mit Beriicksichtigung von Zentrifugalkraften. Mit Hilfe der Berechnungsergebnisse zei-
gen Ryali und Talbot [Rya21] anhand eines schréagverzahnten Planetengetriebes (z; = 33,
zp = 23, zn, = —79) mit sequentieller Eingriffsfolge, dass eine ungleiche Lastaufteilung infol-
ge von Planetenpositionsabweichungen zu unterschiedlichen dynamischen Einzelzahnkraften
und dementsprechend dynamischer Lastaufteilung flhrt.
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Bild 2.7: Berechnete Lastaufteilung eines schragverzahnten Planetengetriebes mit a) symmetrischer b)
sequentieller ¢) halbsymmetrischer Eingriffsfolge und Lastverteilung eines aquivalenten ger-
adverzahnten Planetengetriebes mit d) symmetrischer e) sequentieller f) halbsymmetrischer
Eingriffsfolge [Leq17]

Gu und Velex [Gu12] verwenden ebenfalls ein analytisches 3D Modell zur Beschreibung der
Lastaufteilung in einem schrégverzahnten Planetengetriebe (2, = 73, 2z, = 26, 2z, = —124) mit
vier Planeten und sequentiellem Eingriff. Sie schlieBen ebenfalls Kreisel- und Zentrifugalkréafte
infolge eines rotierenden Planetentragers ein. Die Messergebnisse von Ligata et al. [Lig08]
werden zur Modellvalidierung herangezogen und zeigen eine gute Ubereinstimmung. Gu und
Velex stellen eine deutliche Abhangigkeit der Lastaufteilung und der Sonnenwellenverlagerung
von der Drehzahl fest und fihren diese auf die Wirkung der Zentrifugalkraft auf den Zahneingriff
bei rotierendem Steg zurick.

Neubauer [Neu15, Neu16] erweitert das FVA-Programm RIKOR zur Last- und Verformungs-
analyse in Getriebesystemen. Der Zahneingriff wird dabei auf Basis von Weber und Banaschek
[Web55], Kagawa [Kag61] und Schmidt [Sch73] abgebildet. Die Lagerberechnung erfolgt mit
dem FVA-Programm LAGER2 [Zan20] und ermdglicht die lastabhéngige Lagersteifigkeitsbe-
rechnung unter Berlcksichtigung von Lagerspiel, Vorspannung, Verformung und Verlagerun-
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gen. Verformungen von komplexen Bauteilen wie Gehause oder Planetentrager kénnen mit Hilfe
reduzierter Steifigkeitsmatrizen integriert werden. Neubauer bestéatigt die Ergebnisse von Bodas
und Kahraman [Bod04], Singh et al. [Sin08] und Vonderschmidt [Von82] hinsichtlich des Einflus-
ses der Anzahl der Planeten und der Sensitivitat auf Abweichungen. Flr eine einstellbare Son-
nenwelle empfiehlt Neubauer [Neu16] doppelkardanisch gelagerte Sonnenrader, um sowohl
eine gleichmafige Lastaufteilung sowie Lastverteilung im Zahneingriff zu erzielen. Das Lager-
spiel der Planetenlagerungen zeigt einen vernachlassigbaren Einfluss auf die Lastaufteilung,
jedoch wird die Breitenlastverteilung, insbesondere bei schragverzahnten Planetengetrieben,
durch ein vergréBertes radiales Lagerspiel erheblich verschlechtert. Diese Resultate decken
sich mit Winkelmann [Win87] und James und Harris [Jam02]. Die Berechnungsergebnisse zei-
gen dariber hinaus eine deutliche Abhangigkeit der Lastaufteilung von dem Zusammenspiel
aus Planetenlagerung, Planetentragerverformung und der Koppelung zwischen Planetenbolzen
und Planetentrager [Jam02, Neu16] (siehe Bild 2.8). Flexible Planetenbolzen (,Flex-Pins® nach
[Hic67], siehe Bild 2.9) bieten eine Mdglichkeit zum Ausgleich der Planetentragerverformung
[Cun74, Mon10, Mon11, Neu16].
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Bild 2.8: Einfluss verschiedener Verformungsan-  Bild 2.9: Schematische Darstellung eines ,Flex
teile auf die Kontaktverformung ei- Pins“ nach Hicks [Hic67]
nes Zahneingriffs einer Planetenradstu-
fe (nach [Neu16])

Sanchez-Espiga et al. [San20] analysieren ebenfalls unterschiedliche Eingriffsfolgen und deren
Einfluss auf die Lastverteilung. Ein vernetztes 2D-Kontakimodell [Igl15] eines geradverzahn-
ten Planetengetriebes mit drei bzw. flinf Planeten zeigt, dass Positionsabweichungen und Ver-
zahnungsfehler auf Planetengetriebe mit sequentieller Eingriffsfolge einen stéarkeren Einfluss
haben.
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2.3.3 Seitenbdnder

Im Allgemeinen beschreibt die Signalmodulation einen Vorgang, bei dem ein Nutzsignal ein
Tragersignal verandert. Eine Modulation auBBert sich durch sogenannte Seitenbander im Fre-
quenzspektrum [Kle08]. Im speziellen Fall von Zahnradgetrieben stellt die Zahneingriffsfrequenz
die Tragerfrequenz dar, welche durch Frequenzen weiterer rotierenden Komponenten moduliert
wird. Es wird zwischen drei unterschiedlichen Arten der Modulation unterschieden.

Amplitudenmodulation

Bei der Amplitudenmodulation wird die Amplitude des hochfrequenten Tragersignals der Fre-
quenz fr mit der Frequenz fy eines niederfrequenten Nutzsignals beeinflusst. Es entsteht eine
Amplitudenschwankung innerhalb einer aus dem Nutzsignal resultierenden Hullkurve. Der ma-
thematische Zusammenhang entspricht einer Multiplikation von Trager- und Nutzsignal und ist
in Formel (2.10) dargestellt [Kol08]. Hieraus wird direkt ersichtlich, dass die Amplitudenmodu-
lation in zwei Seitenbandern symmetrisch um die Tragerrequenz fr mit dem Abstand fy resul-
tiert. Amplitudenmodulierte Schwingungen im Zahneingriff entstehen durch Abweichungen wie
Exzentrizitat, Teilungsfehler oder infolge lastbedingter Schwankungen im Zahnkontakt [Kle08].

x(t) = (Ap + An - cos 2wint) - cos 2mipt
Ax (2.10)
= Ar - cos 2rfpt + - (cos 2 (fr — fn)t + cos 2w (fr + fn)t)

Zeichen Einheit Beschreibung

z(t) — zeitlicher Verlauf des amplitudenmodulierten Signals
At — Amplitude des Tragersignals

An — Amplitude des Nutzsignals

fr Hz Frequenz des Trégersignals

N Hz Frequenz des Nutzsignals

Frequenz- und Phasenmodulation

Frequenz- und Phasenmodulation werden in der Gruppe der Winkelmodulation zusammenge-
fasst und sind eng miteinander verknlpft. Bei unmodulierten Signalen nimmt die Phase linear
Uber die Zeit zu, sodass eine Phasenzunahme von 27 der konstanten Periodendauer T ent-
spricht. Bei frequenz- bzw. phasenmodulierten Signalen erfolgt die Phasenzunahme nicht mehr
linear mit der Zeit t und es resultiert eine Abweichung, die im Fall der Frequenzmodulation
durch eine Schwankung des zeitproportionalen Anteiles wrt oder im Fall der Phasenmodula-
tion durch den zeitfreien Anteil ¢, beschrieben wird [Gui16]. Der mathematische Zusammen-
hang eines frequenzmodulierten Signals z(t) mit der Modulationsfrequenz fy ist in Gleichung
Formel (2.11) dargestellt [Gui16, Kle08].
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x(t) = At cos(2frt + S - sin 2wint) (2.11)
Zeichen Einheit Beschreibung
z(t) — zeitlicher Verlauf des amplitudenmodulierten Signals
At — Amplitude des Tragersignals
Bm — Modulationsindex
fr Hz Frequenz des Tragersignals
N Hz Frequenz des Nutzsignals

Da die Amplitudenmodulation im Allgemeinen an die Lastschwankung im Zahneingriff gekoppelt
ist und diese Schwankungen ebenfalls geringfligige Anderungen der Drehzahlen verursachen,
werden Zahneingriffsschwingungen in der Regel sowohl amplituden- als auch frequenz- bzw.
phasenmoduliert [Kle08].

Girdhar [Gir04] und Taylor [Tay94] geben einen Uberblick (iber die Auswirkung verschiedener
typischer Fehler und Abweichungen in Zahnradgetrieben auf die Amplitude der Zahneingriffsfre-
quenz und der dazugehdrigen Seitenbander im Frequenzspektrum. Dabei werden Verschleif3,
Exzentrizitat rotierender Komponenten, Verzahnungsspiel, Ausrichtungsfehler sowie angerisse-
ne Zahne betrachtet.

Sternfeld et al. [Ste72] und Botman [Bot80] messen experimentell Beschleunigungen am Ge-
hause eines Hubschraubergetriebes und identifizieren asymmetrische Seitenbander, die mit
dem Frequenzabstand der Drehfrequenz des Planetentrdgers um die Zahneingriffsfrequenz
angeordnet sind, liefern jedoch keine umfassende Erklérung fur die Entstehung der Asymme-
trie. Sternfeld et al. [Ste72] stellt jedoch bereits die Amplitudenmodulation durch die Planeten-
umlauffrequenz als Ursache fur die Entstehung der Seitenbénder fest. McFadden und Smith
[McF85] erarbeiten eine theoretische Modellvorstellung zur Erklarung der asymmetrischen Sei-
tenbander um die Zahneingriffsfrequenz bei Planetengetrieben. Sie fihren den Effekt auf die
stationare Position der Beschleunigungsmessung gegenlber den am Sensor vorbeilaufenden
Planetenrédern und deren Phasenlage (siehe Abschnitt 2.3.1) zurtck. Dabei ist die Amplitude
der Anregung durch den Zahneingriff eines Planeten bei tUbereinstimmender Winkelposition von
Sensor und Planet maximal und wird bei gegenuberliegender Positionierung minimal (entspricht
Amplitudenmodulation gemal Formel (2.10)). Die Eingriffe Sonne-Planet und Planet-Hohlrad
werden als Anregungsquelle zusammengefasst und ein méglicher Phasenwinkel wird nicht be-
trachtet. Eine Beriicksichtigung verschiedener Ubertragungspfade iiber die Schwingungsaus-
breitungszeit wird ausgeschlossen und immer die kirzeste Verbindung zwischen dem Eingriff
Planet-Hohlrad und Sensor als dominierend angenommen. Nach McFadden und Smith ist die
Form der Seitenbandstruktur somit lediglich von der Zéahnezahl des Hohlrades, der Anzahl der
Planeten sowie deren Phasenlage zueinander abhangig. Mit Hilfe ihres Modells [McF85] und
der Theorie der Zeigersumme kénnen sie die spektralen Komponenten, aber nicht ihre rela-
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tiven Amplituden identifizieren. Yu und Kaatz [Yu05] bestatigen ihre Annahmen mit Hilfe von
Simulationen und experimentellen Messungen. McNames [McNO02] verallgemeinert die Arbeit
von McFadden und Smith [McF85] durch die Anwendung der zeitkontinuierlichen Fourierrei-
henanalyse. Den Einfluss des Ubertragungspfades untersuchen McFadden und Smith [McF86]
anhand eines experimentellen Vergleichs der gemessenen Torsionsbeschleunigung einer Wel-
le mit der Beschleunigung am Gehéause. Basierend auf den Messergebnissen ordnen Sie dem
Ubertragungspfad der Schwingungen einen deutlichen Einfluss auf die Seitenbandstrukturen
zu.

Mosher [Mos03] verwendet die gleiche Vorgehensweise wie McFadden und Smith [McF85] und
Ubertragt sie von Planetengetrieben mit gleichmafiig am Umfang verteilten Planeten auf solche
mit ungleichmaBig am Umfang verteilten Planeten. Zuséatzlich wird der Einfluss von Signalrau-
schen, Verzahnungsabweichungen sowie einem Planetenfehler in Form einer Phasenabwei-
chung auf die Seitenbandstrukturen untersucht und mit experimentellen Messungen validiert.

Inalpolat und Kahraman [Ina09] untersuchen systematisch den Einfluss der Eingriffsfolge (siehe
Abschnitt 2.3.1) auf die Seitenbandstrukturen der Eingriffsfrequenzen von Planetengetrieben
mit beliebig angeordneten Planeten mit Hilfe eines phdnomenologischen, signalbasierten Mo-
dells. Dabei wird die Modulation durch die Uberlagerung der Zahneingriffsschwingungen in Ab-
héngigkeit inrer Phasenlage sowie der Einbaulage der Planeten erklart. Aufgrund der Annahme
eines elastischen Hohlrades ergeben sich von der Planetentragerstellung abhangige, unter-
schiedliche Ubertragungspfade der Schwingungsanteile zum raumfesten Sensor. Unter diesen
Voraussetzungen kategorisieren Inalpolat und Kahraman Planetengetriebe in finf Gruppen, die
jeweils &hnliche Eigenschaften der Seitenbé&nder aufweisen:

Fall I: GleichmaBig verteilte Planeten mit symmetrischer Eingriffsfolge,

Fall II: GleichmaBig verteilte Planeten mit sequentieller Eingriffsfolge,

Fall 1ll: UngleichmaBig verteilte Planeten mit symmetrischer Eingriffsfolge,

Fall IV: UngleichmaBig verteilte Planeten mit sequentieller Eingriffsfolge,

Fall V: UngleichmaBig verteilte Planeten mit unsymmetrischer Eingriffsfolge.

Die charakteristischen Eigenschaften der Seitenbandstrukturen nach Inalpolat und Kahraman
[Ina09] sind in Tabelle 2.1 fir abweichungsfreie Planetengetriebe zusammengefasst und wur-
den fir die Falle II, IV und V anhand experimenteller Untersuchungen validiert. Halbsymme-
trische sowie sternférmige Eingriffsfolgen nach [Ris04] werden in den Untersuchungen nicht
betrachtet. Die Getriebe aus McFadden und Smith [McF85] und McNames [McNO02] kénnen
den Fallen | und Il zugeordnet werden und zeigen ebenfalls eine gute Ubereinstimmung mit den
Vorhersagen.
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. Position der max. Seitenband- Weitere
Kategorie _
Amplitude Apax ordnungen Merkmale
Fall | On O, N -
A, ~
Fall Il |On — Ommax| < 3N m- N , 0 .
’ Unsym. Seitenbander
N,z = {2n|n € N} :
Fall lll On On 20 -
N,zy ={2n+1|n € N} :
O,+n
Hohe Anzahl der nicht-null
Seitenband
FalllV  Nop={20fneN}:0,  Ou+m (unsym.) etenbander
N,zn = {2n+1jn € N} :
An #0und Ay # Ay max
Fall V Es kénnen kaum allg. Aussagen getroffen werden.

Starke, asymmetrische Seitenbander.

Tabelle 2.1: Charakteristische Seitenbandeigenschaften von Planetengetrieben mit beliebig verteilten
Planeten nach Inalpolat und Kahraman [Ina09, Ina10]. Als Bezugsfrequenz zur Ordnungs-
darstellung der spektralen GréBen wird die Drehfrequenz des Planetentragers herange-
zogen. Die n-te Zahneingriffsordnung ist somit der Stegordnung n - z;, zugeordnet (siehe
auch Abschnitt 4) Dabei sind: O,: n-te Zahneingriffsordnung, Om max: Stegordnung m mit
héchster Amplitude im Bereich der n-ten Zahneingriffsordnung, A, : Amplitude bei der n-ten
Zahneingriffsordnung, N: die Anzahl der Planeten, m: Ganzzahlen (m € Z)

Mit Hilfe eines detaillierten dynamischen Modells erweitern Inalpolat und Kahraman [Ina10] ih-
re Ergebnisse auf Planetengetriebe mit Fertigungs- und Montageabweichungen. Zusatzlich zu
ihren bisherigen theoretischen Untersuchungen [Ina09] wird der Einfluss beider Zahneingriffe
Sonne-Planet und Planet-Hohlrad eines Planeten phasenabhéngig additiv Gberlagert und Fre-
quenzmodulationen infolge von Fertigungsfehlern der Verzahnung in Form von Weganregun-
gen berlcksichtigt. Durch dieses Vorgehen kénnen zahnrad- und fertigungsfehlerspezifische
Seitenbandstrukturen erklart und in drei klar definierte Gruppen Hy, & 2 £ n, Hy, & j—z +n
und Hy, = 2 £ n mit {n € N} unterteilt werden. Fertigungs- oder Montagefehler, die zu Unter-
schieden in der Lastaufteilung fiihren, werden jedoch nicht betrachtet. Der Einfluss von Verzah-
nungsschaden auf die charakteristischen Seitenbandstrukturen von Planetengetrieben (siehe
[Fen12b, Hon14, Lia14]), die zu einer gednderten Anregung, jedoch keiner signifikanten An-
derung der Lastverteilung fihren, stellen fur die Zustandsiiberwachung von Getriebesystemen
einen entscheidenden Forschungsschwerpunkt dar, werden jedoch in dieser Arbeit nicht weiter
betrachtet.

Keller und Grabill [Kel03], Blunt und Keller [Blu06] und Patrick et al. [Pat12] untersuchen den
Einfluss eines durch einen Riss beschadigten Planetentragers auf die Schwingungen eines
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Helikoptergetriebes. Dabei kann die Theorie von Inalpolat und Kahraman [Ina09] auch fir ge-
radverzahnte Planetengetriebe bestatigt werden. Patrick et al. [Pat12] erklaren die deutliche
Anderung des Seitenbandspektrums durch eine Positionsabweichung des Planeten von einer
gleichmaBigen Verteilung am Umfang. Der Aspekt einer gednderten Lastaufteilung in Form ei-
ner Planetenpositionsabweichung (siehe auch Abschnitt 2.3.2) wird nicht untersucht.

Morikawa et al. [Mor14, Mor15] verfolgen bei der Erklarung der Seitenbandphanomene eine
andere Argumentation und beziehen sich auf die Kraftrichtung der resultierenden Kréafte an den
Zentralwellen. Die Modulation bei einem Planetengetriebe mit sequentieller Eingriffsfolge wird
demnach durch eine resultierende Kraft hervorgerufen, deren Richtung identisch bzw. entge-
gengesetzt der Planetentragerrotation ist sowie mit anderer Rotationsfrequenz. Dadurch ver-
schwindet die Zahneingriffsordnung im Spektrum des Beschleunigungsaufnehmers und Ord-
nungen O, £ 1 treten stattdessen hervor. Fir Planetengetriebe mit symmetrischer Eingriffsfolge
ist hingegen keine Seitenbandstruktur zu beobachten.

2.3.4 Eigenfrequenzen und Schwingungsformen

Die Schwingungsantwort charakterisiert die Reaktion eines mechanischen Systems auf eine
Anregung und ist vom dynamischen Systemverhalten abhéngig [Hei14]. Zur Beschreibung der
Schwingungsantwort werden im Allgemeinen Eigenfrequenzen und Eigenmoden herangezogen
[Pfe14]. Eigenfrequenzen sind Frequenzen mit der ein schwingungsfahiges System ohne Ein-
fluss duBerer Krafte und Dampfung schwingt. Die zur Eigenfrequenz dazugehdérige Eigenmode
beschreibt die Form der Schwingung bei der entsprechenden Frequenz. Die freie Schwingungs-
form setzt sich somit aus einer Uberlagerung verschiedener Eigenschwingungen zusammen
[Drei6].

Nach Formel (2.12) [Gro18, Pfe14] wird das dynamische Systemverhalten durch die Massen-
bzw. Tragheits- M, Dampfungs- D und Steifigkeitseigenschaften K beschrieben. Bei Zahn-
radgetrieben erfolgt die Anregung des Systems durch die periodisch zeitlich veranderliche Ver-
zahnungssteifigkeit (siehe Abschnitt 2.2.1). In diesem Fall beschreibt Formel (2.12) eine para-
metererregte Schwingung, da die Parameter Steifigkeit und Dampfung des Schwingungssystem
zeitabhangig sind.

Far den Fall schnell laufender Getriebe, insbesondere Planetengetriebe mit rotierendem Plane-
tentrager, existieren zusatzliche Einflussgré3en, die auf das dynamische Systemverhalten einen
entscheidenden Einfluss haben. Durch die Rotation entstehen gyroskopische Kréafte, die auf
raumlich ausgedehnte, rotierende Wellen wirken und durch eine schiefsymmetrische System-
matrix G erfasst werden. Die Bertcksichtigung von Zentrifugalkraften erzeugt eine zuséatzliche
diagonale zentripetale Steifigkeitsmatrix K ,. Hieraus ergibt sich das modifizierte Gleichungs-
system zu Formel (2.13). Dabei fUhrt die gyroskopische Matrix im Gegensatz zur Dampfung
nicht zu einer Energiedissipation, sondern Ubertragt lediglich Energie zwischen unterschiedli-
chen Koordinatenrichtungen. [Gér15].
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M - &(t) + D - a(t) + K - z(t) = F(t) (2.12)
M (1) + (D + G) - &(t) + (K + Kg) - x(t) = F(1) (2.13)

Zeichen Einheit Beschreibung

M kg Diagonale Massenmatrix

G kg/s Schiefsymmetrische gyroskopische Matrix

D Ns/m Dampfungsmatrix

K N/m Symmetrische Steifigkeitsmatrix

K, kg /s? Diagonale zentripetale Steifigkeitsmatrix

F N Vektor der auBBeren Lasten

T2, m/s?, m/s,m Vektor der zeitabhangigen Beschleunigung, Geschwindigkeit, Verschiebungen

Die Berechnung der Eigenfrequenzen und Eigenmoden erfolgt durch Lésen der homogenen
Gleichungen (F'(t) = 0) [Gér15, Gro18]. Unter der fur Getriebe Ublichen Annahme von gerin-
ger Verzahnungsdampfung, kann der Einfluss der Dampfung ebenfalls bei der Modalanalyse
vernachlassigt werden [Hei14]. Fir rotierende Systeme ist die Eigenfrequenzberechnung nach
(K — w? M) nicht durchflihrbar, da ein Entkoppeln der Systemgleichungen infolge der gyrosko-
pischen Matrix nicht méglich ist. Ein Entkoppeln der Gleichungen erfolgt durch eine Projektion
in den Zustandsraum [Gér15, Mei74] mit dem Zustandsvektor q

q' = [QT &T} (2.14)

und den Systemmatrizen

M 0
- und B =
0 K(t)+ KQ]

G K(t) + K

(S
I

(2.15)

0

Das ursprlingliche Gleichungssystem zweiter Ordnung nach Formel (2.13) wird dadurch zu
einem Gleichungssystem erster Ordnung der Dimension 2n [Gér15]:

BN

‘q+B-q=0 (2.16)

Durch Losen des Eigenwertproblems mit Hilfe des Ansatzes g = y - e

(B+AA)y=0 (2.17)

resultieren 2n (n entspricht Anzahl der Gleichungen/Freiheitsgrade) Eigenvektoren y und die
dazugehdrigen Eigenwerte \. Die Eigenwerte treten als komplex konjugierte Paare auf. Physi-
kalisch stellen komplexe Eigenwerte eine Schwingung mit einem Phasenwinkel zwischen den
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Bewegungen in verschiedenen Koordinatenrichtungen dar [Coo12b]. Bei der Analyse von sym-
metrischen Strukturen kénnen ebenfalls mehrere Eigenwerte die gleiche Eigenfrequenz aufwei-
sen. In diesem Fall handelt es sich um entartete Eigenwerte, deren beliebige Linearkombinati-
on ebenfalls einen Eigenwert darstellt [Gér15]. Im Hinblick auf die Modalanalyse schwingender
Systeme bedeutet dies eine Uberlagerung der Einzelmoden, deren Unterscheidung nicht még-
lich ist.

Die Berechnung der Eigenfrequenzen und Eigenwerte eines Getriebes kann mit unterschiedli-
chem Detaillierungsgrad erfolgen. ISO 6336-1 [Int19a] bietet fir Stirnrad- und Planetengetriebe
Naherungsformeln zur Bestimmung der ersten Torsionseigenfrequenz auf Basis von zusam-
mengefassten, reduzierten Massen der einzelnen Zahnrader sowie der mittleren Verzahnungs-
steifigkeit. Heider [Hei14] erweitert die Anséatze fir ein Standgetriebe unter Berlcksichtigung
aller Einzelmassen und ihrer Koppelung durch die jeweiligen Zahneingriffe. Eine Gegenuber-
stellung zwischen Norm und Berechnungsmodell liefert vergleichbare Ergebnisse in der ersten
Eigenfrequenz.

Cunliffe et al. [Cun74] charakterisieren erstmals die Eigenmoden eines geradverzahnten Plane-
tengetriebes basierend auf einem zweidimensionalen dynamischen Modell mit 13 Freiheitsgra-
den (FHG) und drei Planeten sowie fixiertem Planetentrager. Sie untergliedern die Eigenmoden
in Nieder- und Hochfrequenzbereiche. ,Lager-Moden* treten hiernach im niederfrequenten und
»Zahn-Moden®“ im hochfrequenten Bereich auf. Zusatzlich identifizieren Cunliffe et al. [Cun74]
die translatorische und torsionale Auspragungen der unterschiedlichen Moden.

Botman [Bot76] verwendet ebenfalls ein zweidimensionales, geradverzahntes dynamisches Mo-
dell mit jeweils 3 FHG pro Starrkérper und untersucht das Schwingungsverhalten bei gehause-
festem Hohlrad und rotierendem Planetentrager. Unter den Voraussetzungen eines gehause-
festen Planetentragers klassifiziert Botman [Bot76] die Eigenmoden in achsensymmetrische
und nicht-achsensymmetrische Moden und bestatigt die Ergebnisse von Cunliffe et al. [Cun74].
Achsensymmetrische Moden bzw. Rotationsmoden zeichnen sich durch identische Bewegun-
gen der Planetenrader gegenlber der Zentralwellen aus, die lediglich Rotationsbewegungen
ausfuhren. Im Fall von nicht-achsensymmetrischen Moden resultieren keine identischen Be-
wegungen der Planeten und die Zentralwellen fiihren translatorische Bewegungen aus. Wird
ein rotierender Planetentrager herangezogen, werden die nicht-achsensymmetrischen Moden
durch die Planetentragerrotation unterdriickt. Erst ab sehr hohen Drehzahlen ergeben sich Fre-
quenzanderungen der achsensymmetrischen Moden.

Kahraman [Kah94a] vergleicht die berechneten Eigenfrequenzen eines reinen Torsionsschwin-
gungsmodells mit dem eines zweidimensionalen dynamischen Modells (3 FHG). Fir einen wei-
ten Bereich der Lagersteifigkeiten zeigen die Ergebnisse eine angemessene Ubereinstimmung.
Eine Eingruppierung der Schwingungsmoden wird nicht vorgenommen.
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Lin und Parker [Lin00, Lin99b] erweitern die Arbeit von Botman und klassifizieren alle Plane-
tengetriebemoden eines zweidimensionalen, geradverzahnten dynamischen Modells (3 FHG).
Einflisse aus gyroskopischen sowie Zentrifugalkraften werden bei der Modalanalyse vernach-
lassigt. Die Moden werden in die drei Gruppen

* Rotationsmoden (Reine Rotation von Sonne, Hohlrad und Planetentrager, identische Be-
wegung aller Planeten)

» Translationsmoden (Reine Translation von Sonne, Hohlrad und Planetentrager, Planeten
schwingen in orthonormalen Moden)

* Planetenmoden (Keine Bewegung von Sonne, Hohlrad und Planetentrager, Translations-
und Rotationsbewegungen der Planeten)

untergliedert. Dabei stellen die Translations- und Planetenmoden Unterkategorien der von Bot-
man [Bot76] definierten nicht-achsensymmetrischen Moden dar. Unter idealen Randbedingun-
gen (keine Fehler, ideale Symmetrie, isotrope Lager- und Verzahnungssteifigkeiten) bilden die
Translations- bzw. Planetenmoden degenerierte Moden mit der Vielfachheit des Grades 2 bzw.
N — 3 mit N als Planetenanzahl. Eritenel und Parker [Eri09] zeigen, dass auch fir einfach-
schragverzahnte Planetengetriebe und einem dreidimensionalen dynamischen Modell mit je-
weils 6 FHG pro Starrkérper die von Lin und Parker [Lin00, Lin99b] identifizierte Klassifikation
anwendbar ist.

Ericson und Parker [Eri13b] fihren experimentelle Versuche zur Validierung ihres zweidimen-
sionalen, geradverzahnten dynamischen Modells (3 FHG) sowie FE-Modells durch. Hierzu wird
das Planetengetriebe statisch belastet und anschlieBend mittels Shaker oder Impulshammer
angeregt. Die messtechnische Erfassung der Schwingungsmoden erfolgt mit Hilfe von Be-
schleunigungsmessungen an Sonne, Hohlrad, Planetentrager und Planeten. Die experimentel-
len Ergebnisse [Eri13b] bestatigen die Modenklassifizierung von Lin und Parker [Lin00, Lin99b]
sowie Eritenel und Parker [Eri09]. Zusatzlich teilen Ericson und Parker [Eri13b] die Moden in
zwei Frequenzbereiche ein, die unabhangig der Einteilung nach Lin und Parker sind [Lin0O,
Lin99b] und in Anlehnung an Cunliffe et al. [Cun74] erfolgt:

+ Starrkérpermoden unterhalb 1500 Hz (hohe Dehnungsenergie in den Wellen und hohe
kinetische Energie des Sonnenrads, Planetentragers und der Anschlussmassen; vernach-
lassigbare Dehnungsenergie in den Zahneingriffen bzw. kinetische Energie der Planeten)

+ Zahnradmoden oberhalb 1500 Hz (hohe Dehnungsenergie in den Zahneingriffen und ho-
he kinetische Energie der Planetenrader; nur geringe Verschiebungen der Anschlussmas-
sen)

Hierbei treten Planetenmoden lediglich in den Zahnradmoden auf, wohingegen Rotations- und
Translationsmoden in beiden Frequenzbereichen vorkommen. In weiterfihrenden Untersuch-
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ungen untergliedern Ericson und Parker [Eri13a] die Zahnradmoden in zusétzliche Cluster, die
eine Rotations- sowie eine Translationsmode und fiir Planetengetriebe mit N > 4 eine Plane-
tenmode aufweisen (vgl. Bild 2.10).

3500 T ——
3000| ° Rotationsmoden | Cluster3 ‘o _® &
N e Translationsmoden | o
= 2500| e Planetenmoden | ce*®)
N I
S 2000 | Cluster 2
> | ——
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Bild 2.10: Auszug aus den berechneten Eigenfrequenzen und Schwingungsmoden eines Planetenge-
triebes sowie Einteilung in Kategorien und Cluster nach [Eri13a]

Neben der Klassifizierung und den Eigenschaften der Eigenmoden spielt die Sensitivitat auf
relevante Getriebesystemparameter eine entscheidende Rolle zur Beschreibung des dynami-
schen Systemverhaltens. Lin und Parker [Lin99a] betrachten die Sensitivitat der Eigenfrequen-
zen und Eigenmoden auf Verzahnungs- und Lagersteifigkeiten, Zahnradmassen und Tragheiten
sowie die Betriebsdrehzahl unter Verwendung eines zweidimensionalen dynamischen Modells
[Lin99b]. Rotationsmoden sind unabhangig gegeniber Translationssteifigkeiten sowie Massen
von Sonne, Hohlrad und Planetentrager. Dem gegenlber sind Translationsmoden unabhéngig
von Rotationssteifigkeiten sowie Tragheiten von Sonne, Hohlrad und Planetentrager. Planeten-
moden sind dagegen sowohl gegenlber allen Lagersteifigkeiten als auch allen Massen und
Tragheiten unabhangig.

Ericson und Parker [Eri13a] zeigen sowohl experimentell als auch theoretisch, dass die Clus-
terung ebenfalls robust gegenliber Parametervariationen ist und sich zusammen in Abhangig-
keit der Planetenmasse, Planetentrdgheit sowie Planetenlager und Verzahnungssteifigkeit be-
wegen. Sie schlussfolgern daraus einen positiven Effekt durch Reduktion der méglichen Re-
sonanzgebiete, weisen jedoch darauf hin, dass im Fall einer Resonanz eine héhere Schwin-
gungsanregung infolge von gekoppelten Schwingungsmoden resultiert [Eri13a)]. Ein Auflésen
der Clusterung ist durch Verwendung planetenspezifischer Parameter méglich. Da die Eigenmo-
den und dazugehdrigen Eigenfrequenzen stark von den Systemsteifigkeiten abhangen (Lager
und Verzahnung), besitzt das Lastmoment einen erheblichen Einfluss [Eri13a, Eri13c]. Zuver-
lassige Berechnungsergebnisse erfordern genaue Werte fir Planetenlager- und Verzahnungs-
steifigkeiten [Eri13a, Eri13c, Eri14].

Bu et al. [Bu12] charakterisieren die Schwingungsmoden eines gleitgelagerten, pfeilverzahnten
Planetengetriebes mit einem zweidimensionalen Modell und 3 FHG pro Zahnradkérper. Le-
diglich die getrennt modellierten Hohlradhalften weisen jeweils einen zusatzlichen axialen Frei-
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heitsgrad auf. Zusatzlich zu den Moden von Lin und Parker [Lin00, Lin99b] identifizieren Bu et al.
Rotations- und Axialmoden sowie Translationsmoden der Hohlradhalften. Aufgrund der asym-
metrischen Steifigkeit der Gleitlager ergeben sich starke Abh&ngigkeiten der Translationsmo-
den des Planetengetriebes. Durch die ebene Betrachtungsweise werden Sonne und Planeten
als Starrkérper betrachtet und eine elastische Deformation zwischen den Verzahnungshalften
ausgeschlossen.

Cooley und Parker [Coo11, Coo12a, Coo12b, Coo13, Coo18] untersuchen intensiv den Ein-
fluss der Drehzahl und gyroskopischer Krafte auf die Schwingungsform von geradverzahnten
Planetengetrieben mit Hilfe zweidimensionaler dynamischer Modelle (3 FHG). Unter Drehzahl-
bertcksichtigung lassen sich die gleichen Klassifizierungen der Moden nach Lin und Parker
[Lin99b] bestimmen [Coo11]. Cooley und Parker [Coo12a, Coo13] berechnen kritische Dreh-
zahlen fur die einzelnen Moden bei denen Flatterinstabilitadten auftreten. Diese zeichnen sich
durch Schwingungsbewegungen mit exponentiellem Anstieg in ihrer Amplitude aus. Der Effekt
der Planetentragerrotation féllt fir jeden Modentyp unterschiedlich aus. Wé&hrend Planeten- und
Rotationsmoden nicht sensitiv auf kleine Planetentrdgerdrehzahlen reagieren, resultieren aus
den entarteten Translationsmoden (Grad der Vielfachheit von 2) zwei eindeutige Moden bei
jeder Drehzahl ungleich null [Coo12b].

2.4 Fazit zum Stand des Wissens

Im Stand des Wissens werden die grundlegenden Anregungsmechanismen von Planetengetrie-
ben, die EinflussgréBen auf die Lastaufteilung in Planetengetrieben sowie die Charakterisierung
der Schwingungen von Planetengetriebesystemen behandelt. Im Folgenden werden bezugneh-
mend auf die vorliegende Arbeit die wichtigsten Erkenntnisse zusammengefasst.

Das dynamische Betriebsverhalten von Zahnradgetrieben wird insbesondere durch die Verzah-
nungsanregung im Zahneingriff gepragt. Folgende grundlegende Inhalte zur Verzahnungsanre-
gung aus Abschnitt 2.2 sind fur diese Arbeit bedeutend:

» Die Anregung aus dem Zahneingriff resultiert maBgebend aus der zeitlich veranderlichen
Verzahnungssteifigkeit, den Abweichungen von der idealen evolventischen Flankenform,
der Zahnverformung unter Last sowie der lastbedingten Verformung des Welle-Lager-
Systems.

« Die Anregung im Planetengetriebe ergibt sich aus der Uberlagerung der entsprechenden
Einzelanregungen der Zahneingriffe zwischen Sonne und Planet sowie Hohlrad und Pla-
net unter Bericksichtigung der Phasenlage aus Abschnitt 2.3.1. Daraus ergibt sich ein
erheblich komplexeres Anregungsverhalten im Vergleich zu herkdmmlichen Stirnradstu-
fen, insbesondere bei doppelschragverzahnten Planetengetrieben infolge der gespiegel-
ten Verzahnungshélften.
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Die Lastaufteilung beschreibt bei Planetengetrieben die relative Belastung der einzelnen Teil-
leistungsstrange. In Abschnitt 2.3.2 werden die Einflussparameter auf die Lastaufteilung von
unterschiedlichen Planetengetriebetypen (Phasenlage der Eingriffe, Betriebsart- und Betriebs-
bedingungen, Baugréie) betrachtet sowie experimentelle und theoretische Versuchsergebnisse
beschrieben. Daraus werden folgende Fazits abgeleitet:

+ Die statische bzw. quasi-statische Lastaufteilung unter Berticksichtigung von Fertigungs-
und Montageabweichungen, wie Planetenpositionsfehler oder Exzentrizitaten der Zentral-
wellen, sowie Verzahnungsfehler, wie Rundlauf- oder Zahndickenfehler, ist intensiver For-
schungsgegenstand. Einflisse von Planetenanzahl, Last und einstellbarer Zentralwellen
kénnen unter diesen Betriebsbedingungen sowohl experimentell als auch rechnerisch gut
abgebildet werden. Im Rahmen der rechnerischen Beurteilung der Lastaufteilung wird der
Einfluss der elastischen Verformung des Planetentragers haufig vernachlassigt.

» FUr Hochdrehzahlanwendungen existiert eine Vielzahl an theoretischen Untersuchungen.
Umfangreiche Validierungen anhand experimenteller Messungen erfolgten aufgrund des
hohen technischen und finanziellen Aufwands fir Prifstand und Messtechnik bisher kaum.

» Forschungsgegenstande der bisher durchgeflihrten Untersuchungen sind hauptséchlich
gerad- oder einfachschragverzahnte Planetengetriebe. Experimentelle Untersuchungen
der Lastaufteilung von doppelschragverzahnten Planetengetrieben fehlen. Hierbei ist die
Lastaufteilung auf die einzelnen Planeten sowie die Lastaufteilung auf die jeweiligen Ver-
zahnungshalften der entsprechenden Zahnradkdrper von entscheidender Bedeutung.

Abschnitt 2.3.3 beschreibt die Grundlagen zur Entstehung von Seitenb&ndern bei Schwin-
gungsmessungen an Planetengetrieben und zeigt basierend auf der Verzahnungsgeometrie
Charakteristika zur Einordnung der Seitenbandstrukturen auf. Daraus kénnen folgende Schluss-
folgerungen gezogen werden:

+ Die charakteristischen Seitenbandstrukturen von Planetengetriebe beschreiben deren An-
regungsverhalten und erméglichen detaillierte Rickschlisse auf die Geometrie der Pla-
netengetriebe sowie Betriebsbedingungen und mdégliche Fehler bzw. Schaden.

» Eine umfassende Untersuchung des Einflusses einer ungleichmafBigen Lastaufteilung auf
das Anregungsverhalten von Planetengetrieben fehlt bisher.

Aus den Erkenntnissen zur Berechnung der Eigenfrequenzen und Schwingungsmoden von Pla-
netengetrieben in Abschnitt 2.3.4 werden folgende Fazits gezogen:

» Planetengetriebe zeigen ein unverwechselbares Schwingungsverhalten, welches aus der
Kopplung der Getriebekomponenten Uber die Zahneingriffe sowie den Lagerungen resul-
tiert.
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* Eine Gruppierung der Schwingungsmoden und Einteilung in Frequenzbereiche mit ahnli-
chen Eigenschaften wurde fiir gerad- und einfachschragverzahnte Planetengetriebe theo-
retisch durchgefiihrt und teilweise experimentell validiert. Grundlage bilden Planetenge-
triebe mit isotropen Planetenlager- und Verzahnungssteifigkeiten, die durch identische
Anregungen der Einzelzahneingriffe beschrieben werden.

» Reale Planetengetriebe weisen im Allgemeinen eine ungleichmafige Lastaufteilung auf,
die zu planetenspezifischen Lager- und Verzahnungssteifigkeiten fiihrt, und unterschied-
liche Einzelanregungen der Zahneingriffe bewirkt.

* Der Drehzahleinfluss auf die modalen Eigenschaften geradverzahnter Planetengetriebe
wird theoretisch intensiv mit Hilfe ebener dynamischer Modelle untersucht. Ergebnisse zu
doppelschragverzahnten Planetengetrieben mit elastischen Zahnradkérpern sowie 6 FHG
fehlen.
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3 Problemstellung und Lésungsweg

Die wesentlichen Erkenntnisse aus dem Stand des Wissens werden im Folgenden aufgegriffen
und basierend darauf die Problemstellung dieser Arbeit formuliert. Die Zielstellung ergibt sich
aus der Problemstellung und Ausgangssituation (Abschnitt 1).

3.1 Problemstellung

Die Ausgangssituation beschreibt die enge Wechselwirkung zwischen der Lastaufteilung, der
Verzahnungsanregung sowie dem Schwingungsverhalten von leistungsibertragenden Plane-
tengetrieben.

Die getrennte Charakterisierung dieser Forschungsbereiche fiir gerad- und schragverzahnte
Planetengetriebe ist Gegenstand einer Vielzahl von Arbeiten. Dabei liegt der Fokus hinsichtlich
der Lastaufteilung hauptsachlich auf der Identifizierung und Bewertung verschiedener Einfluss-
gréBen, wie Fertigungs- und Montageabweichungen, insbesondere unter statischen bzw. quasi-
statischen Randbedingungen. Ungeachtet des Potentials von doppelschréagverzahnten Plane-
tengetrieben fur Hochleistungsantriebe finden sich keine experimentellen Untersuchungen zur
Lastaufteilung. Insbesondere das Zusammenspiel von Fertigungs- und Montageabweichungen
mit dynamischen Betriebsbedingungen zeigt noch hohen Forschungsbedarf. Dabei stellt neben
der Lastaufteilung auf die einzelnen Planetenrader bei Doppelschragverzahnungen zusatzlich
die Lastaufteilung auf die einzelnen Verzahnungshalften einen entscheidenden Faktor zur voll-
stéandigen Ausnutzung der Tragfahigkeit dar.

Experimentelle Untersuchungen zum Anregungs- und Schwingungsverhalten von Planetenge-
trieben beschrénken sich ebenfalls auf gerad- und schréagverzahnte Planetengetriebe. Die Ana-
lyse der Seitenbandstrukturen zur Beschreibung der Verzahnungsanregung erfolgt hierbei ber-
wiegend unter der Annahme gleichmaBiger Lastverteilung. Zu den bisher untersuchten Einflis-
sen auf die Seitenbandstrukturen z&hlen Verzahnungsfehler bzw. Schaden im Rahmen von Zu-
standslUberwachungen. Schaden, die die Lastaufteilung beeinflussen kébnnen — beispielsweise
angerissene Planetentrager und ein dadurch asymmetrisches Steifigkeits- und Verformungs-
verhalten [Blu06, Kel03, Pat12] — werden ebenfalls betrachtet, jedoch wird keine Analyse der
Lastaufteilung durchgefiihrt. Betrachtungen zum Schwingungsverhalten von Planetengetrieben
erfolgen weitgehend anhand von Berechnungen der Eigenfrequenzen und Eigenmoden. Auch
hier bildet eine gleichmaBige Lastaufteilung und Symmetrie der Planetenréader (isotrope Lager-
und Verzahnungssteifigkeit) die grundlegende Annahme der Berechnungen. Eine Einschatzung
zur Veranderung der Eigenfrequenzlage unter Berlcksichtigung von ungleichmaBiger Lastauf-
teilung infolge zu erwartender Fertigungsabweichungen fehlt.

Im Rahmen einer umfangreichen Literaturrecherche konnten keine 6ffentlich zuganglichen Ar-
beiten identifiziert werden, welche eine wechselseitige Beeinflussung der Lastaufteilung mit
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dem Anregungs- und Schwingungsverhalten von Planetengetrieben betrachtet haben. Fir eine
Gewabhrleistung der funktionellen Betriebssicherheit von doppelschragverzahnten Planetenge-
trieben in Hochleistungsantrieben ist die Kenntnis Uber diese Zusammenhange erforderlich.
Hierzu sind umfassende experimentelle Untersuchungen sowie theoretische Berechnungen
durchzufihren.

3.2 Zielsetzung und Léosungsweg

Das Ubergeordnete Ziel dieser Arbeit ist die Charakterisierung des wechselseitigen Einflus-
ses zwischen der Lastaufteilung und dem Anregungs- und Schwingungsverhalten von doppel-
schragverzahnten Planetengetrieben.

Hierzu soll in einem ersten Schritt das Lastaufteilungsverhalten in Abhangigkeit der Fertigungs-
abweichungen und Betriebsbedingungen untersucht werden. Dabei steht sowohl die Lastauf-
teilung auf die einzelnen Teilleistungsstrange als auch die Lastaufteilung auf die Verzahnungs-
hélften eines Zahnrades im Fokus der Analyse. Mit Hilfe einer hochfrequenten relativen Deh-
nungsmessung am Planetenbolzen ist eine kontinuierliche Bestimmung der Lastaufteilung auf
die einzelnen Planeten méglich. Uber die separate Auswertung der ZahnfuBdehnung der bei-
den Hohlradhalften ist zudem eine Aussage Uber die Lastaufteilung auf die Verzahnungshaliten
realisierbar.

Die Bewertung des Anregungsverhaltens wird Uber eine Vielzahl von Beschleunigungsmes-
sungen an unterschiedlichen Positionen des Getriebes durchgefuhrt. Hierbei wird sowohl der
Koérperschall am stationaren Hohlrad als auch die Torsionsbeschleunigung an den rotierenden
Wellen messtechnisch erfasst und ausgewertet. Durch Drehzahlhochlaufe bei unterschiedlichen
Drehmomentstufen und Prifstandkonfigurationen (Fertigungsabweichungen) ist eine Differen-
zierung der Einflussparameter auf das Anregungsverhalten méglich.

Zur Beurteilung des Schwingungsverhaltens wird ein linear-elastisches Mehrkdrpersystem ei-
nes doppelschragverzahnten Planetengetriebes entwickelt. Die Vorgaben der Lager- und Ver-
zahnungssteifigkeiten unter Berlcksichtigung ungleicher Lastaufteilung (basierend auf den ex-
perimentellen Messungen der Lastaufteilung) werden vorab mit Hilfe einer Zahnkontaktanaly-
se im Gesamtgetriebesystem [G6t19a, Wei21] berechnet. Die Eingabemdéglichkeit von plane-
tenspezifischen Modellparametern erméglicht somit die Modalanalyse unter variabler Lastauf-
teilung.

Die experimentellen Ergebnisse werden dartber hinaus zur Validierung von Berechnungsmo-
dellen zur Lastaufteilung und Seitenbandanalyse/-vorhersage herangezogen, um eine Mdg-
lichkeit zur Optimierung des Entwicklungsprozesses neuer Hochleistungsplanetengetriebe zu
schaffen.
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4 Verwendete Methodik zur Analyse der Lastaufteilung sowie des
Anregungs- und Schwingungsverhaltens

Die vorliegende Arbeit befasst sich mit dem Anregungs- und Schwingungsverhalten unter dem
Einfluss variabler Lastaufteilung infolge von Fertigungs- und Montageabweichung sowie un-
terschiedlichen Betriebsbedingungen. Hierfir werden im Folgenden die dafir verwendete Me-
thodik sowie weiterfihrende Berechnungsmodelle aufgezeigt. Der Fokus der Arbeit liegt in der
experimentellen Charakterisierung und Beurteilung der Einflussparameter fiir ein doppelschrag-
verzahntes Planetengetriebe mit gehdusefestem Hohlrad, da dies eine axialkraftfreie Konfigu-
ration mit hoher Ubersetzung fiir anspruchsvolle Hochleistungsgetriebe darstellt. Die theoreti-
schen Betrachtungen auf Basis vereinfachter Berechnungsmodelle werden anhand von Mess-
ergebnissen validiert und bilden die Basis flr weiterfihrende theoretische Berechnungsstudien.

Infolge der rechnerbasierten Auswertung der experimentellen und theoretischen Daten wird
stets eine diskrete Anzahl an Stegstellungen betrachtet, sodass aus den grundsétzlich kontinu-
ierlichen Verlaufen zeitdiskrete GréB3en mit

R ti 1—1

"t " Nst —1 " @1
1
teo = i (4.2)
) min
Tt " 60s
Zeichen Einheit Beschreibung
ti — Dimensionslose Stegstellung ¢ mit Bezug auf die Rotationsperiode des Steges
t s Zeitpunkt zur Stegstellung 4
te,0 s Dauer einer Stegumdrehung
i — Diskrete Stegstellung 7
ne min~* Drehzahl Planetentrager
Zh - Z&hnezahl Hohlrad
Nst — Anzahl diskreter Stegstellungen pro Stegumdrehung

resultieren. Aufgrund der festen Kopplung zwischen der Wellendreh- und Zahnezahl sowie der
Periodizitat relevanter Lastaufteilungs- und Schwingungseffekte bezlglich der Stegrotation wird
die Zeit auf die Dauer einer Stegumdrehung gemafn Formel (4.1) bezogen. Die Skalierung mit
der Hohlradz&hnezahl z, ermdglicht zusétzlich die Differenzierung der einzelnen Eingriffsperi-
oden innerhalb einer Stegumdrehung. Diese Entdimensionierung fihrt zu einer drehzahlunab-
héngigen Darstellung und ermdglicht eine vereinfachte Gegenlberstellung von Berechnungs-
bzw. MessgréBen zur Charakterisierung des drehzahlabhangigen dynamischen Betriebsverhal-
tens.



Verwendete Methodik zur Analyse der Lastaufteilung sowie des Anregungs- und
40 Schwingungsverhaltens

4.1 Analyse der Lastaufteilung

Die Lastaufteilung im Planetengetriebe beschreibt im Allgemeinen die Aufteilung der Gesamt-
leistung auf die einzelnen Teilleistungsstrange, die durch die Anzahl N der Planeten definiert
wird. Fir eine Vergleichbarkeit von experimentellen und theoretischen Ergebnissen eignen sich
insbesondere Kraft- und VerformungsgréBen. Die Bestimmung der Lastaufteilung erfolgt nach
Formel (4.3) durch Bildung des Verhéltnisses der Kraft- bzw. Dehnungsgréi3e eines beliebigen
Planeten i zur mittleren Dehnung bzw. Kraft aller NV Planeten. K., ; ., beschreibt dabei den Mit-
telwert des zeitlichen Verlaufs der Lastaufteilung des Planeten i und K., i, /max den Minimal-
bzw. Maximalwert von allen Planeten N.

epi(t) Fipi(t)

K,it)= ———— bzw. K, i(t) = (4.3)
v,i 1 N vl 1 N
~ 2_je1 €P,i(t) ~ 21 Fipj(t)
1 n
Kyim=—> Kok (4.4)
k=1
K min/max = max/min (K ;(t)) mit t=1,--- N (4.5)
Zeichen Einheit Beschreibung
ep,i(t) pm/m Dehnung am Planetenbolzen 4
Fip,i(t) N Tangentiale Kraft am Planetenbolzen 4
K, i(t) — Lastaufteilungsfaktor des Planeten i
Kyim — Aus n Messpunkten berechneter mittlerer Lastaufteilungsfaktor des Planeten 4
K, ix - Einzelner Messpunkt des Lastaufteilungsfaktors des Planeten 4
N - Anzahl der Planeten
n — Anzahl der Messpunkte

Fir eine detaillierte Analyse der Lastaufteilung im Hinblick auf deren HaupteinflussgréBen sowie
Betriebsbedingungen werden drei Kennwerte nach Formel (4.6), Formel (4.7) und Formel (4.8)
definiert und fir die Auswertung herangezogen. Ck_ sieg UNd Ck_ vz basieren auf Grundlage ei-
ner schnellen Fourier-Transformation (FFT - Fast Fourier Transformation) des zeitlichen Verlaufs
des Lastaufteilungsfaktors K, ;(t) und werden durch Summation ordnungsspezifischer Ampli-
tuden Aj; bzw A (Planetentrédger bzw. Zahneingriff inkl. ganzzahlige Seitenb&nder), Bezug
auf die mittlere Lastaufteilung K, ; » und Mittelung Uber alle Planeten N gebildet. Sie dienen
zur Quantifizierung des Einflusses des Zahneingriffs und der Planetentragerrotation auf die
Lastaufteilung. Caxk, stellt die auf die mittlere Lastaufteilung bezogene Schwankungsbreite des
zeitlichen Verlaufs der Lastaufteilung dar und erlaubt Riickschlisse auf deren Variation infolge
des Betriebs des Getriebes.

’\/717m

1L 1 &
CK, Steg = o7 D> Ay 100% (4.6)
i J
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1oL 1 &
Ok, vz = N Z Kom Z Z A - 100 % (4.7)
) " k zu<I<zo
Car, = + ZN: (i) = mintRs)l g (4.8)
v N < K i,m .
7 ’7’ k)
Zeichen Einheit Beschreibung
Cxk., Steg — Kennwert zum Einfluss der Planetentragerrotation auf die Lastaufteilung
Cx., vz — Kennwert zum Einfluss des Zahneingriffs auf die Lastaufteilung
Cak, — Kennwert zur Schwankungsbreite der Lastaufteilung
Kyim — Mittlerer Lastaufteilungsfaktor des Planeten 4
Ay, Ai — Amplitude des Lastaufteilungsfaktors K i(t) des Planeten i aus FFT
1,7,k,1 — Indizes firr Planet 4, Stegord. j und Seitenbandord. I um Zahneingriffsord. &
Zu, Zo — Untere und obere Grenze der ausgewerteten ganzzahligen Seitenbandord. I um

Zahneingriffsord. k
N — Planetenanzahl

Ni, N, - Anzahl ausgewerteter Steg- und Zahneingriffsordnungen

Bei doppelschragverzahnten Planetengetrieben ergibt sich neben der Lastaufteilung auf die
einzelnen Planeten zuséatzlich eine Lastverteilung zwischen linker und rechter Verzahnungs-
halfte. Auch hier lasst sich die eingriffsspezifische Lastaufteilung anhand des Verhaltnisses der
Kraft- bzw. DehnungsgréBen einer Verzahnungshalfte zur mittleren Dehnung bzw. Kraft beider
Verzahnungshalften nach Formel (4.9) bestimmen.

ep,i/x(t) Fipinx(t)
K. ivzin(t) = N bzw. K. ;vz1/:(t) = - (4.9)
Y51 > /1” %(EPJ,l(t) + EP,Lr(t)) Y51, 5 /r %(Ftp7i,](t) + FtPJg-(t))
Zeichen Einheit Beschreibung
K. ivzin(t) — Eingriffsspezifischer Lastaufteilungsfaktor der Verzahnungshalften am Planeten ¢
ep,ii/e(t) pm/m Dehnung im linken bzw. rechten Zahneingriff des Planeten 4
Fipi/x(t) N Tangentiale Kraft im linken bzw. rechten Zahneingriff des Planeten ¢

Die theoretische Untersuchung der Lastaufteilung erfolgt mit Hilfe der elastischen Strukturana-
lysemethode. Hierbei wird die Gesamtgetriebesystematik durch Koppelung der einzelnen Ge-
triebeelemente berlcksichtigt. Die Getriebeelemente werden durch Starrkérper abgebildet und
durch ihre Steifigkeits- K, Dampfungs- D_ und Massenmatrix M beschrieben. Durch die
Koppelung der Elementmatrizen zur Systemsteifigkeitsmatrix K, Systemdampfungsmatrix D
sowie Systemmassenmatrix M wird das vollstdndige Systemverhalten erfasst. Durch die quasi-
statische Beurteilung entfallen Massen- und Trégheitseinflisse und die Systembeschreibung
vereinfacht sich zu
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K(t) - =(t) = E(t). (4.10)
Zeichen Einheit Beschreibung
K N/m Steifigkeitsmatrix
F N Vektor der duBeren Lasten
x m Vektor der zeitabhangigen Verschiebungen

Die Systemsteifigkeitsmatrix bildet die Kinematik des Getriebes ab und beinhaltet das elasti-
sche Verhalten der Wellen, Lager und Zahneingriffe. Die Wellen werden durch Timoschenko-
Balkenelemente beschrieben und Uber Lagerstellen sowie Zahneingriffe miteinander gekop-
pelt. Zur Erfassung des Verformungsverhaltens von komplexen Geometrien wie Planetentra-
gern oder Getriebegehausen kann das Nachgiebigkeitsverhalten tber eine Schnittstelle mittels
reduzierter Steifigkeitsmatrix in das Gesamtgetriebesystem eingebunden werden. Neubauer
[Neu16] beschreibt detailliert die Struktur der Elementmatrizen und den Aufbau des Gesamt-
systems. Bild 4.1 zeigt den schematischen Aufbau der Gesamtsytemsteifigkeitsmatrix K eines
Planetengetriebes mit N Planeten und gehausefestem Hohlrad aus den einzelnen Elementma-
trizen und deren Koppelung durch Lager und Zahneingriffe.

f 3

Sonne "
Planet1 — ¥
Planet N

Planeten- i
- trager
7ALL
i 5
[ i 2 Hohlrad
- /)
Verzahnungssteifigkeitselement — Lagersteifigkeitselement

Bild 4.1: Schematische Darstellung der Gesamtsystemsteifigkeitsmatrix eines Planetengetriebes mit N
Planeten und gehausefestem Hohlrad (nach [Wei21])

Die Berechnung der Verzahnungssteifigkeit der einzelnen Zahneingriffe erfolgt unter Berlick-
sichtigung der Getriebeverformung, des vor- und nachzeitigen Eingriffs sowie Flankenmodifi-
kationen und -abweichungen nach Weber und Banaschek [Web55], Schmidt [Sch73] und Ka-
gawa [Kag61] (siehe auch Abschnitt 2.2.1). Die durch die Rotation des Planetentrédgers und
der exzentrisch angeordneten Planetenréder entstehende Zentrifugalkraft wird als Streckenlast
modelliert. Zusammen mit der Drehmomentvorgabe werden die duBBeren Krafte in den Last-
vektor des Systems eingetragen. Das oft mehrdimensionale, nichtlineare Steifigkeitsverhalten
von Walzlagern wird im Rahmen des Durchwélzens im Gesamtsystem Uber einen iterativen



Verwendete Methodik zur Analyse der Lastaufteilung sowie des Anregungs- und
Schwingungsverhaltens 43

Abgleich des Last- und Verformungszustandes von Wellen, Lagern sowie der Lastverteilung im
Zahneingriff erfasst [Neu16]. Das Last- und Verformungsverhalten wird dabei durch das FVA-
Programm LAGER2 [Zan20] unter Berlcksichtigung der Lagerinnengeometrie und der kinema-
tischen Bedingungen auf Basis bekannter Verformungszustande berechnet. Die Bestimmung
der Lastaufteilung erfolgt durch die Auswertung der Lagerkréfte der einzelnen Planetenlage-
rungen an den Lagerpositionen des Planetenbolzens mit Hilfe virtueller Sensoren [Wei21] nach
Formel (4.3).

4.2 Verzahnungsanregung und Schwingungsmodulation

Zur Einschatzung der Verzahnungsanregung werden im Allgemeinen zahneingriffsbezogene
Auswertungen herangezogen. Die Zahneingriffsfrequenz der Eingriffe Sonne-Planet sowie
Planet-Hohlrad wird jeweils nach Formel (4.11) berechnet. Die Phasenlage beider Zahnein-
griffe ergibt sich aus der Makrogeometrie entsprechend Abschnitt 2.3.1.

Ng — Nt
fz7sp/ph = — 2 (4.11)

60—

Zeichen Einheit Beschreibung

Jasp/ph Hz Zahneingriffsfrequenz der Eingriffe Sonne-Planet (sp) und Planet-Hohlrad (ph)

Ne min~* Drehzahl des Sonnenrades

o min~* Drehzahl des Planetentragers

Zs - Zahnezahl der Sonne

Die Frequenzabhéangigkeit der Anregung des Zahneingriffs sowie der Empfindlichkeit des
menschlichen Ohres [Fas07, Gro18] erfordert flir Gerduschanalysen die Transformation des
zeitlichen Verlaufs der Anregungs- und Schwingungskenngré3en in den Frequenzbereich mit-
tels FFT. Im Frequenzbereich ist die Untersuchung der Frequenzzusammensetzung sowie die
Korrelation zwischen Schwingungsamplituden und entsprechender rotierenden Komponenten
mdoglich [Rad21]. Campbell-Diagramme in Frequenzdarstellung eignen sich demnach beson-
ders zur Charakterisierung des dynamischen Systemverhaltens, da die Anregung als Ursprungs-
gerade und Eigenfrequenzen als vertikale Linien beschrieben werden [Rad21].

Fir eine drehzahlbereinigte Gegenlberstellung drehzahlproportionaler GréBen wird die Ord-
nungsdarstellung herangezogen, die bei Systemen mit harmonischer Anregung Ublich ist
[Dre14]. Hierbei wird nach Formel (4.12) die spektrale GréBe der Frequenz f auf die Be-
zugsfrequenz fi., bezogen. Fir spekirale GréBBen eines Planetengetriebes mit rotierendem
Planetentrager eignet sich insbesondere die Rotationsfrequenz der Planetentragerwelle als Be-
zugsgroBe. Die Zahneingriffsordnung entspricht dann der Z&hnezahl des Hohlrades z;, und eine
Ordnungsdifferenz Aord = 1 im Ordnungsdiagramm ist auf einen Frequenzunterschied in Héhe
der Rotationsfrequenz des Stegs zuriickzufiihren. Die Ordnungsdarstellung nach Formel (4.12)
bildet somit die Grundlage zur Auswertung von Seitenbandstrukturen der Zahneingriffsfrequenz
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und deren Hoherharmonischen. Darlber hinaus wird sie zur weiterfihrenden Kennwertbildung
for die Charakterisierung des Anregungsverhaltens, wie den Anwendungskraftpegel [Hei14],
unter Bericksichtigung verschiedener dynamischer Betriebsbedingungen verwendet.

ord = / = / . (4.12)
fbez Nt * 5o

Zeichen Einheit Beschreibung

ord — Ordnung

fsSfoes Hz Frequenz, Bezugsfrequenz

ng min~! Drehzahl des Planetentragers

Fir die detaillierte Analyse der Schwingungsmodulation sowie der charakteristischen Seiten-
bandstrukturen eines Planetengetriebes wird ein phdnomenologisches Modell herangezogen,
welches auf der Arbeit von Kihberger [Kiih21] aufbaut. Grundlage bilden die Zahneingriffs-
schwingungen am Sonnen- (sp) und Hohlrad (hp), welche als Fourier-Reihen ausgedriickt wer-
den. Fir eine einzelne Zahneingriffsschwingung am Planeten i gilt somit:

L
Fapi(t) = Aspio + > Aspin - cos(l- 27+ fo - t+ Asp i + Osp.i) (4.13)
=1
L
Fhpi(t) = Anpio+ Y Anpin - cos(l-2m - fr -t + Anpit + Onpyi + Ten)- (4.14)
=1
Zeichen Einheit Beschreibung
Fop i, Fhp,i N Zahneingriffsschwingungen am Planeten ¢
Asp,i,05 Anp,io N Statische Grundlast des Planeten 4
Aspil, Anpig N Amplitude des I-ten Fourier-Gliedes des Planeten i
Asp,i,ls Ahp,il  rad Phase des I-ten Fourier-Gliedes des Planeten ¢
Osp.i, Onp,i rad Phasenverschiebung der Zahneingriffe am Sonnen- / Hohlrad nach Formel (2.3)
Tsh rad Phasenverschiebung der Zahneingriffe an einem Planeten i nach Formel (2.6) bzw.
Formel (2.7)
Iz Hz Zahneingriffsfrequenz nach Formel (4.11)
L — Anzahl der Glieder der Fourier-Reihe

Wird ein am Hohlrad fixierter, stationarer Schwingungssensor betrachtet, so erfasst dieser bei
einer vollstindigen Umdrehung des Planetentrdgers die Uberlagerte Anregung aller 2N Zahn-
eingriffe zwischen den Planeten und dem Sonnen- bzw. Hohlrad. Dem Zahneingriff zwischen
Planet und Hohlrad wird dabei aufgrund des direkteren Schwingungsiibertragungsweges eine
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héhere Relevanz zugeordnet. Die resultierende Schwingungsanregung, die durch einen Plane-
ten ¢ ausgeldst wird, ergibt sich im Rahmen des Modells als gewichtete Summe beider Ein-
zelanteile mit den Gewichtungsfaktoren s und h zu

Fi(t) = s+ Fypi(t) + h - Fupa(t). (4.15)

Bei der Uberlagerung der Zahneingriffsschwingungen der einzelnen Planeten fiihrt die Plane-
tentrdgerrotation zu zwei im Folgenden betrachteten Modulationsphanomenen. Modulation auf-
grund veranderlicher SignalUbertragungspfade und Modulation infolge von umlaufenden Ver-
zahnungskraften.

Modulation aufgrund veranderlichen Signallibertragungspfaden

Da der Schwingungsubertragungsweg vom Planeten i zum Schwingungssensor infolge der Pla-
netentragerrotation zeitlich variiert, andert sich ebenfalls der Einfluss eines Planeten auf den
Schwingungssensor. Die allm&hlich ansteigende und anschlieBend abfallende Dominanz der
Zahneingriffsschwingungen eines Planeten i wird mit Hilfe eines Hanning-Fensters wj(t) [Bla58,
Har78] nach Gleichung Formel (4.16) angenahert.

1 1 7
wi(t) = 5—5-008(27r'ft-t—|—\111) (4.16)
Zeichen Einheit Beschreibung
wi (t) — Hanning-Fenster des Planeten i
Tt Hz Rotationsfrequenz des Planetentragers
0, rad Planetenpositionswinkel des Planeten i
o — Schlankheitsparameter des Hanning-Fensters

Uber den Planetenpositionswinkel ¥; kann die Lage der Anregungsquellen zueinander beriick-
sichtigt werden. Der Steuerungsparameter o erméglicht dartiber hinaus die Einstellbarkeit der
Geschwindigkeit mit der die Einflussnahme eines Planeten i auf den Sensor zu- bzw. abnimmt.
Bild 4.2 zeigt ein beispielhaftes Hanning-Fenster fir finf Planeten Uber eine Stegrotation.

Modulation infolge umlaufender Verzahnungskrafte

Die Eingriffsfolge sowie die Planetentrégerrotation fliihren zu einer umlaufenden Vektorsumme
aller am Hohlrad angreifenden Verzahnungskréfte. Unter der Annahme von uniaxialen Schwin-
gungssensoren ergibt sich somit eine Modulation der Zahneingriffsschwingung in der betrach-
teten Sensorrichtung. Bild 4.3 zeigt einen beispielhaften Krafteplan eines Planetengetriebes
mit 5 Planeten und sequentieller Eingriffsfolge fur zwei unterschiedliche Zeitpunkte. Die zeitab-
hangige Richtungsvariation der resultierenden Verzahnungskraft Fi. ist auf zwei Mechanismen
zurlckzufihren. Bei stillstehendem Planetentréger rotiert die resultierende Verzahnungskraft
FLes in Abhangigkeit der Eingriffsfolge mit der Zahneingriffsfrequenz f, um. Unter der Annahme
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konstanter Verzahnungskrafte und rotierendem Planetentréager ergibt sich eine mit der Rotati-
onsfrequenz des Planetentragers f; umlaufende resultierende Verzahnungskraft Fi.s. Aus der
Uberlagerung beider Effekte folgt die umlaufende Verzahnungskraft fiir ein Planetengetriebe mit
rotierendem Planetentrager.

T \ \ \ — 1,0
1,25 P1 P2 mmm P3 >
. == P4 mmm P5 )
@ ].,00 [~ ] g 0,5
= S
8 0,75 1 g
2 c
S o 00
U 0,50 F 15
(@] Q
£ IS
C
S 025 1 2 05
T {
X
0’00 | | | | | N _1 0 | | |
74 222 370 51,8 66,6 ~1,0 -05 0,0 0,5 1,0
Normalisierte Zeit %’ / - y-Kraftkomponente normalisiert
Bild 4.2: Hanning-Fenster-Funktion w;(t) fir 5 Bild 4.3: Krafteplan der am Hohlrad angreifen-
Planeten P; Uber eine Umdrehung des den Verzahnungskréfte fir zwei unter-
Planetentragers (N = 5,0 = 50) schiedliche Zeitpunkte ¢, und t2(te > t1)

eines Planetengetriebes mit 5 Planeten
und sequentieller Eingriffsfolge

m;(t)
F,i(t cos(2m - fy-t) —sin(2m - fy -t cos(m + o + i
pa(0) | [eos ) ( )| feostm+ant )| @17)
F,;(t) sin(2m - fy-t)  cos(2m- fi - t) sin(m + o + )
2 (1)

Zeichen Einheit Beschreibung
Fyi,F,;,Fi N Zahneingriffsschwingung des Planeten ¢ (Komponenten und Gesamt)
My i, My, My — Vektorzerlegung und Koordinatentransformation
It Hz Rotationsfrequenz des Planetentragers
W; rad Planetenpositionswinkel
Qy rad Betriebseingriffswinkel

Der mathematische Zusammenhang zwischen der Zahneingriffsschwingung Fi(t) eines Plane-
ten i und der vom uniaxialen Schwingungssensor erfassten Anregung ist in Formel (4.17) dar-
gestellt. Dabei beschreibt (1) die planetenpositionsabhéngige vektorielle Zerlegung der Zahn-
eingriffsschwingung im rotierenden Koordinatensystem des Planetentrédgers in dessen Kom-
ponenten und (2) die Koordinatentransformation in das feststehende Koordinatensystem des
Schwingungssensors.
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Bild 4.4 zeigt die relative Lage der dominanten Ordnung zur 1. Zahneingriffsordnung O, ; zwei-
er Planetengetriebe (N = 5) mit sequentieller Eingriffsfolge und unterschiedlicher Phasenver-
schiebung. Die dominante Seitenordnung tritt im Fall a) bei der Ordnung O, ; + 1 bzw. im Fall
b) bei O, — 1 auf. Hieraus folgt, dass das Planetengetriebe der Zahnezahlkombination a) ei-
ne gleichphasige Rotation der resultierenden Verzahnungskraft aufgrund der Eingriffsfolge und
der resultierenden Verzahnungskraft infolge der Planetentragerrotation aufweist. Fir die Zah-
nezahlkombination b) sind diese Anteile gegenphasig. Da die resultierende Verzahnungskraft
infolge der Planetentragerrotation stets in Drehrichtung des Planetentragers umlauft, kann die
Drehrichtung der resultierenden Verzahnungskraft aufgrund der Eingriffsfolge direkt abgeleitet
werden. Fir den Fall a) bedeutet dies eine gleichphasige Rotation von F..s und dem Planeten-
trager mit einer Drehfrequenz von f, o, ., + f; und far den Fall b) eine gegenphasige Rotation

mit fz,sp/ph - ft-

—
o

—_
[an}

rel. Amplitude / -
L
ot

rel. Amplitude / -
L
(@)

L IT IT Im 1 0,0 m! [ 0 Tl 11 L I

29 64 69 T4 79 84 89 56 61 66 71 76 81 86
Ordnung bzgl. Stegdrehzahl / - Ordnung bzgl. Stegdrehzahl / -

=
s}

(@) zs =26, 2, =23, zn = =74 (b) zs =24, 2z, =23, 20 = =71

Bild 4.4: Lage der dominanten Ordnung ® zur 1. Zahneingriffsordnung (- - -) in Abhangigkeit unterschied-
licher Phasenverschiebungen 6, und 6y, fir Planetengetriebe mit sequentieller Eingriffsfolge:
a) 0s,: 0/-0,2/-0,4/-0,6/-0,8 6,,,: 0,8/0,6/0,4/0,2 b) 0, -0,8/-0,6/-0,4/-0,2/0 6,,,,: 0/0,2/0,4/0,6/0,8

Die resultierende Anregung F(t) unter Berticksichtigung der Modulation aufgrund verander-
licher Signallbertragungspfade sowie der Modulation infolge umlaufender Verzahnungskréafte
ergibt sich aus der Uberlagerung aller N Einzelanregungen zu

N N
F(t)=g- ) wilt) F(t) + kY my,it) - F(t). (4.18)
i=1 i=1
Zeichen Einheit Beschreibung
E(t) N Resultierende Schwingungsanregung am Schwingungssensor aller Planeten N
Fi(t) N Schwingungsanregung eines Planeten 4
g,k - Gewichtungsfaktoren (g + k = 1)

Modellierung am Umfang verteilter Fertigungsabweichungen

Teilungs- und Rundlaufabweichungen stellen typische Uber den Umfang verteilte Fertigungs-
abweichungen bei Zahnradern dar. Diese kénnen mittels Amplituden und Frequenzmodulati-
on im phanomenologischen Berechnungsmodell abgebildet werden. Dabei tritt die Modulati-
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on mit den charakteristischen Uberroll- bzw. Rotationsfrequenzen foj (Mitj = s, p,t, h Son-
ne/Planet/Planetentréger/Hohlrad) nach [Kle08] auf. Die Zahneingriffsschwingungen F, ;(t) wer-
den durch Abweichungen am Sonnen- und Planetenrad und die Zahneingriffsschwingungen
Fi,,i(t) durch Abweichungen am Planeten- sowie Hohlrad beeinflusst. Es resultiert im Vergleich
zu Formel (4.13) und Formel (4.14) eine gleichzeitige Amplituden- und Frequenzmodulation
der Form

L
Fsp,i(t) = Asp,i,O + Z Asp,i,l(t) : COS(l <27 - fZ b+ Bsp,i,l(t) + >\sp7i,l + Hsp,i) (41 9)
=1

und

L
thj(t) = Ahp,i,O + Z Ahp,i,l(t) . COS(l S2m e fy ot + Bhp,i,l(t) + /\th,] + th,i -+ Tsh)- (4.20)
=1
Dabei erfolgt die Amplitudenmodulation aufgrund der zeitabhéngigen Amplituden Ag, /1, 51(t)
der Fourier-Glieder und die Frequenzmodulation durch periodische Anderung der Zahnein-
griffsfrequenz durch die zeitabhangigen Funktionen B, 1, ;1(t) nach Formel (4.21) bis For-
mel (4.24).

M
Agpia(t) =Y (14 Agpim - sin (m - 27+ fos -t + Aspitm))
m=1
- (4.21)
+> (L4 A - sin (727 fop -t + Aspiitr))
r=1
M
Bspd,l(t) = Z Bsp,i,l,m - 8in (m 27 - fn,s “t+ Asp,i,l,m)
m=1
" (4.22)
+ Z Bgpijr - sin (r-2m- Jop -t + )‘8p7i71,r)
r=1
1%
App,ii(t) = Z (1+ Appity -sin(m - 27« fan -t + Anpilv))
v=1
- (4.23)
+ > (L4 Appigre-sin (r-2m - fop -t + Mupitr))
r=1
%
B ii(t) = Z Bupiy -sin(m 2w fon -t + Aupilv)
v=1
- (4.24)
+ ) Bupige - sin (r- 27 fup £+ Anpilr)
r=1

Da Amplituden- und Frequenzmodulation im Allgemeinen gekoppelt auftreten [Kle08], ist es
sinnvoll fir die Berechnung die gleiche Anzahl an Reihengliedern (M = R = V') zu verwenden.
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Die Vielzahl der Phasenparameter in Formel (4.21) bis Formel (4.24) weist auf eine grof3e
Anzahl an mdglichen Kombinationen und damit einhergehenden unterschiedlichen Modulati-
onsfrequenzen hin. Dartber hinaus ist die Abhangigkeit der Phasenparameter von der relativen
Position der Zahnrader zueinander festzuhalten, was bei experimentellen Testsequenzen mit
Montage- und Demontageprozessen bericksichtigt werden muss.

Modellierung ungleichmaBiger Lastaufteilung infolge von Planetenpositions-
abweichungen

Eine Planetenpositionsabweichung stellt eine geometrische Abweichung der Idealposition in-
folge von Fertigungs- oder Montageabweichungen dar. Die Positionsabweichung kann in einen
radialen sowie tangentialen Anteil untergliedert werden. Da evolventische Verzahnungen eine
geringe Sensitivitat gegentber Achsabstandsanderungen aufweisen [Nie03], kann der Einfluss
des radialen Anteils der Planetenpositionsabweichung als untergeordnet angesehen werden,
wenn das Flankenspiel der Verzahnung ausreichend grof3 ist, um Ruckflankenkontakt zu ver-
meiden. Der tangentiale Anteil des Planetenpositionsfehlers kann flr Gbliche, fertigungsbeding-
te Abweichungsbetrage unter Anwendung der Kleinwinkelndherung nach Formel (4.25) eben-
falls durch einen Winkelfehler der Stegteilung A¥; ausgedriickt werden.

W + ;
AW; = arctan (ﬁ) (4.25)
a
Zeichen Einheit Beschreibung
AT; rad Resultierender Winkelfehler des Planeten 4
Wit mm Tangentialer Anteil der Planetenpositionsabweichung des Planeten i
a mm Achsabstand

Dieser Positions- bzw. Winkelfehler &uf3ert sich durch zwei Mechanismen. Zum Einen fuhrt der
Winkelfehler zu einer Anderung der Phasenverschiebung. Wird der Winkelfehler A¥; in For-
mel (2.3) als Abweichungswinkel des Planeten i von einer symmetrischen Stegteilung A®(i)
aufgefasst, kann die Phasenverschiebung AP, unter Berlcksichtigung eines tangentialen
Planetenpositionsfehlers bestimmt und direkt im phanomenologischen Modell anhand 6, ; bzw.
thp,i integriert werden. Zum Anderen resultiert eine ungleiche Lastaufteilung, da die Zahnpaare
des Planeten i je nach Richtung des Winkelfehlers verfriiht bzw. verspétet in den Zahnein-
griff gelangen und die benachbarten Planeten Gber- bzw. entlastet werden. In Bild 4.5 ist die
Modellierung einer ungleichmafBigen Lastaufteilung auf die Zahneingriffsschwingung schema-
tisch dargestellt. Wahrend bei der idealisierten Referenzvariante alle Zahneingriffsschwingun-
gen identische Amplituden aufweisen, werden im Fall einer Planetenpositionsabweichung die
Amplituden Ay, ;1 und Ay, mit dem Lastaufteilungsfaktor K, ; multipliziert. Dadurch resultiert
sowohl eine gednderte Grundlast (Agp ;0 und Ayp i o) als auch Schwingung (Agp i1 und Ay, ;1 mit
1 >1).
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(a) Referenzvariante (b) Planetenpositionsabweichung

Bild 4.5: Schematische Darstellung der Modellierung des Einflusses einer ungleichen Lastaufteilung auf
die Zahneingriffsschwingungen zwischen Sonne-Planet. Veranschaulichung anhand des 1. und
2. Gliedes der Fourier-Reihe: a) Referenzvariante b) Planetenpositionsabweichung am Plane-
ten 2

4.3 Eigenfrequenzen und Schwingungsformen

Das Schwingungsverhalten wird durch die Eigenfrequenzen und Schwingungsmoden des me-
chanischen Systems beschrieben (siehe Abschnitt 2.3.4). Der komplexe Aufbau eines Pla-
netengetriebes erfordert flr die Berechnung der Eigenfrequenzen und Schwingungsmoden
unter Bertcksichtigung unterschiedlicher Lastaufteilung sowie Betriebsbedingungen ein linear
elastisches Mehrkérpersystem. In Bild 4.6 ist schematisch der allgemeine Aufbau eines drei-
dimensionalen Modells eines doppelschréagverzahnten Planetengetriebes mit N Planeten dar-
gestellt. Zur Veranschaulichung ist lediglich ein Planet abgebildet.

©z,s/h/t Zs/h/t

Sonne Hohlrad

Bild 4.6: Schematische Darstellung eines dreidimensionalen Modells eines doppelschragverzahnten
Planetengetriebes mit N Planeten. Zur vereinfachten Darstellung ist lediglich ein Planet dar-
gestellt und der Planetentrager inklusive Planetenlagerung ausgeblendet.
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Das doppelschragverzahnte Planetengetriebe besteht aus zwei einfachschragverzahnten Pla-
netengetrieben, deren Zahnradkérper mittels elastischer Balkenelemente (nach Ajmi und Velex
[AjmO1]) zu einer Doppelschragverzahnung verbunden sind. Zur Veranschaulichung des Mo-
dellaufbaus werden im Folgenden zunéchst die Bewegungsgleichungen eines einfachschrag-
verzahnten Planetengetriebes hergeleitet und anschlieBend zu einem doppelschragverzahnten
Planetengetriebe erweitert. Die einzelnen Kérper des einfachschragverzahnten Planetengetrie-
bes (Sonne: s, Planet: p, Planetentrager: t und Hohlrad: h) werden durch Starrkérper mit ent-
sprechender Masse und Massentragheit reprasentiert und weisen 6 Freiheitsgrade (3 Transla-
tionen und 3 Rotationen) auf:

qf = [yj S % Pyi Pxj P mit  j=spth (4.26)
Die Koordinatensysteme und entsprechenden Freiheitsgrade sind in Bild 4.6 dargestellt. Die
Verlagerungen und Verkippungen von Sonne, Hohlrad und Planetentrager werden in Bezug
auf ein rotierendes Koordinatensystem ausgedruckt, welches an den Planetentréager gekoppelt
ist und den Ursprung 0 besitzt. Die z-Achse des Planeten ist kollinear zur Verbindungslinie
zwischen dem Ursprung der Sonne sowie dem jeweiligen Planetenmittelpunkt. Dies ermdglicht

eine direkte Formulierung der radialen und tangentialen Verschiebungen der Planetenrader.

Die Eingriffsebenen ergeben sich aus der tangentialen Verbindung der Grundkreise ry, /,, von
Sonne und Planet i bzw. 7, , 5, von Planet i und Hohlrad. Der Winkel @, ; bzw. @, ; zwischen
den jeweiligen Eingriffsebenen und der vertikalen y-Achse des Ursprungs 0 berechnet sich
nach Formel (4.27) und Formel (4.28) aus dem Betriebseingriffswinkel o, s, bzw. oy, pn und
dem Planetenpositionswinkel ¥; fiir eine positive Drehmomentbelastung.

Depi = —wep — Vi (4.27)
q)ph,i = —Qu,ph T Ui (428)
Zeichen Einheit Beschreibung
Depi, Ppnyi ° Winkel zwischen der Eingriffslinie zur vertikalen y-Achse des Planeten ¢
Qw.,sp) Qsw,ph Eingriffswinkel des Eingriffs Sonne-Planet bzw. Planet-Hohlrad
0, ° Winkelposition des Planeten i zur z-Achse

Die Zahneingriffe werden durch Feder-Dampfer-Elemente modelliert, die entsprechend des
Schragungswinkels in der Eingriffsebene geneigt angeordnet sind. Um den Einfluss einer un-

gleichmaBigen Lastaufteilung abbilden zu kénnen, kann die Eingriffssteifigkeit & und kpp 1/

sp,i,l/r
flr jeden Planeten i sowie rechte und linke Verzahnungshalfte » bzw. [ unabhéngig voneinander

vorgegeben werden. Die Berechnung der Verzahnungssteifigkeit basiert auf den Ansatzen von
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Weber und Banaschek [Web55], Schmidt [Sch73] und Kagawa [Kag61] und erfolgt mit Hilfe von
DZP durch eine Zahnkontaktanalyse [G6t19a].

Far den Modellaufbau wird das Gesamtgetriebe aus Bild 4.6 zunachst in drei Subsysteme Ein-
griff Sonne-Planet, Eingriff Planet-Hohlrad und Lagerung Planet-Planetentrdger (siehe Bild 4.7)
untergliedert und mit Hilfe der Bewegungsgleichungen (siehe Anhang A.1) die Elementmatri-
zen der Massen und Steifigkeiten hergeleitet.

Planet Hohlrad

(a) Subsystem Eingriff Sonne-Planet (b) Subsystem Eingriff Planet-Hohlrad

Planetentrager

(Tj(py,t
_‘%%48’55_554“
Zt| Xt M Pyr

(c) Lagerung Planet-Planetentrager

Bild 4.7: Subsysteme des 3D-Modells eines doppelschragverzahnten Planetengetriebes

Formel (4.29), Formel (4.30) und Formel (4.31) stellen die Bewegungsgleichungen der Sub-
systeme aus Bild 4.7 fir die jeweiligen Starrkérper der Verzahnungshélften (¢ = /1) in Matrix-
schreibweise dar. Dabei bilden M, . die Einzel-Massenmatrizen, K_ . . die Steifigkeitsmatrix
des Zahneingriffs zwischen Sonne und Planet i mit der Verzahnungssteifigkeit kpic, K ; -
die Steifigkeitsmatrix des Zahneingriffs zwischen Planet ¢ und Hohlrad mit der Verzahnungs-
steifigkeit k1, ; ¢ und £tp,i7f die Steifigkeitsmatrix der Koppelung des Planetentragers mit dem
Planeten i. Unter der fir Gbliche Zahnradgetriebe giltigen Annahme geringer Dampfungen kann
der Einfluss der Dampfung auf die Lage der Eigenfrequenzen vernachléssigt werden [Gro18,

Hei14] und entféllt in den Bewegungsgleichungen.
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[ . 11 12

M. 0 ] { 9. } t kpic {ésp,i,c KSMC] { 9 } _ {isc} (4.29)
. ” 22

L 0 MP:LC gp,i,C Symim. £Sp717< gp:iaC 0

B . 11 12

M, 0 ] {qh,< } e {Kph,i,c Kph,i,cl {qh,c } _ {fh,c} (4.30)
.. ” 22

| 0 M ] 4, symm. Kool \9p5¢ 0

[ . 11 12

M, 0 ] { 4. } N {Ktpd,c Ktp,ig] { 4 } _ {ft,c} (4.31)
. 22

| 0 M) W4, symm. Kool 9,5 0

Die Einzel-Massenmatrix Mj ¢ der jeweiligen Starrkdrper j setzt sich dabei aus der Masse m;,
dem Massentragheitsmoment I; um die = sowie y-Achse und dem Massentragheitsmoment J;
um die Rotationsachse (z-Achse) geman Formel (4.32) zusammen.

M, .= Diag\m; my my I; I Jj| mit j=shpt (4.32)

Zur Erfassung des Drehzahleinflusses auf das Schwingungsverhalten miissen die Einflisse
aus den Zentripetal- und gyroskopischen Kraften in das Berechnungsmodell integriert werden.
Dabei beschreibt der gyroskopische Effekt die Tragheit eines rotierenden Kérpers gegeniber
Richtungsanderung der Rotationsachse [Gra20] und tritt auf wenn die Haupttragheitsachse des
Kérpers nicht mit der Rotationsachse Ubereinstimmt [Dre16]. Infolge des rotierenden Planeten-
trdgers entstehen zusétzliche Zentripetal- und Coriolisbeschleunigungen. Diese Effekte werden
durch die gyroskopische Matrix QM nach Formel (4.33) und die zentripetale Steifigkeitsmatrix
K nach Formel (4.34) beschrieben [Gér15, Gro18, Gup03].

7QJ>C
[0 —2m; 0 0 0 0 ]

2m; 0 0 0 0 0

O 0 0 0 0 0
G. ¢ = mit ] =s,h,p,t (4.33)

’ 0 0 0 0 —J 0

O 0 0 J 0 0

O 0 0 0 0 0
Kﬂ,j,c:Diag[mj mj 0 I I 0] mit j=shpt (4.34)

Mit Hilfe eines zweigliedrigen, elastischen Balkens nach Bild 4.8 werden die einzelnen Starrkor-
per zweier einfachschragverzahnter Planetengetriebe gekoppelt und zu einem doppelschrag-
verzahnten Gesamtgetriebemodell erweitert. Jedes doppelschragverzahnte Zahnrad besteht
aus drei Teilen: die rechte und linke Verzahnungshéalfte sowie der Balkenverbindungsstruktur.
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Dabei befinden sich die Zahnradkérper mittig auf den beiden duBeren Koppelpunkten [ bzw. r.
Die Abmessungen des Balkenelements sind in Bild 4.8 enthalten. Die physikalischen Eigen-
schaften der Doppelschragverzahnung werden dem jeweiligen Volumen entsprechend auf die
diskreten Koppelpunkte verteilt. Der Verschiebungsvektor erweitert sich demtentsprechend zu

qTZ[qq 9, 9% T 4% T D10 D1 Ty N1 Do m O (4.35)
= Zs,] Zs,m Zs,r Zh,] Zhym Zh,r Zt,1 Zt,m Zt,r Zp,1,1 Zp,1,m Zp,1r Zp,N,1 Zp,N;m Zp,N,r

A

«s
=
o

Bild 4.8: Elastisches Euler-Balkenelement mit 3 Knoten und 18 Freiheitsgraden zur Koppelung der ein-
zelnen Zahnradkdrper zum doppelschragverzahnten Planetengetriebe

5

5 links (1) mitte (m) rechts (r)

I >

Analog zu den Matrizen der Subsysteme in Formel (4.29) bis Formel (4.31) lassen sich die
entsprechenden Matrizen fir einen zweigliedrigen Balken flr den Verschiebungsvektor g, ; nach
Formel (4.39) zu

11 12
ﬂb,ﬂ Mb,j,l 0
— 22 11 12 T
Mb,_j B Mb,j,l + Mbdg Mb,jﬁ mlt J - Sahvpat (436)
symm. M%?LQ
11 12
:b7j71 £b7.]71 O
- 292 11 12 e
K= K2 + K, K2, mit j=shpt (4.37)
symm. 512)212
11 12
G Gy 0
_ 22 11 12 s
gbvj - gb,_j,l +§b7j’2 Kb,j,Q mit J= Sahapat (438)
symm. Q%QH
T _ o
9= |9 4 K, ™I s,h,p,t (4.39)

bestimmen [Fre11, Gér15, Jon05, Kle15]. Die Lagerung von Sonne, Hohlrad und Planetentra-
ger erfolgt am jeweiligen mittleren Koppelpunkt m der Balkenverbindungsstruktur durch eine
Steifigkeitsmatrix K, ; der Form:
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kryj 0 0 0
0 kixj O 0

mit j=s,h,p,t. (4.40)

0
0
0 kiyy 0 0
K, .
77.]
0

0 0 kpgy,
0 0 0 ki
0 0 0 0 ki

0
0
0
| 0

Die Bewegungsgleichungen des Gesamtsystems des doppelschragverzahnten Planetengetrie-
bes bei einer Planetentragerdrehzahl von ), ergeben sich durch systematisches Zusammen-
setzen der Matrizen der Subsysteme entsprechend des Gesamtverschiebungsvektor g nach
Formel (4.35) unter Berlicksichtigung der gyroskopischen sowie zentripetalen Steifigkeitsma-
trizen, der Kopplung durch die Balkenstruktur und der Lagerungsbedingung zu Formel (4.41).
Die Struktur der Gesamtsystemmatrizen sind in Anhang A.2 aufgefihrt.

M -(t) + Q- G- 4(t) + (K + K, — Q- Kg) - q(t) = F(t) (4.41)

Die Lésung des Eigenwertproblems zur Berechnung der Eigenfrequenzen und Eigenmoden
erfolgt mit Hilfe der Transformation in den Zustandsraum entsprechend Abschnitt 2.3.4.
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5 Prifverzahnung und Versuchsprogramm

5.1 Verzahnungsdaten und Tragfahigkeit

Grundlage dieser Arbeit bilden umfangreiche experimentelle Priifstandsversuche an einem dop-
pelschragverzahnten Planetengetriebe mit fiinf Planeten. Das Sonnenrad und die Planetenra-
der sind als Doppelschragverzahnung mit Staffelungswinkel s = 0° ausgefihrt. Die Montier-
barkeit des Planetengetriebes wird Uber ein zweigeteiltes Hohlrad realisiert. Tabelle 5.1 fasst
die Hauptgeometriedaten der Verzahnung zusammen, die sich auf eine Verzahnungshalfte der
Doppelschragverzahnung beziehen.

GroBe Einheit Sonne Planet = Hohlrad
Eingriffswinkel On © 27,00
Schragungswinkel Ié] © +15
Zahnezahl Zs/p/h — 26 23 -74
Achsabstand a mm 99,156
Normalmodul oo mm 3,91
Profilverschiebungsfaktor  x,,, — 0,00 -0,0047  0,9637
Aktive Verzahnungsbreite b mm 19 21
Profillberdeckung €a — 1,329 1,411
Sprunglberdeckung g - 0,442 0,400
Anzahl Planeten N — 5
Teilkreisdurchmesser d mm 105,227 93,102 -299,547
Grundkreisdurchmesser dy, mm 93.089 82,348 -264,945
Kopfkreisdurchmesser d, mm 113,00 100,900 -284,600
FuBnutzkreisdurchmesser dyy mm 99,158 87,109

86,525 -297,664
FuBBkreisdurchmesser d¢ mm 94,495 82,314 -301,369

Tabelle 5.1: Hauptgeometriedaten einer Verzahnungshélfte der Prifverzahnung des doppelschragver-
zahnten Planetengetriebes fiir Messungen am Prifstand PGV01

Bild 5.1 zeigt die einzelnen Zahnrader des doppelschragverzahnten Planetengetriebes. Die
Nachrechnung der Geometrie und Tragfahigkeit erfolgt mit dem FVA-Programm STplus [Fro16].
Die StirnradauBBenverzahnungen Sonne und Planet werden nach dem Vorverzahnen mit einem
Protuberanzfraser und dem Einsatzharten in einem kontinuierlichen Walzschleifprozess fertig-
bearbeitet. Das innenverzahnte Hohlrad wird im Profilschleifverfahren vorverzahnt und nach
dem Nitrieren in einem weiteren Profilschleifprozess zur Entfernung der Nitrierschicht fertigbe-
arbeitet. Zur Erreichung einer hohen Oberflachenglte und von niedrigen Verzahnungsreibungs-
zahlen werden alle Verzahnungen abschlieBend gleitgeschliffen. Um eine auBere Anregung
aus Unwucht der schnelldrehenden Verzahnungen zu minimieren, werden das Sonnenrad und
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die Planetenrader entsprechend nach DIN ISO 21940-11 [Deu17] auf eine Wuchtgiite G 2,0
gewuchtet. Die beiden Hohlradhélften weisen gleichméaBig am Umfang verteilte radiale Aus-
sparungen auf, die ein AbflieBen des Schmierstoffes zwischen den beiden Verzahnungshalften
ermdglichen.

(a) Sonne (b) Planet (c) Hohlrad

Bild 5.1: Doppelschragverzahntes Planetengetriebe mit fiinf Planeten

Die Nenndaten zur Verzahnungsbelastung fir eine Verzahnungshalfte der Doppelschragver-
zahnung sind in Tabelle 5.2 aufgefiihrt. Die Belastungskennwerte fir Zahnflanke und Zahnfuf3,
beispielsweise gemafl K*-Faktor und U-Faktor (Vergleichswerte siehe [Nie03]), verdeutlichen
die Lage der Nennbetriebsparameter der Priifverzahnung nahe der Tragféhigkeitsgrenze ge-
man I1SO 6336 [Int19a, Int19b, Int19c]. Zuséatzliche Betrachtungen des Verformungs- und Ver-
lagerungsverhalten des Gesamtgetriebesystems zeigen wesentliche Verformungen und Schief-
stellungen der Wellen und Verzahnungen, insbesondere der Planetenréder infolge der Plane-
tentragertorsion und Planetenbolzenbiegung. Zur Sicherung der Tragfahigkeit unter Maximalbe-
lastung sind die Verzahnungen entsprechend Tabelle 5.3 mit Standardkorrekturen modifiziert.

GréBe Einheit Sonne  Planet Hohlrad
Nennlast (je Zahneingriff) Ts/p/m Nm 450,0 -398,1 1280,7
Nenndrehzahl ngp/n min~' 8000 -4612,2 0
Walzgeschwindigkeit vw ms~! 32,62 31,34
Nennwalzleistung (je Zahneingriff) Py kW 260,38 -260,38

Flankenpressung (ISO 6336-2 [Int19b]) oy N/mm? 1347,9 1363,8  983,1
ZahnfuBspannung (ISO 6336-3 [Int19c]) op  N/mm? 4084 4555 555,0

Werkstoff 18CrNiMo7-6 31CrMoV9
Warmebehandlung einsatzgehartet nitriert
Schmierstoff BP Turbo Qil 2197
Zufuhrung Einspritzschmierung

Tabelle 5.2: Parameter der Nennbelastung der Prifverzahnung je Zahneingriff

Die Korrekturbetrage werden auf Basis einer Zahnkontaktanalyse im Gesamtgetriebeumfeld
unter Berlcksichtigung der Verzahnungs-, Wellen-, Lager- und Planetentragerelastizitaten des
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Prifstands PGV0O1 mit RIKOR [Wei21] ermittelt. Die Kopfricknahmen verhindern Eingriffsstd-
rungen infolge des vor- und nachzeitigen Zahneingriffs durch hohe Zahnverformungsbetrage,
wahrend die Breitenballigkeit eine Lastreduktion der stirnseitigen Lastspitzen bewirkt. Um das
Planetengetriebe in beide Belastungsrichtungen mit identischer Eingriffstopographie betreiben
zu kdnnen, sind sowohl Vor- als auch Ruckflanke identisch modifiziert und die Planetenrader
weisen lediglich Kopfriicknahmen auf.

Neben der Doppelschragverzahnung wird zusétzlich ein geradverzahntes Planetengetriebe un-
tersucht. Dabei wird die Verzahnungsgeometrie aus Tabelle 5.1 angepasst, sodass Doppel-
schrag- und Geradverzahnung im Stirnschnitt die gleiche Zahnkontur aufweisen. Dadurch wird
ein einfaches Austauschen der Verzahnungen sowie die Wiederverwendung aller anschlie3en-
den Prifstandskomponenten sichergestellt. Die Licke zwischen den Verzahnungshalften der
Doppelschragverzahnung entfallt bei der Geradverzahnung. Material, Fertigungsprozesse so-
wie Belastungen werden ebenfalls von der Doppelschragverzahnung tibernommen. Die Haupt-
geometriedaten und der Vergleich der Zahnkontur sind in Anhang A.4 aufgeflhrt.

Zahnrad Modifikation GréBe Zeichen Wert Optimierungslast
Kopfriicknahme Betrag Ca 18,0/11,5 um

Sonne (polynomférmig, 2. Grad) Lange Lca 24,7/20,0 % ga
sym. Breitenballigkeit Betrag Cp 20,0/0 pm
Kopfriicknahme Betrag Ca 26,0/11,5 pm

Planet (polynomférmig, 2. Grad) Lé&nge Lca 24,7/25,0% g0  Ts = 4500 Nm
sym. Breitenballigkeit Betrag Cg 0/25,0 pm
Kopfriicknahme Betrag Ca 20,0/15,0 pm

Hohlrad  (polynomférmig, 2. Grad) Lange Lca 29,2/25,0 % g
sym. Breitenballigkeit Betrag Cp 20,0/0 pm

Tabelle 5.3: Parameter der Verzahnungskorrektur fir optimierte Tragfahigkeit (Doppelschréag-
/Geradverzahnung)

5.2 Dokumentation, Verzahnungsqualitat und topographische Vermessung

Im Rahmen der Eingangsdokumentation werden alle Prlfverzahnungen hinsichtlich ihrer Flan-
kenform und Teilung vermessen. Die Vermessung erfolgt im taktilen Tastschnittverfahren auf
einem Prazisionsmesszentrum P40 der Firma Klingelnberg [Kli21] mit einem Rubinkugeltas-
ter des Durchmessers 1 mm. Es werden Vor- und Riickflanken vermessen. Eine exemplarische
Messung der Flanken- und Profillinien einer Verzahnungshélfte eines Planeten ist im Anhang
A.3 aufgeflihrt. Die Lage der beiden Verzahnungshalften zueinander wird durch den Apex-Punkt
beschrieben. In Anlehnung an Hofer [Hof16] wird der Apex-Punkt als Schnittpunkt der verlan-
gerten Flankenlinien beider Verzahnungshélften einer Doppelschragverzahnung definiert und
befindet sich im Idealfall auf einer zwischen den Verzahnungshalften mittig angeordneten Ebe-
ne, deren Normale senkrecht zur Radachse der Doppelschragverzahnung liegt. Der Apex-Punkt
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wird durch verschiedene Fertigungsfehler beeinflusst und im vorliegenden Getriebe auf 50 um
toleriert. Tabelle 5.4 gibt eine Ubersicht (iber die Ergebnisse der Qualitdtsmessung nach DIN
ISO 1328 [Deu18]. Die Messungen bestatigen eine sehr hohe Priifradqualitat mit der Ausnahme
der Flankenlinien-Gesamtabweichung F3 am Hohlrad und ermdéglichen somit eine Beurteilung
des Anregungs- und Schwingungsverhaltens des Planetengetriebes unter variablen Betriebs-
bedingungen und Prifstandskonfigurationen (siehe Abschnitt 5.3).

Abweichung Symbol Sonne Planet Hohlrad
Min 2 1 1

Profil-Gesamtabweichung g,on /3 /3 /3
Max 4/4  4/5 4/4

Flankenlinien-Gesamtabweichung  Fjp Min 4/ 175 713
Max 6/4  6/8 9/4
Min  2/3 171 4/4

Teilungs-Gesamtabweichung Fp
Max  5/6 5/7 6/4

Tabelle 5.4: Verzahnungsqualitdt nach Eingangsdokumentation (Doppelschrag-/Geradverzahnung)

Zuséatzlich wird die Topographie aller Vor- und Rickflanken der Prifverzahnung anhand von 40
Profillinen mit jeweils 480 Messpunkten erfasst. Eine Konvertierung der Messdaten und Darstel-
lung als rdumliche Flache ermdglicht einen Vergleich zwischen Ist- und Soll-Mikrogeometrie.
Daruber hinaus lassen sich die gemessenen Ist-Topographien der Verzahnungen zur rechneri-
schen Beurteilung der Lastaufteilung sowie des Anregungsverhaltens verwenden. Dadurch ist
ein direkter Vergleich zwischen Messung und Berechnung unter Beriicksichtigung der
effektiven Verzahnungsabweichungen mdéglich. Um den Einfluss der Prifradqualitat in den Be-
rechnungen rechenzeiteffizient zu integrieren, werden die Einzeltopographien der Flanken einer
Verzahnungshalfte zu einer mittleren Flankentopographie zusammengefasst. Bild 5.2 zeigt ex-
emplarisch die Gegenlberstellung der mittleren Ist-Topographie und der Soll-Topographie des
Sonnenrades. Eine Vollstandige Ubersicht befindet sich in Anhang A.5.

[ JisT
SOLL

o

Abweichung X, [ um

. \!
112 20 erete”

Bild 5.2: Vergleich der Ist- und Soll-Topographie der linkssteigenden Verzahnungshéafte des Sonnenra-
des 80264
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Da die Lastaufteilung im Planetengetriebe deutlich in Abh&ngigkeit mit den Fertigungs- und
Montageabweichungen der Getriebekomponenten steht, werden alle Prifstandskomponenten
einer Eingangskontrolle der relevanten Funktionsflachen unterzogen. Darliber hinaus erfolgt
eine 3D-Vermessung der Planeten- sowie der Hohlradtrdger mit einem Koordinatenmessge-
rat vom Typ Reference 10.7.6. der Firma Leitz. Dies ermdglicht eine detailliertere Analyse der
Messergebnisse hinsichtlich Lastaufteilung und Anregungsverhalten und die Verwendung der
realen Abweichungen in den Simulationen. Bild 5.3 zeigt den aus zwei Tragerwangen und funf
Streben verschraubten Planetentrdger sowie die Auswertepositionen und verwendeten Koor-
dinatensysteme. Tabelle 5.5 enthalt die Ergebnisse aus der Vermessung des Planetentragers
entsprechend der lokalen Koordinatensysteme nach Bild 5.3.

P1 P2 P3 P4 P5

Wf r W Wy W t Wt r W Wf r Wt t Wf r We

Wange1 -8 —61,26 -23 —60,06 0,3 —54,17 —29 —53,99 —51 —5261
Wange 2 31,5 0 27,7 —6455 58 813 —18,6 33,75 2,0 1852

Tabelle 5.5: Ergebnisse der 3D-Vermessung des Planetentragers (alle Angaben in ym)

Zusétzliche montagebedingte Abweichungen (z.B. Winkelfehler zwischen den Wangen) wer-
den durch eine Vermessung im montierten Zustand ebenfalls erfasst. Als Referenzpunkt zur
Auswertung des Stegteilungsfehlers wird die Bohrung P1 an Stegwange 2 verwendet. Die Ver-
messung des Referenz-Hohlradtragers zeigt eine Abweichung der Mittelpunkte der inneren und
auBeren Passungsflachen (vgl. Tabelle 5.6) kleiner 10 pm.

Bild 5.3: Mehrteiliger Planetentrager mit Auswertepositionen und lokalen Koordinatensystemen zur Er-
fassung der Fertigungsabweichen der Planetenbolzenbohrungen. Koordinatensystem legt Ein-
baulage im Prlifgetriebe nach Bild 6.2 fest
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5.3 Versuchsprogramm

Das Versuchsprogramm zur Untersuchung des Anregungs- und Schwingungsverhaltens des
doppelschragverzahnten Planetengetriebes beinhaltet unterschiedliche Konfigurationen, die in
Bild 5.4 zusammengefasst dargestellt sind. Ausgangspunkt bildet die Referenzvariante mit den
Verzahnungsdaten aus Tabelle 5.1 ohne zusétzliche Positionsabweichungen. Zur gezielten Be-
einflussung der Lastaufteilung werden tangentiale Planetenpositionsabweichungen sowie Hohl-
radexzentrizitdten in das Planetengetriebe eingebracht. Die Planetenpositionsabweichung wird
am Planeten 1 Uber zwei Hllsen mit in y-Richtung zueinander exzentrisch gefertigtem Innen-
und AuBendurchmesser realisiert, die in die Planetentrdgerwangen eingepresst werden und
den Planetenbolzen tangential in Umfangsrichtung verschieben. Es resultiert eine Uberlagerung
der Planetentrdgerabweichungen des Referenzzustands aus Tabelle 5.5 und der zusatzlich am
Planeten 1 eingebrachten Positionsabweichung nach Tabelle 5.6. Die Reproduzierbarkeit der
Positionierung der Hilsen wird Gber eine Verstiftung sichergestellt. Im Fall des Hohlrades wird
ebenfalls ein Hohlradtrager mit exzentrisch gefertigtem Innen- und AuBendurchmesser verwen-
det. Bild 5.5 zeigt die Hulsen und den Hohlradtrager mit den farblich markierten, exzentrisch
gefertigten Durchmessern.

Referenzvariante
Doppelschragverzahnung

*i Positionsabweichungen

Abkirzungen
e DSV - Doppelschragverzahnung
Hohlradexzentrizitat ’ GV - Geradverzahnung
ref - Referenzvariante
ppf - Planetenpositionsfehler
Tangentialer he - Hohlradexzentrizitat

Planetenpositionsfehler 65 - Fehlerbetrag in pm

gleit - Gleitlagerung

Vergleichsvariante
Geradverzahnung

Bild 5.4: Ubersicht der verschiedenen Konfigurationen der experimentellen Untersuchungen fiir die Priif-
verzahnung aus Tabelle 5.1

Zur Dokumentation wurden sowohl die Referenzvarianten als auch die gezielt exzentrisch gefer-
tigten Bauteile mit einer Koordinatenmessmaschine taktil erfasst und ausgewertet.
Tabelle 5.6 enthalt die Messergebnisse der Bauteile. Standardmanig werden alle Untersuchun-
gen mit wélzgelagerten Planeten durchgeflihrt. Ausgewahlte Betriebspunkte der Referenzvari-
ante werden zusétzlich mit gleitgelagerten Planeten wiederholt, um den Einfluss geénderter La-
gersteifigkeit und Lagerdampfung auf das Anregungs- und Schwingungsverhalten zu untersu-
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chen. Auf Basis der Doppelschragverzahnung wird erganzend eine Geradverzahnung mit iden-
tischer Verzahnungsgeometrie im Stirnschnitt ausgelegt, um das Potential der Doppelschrag-
verzahnung hinsichtlich der Verzahnungsanregung zu beurteilen.

Vorgabe Exzentrizitdt Messung Exzentrizitat

Komponente

Wty Wt 5 Wty Wt 5
Hulse ppf65 Tragerwange 1 65 0 55 13
Hulse ppf65 Tragerwange 2 65 0 62 5
Hohlradtrager ref 0 0 -8,9 —4.2
Hohlradtrager he120 0 —120 -22 -121

Tabelle 5.6: Ergebnisse der 3D-Vermessung der Planetenpositionshiilsen und Hohlradtrager (alle Anga-
ben in um). Koordinatenrichtungen sind in Bild 5.5 dargestellt.

Neben den unterschiedlichen Konfigurationen in Bild 5.4 wird zusatzlich der Last- und Dreh-
zahlbereich variiert, um die Abhangigkeit des Anregungs- und Schwingungsverhaltens vom
Betriebszustand zu untersuchen. Dabei werden unterschiedliche, konstante Drehmomentstu-
fen zwischen 1500 und 15000 Nm an der Stegwelle bei verschiedenen Sonnendrehzahlen bis
6800 min—! betrachtet. Hierbei wird zwischen Drehzahlhochlaufen mit einer konstanten Be-
schleunigungsrate von 30 min~! /s sowie Konstantlaufen unterschieden (siehe Tabelle 6.1).

(a) Exzentrische Hilsen fir Planetenpositionsfehler (b) Exzentrischer Hohlradtrager

Bild 5.5: Hulsen und Hohlradtrager zur Realisierung von Positionsabweichungen fir Planet und Hohlrad.
Innendurchmesser (blau) gegentber AuBendurchmesser (griin) exzentrisch gefertigt
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6 Prufstands-, Messtechnik und Versuchsablauf

Im Rahmen der Arbeit wurden umfangreiche experimentelle Messungen zum Anregungs- und
Schwingungsverhalten eines doppelschragverzahnten Planetengetriebes aus Abschnitt 5
durchgefihrt. Alle Messungen fanden am Planetengetriebeverspannungsprifstand PGVO01 der
Forschungsstelle statt, der speziell fir Schwingungs- und Wirkungsgraduntersuchungen entwi-
ckelt wurde. Im Folgenden wird der Prifstandsaufbau, die Funktionsweise und die Messtechnik
im Hinblick auf die Anregungs- und Schwingungsuntersuchungen detailliert beschrieben.

6.1 Planetengetriebeprifstand PGV01 der Forschungstelle

Bild 6.1 zeigt den Planetengetriebeprifstand PGV01 der Forschungsstelle, der als Verspan-
nungsprufstand nach der Methode der Energiezirkulation konzipiert ist [Wei19], sowie die ver-
wendete Messtechnik und Sensorik.

Bild 6.1: Planetengetriebeverspannungsprifstand PGV01 der Forschungsstelle

6.1.1 Mechanischer Aufbau

Bild 6.2 zeigt die Schnittansicht des Planetengetriebeprifstands zur besseren Veranschauli-
chung des mechanischen Aufbaus. Der Priifstand basiert auf dem Verspannungsprinzip, bei
dem zwei identische, doppelschragverzahnte Planetengetriebe — das Priif- und Ubertragungs-
getriebe — durch Sonnen- und Stegwelle miteinander verbunden sind. Die beiden Wellen sind
besonders torsionsweich ausgefiihrt, um die wechselseitige Beeinflussung des Schwingungs-
verhaltens der beiden Getriebe zu reduzieren. Die Getriebe unterscheiden sich hauptséchlich
durch die Anbindung zwischen Hohlrad und Gehause. Das Hohlrad des Prifgetriebes ist Uber
einen Hohlradtrager fest mit dem Geh&use verschraubt, wihrend das Hohlrad im Ubertragungs-
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getriebe zusammen mit dem Hohlradtréger in einer Spielpassung gefihrt ist und mit Hilfe ei-
nes Verspannmechanismus rotiert werden kann, um die beiden Getriebe gegeneinander zu
verspannen. Der Verspannmechanismus besteht aus zwei baugleichen Getriebemotoren mit
nachgeschaltetem Spindelhubgetriebe, die eine reine Verdrehung und Fixierung des Hohlrades
ermdglichen. Eine Regelung der Verfahrwege der beiden Spindeln auf Basis einer Kraftmes-
sung minimiert dabei Querkrafte. Alle Prifstandskomponenten sind fir ein maximales Drehmo-
ment von 17500 Nm an der Stegwelle ausgelegt. Der Hohlradtrager erlaubt dartiber hinaus eine
einfache und wiederholbare Ausfihrung einer exzentrischen Positionsabweichung. Der Antrieb
des Prifstands erfolgt mittels permanenterregten Elektromotor Uber eine torsionsweiche Ver-
lustmomentmesswelle auf die Sonnenwelle bis zu einer maximalen Drehzahl von 8000 min~!.
Zur Reduzierung der Prifstandsschwingungen sind die Lagerbécke, Halterungen, Gehause und
Anbindungen zur Grundplatte massiv ausgefiihrt.

Bild 6.2: Schnittansicht des Planetengetriebeprifstands PGV01 der Forschungsstelle

Alle Lagerungen am Prifstand sind standardmafig als Walzlagerungen konzipiert. Die bei-
den Planetentrager sind durch zwei Rillenkugellager in spielfreier X-Anordnung im Gehause
gelagert und Uber flankenzentrierte Zahnwellenverbindungen mit der als Hohlwelle ausgefthr-
ten Stegwelle gekoppelt. Die dreiteilige Sonnenwelle ist ebenfalls tber flankenzentrierte Zahn-
wellenverbindungen zusammengesetzt und Gber eine mit Tellerfedern vorgespannte Fest-Los-
Lagerung in der Stegwelle gelagert. Daraus resultiert eine fliegende Lagerung der Sonnenré-
der im Priif- und Ubertragungsgetriebe. Die Planetenlagerung ist durch zwei Zylinderrollenlager
auf dem Planetenbolzen realisiert, die wiederum in einem zweiwangigen Planetentréger ein-
gepresst sind. Der Planetentrager ist verstiftet und verschraubt und nach DIN ISO 21940-11
[Deui7] auf eine Wuchtgite von G 6,3 im montierten Zustand gewuchtet.
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Sowohl das Priif- als auch das Ubertragungsgetriebe verfiigen (iber ein separates Olsystem
zur Schmierung und Kihlung der Verzahnungen und Lager. Zur Reduktion der Verluste wer-
den beide Getriebe mit Einspritzschmierung betrieben. Hierfiir wird das Ol mit Hilfe eines OI-
Ubertragers auf den rotierenden Planetentrager Ubertragen und anschlieBend Uber einstellbare
Dlsen in den Zahneingriff beider Verzahnungshalften gespritzt. Es sind Einspritztemperaturen
zwischen 40 und 120 °C sowie Olvolumenstréme bis 151/min méglich.

Zur Erfassung des Schwingungs- und Anregungsverhaltens sowie zur Messung der Lastauf-
teilung ist der Prifstand mit umfassender Sensorik und einem PXle Messdatenerfassungs-
system der Firma National Instruments (NI) [Nat22] ausgestattet. Zur Datenlbertragung von
rotierenden Komponenten wird ein Mehrkanal-Telemetriesystem der Firma Manner Sensortele-
metrie [MAN22] verwendet.

6.1.2 Messtechnik zur Drehwinkelerfassung

Zur hochgenauen Winkelpositionserfassung sowie Drehzahl- und Drehmomentmessung sind
Steg-, Sonnen, und Verlustmomentwelle an jeweils zwei Positionen mit optischen Absolut-
winkelsensoren der Firma Renishaw [Ren22] ausgestattet. Ein CCD-Sensorkopf erfasst die
Barcode-Teilung am Messring und bestimmt die Winkelposition mit einer absoluten Genauig-
keit von +1,27” (229 mm Ringdurchmesser) bzw. +2,86” (100 mm Ringdurchmesser).

Die Messkette von der MaBverkérperung bis zur digitalen Speicherung ist in Bild 6.3 dargestellt.
Pro Messposition werden zwei Sensorkdpfe verwendet, deren Messsignale geman TN 043/1
[Ren15] zusammengefligt werden, um Messfehler aus Exzentrizitdt und Translation der Welle
zu minimieren. Die Ansteuerung der Sensoren erfolgt mit einem Kintex-7 160 T FPGA [Xil20]
und einer Messfrequenz von 12,5 kHz. Dies erlaubt eine sehr genaue Positionserfassung tber
den gesamten Drehzahlbereich. Die Datenlbertragung zwischen Sensorkopf und FPGA erfolgt
mittels digitalem BiSS-Protokoll. Durch die Verwendung von zwei Messpositionen an Stegwelle
sowie Verlustmomentwelle wird Uber die Messung der Wellentorsion eine Rickrechnung auf
das Last- bzw. Verlustmoment Uber die Torsionssteifigkeit ermoglicht.

Analogsignal = = = Digitalsignal
BiSS-Datenprotokoll
[ =————— 1
<> H
NI
— e e o — FPGA

sceeen I B-|# =
HDD/SSD

NI PXle 1085 Chassis und
Anschlussblock NI PXle 8880 Controller mit
PXle 7846 R Modul

Renishaw RESA Ring
und RESOLUTE Sensor

Bild 6.3: Sensorik und Messtechnikperipherie zur Drehwinkelmessung
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6.1.3 Messtechnik zur Beschleunigungsmessung

Als maBgebliche GréBe zur Beurteilung der Verzahnungs- und Schwingungsanregung am Prf-
stand wird der Kérperschall sowie die Torsions- und Axialbeschleunigung der Sonnen- und
Stegwelle herangezogen. Die Messung erfolgt in beiden Fallen durch Piezo-Beschleunigungs-
sensoren der Firma Bruel & Kjeer vom Typ 4518 bzw. 4519 [Bri22]. Die Torsionsbeschleunigung
wird dabei durch zwei Sensoren ermittelt, die direkt mit Hilfe von Messscheiben am Sonnenrad
bzw. an der Planetentragerwange montiert sind und die radiale sowie tangentiale Beschleuni-
gung synchron erfassen. Die Messmethode wird bei Heider [Hei14] und Kohn [Koh18] an einem
Stirnradprifstand eingesetzt und im Rahmen dieser Arbeit fir den Planetengetriebeprifstand
adaptiert. Bild 6.4a zeigt die Messscheibe am Sonnenrad mit den drei Sensoren zur Erfassung
der Torsions- und Axialbeschleunigung. Unter der Annahme anndhernd identischer Biegebe-
schleunigungen an den Messstellen der Messscheibe kann die Torsionsbeschleunigung a; ge-
manl Formel (6.1) aus der Radial- sowie Tangentialbeschleunigung berechnet und der Einfluss
von Biegeschwingungen eliminiert werden.

ay = Trad — jtang (61)
Zeichen Einheit Beschreibung
@y, Frad, Grang M/S° Torsions, Radial-, und Tangentialbeschleunigung

Rickseite

(a) Beschleunigungsmessscheibe am Sonnenrad (b) Beschleunigungssensoren am Hohlrad

Bild 6.4: Messscheibe zur Erfassung der Torsions- und Axialbeschleunigung am Sonnenrad sowie Posi-
tionen zur Kérperschallmessung am Hohlradtrager

Bild 6.4b zeigt den Hohlradtrager mit den verschiedenen Sensorpositionen zur Erfassung des
Kérperschalls. An drei gleichmaBig am Umfang verteilten Positionen, sowohl an Vorder- als
auch Ruckseite, sind mit Hilfe eines Verbindungsstlcks jeweils drei Sensoren zur Erfassung
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der Axial-, Radial- sowie Tangentialbeschleunigung am Hohlradtrager tiber eine Schraubverbin-
dung fixiert. Die Erfassung aller Beschleunigungssignale erfolgt zeitsynchron mit einer Abtast-
frequenz von 80 kHz. Die Messsignale an den rotierenden Wellen werden direkt im Messver-
starker auf der Welle digitalisiert und mit Hilfe einer induktiven Telemetrie berlhrungslos zur
Auswerteeinheit fur eine A/D-Ruckwandlung Gbertragen. Die Kérperschallsignale werden direkt
vom Kuppler erfasst und an das PXI-Messsystem Ubertragen und abgespeichert. Die vollstan-
dige Messkette ist in Bild 6.5 dargestellt.

Koérperschall Analogsignal = = - Digitalsignal

Kistler
3@’ A Kuppler H NI 6358 femrnos
Typ 5148 NI

BNC HDD/SSD %

m/_‘ _ _| Auswerte- 2090 X
einheit - NI 6355 [e-----

NI PXle 1085 Chassis und
beschleuniaun Sensortelemetrie Anschlussblock NI PXle 8880 Controller mit
gung PXle 6355 und 6358 Modul

Torsions-

Bild 6.5: Sensorik und Messtechnikperipherie zur Beschleunigungsmessung

6.1.4 Messtechnik zur Lastaufteilungsmessung

Die Messung der Lastaufteilung auf die einzelnen Teilleistungsstrdnge sowie zwischen den bei-
den Verzahnungshélften der Doppelschragverzahnung basiert auf einer relativen Dehnungs-
messung. Hierzu sind die Planetenbolzen sowie der Zahnfuf3 des Hohlrades an flinf, gleich-
manBig am Umfang verteilten Zdhnen mit Dehnmessstreifen (DMS) appliziert (siehe Bild 6.6).
Am Hohlrad werden DMS des Typs EFLX-02-11 mit 3502 und am Planetenbolzen des Typs
1-LY41-6/1000 mit 1000 2 verwendet. Fir die Applikation am Bolzen ist eine Nut am AuBen-
durchmesser vorgesehen, die ausreichend Schutz vor den Lagerinnenringen der Planeten wah-
rend der Montage bietet. Die Tiefe ist dabei auf das absolute Minimum eingestellt, um einen
ausreichenden Abstand zur neutralen Faser zu gewahrleisten.

A 1
(a) DMS im Zahnfuf3 des Hohlrades (b) Radialer und tangentialer DMS am Planetenbolzen

Bild 6.6: DMS Positionen im Planetengetriebepriifstand zur Bestimmung der Lastaufteilung
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Die Lastaufteilung auf die einzelnen Teilleistungsstrange wird kontinuierlich durch Messung des
Biegedehnungsmaximums in der Mitte des Planetenbolzens in tangentialer Richtung erfasst,
wahrend die Lastaufteilung auf die Verzahnungshalften durch die Messung der Zahnful3deh-
nung in beiden Hohlradhalften einmal pro Planetentragerrotation bestimmt wird. Ein Planeten-
bolzen ist zusatzlich mit einem weiteren DMS zur Messung der radialen Dehnung infolge der
Zentrifugalkraft durch die Planetentragerrotation ausgestattet. Die vollstandige Messkette ist in
Bild 6.7 fir beide Messaufgaben dargestellt. Bei den DMS handelt es sich jeweils um Einzel-
gitter, die im jeweiligen Messverstérker mit drei zuséatzlichen Festwiderstanden zu einer Wheat-
stoneschen Briickenschaltung ergénzt werden. Die ZahnfuBdehnung am Hohlrad wird direkt
mit dem PXle-Messsystem und einem PXI-4339 Modul erfasst. Die Dehnungen am Planeten-
bolzen werden direkt im Messverstarker auf der Stegwelle digitalisiert und mit Hilfe einer indukti-
ven Telemetrie berthrungslos zur Auswerteeinheit flir eine A/D-Rlckwandlung tbertragen. Die
Dehnungen am Planetenbolzen werden mit einer Messfrequenz von 20 kHz, am Hohlrad mit
25 kHz aufgezeichnet. Um eine relative Bewertung unterschiedlicher DMS durchzufiihren, ist
eine Kalibrierung zur Minimierung des Einflusses aus Unterschieden zwischen den einzelnen
Sensoren und der Messposition erforderlich. Die DMS im Zahnful3 werden anhand thermischer
Dehnungen durch kontrolliertes Aufheizen und Abklhlen kalibriert. Die Kalibrierung der DMS
am Planetenbolzen erfolgt durch elastische Verformung in einer speziellen Vorrichtung unter
definierten Lager- und Lastbedingungen (sieche Abschnitt 6.2)

DMS EFLX-02-11 Anschlussblock Analogsignal = = = Digitalsignal

(Dehnung Zahnful® Hohlrad)

NI
— -
[ m— B33 H NI 4339 feny,

Sensortelemetrie s

Auswerte- NI @
%ﬁ) = einheit [ |SCB-68A - Ni6355 [«

NI PXle 1085 Chassis und
Anschlussblock NI PXle 8880 Controller mit
PXle Modulen 4339 und 6355

DMS 1-LY41-6/1000
(Dehnung Planetenbolzen)

Bild 6.7: Sensorik und Messtechnikperipherie zur Lastaufteilungsmessung

6.1.5 Messtechnik zur Sonnenwellenorbiterfassung

Die Lastaufteilung und die Sonnenwellenverlagerung in Planetengetrieben sind eng miteinan-
der verkniipft (siehe [Bog12, Hid76b]). Daher wird eine Sonnenwellenorbitmessung auf Basis
kapazitiver Abstandserfassung am Planetengetriebeprifstand implementiert. Mit Hilfe von zwei,
rechtwinklig zueinander positionierten Abstandssensoren des Typs CSH2FL-CRm1,4 der Firma
Micro Epsilon [Mic21] wird der Abstand zwischen dem AufB3endurchmesser der Sonnenwelle
und dem Gehause mit einer Messfrequenz von 8,5 kHz erfasst. Bild 6.8 zeigt den vollstdndigen
Aufbau der Messkette.
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Analogsignal = = = Digitalsignal
res==== N
N__ | DTe6220
Controller NI
\ it scate n Il F N6355 (o)
N DL 6220
) gup—— Demodulator HDD/
SSD
. . . . NI PXle 1085 Chassis und
Micro Epsilon Sensor Micro Epsilon .
CSH2FL-CRm1,4 Auswerteeinheit Anschlussblock NI PXle 8880 Controller mit

PXle 6355 und 6358 Modul

Bild 6.8: Sensorik und Messtechnikperipherie zur Sonnenorbitmessung

6.1.6 Messtechnik zur Temperaturiiberwachung

Um vergleichbare Testbedingung hinsichtlich Schmierungszustand der Verzahnung, Lagervor-
spannung sowie Passungen und Toleranzen gewéhrleisten zu kénnen, verfligt der Planetenge-
triebeprifstand Gber ein umfassendes System zur Temperaturregelung und - Gberwachung. Es
werden sowohl Pt100 sowie NiCr-Ni (Typ K) Thermoelemente zur Erfassung der folgenden OI-
bzw. Massentemperaturen verwendet:

« Ol-Zufuhr am Oliibertrager des Priif-/Ubertragungsgetriebes (Pt100 Klasse A [Deu09],
Regelung)

« Ol-Auslass an Priif-/Ubertragungsgetriebe (Pt100 Klasse A [Deu09], Uberwachung)

Ol-Tank des Priif-/Ubertragungsgetriebes (Pt100 Klasse A [Deu09], Uberwachung)

« Zahnmassentemperatur von Sonne und Hohlrad (Pt100 Klasse B [Deu09], Uberwachung)

« LagerauBenringe an Priif-/Ubertragungsgetriebe (NiCr-Ni Typ K [Deu13], Uberwachung)
« Berilhrungslose Geh&usedichtungen an Priif-/Ubertragungsgetriebe (Pt100 Klasse
A [Deu09] und NiCr-Ni Typ K [Deu13], Uberwachung)

Temperatur statischer  Phoenix Mini MCR Siemens SPS Analogsianal = — - Diaitalsianal
Komponenten 2-VV8-PB-DP Modul mit Profibus gsig 9 9
o] 500 o] ST vl
- Controller [~ %,
PT100 \, HDD/

% SSD

:|:|: NI 6355 |&--

Thermoelement
Od'—‘ _____ Auswerte-| | NI
einheit SCB-68 A

Temperatur rotierender
Komponenten

NI PXle 1085 Chassis und
Sensortelemetrie Anschlussblock NI PXle 8880 Controller mit
PXle Modulen 6355 und 6358

Bild 6.9: Sensorik und Messtechnikperipherie zur Temperaturmessung

Die Zahnmassentemperatur der Sonnenwelle wird mit Hilfe einer induktiven Telemetrie berih-
rungslos zur Auswerteeinheit flr eine A/D-RlUckwandlung Ubertragen. Alle weiteren Tempe-
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raturen der statischen Komponenten werden durch ein Kommunikationsmodul des Typs Mini
MCR 2-V8-PB-DP von einer Siemens SPS SIMATIC S7-300 erfasst und per Ethernet an das
PXle-Messsystem zur Aufzeichnung Ubertragen. Der vollstandige Aufbau der Messkette ist in
Bild 6.9 dargestellt.

6.2 Vorrichtung zur Bolzenkalibrierung

Aufgrund des manuellen Applikationsprozes-
ses der DMS und der Unterschiede zwi-
schen den einzelnen Sensoren missen alle
Dehnungsmessstreifen kalibriert werden, um
auch kleine Unterschiede in der Lastvertei-
lung messen zu kénnen. Bild 6.10 zeigt die
Vorrichtung zur Kalibrierung der auf die Pla-
netenbolzen applizierten DMS [Gét21a]. Der
Planetenbolzen wird wie im Planetentréager an
beiden Enden fest eingespannt und anschlie-
Bend Uber eine Spindel und einem Druck-
stlck mittig mit einer definierten Kraft Gber

mehrere Laststufen belastet. Dabei werden
Bild 6.10: Vorrichtung zur Kalibrierung der Dehn- die Dehnung des Bolzens sowie die aufge-
messstreifen am Planetenbolzen brachte Kraft aufgezeichnet. Die Belastung
wird mit einer Kraftmessdose des Typs U9C
der Firma HBM erfasst. Im Rahmen der Kalibrierung werden ebenfalls der Verstarker und die
Auswerteeinheit der Telemetrie verwendet, um Unterschiede zwischen verschiedenen Messver-
starkern auszuschlieBen. Um Biegeeinflisse der Spindel auf die Kraftmessung zu reduzieren,
wird die Spindel zusatzlich durch ein Linearkugellager gefiihrt. Eine sehr steife Ausflihrung der
Konstruktion minimiert die Verformungen der Vorrichtung und erhéht die Messglte der Bol-
zendehnung. Der Be- und Entlastungsvorgang wird mehrmals hintereinander wiederholt und
basierend auf den Daten eine lineare Regressionsgerade fir die Korrelation von Kraft und Deh-
nung ermittelt. Dieser Zusammenhang dient in der Auswertung und Berechnung der Lastauf-
teilung (siehe Abschnitt 6.4) als Korrekturfaktor, um den Einfluss aus manueller Applikation
und Sensorunterschieden auszugleichen. Ein zusatzlicher optischer Laserabstandssensor des
Typs ILD1320-10 der Firma Mico-Epsilon dient zur Uberpriifung der Zuverlassigkeit des Be- und
Entlastungsprozesses durch Messung der Durchbiegung.

6.3 Versuchsablauf

Zur Erfassung des Schwingungs- und Anregungsverhaltens lber den gesamten Drehzahlbe-
reich finden kontinuierliche Drehzahlhochlaufe bei unterschiedlichen Laststufen statt, die in
Tabelle 6.1 aufgefiihrt sind. Dabei ist der Niedriglastbereich héher aufgelést, um den Verfor-
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mungseinfluss auf die Lastaufteilung sowie das Schwingungs- und Anregungsverhalten besser
zu erfassen. Die héchste Laststufe entspricht der Tragféhigkeitsgrenze der Verzahnung nach
ISO 6336 [Int19a]. Eine detaillierte Betrachtung der Verzahnungsanregung und Lastaufteilung
far definierte Betriebspunkte erfolgt bei denselben Laststufen unter konstanten Drehzahlen Uber
eine definierte Messdauer von 90 Sekunden, um mdglichst hochauflésende Spektren der Be-
schleunigungsmessungen bzw. eine mdglichst hohe Anzahl an Planetentragerrotationen zu er-
zielen. Die Drehzahlstufen sind so gewahlt, dass der Prifstand wéahrend des Priflaufs in kei-
ner nennenswerten Resonanzstelle betrieben wird, um eine Vergleichbarkeit bei verschiedenen
Drehzahlen zu ermdglichen.

Last Drehzahl
Konstantlauf (Dauer 90s)  Drehzahlhochlauf ~ Oleinspritz-
Drehmoment
Laststufe Drehzahl- Drehzahl (Dauer 4585) temperatur
T; / Nm )
stufe neg / min~
L1 1500 D1 150
L2 2000 D2 500
L3 3000 D3 1000
L4 5000 D4 2000 = 0...6800 min—!
s T 9p=40°C
L5 7500 D5 3000 ng = 30min~ s~
L6 10000 D6 4000
L7 12500 D7 5000
L8 15000 D8 6000

Tabelle 6.1: Betriebsbedingungen der Priflaufe

Vor Beginn eines Priiflaufs werden Priif- und Ubertragungsgetriebe auf die Oleinspritztempe-
ratur aufgeheizt. Die Zahnmassentemperaturen von Sonnen- und Hohlrad sowie die Oleintritts-
temperaturen werden tberwacht und dienen als Indikator zum Erreichen der gewlnschten Tem-
peratur. Dieses Vorgehen ist essentiell, da alle DMS ohne Temperaturkompensation in einer
Viertelbriickenschaltung verwendet werden. Fir die Ermittlung der Lastaufteilung werden nach
dem Aufheizen die Dehnungssignale aller Bolzen im lastfreien Zustand aufgezeichnet, um einen
lastfreien Referenzpunkt fir alle DMS zu erhalten. Dies ist erforderlich, da infolge der Monta-
geabweichungen des Planetentragers die Planetenbolzen bereits im lastfreien Zustand eine
Verformung erfahren. Anschlie3end erfolgt die Belastung der Verzahnungen durch Rotation des
Hohlrads im Ubertragungsgetriebe mit Hilfe der Verspannungsvorrichtung bei einer konstanten
Drehzahl von 150 min~!, um Haftreibungseinfliisse zu minimieren. Als RegelgréBe dient das
auf dem Torsionswinkel und der Torsionssteifigkeit basierende Lastmoment an der Stegwelle.
Nachfolgend wird der Drehzahlhochlauf bzw. das Anfahren des jeweiligen Betriebspunktes mit
einer Beschleunigungsrate von 30 min~'s~! durchgefiihrt. Bei allen Testlaufen wird die Olein-
trittstemperatur von den beiden getrennten Olsystemen fiir das Priif- und Ubertragungsgetriebe
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mit einer Genauigkeit von +£2 K geregelt. Damit die anfangliche Einglattung der im Neuzustand
angelieferten Verzahnungen nicht wahrend der Prifldufe erfolgt, wird ein 5-stiindiger Einlauf der
Verzahnungen bei einer Last von 10000 Nm und einer Drehzahl von 500 min—! durchgefihrt. Im
Neuzustand liegen die Flankenrauheiten der Zahnrader bei einer arithmetischen Mittenrauheit
R, von 0,1 bis 0,21 um, nach dem Einlauf zwischen 0,09 bis 0,17 pm.

6.4 Auswerteverfahren

6.4.1 Beschleunigungsmessung

Die Auswertung der Drehzahlhochlaufe erfolgt auf Basis des Kennwerte-Hauptprogramms, wel-
ches in mehreren Forschungsvorhaben [Hei11, Uta14] entwickelt wurde. Carotta [Car20] er-
weitert es flr Planetengetriebe und Uberarbeitet grundlegend die Datenverarbeitung und den
Funktionsumfang. Das Auswerteprogramm erstellt Campbell-Diagramme in Frequenz- und Ord-
nungsdarstellung, daraus abgeleitete, gemittelte Spektren sowie Beschleunigungspegel zur Be-
wertung der Messungen. Dariiber hinaus kénnen Differenz-Campbell-Diagramme zur Identifi-
zierung des Anregungspotentials zwischen verschiedenen Prufstandskonfigurationen gebildet
werden. FUr alle Auswertungen der Drehzahlhochlaufe werden

1000 diskrete Drehzahlstufen

bei einer Ordnungsauflésung AO; = 0,2
* bis zur max. Stegwellenordnung O max = 600 (VQl. 8 - f, o /ph/ frot,t = 592)

und damit bei einer Uberabtastungsrate von
M=f=—F 45

u Ot,max'”t,max

berechnet. Die Rohdaten werden bei der Aufbereitung zunachst auf Ubertragungsfehler der
Telemetrie Uberprift. Falls erforderlich kann das Signal mit Hilfe der diskreten Wavelet-Trans-
formation [Mal89] entrauscht werden. Mit Hilfe der vom Hersteller zu Verfligung gestellten Kali-
brierzertifikate wird das Spannungssignal des Sensors in SI-Einheiten umgerechnet. Anschlie-
Bend erfolgt die Zerlegung in die einzelnen Drehzahlstufen, ein Resampling, eine Hanning-
Fensterung [Bla58, Har78], eine schnelle Fourier-Transformation (FFT) in den Frequenzbereich
[Co065], eine Pegelung und Kennwertbildung. Fir den Vergleich unterschiedlicher Getriebe-
konfigurationen wird insbesondere der Anwendungskraftpegel L, p der Radial-, Tangential-,
Axial- und Torsionsbeschleunigung nach Formel (6.2) [Hei14] herangezogen. Dieser Kennwert
nutzt eine Mittelung der ungepegelten Beschleunigungsamplituden auf Basis zuvor definierter
Auswertegrenzen hinsichtlich Drehzahl, Frequenz und Ordnung. Dabei wird der arithmetische
Mittelwert der Amplituden gleicher Ordnung aber unterschiedlicher Drehzahl gebildet und an-
schlieBend mit dem Verhaltnis der Breite des fir diese Ordnung relevanten Drehzahlbandes zur
Breite des gesamten betrachteten Drehzahlbandes gewichtet.
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N,
1 ~ A . :
Lap=10-logyg | 7~ D_F(O)* | mit F(j) =

. ~ - (6.2)
bez ;=1 nO(J) - nu(.]) o — M
Zeichen Einheit Beschreibung
Lar dB Anwendungskraftpegel

Fi(j)

N Gemittelte Amplitude der Ordnung j
E(j) N Amplitude der Ordnung j fir die Drehzahl ¢
N

Foey Bezugskraft (= 1 uN nach DIN EN ISO 1683 [Deu08])

i, — Indizes fir diskrete Drehzahl ¢ und Ordnung j

N, Mo min~! untere/obere Grenzdrehzahl aller Ordnungen j

(i), no(j)  min~! untere/obere Grenzdrehzahl im Betriebs- und Frequenzbereich der Ordnung j
No — Maximal betrachtete Ordnung

Flr eine betriebspunktspezifische Bewertung der Anregung sowie eine Analyse der Seitenban-
der der Zahneingriffsordnungen wird das Ordnungsspekirum herangezogen. Da der Einfluss
von Fertigungs- sowie Positionsabweichungen auf das Anregungsverhalten Hauptgegenstand
der Untersuchung ist, wird auf eine drehzahlsynchrone Mittelung der gemessenen Beschleu-
nigungen verzichtet, da ansonsten Effekte, die nicht mit jeder Rotation identisch im Spektrum
auftreten, untergehen.

Zusatzlich dient der Effektivwert a.¢ als Maf3 fir den Energiegehalt des gemessenen Beschleu-
nigungssignals und steht damit in direktem Zusammenhang mit der in die Struktur eingebrach-
ten Energie, die an freien Oberflachen wiederum als Luftschall abgestrahlt werden kann. Der
Effektivwert wird aus den ungepegelten, gemessenen Beschleunigungen nach Formel (6.3)
[Kle08] bestimmt.

1 &
_ 2
Qoff = A | — T 6.3
eff Nx Z ‘ 1| ( )
=1
Zeichen Einheit Beschreibung
eft m/s? Effektivwert des Signals «
Zi m/s? Diskreter Messpunkt i des Beschleunigungssignals
Ny — Anzahl der diskreten Messpunkte

6.4.2 Lastaufteilungsmessung

Die experimentelle Bestimmung der Lastaufteilung auf die einzelnen Planeten im Planetenge-
triebe erfolgt Uber die relative Dehnungsmessung am Planetenbolzen. Hierzu wird eine kontinu-
ierliche Aufzeichnung der Biegedehnung infolge der kombinierten tangentialen Verzahnungs-
krafte der Eingriffe Sonne-Planet sowie Planet-Hohlrad mit Hilfe von DMS verwendet. Eine
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vor Testbeginn durchgeflihrte Kalibrierung der einzelnen mit DMS bestiickten Planetenbolzen
mittels speziell konstruierter Belastungsvorrichtung (siehe Abschnitt 6.2) ermdglicht die Mini-
mierung des Einflusses von Abweichungen infolge des Applizierungsprozesses der DMS nach
Formel (6.4). Dabei wird die Dehnung der jeweiligen Bolzen bezlglich unterschiedlicher Re-
ferenzkrafte ermittelt und mittels linearer Regression ein Korrekturfaktor my,,, bestimmt, um
Positionsabweichungen der DMS zu isolieren.

€P,ikorr (t) = Miorr - gP,i,mess(t) (6.4)
Zeichen Einheit Beschreibung
€P,i,korr/mess  MIM/M Korrigierte und gemessene Dehnung am Planetenbolzen 4
Mkorr - Korrekturfaktor

Vor jeder Testkampagne wird die Bolzendehnung im unbelasteten Zustand aufgezeichnet und
eine Nullpunktverschiebung aller DMS bestimmt. Dieses Vorgehen ist entscheidend, da die Bol-
zen bereits im unbelasteten Zustand infolge von geringen Montageabweichungen des Plane-
tentragers verformt werden. Nach dem Testlauf werden die Rohdaten bei der Datenaufbereitung
zunachst auf Ubertragungsfehler der Telemetrie tiberpriift und ein Filter fiir gleitenden Mittelwert
[Opp14] angewendet. Formel (6.5) zeigt die Differenzengleichung fir ein zeitdiskretes L-Punkt-
Filter des zeit-diskreten Signals x. Im Rahmen der Lastaufteilungsmessung wird eine Fenster-
breite von L = 10 verwendet. Dadurch und durch eine hohe Abtastrate wird eine ausreichende
Gute des Entrauschprozesses bei gleichbleibender Qualitéat des Messsignals sichergestellt.

il

1 L—-1
y(t) =7 D a(t—k) (6.5)
k=0

AnschlieBend werden die DMS-Signale mit der jeweils dazugehérigen Nullpunktverschiebung
verrechnet und mittels Korrekturfaktor my.,, korrigiert. Die korrigierten Dehnungen ep ; korr(t)
werden anschlieBend zur Gesamtdehnung addiert, sodass der durch einen DMS dargestellte
Prozentsatz der Dehnung die vom Planeten getragene Last reprasentiert (Formel (4.3)). Die
hohe Abtastrate sowie die Messung am Planetenbolzen erméglichen eine kontinuierliche und
zeitlich hochaufgeléste Messung der Lastaufteilung, die ebenfalls die Charakterisierung des
Einflusses des Zahneingriffs auf die Lastaufteilung ermdglicht. Der Durchschnittswert des zeit-
abhangigen Lastaufteilungsfaktors K, (t) Gber die Testzeit von 90 Sekunden wird als mittlerer
Anteil der vom Planeten i getragenen Last gewahilt.

Fir die Analyse der Lastaufteilung zwischen den Verzahnungshélften dient die gleichzeitige
Messung der ZahnfuBBdehnung an beiden Hohlradhélften. Bild 6.11 zeigt die Auswertepositio-
nen der Zahnfu3dehnungen im Prifgetriebe. Wahrend die vordere Hohlradhalfte in Bild 6.11a
an finf Umfangspositionen an Vorder- und Riickflanke eines Zahnes mit DMS in Zahnbreiten-
mitte versehen ist, weist die hintere Hohlradhalfte lediglich an der 0° Umfangsposition DMS
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Sensoren auf. Somit ist nur an der 0° Umfangsposition eine Bestimmung der Lastaufteilung der
Verzahnungshélften méglich. Bild 6.11b zeigt die mit jeweils zwei DMS pro Zahnllcke applizier-
ten beiden Hohlradhalften. Aufgrund der statischen Anbindung des Hohlrades im Gehause sind
die DMS direkt Uber Kabel mit dem Messsystem verbunden. Der Nullabgleich bei diesen DMS
erfolgt mit Hilfe einer Shuntkalibrierung (definierte Verstimmung der Wheatstone’schen Briicke
durch Parallelschaltung eines Widerstands zum DMS), welche Uber das PXI-4339 Modul er-
moglicht wird. Fir die Auswertung der diskontinuierlichen Dehnungsmessung wird zun&chst
eine Korrelation zwischen Dehnungssignal und Absolutwinkelsensor an der Stegwelle Uber die
Messzeit vorgenommen. Dadurch ist eine Zuordnung der Dehnungsspitzen zu den jeweiligen
Planeten méglich.

(a) Auswertepositionen DMS am Hohlrad (b) DMS in rechter und linker Verzahnungs-
halften bei 0°

Bild 6.11: Auswertepositionen der DMS im Zahnful3 des Hohlrades. Koordinatensystem legt Einbaulage
im Prufgetriebe nach Bild 6.2 fest

Als DehnungsgréBe zur Bestimmung der Lastaufteilung zwischen den Verzahnungshalften wird
die Differenz zwischen Dehnungsmaximum und -minimum beim Durchwalzen eines Planeten i
herangezogen und der Mittelwert der beiden DMS pro Zahnliicke berechnet. Anschlie3end kann
mit Hilfe von Formel (4.9) der Lastaufteilungsfaktor flr die beiden Verzahnungshalften bestimmt
werden. Die Verwendung von zwei aufeinander folgenden Zahnlicken mit DMS erlaubt eine
direkte Wiederholungsmessung.

6.5 Messgenauigkeit und -unsicherheit

In der vorliegenden Arbeit wird umfangreiche Messtechnik zur experimentellen Charakterisie-
rung des Anregungs- und Schwingungsverhaltens sowie der Lastaufteilung in einem doppel-
schragverzahnten Planetengetriebe eingesetzt. Jede Messung unterliegt dabei einer Messun-
sicherheit, die sich aus der Messgréi3e, der Messmethode und dem Messverfahren ergibt. Um
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auswertende Aussagen basierend auf den durchgefiihrten Messungen tatigen zu kénnen, ist die
Angabe der Messunsicherheit zu jeder Messgré3e unerlasslich. Zur Betrachtung der Messunsi-
cherheit am Planetengetriebeprifstand wird das Verfahren nach dem "Guide to the Expression
of Uncertainty in Measurement" (GUM) [Joi08] herangezogen. Der Unsicherheitsansatz des
GUM basiert nach Sommer und und Siebert [Som04] auf der Bayes’schen Wahrscheinlichkeits-
theorie und ermittelt Gber einen mathematischen Zusammenhang zwischen Eingangsgréf3en
X; und Messgré3e Y (Formel (6.6)) die der Messgré3e beizuordnende Messunsicherheit.

Y = f(X1,X2,.... X0) (6.6)

Das GUM-Verfahren wurde auf die unterschiedlichen Messaufgaben am Planetengetriebeprif-
stand (siehe Abschnitt 6.1.2 bis Abschnitt 6.1.6) angewendet. Dabei bildet die jeweilige Mess-
kette die Grundlage des mathematischen Modells zur Beschreibung des Zusammenhangs zwi-
schen Eingangsgréen und Messwert nach Gleichung Formel (6.6). Aus den Datenblattern
und Kalibrierscheinen der einzelnen Komponenten werden die entsprechenden Informationen
zur Beschreibung des Einflusses der Eingangsgré3e auf die MessgréBe entnommen. Dieses
Vorgehen ist beispielhaft fir die Torsionsbeschleunigungsmessung am Sonnenrad dargestellt.
Basierend auf der Messkette in Bild 6.5 ergibt sich der mathematische Zusammenhang zwi-
schen Messgréf3e und Eingangsgré3en nach Formel (6.7).
(Uind + (—ATR - dgr — 1) - dres,1 - diin — dres,2 — daT — dAc)

= 6.7
“ (((E-ATM -ATR-(SET—FE'ATR) “Oar + B - ATy '(SET+E) 'dlin) ( )

Zeichen Einheit Beschreibung

a m/s? MessgroBe

Uina mV AnzeigegréBe

dar 1/°C Nullpunkt- und Verstarkungsdrift Signalverstarker (Telem.) 0.02%/°C

dres,1 mV Quantisierungsabw. Signalverstarker (Telem.) 16 bit fir £5V

dres,2 mV Quantisierungsabw. PXle Messkarte 6358 16 bit fir £10V

diin — Linearitatsabw. Signalverstarker (Telem.) 0,1 % v.E.

dat mV Analogeingangsabw. PXle Messkarte 6358 0.05 % bei +10 mV Nennbereich

dae mV Abw. Auswerteeinheit (Telem.) gem. Kalibrierzertifikat: U = 0,3987 mV mitk = 2

E mV/(m/s?) Sensorempfindlichkeit gem. Kalibrierzertifikat: U = 0,01 mV /(m/s?) mitk = 2

0ET 1/°C Temperaturempfindlichkeit des Sensors von +0.7 %/°C

ATg °C Differenz zw. Mess- und Kalibrierungstemperatur (25°C) Worstcase-Annahme: 2°C
ATy °C Differenz zw. Raum- und Kalibrierungstemperatur (25°C) Worstcase-Annahme: 5°C

Mit Hilfe der GauB’schen Unsicherheitsfortpflanzung, wie sie auch in DIN 1319-3 [Deu96] an-
gewendet wird, kann die kombinierte Standardunsicherheit aus den Einzelerwartungswerten
und Unsicherheiten berechnet werden. Unter Berlcksichtigung eines Vertrauensniveaus von
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95,45 % (Erweiterungsfaktor &, = 2) ergibt sich bei einem nominellen Messwert von 10 mV eine
erweiterte Messunsicherheit U von 2,7 %. Fir hdhere gemessene Sensorausgangsspannungen
reduziert sich die erweiterte Messunsicherheit auf 1,9 %.

Fir die anderen Messaufgaben ergibt sich ein entsprechendes Vorgehen mit angepasstem ma-
thematischen Modell und Eingangsgréen. Die Ergebnisse der Messunsicherheitsanalyse nach
GUM [Joi08] sind fiur alle Messgré3en in Tabelle 6.2 zusammengefasst dargestellt. Dabei ist
derjenige Nennwert mit der hdchsten Messunsicherheit aufgefiihrt.

MessgréBe Einheit Nennwert Erwe|.terte _ Messkette
Messunsicherheit

Lastmoment (Stegwelle) Nm 1500 2.2% Abschnitt 6.1.2
Drehzahl (Sonnenwelle) min ! 6800 0,04 % Abschnitt 6.1.2
Kérperschall m/s? 5000 2,6 % Abschnitt 6.1.3
Torsionsbeschleunigung m/s? 10 2,7% Abschnitt 6.1.3
Lastaufteilung (DMS Bolzen) pm/m 100 0,58 % Abschnitt 6.1.4
Lastaufteilung (DMS Hohlrad) pm/m 100 23% Abschnitt 6.1.4
Sonnenorbit pm 50 1,7% Abschnitt 6.1.5
Zahnmassentemperatur Hohlrad °C 40 1,0% Abschnitt 6.1.6
Zahnmassentemperatur Sonne °C 40 0,5% Abschnitt 6.1.6
Oleinspritztemperatur °C 40 0,5% Abschnitt 6.1.6

Tabelle 6.2: Erweiterte Messunsicherheit nach GUM [Joi08] mit einer Uberdeckungswahrscheinlichkeit
P von 95,45 % (ky, = 2)

Wahrend der experimentellen Untersuchungen wird die Umgebungstemperatur des Prifstands
kontinuierlich Giberwacht. In Kombination mit der hohen Regelungsgenauigkeit der Olaggregate
von +2 K und der Priifstandskonditionierung vor jedem Priiflauf resultiert eine sehr exakte Re-
produzierbarkeit der Prufbedingungen (temperaturabhé&ngige Lagervorspannung und Schwin-
gungsdampfung im Zahneingriff durch temperaturabhéngige Viskositat des Schmierstoffs). Wie-
derholungsmessungen nach vollstandiger Demontage und erneuter Montage des Prifstands
und unter gleichen Versuchsbedingungen zeigen fir mittlere, eingriffspezifische Beschleuni-
gungspegel Abweichungen von maximal 2,5 dB. Zusatzliche topographische und Rauheitsver-
messungen der Flanken im Anschluss an das Testprogramm weisen eine sehr gute Uberein-
stimmung zum Neuzustand nach dem Einlauf auf, wodurch der Einfluss von Profilformverande-
rungen, beispielsweise durch Verschleil3, als vernachlassigbar angesehen wird. Die Auswertung
der Messergebnisse sowie deren relativer Vergleich flr unterschiedliche Prifstandskonfiguratio-
nen nach Abschnitt 5.3 erfolgt stets anhand der identischen Sensoren an den entsprechenden
fixierten Messpositionen. Unter diesen Voraussetzungen reduziert sich die Messunsicherheit
um die sensorspezifischen EinflussgréBen (Sensitivitat, Temperaturempfindlichkeit, Positionie-
rung). Lediglich fir gemessene Absolutwerte einzelner Sensoren muss die entsprechende ge-
samte Messunsicherheit herangezogen werden.
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7 Ergebnisse und Diskussion

Far den in dieser Arbeit untersuchten Zusammenhang zwischen Lastaufteilung sowie Anreg-
ungs- und Schwingungsverhalten an einem doppelschragverzahnten Planetengetriebe wer-
den nachfolgend die experimentellen Messergebnisse der Prifradkonfigurationen nach Ab-
schnitt 5.3 dargestellt, um die wesentlichen Aussagen der Untersuchungen diskutieren zu kén-
nen. Dabei wurden alle Messergebnisse am Planetengetriebeverspannungsprifstand PGVO01
und unter Berlcksichtigung des in Abschnitt 6 dargestellien Versuchsablaufs und Auswerte-
verfahrens aufgezeichnet und aufbereitet. Die Messergebnisse werden dartber hinaus durch
Berechnungsergebnisse erganzt, um den Betriebsbereich zu erweitern und ausgewahlte Ein-
fliisse detaillierter zu betrachten.

7.1 Ergebnisse zur Lastaufteilung

Bei der Bewertung der Lastaufteilung wird in quasi-statische und dynamische Betriebsbedin-
gungen unterschieden. Die quasi-statischen Versuche werden bei der niedrigsten Drehzahlstufe
D1 (150 min—') durchgefiihrt, um die Verzahnungsanregung sowie das dynamische Systemver-
halten des Prufstands zu minimieren. Alle héheren Drehzahlstufen werden zu den dynamischen
Betriebsbedingungen zugeordnet. Fir die rechnerische Beurteilung wird das Prifgetriebe aus
Bild 6.1 mit dem EDV Programm RIKOR (Version L) [Wei21] modelliert. Dabei werden die
Wellen als elastische Timoschenko-Balkenelemente beschrieben und der Planetentrager als
reduzierte Steifigkeitsmatrix integriert. Die Lagersteifigkeit und das Lagerspiel werden basie-
rend auf der Lagerinnengeometrie und Belastung betriebspunktspezifisch berechnet. Entspre-
chend der unterschiedlichen Varianten werden die Fertigungsabweichungen aus Tabelle 5.5
und Tabelle 5.6 verwendet. Wenn nicht anders angegeben, wird fur die gemittelte rechnerische
Lastaufteilung die mittlere Verzahnungssteifigkeit herangezogen.

7.1.1 Lastaufteilung unter quasi-statischen Betriebsbedingungen

Nominelle Einbaulage der Planetenrader

Als Vergleichsgrundlage zur Bewertung der Auswirkung der unterschiedlichen Positionierungs-
fehler auf die Lastaufteilung im doppelschragverzahnten Planetengetriebe dient die Referenzva-
riante mit nomineller Einbaulage aller Komponenten sowie Walzlagerung (DSVref). Die relative
Einbaulage der Verzahnungen zueinander (Winkelstellung Sonne, Anordnung Planeten auf Pla-
netentrager) wird bei allen Konfigurationen identisch vorgenommen. Dadurch wirken sich Ein-
flisse aus Verzahnungsfehlern sowie Fertigungsabweichungen am Planetentrager und Wellen
identisch auf die Messergebnisse aus und ermdglichen einen direkten Vergleich der Ergebnisse
miteinander. Bild 7.1 zeigt die Uber eine Versuchslaufzeit von 150s gemittelte mittlere Lastauf-
teilung nach Formel (4.4) der Variante DSVref flir den gesamten Lastbereich des Getriebes aus
Messung sowie Simulation. Selbst unter Referenzbedingungen zeigt sich eine ungleichmaBige
Lastaufteilung zwischen den Planeten, die auf Fertigungsfehler und Montageabweichungen des
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Planetentrégers zurlckzufihren sind (siehe Tabelle 5.5). Dabei tragt Planet 1 am meisten Last
und entlastet dabei die benachbarten Planeten 2, 3 und 5.
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Bild 7.1: Lastaufteilungsfaktoren K., ;,, der Referenzvariante (DSVref) bei 150 min~' Sonnenwellen-
drehzahl. Symbole: —Messung, - - -Simulation, L") K, nach BS EN 61400-4 [Bri13], DNVGL-
CG-0036 [DNV15] und GCWT [Ger10], \= K, nach AGMA 6123-C16 [Ame16]

Mit zunehmender Last ndhert sich die Lastaufteilung dem Idealwert von 1,0 an. Die Ergebnisse
der Simulation liegen in guter Ubereinstimmung mit den experimentellen Daten und bestatigen
den Modellierungsansatz des Berechnungsmodells sowie die primare Abhangigkeit der Last-
aufteilung von den Fertigungsabweichungen des Planetentragers . Zusétzlich sind in Bild 7.1
die Empfehlungswerte des Lastaufteilungsfaktors unterschiedlicher Normen als horizontale Li-
nien eingezeichnet. Fir die nominelle Last von 15000 Nm liegen sowohl die experimentell als
auch rechnerisch ermittelten Faktoren K, ; ., der Variante DSVref unterhalb beider Grenzlinien.

Tangentialer Planetenpositionsfehler
Bild 7.2 zeigt die Lastaufteilung der Variante DSVppf65, die einen zusétzlichen positiven tan-
gentialen Planetenpositionsfehler von 65 pm am Planeten 1 aufweist.
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Bild 7.2: Lastaufteilungsfaktoren K, ; ., der Planetenoffsetvariante (DSVppf65) bei 150 min~! Sonnen-
wellendrehzahl. Symbole: —Messung, - --Simulation, L/ K, nach BS EN 61400-4 [Bri13],
DNVGL-CG-0036 [DNV15] und GCWT [Ger10], .= K, nach AGMA 6123-C16 [Ame16]
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Der Planetenpositionsfehler bewirkt einen verfrihten Eingriff des Planeten durch die Verénde-
rung des Stegteilungswinkels. Die gréBten Unterschiede ergeben sich im Niedriglastbereich bis
5000 Nm. Der mittlere Lastaufteilungsfaktor von Planet 1 nimmt im Vergleich zu DSVref zu, die
relative Anordnung der Lastaufteilungsfaktoren bleibt jedoch vergleichbar. Die benachbarten
Planeten von Planet 1 werden erwartungsgeman stérker entlastet. Mit zunehmender Last und
einhergehender elastischer Verformung der Getriebekomponenten verbessert sich die Lastauf-
teilung und nimmt unter maximaler Last vergleichbare Werte zu DSVref an. Die Simulations-
ergebnisse zeigen im Niedriglastbereich die groBte Abweichung zu den Messwerten. Dies ist
auf die Modellierungsgrenzen des Berechnungsmodells zurlickzufihren, da nicht alle Bautei-
le vollstandig vermessen und in der Berechnung bertcksichtigt sind und die Lastaufteilung bei
niedrigen Lasten signifikant von der geometrischen Lage der Getriebekomponenten, der Bau-
teiltoleranzen und Spiele abhangig ist. Berechnung und Messung zeigen bei hoher Last eine gu-
te Ubereinstimmung, da das elastische Verformungsverhalten rechnerisch gut abgebildet wird.
Far die nominelle Last liegen Messung und Berechnung ebenfalls unterhalb beider Grenzlinien
der Normen.

Exzentrizitat des Hohlrades

Bild 7.3 zeigt die Ergebnisse der Lastaufteilung der Variante DSVhe120 mit einer Exzentrizitat
des Hohlrades von 120 um in vertikaler Richtung, die sich fiir jeden Planeten als stegwinkelpo-
sitionsabhangige Achsabstands- und Stegteilungswinkelanderung auswirkt. Im Vergleich zum
tangentialen Planetenpositionsfehler resultiert ein niedrigerer Maximalwert der mittleren Last-
aufteilung, da sich die Hohlradexzentrizitat auf alle Planeten nahezu identisch auswirkt und der
Einfluss infolge der Mittelung Uber mehrere Stegrotationen ausgeglichen wird. Jedoch nimmt
die Belastung am Planet 4 geringfligig zu und Planet 5 wird entlastet.
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Bild 7.3: Lastaufteilungsfaktoren K, ; ., der Hohlradoffsetvariante (DSVhe120) bei 150 min~* Sonnen-
wellendrehzahl.Symbole: —Messung, - --Simulation, K. nach BS EN 61400-4 [Bri13],
DNVGL-CG-0036 [DNV15] und GCWT [Ger10], .= K, nach AGMA 6123-C16 [Ame16]

Wie bei den Varianten DSVref und DSVppf65 ist der Trend zu einer gleichmaBigeren mittleren
Lastverteilung mit zunehmender Last ebenfalls vorhanden. Dabei wird bereits bei geringeren
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Lasten eine deutlich gleichmafigere mittlere Lastverteilung im Vergleich zu den anderen Vari-
anten erreicht. Die Berechnungsergebnisse zeigen eine gute Ubereinstimmung zur Messung.
Die im Vergleich zu den anderen Varianten deutlich gleichmaBigere Lastaufteilung bei 15000 Nm
kann durch eine vorteilhafte Kombination der vorliegenden Abweichungen erklart werden.

Flr eine detailliertere Analyse der Lastaufteilung und deren Einflussgré3en sind in Bild 7.4
der zeitliche Verlauf des Lastaufteilungsfaktors von Planet 1 und in Bild 7.5 das jeweils da-
zugehdrige Spektrum aller Varianten flr die beiden Lasten 1500 Nm und 12500 Nm dargestellt.
Dabei kennzeichnen die senkrechten Linien in Bild 7.4 die zeitliche Dauer einer Planetentrager-
rotation. Die unterschiedlichen Konfigurationen DSVref, DSVppf65 und DSVhe120 zeigen bei
1500 Nm charakteristische Eigenschaften im Zeit- und Frequenzbereich. Lokale Maxima und
Minima des zeitlichen Verlaufs des Lastaufteilungsfaktors von DSVref und DSVppf65 stimmen
gut beziglich der zeitlichen Abfolge Uberein. Dabei weist DSVppf65 erwartungsgemaf hdhere
Werte auf. Durch die Hohlradexzentrizitat verandert sich die Gestalt des zeitlichen Verlaufs der
Lastaufteilung. Planet 1 zeigt infolge der Positionsabweichung des Hohlrades eine dominante-
re Abhangigkeit der Lastaufteilung von der Planetentragerrotation durch die mit der Drehfre-
quenz der Stegwelle periodischen Be- und Entlastung. Lokale Maxima der anderen Varianten
verschwinden nahezu. Bei 12500 Nm werden die charakteristischen Merkmale der einzelnen
Konfigurationen aufgrund der gréBeren elastischen Verformungen reduziert. Der Einfluss des
Zahneingriffs erscheint im zeitlichen Verlauf fir alle Varianten deutlich untergeordnet.
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Bild 7.4: Zeitlicher Verlauf des Lastaufteilungsfaktors K, 1, von Planet 1 der Varianten DSVref,
DSVppf65 und DSVhe120 bei 150 min~! Sonnenwellendrehzahl und 1500 Nm Lastmoment an
der Stegwelle. Der zeitliche Abstand zwischen den schwarzen vertikalen Linien entspricht einer
Umdrehung des Planetentragers

Die Ordnungsdiagramme in Bild 7.5 zeigen die relevanten Amplituden des Lastaufteilungs-
faktors sowohl fir den Bereich der Wellenordnungen (1. — 5. Ordnung) als auch fir die erste
Zahneingriffsordnung (74. Ordnung). Die 1. Stegordnung und deren H6herharmonische weisen
um ca. den Faktor 5 h6here Amplituden im Vergleich zur Zahneingriffsordnung auf. Die farbig
markierten nicht-ganzzahligen Ordnungen stellen die Sonnen-, Planeten- und Walzdrehzahl-
ordnungen dar und sind den Stegordnungen untergeordnet.
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Bild 7.5: Amplituden des Lastaufteilungsfaktors K. ; ., fir Planet 1 der Varianten DSVref, DSVppf65
und DSVhe120 bei 150min~! Sonnenwellendrehzahl sowie 1500 Nm und 12500 Nm Lastmo-
ment an der Stegwelle (nur relevante Ordnungen dargestellt). Nicht-ganzzahlige Ordnungen:
- --: 1. Wélzdrehzahlord., - - -: 1. Planetendrehzahlord. (rel.), - - -: 1. Sonnendrehzahlord.

Fir die Variante DSVhe120 ist die 1. Stegordnung fast ausschlieBlich dominierend, Ubersteigt
jedoch nicht die anderen Varianten, die ein breiteres Ordnungsspektrum der Wellenordnungen
aufweisen. Im Bereich der Zahneingriffsordnung zeigt die Variante DSVhe120 gréBere Ampli-
tuden, die auf eine verstarkte Lastschwankung im Zahneingriff infolge der stegwinkelpositions-
abhangigen Achsabstands- und Stegteilungswinkeldnderung hinweisen. Durch Erhéhung der
Last sinken sowohl die Amplituden der Wellenordnungen als auch die der Eingriffsordnung und
Unterschiede in den Amplituden zwischen den jeweiligen Varianten reduzieren sich. Die Am-
plitude der 1. Stegordnung verschwindet nahezu flr die Varianten DSVref und DSVppf unter
hoher Last, wahrend der Einfluss der Hohlradexzentrizitat weiterhin, jedoch mit reduziertem
Ausmal3, bestehen bleibt. Aufgrund der steifen Konstruktion des Hohlradtragers reicht die elas-
tische Deformation nicht aus, um die exzentrische Lage des Hohlrades auszugleichen. Die Am-
plituden der 1. Zahneingriffsordnung aller Varianten gleichen sich bei hoher Last an, sodass
eine gleichmaBige Belastung der Zahneingriffe angenommen werden kann. Fir die anderen
Planeten ergeben sich vergleichbare Verlaufe.

Lastaufteilung auf die Verzahnungshélften

Neben der Lastaufteilung auf die Teilleistungsstrange stellt im Fall von Doppelschragverzah-
nungen ebenfalls die Lastaufteilung auf die zwei separaten Verzahnungshalften ein wichtiges
Bewertungskriterium dar. Bild 7.6 zeigt den Uber alle finf Planeten gemittelten Lastaufteilungs-
faktor auf die Verzahnungshélften K, .., vz der Varianten DSVref, DSVppf65 und DSVhe120. Al-
le Varianten zeigen eine &hnliche Tendenz des Lastaufteilungsverhaltens auf die Verzahnungs-
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halften mit unterschiedlich ausgepragten Maximalwerten. Unter geringer Last (< 1500 Nm) er-
fahrt die rechte Verzahnungshélfte eine héhere Belastung. Dabei ist die UngleichméBigkeit bei
Variante DSVppf65 am gréBten und fir DSVhe120 am geringsten. Durch VergréBerung der
Last auf 4000 Nm bis 5000 Nm néhert sich die Lastaufteilung dem Idealwert von 1,0 an, bei dem
beide Verzahnungshalften gleichmé&Big belastet sind. Ab 5000 Nm dreht sich die Ungleichma-
Bigkeit der Belastung um, sodass die linke Verzahnungshalfte starker belastet ist. Der Anstieg
der ungleichmaBigen Belastung bei Lasten ab 5000 Nm verlduft dabei asymptotisch und n&hert
sich einem Lastaufteilungsverhaltnis von 1,1 /0,9 an.
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Bild 7.6: Lastaufteilungsfaktor K, ., vz (gemittelt Gber alle Planeten) der rechten und linken Verzah-
nungshélfte der Varianten DSVref, DSVppf65 und DSVhe120 bei 150min~—! Sonnenwellen-
drehzahl. ® rechte Verzahnungshélfte, 4 linke Verzahnungshélfte

Die ungleichméaBige Lastaufteilung im Niedriglastbereich Iasst sich auf die Fertigungsabweichun-
gen der Getriebekomponenten zurlckfihren. Bereits die Referenzvariante DSVref weist Posi-
tionsabweichungen der Bohrungen im Planetentrager zur Positionierung der Planetenbolzen
auf, die zu einer Schiefstellung der Planetenbolzen sowie Planetenrader fihren. Dieser Effekt
wird durch einen zusétzlichen Planetenpositionsfehler der Variante DSVppf65 verstarkt, da sich
hierdurch zusétzlich die Lastaufteilung auf die Planeten insbesondere bei niedrigen Lasten ver-
schlechtert. Die bessere Lastaufteilung der Variante DSVhe120 kann anhand der Messposition
sowie der Wirkrichtung der Hohlradexzentrizitat erklart werden. Die Messposition im Zahnful3
erfolgt bei der Winkelposition 0° am Hohlrad (vgl. Bild 6.11). Dies entspricht ebenfalls der Po-
sition mit der gréBten Achsabstandsénderung (ohne Stegteilungsfehler) infolge der Hohlradex-
zentrizitét (Verschiebung des Mittelpunkts in negative z-Richtung). Da Evolventenverzahnungen
robust gegenliber Achsabstandsanderungen sind, I&sst sich die gleichmaBigere Lastaufteilung
auf die Verzahnungshaélften der Variante DSVhe120 durch eine giinstige Uberlagerung der un-
terschiedlichen Fertigungs- und Montageabweichungen erklaren. Die Schiefstellung wird bei
héherer Last durch elastische Verformungen kompensiert. Die anschlieBende Verschlechte-
rung der Lastaufteilung ab 5000 Nm kann auf die Torsionsverformung des Getriebes in Abhan-
gigkeit der Drehmomenteinleitung und -ausleitung im Prifgetriebe zurlickgefihrt werden. Da
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die Leistungszufuhr und -abfuhr Uber die Sonnen- und Stegwelle konstruktionsbedingt auf der
selben Prifstandsseite erfolgt, gleicht sich die Torsionsverformung der Wellen nicht aus. Um
den Effekt zumindest teilweise zu kompensieren, ist das Sonnenrad auf der vom Antriebsmo-
tor abgewandten Seite des Radkérpers (vgl. Bild 6.2) Uber eine Zahnwellenverbindung mit der
Sonnenwelle verbunden. Infolge der unterschiedlichen Torsionssteifigkeit von Sonnenwelle und
Planetentréger sowie Uberlagerter Planetenbolzenschiefstellung besteht weiterhin eine geringe
resultierende ungleichmaBige Lastaufteilung auf die Verzahnungshalften.

7.1.2 Lastaufteilung unter dynamischen Betriebsbedingungen

Unter dynamischen Betriebsbedingungen des Getriebes entstehen relevante dynamische Zu-
satzkrafte sowie Anregungen aus den Verzahnungen und rotierenden Komponenten, die das
Lastaufteilungsverhalten des Planetengetriebes beeinflussen und im Vergleich zu quasi-sta-
tischen Bedingungen verandern kénnen. Zur Darstellung der Unterschiede wird nachfolgend
die Lastaufteilung bei der héchsten Drehzahlstufe D8 (6000 min—') betrachtet, da unter diesen
Randbedingungen der gréBte Drehzahleinfluss zu erwarten ist. Zunachst werden die mittle-
ren Lastaufteilungsfaktoren K, ; ., der Planeten und Verzahnungshélften dargestellt und an-
schlieBend der Drehzahleinfluss anhand charakteristischer Kennwerte analysiert. Anhand von
Schwingungsmessungen bei Drehzahlhochldufen wird sichergestellt, dass bei den betrachteten
Betriebspunkten ausreichend Abstand zu Hauptresonanzstellen vorliegt.

In Bild 7.7 sind die mittleren Lastaufteilungsfaktoren K, ; ,, der Varianten DSVref, DSVpp{65
und DSVhe120 (ber eine Versuchslaufzeit von 90s bei einer Sonnenwellendrehzahl von
6000 min—! dargestellt. Die Beschleunigungsphasen sowie Einschwingvorgange sind nicht be-
ricksichtigt. Die jeweiligen Diagramme enthalten ebenfalls die Ergebnisse der Simulation bei
6000 min—! sowie 16000 min~!, die im Vergleich zur quasi-statischen Rechnung nun zuséatzlich
Zentrifugalkréafte infolge der exzentrisch rotierenden Getriebekomponenten berlcksichtigt. Der
Vergleich mit den quasi-statischen Ergebnissen in Bild 7.1, Bild 7.2 und Bild 7.3 zeigt eine ver-
besserte Lastaufteilung, insbesondere bei niedrigen Lasten. Auch fiir die abweichungsbehafte-
ten Varianten DSVppf65 und DSVhe120 liegt der maximale Lastaufteilungsfaktor unterhalb des
zulassigen Wertes fir K, nach AGMA 6123-C16 [Ame16]. Der Effekt einer gleichméaBigeren
Lastaufteilung infolge einer moderat gesteigerten Drehzahl ist ebenfalls in den Berechnungser-
gebnissen geringfligig erkennbar und kann anhand der zusatzlichen Zentrifugalkraftbelastun-
gen erklart werden. Die Zentrifugalkraft infolge der Planetentragerrotation wirkt auf die einzel-
nen Planeten und wird von der Planetenlagerung und dem Planetenbolzen aufgenommen. Am
Planetenbolzen ergibt sich somit eine kombinierte resultierende Bolzenkraft aus der radial an-
greifenden Zentrifugalkraft und der tangential wirkenden Verzahnungskraft. In Abh&ngigkeit des
Lastmoments und der Drehzahl resultiert eine variable Wirkrichtung der resultierenden Bolzen-
kraft, die mit Hilfe des Winkels &,..s zwischen resultierender Kraft und tangentialer Verzahnungs-
kraft beschrieben werden kann.
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Bild 7.7: Lastaufteilungsfaktoren K. ; ., der Varianten DSVref a), DSVppf65 b) und DSVhe120 c) bei
6000 min—! sowie 16000 min—! Sonnenwellendrehzahl
Bild 7.8 zeigt den Winkel &, fUr drei unterschiedliche Drehzahlen Gber den Lastbereich des Ge-
triebes aus vereinfachter Berechnung nach Formel (7.1) und kombinierter Dehnungsmessung
in radialer und tangentialer Richtung am Bolzen. Die gute Ubereinstimmung bestétigt den maf-
geblichen Zusammenhang zwischen Verzahnungs- und Zentrifugalkraft sowie die untergeord-
nete Rolle von Abweichungen, Lagersteifigkeit und Lagerspiel. Bei niedrigen Lasten dominiert
der Anteil der Zentrifugalkraft und nimmt mit zunehmenden Lastmoment ab. Bei sehr hohen
Drehzahlen bleibt auch ein nicht zu vernachlassigender Drehzahleinfluss bestehen. Aufgrund
der geringen Sensitivitdt von Evolventenverzahnungen gegeniber Achsabstandsanderungen
wirkt sich die Zentrifugalbelastung hauptsachlich auf das Lagerspiel und die Lagersteifigkeit der
Planeten aus. In den experimentellen Ergebnissen zeichnet sich eine beginstigende Wirkung
der Zentrifugalbelastung bis zu einer Sonnendrehzahl von 6000 min~! insbesondere bei niedri-
gen Lasten ab. Hier filhrt die Zentrifugalkraft zu einer gleichmaBigeren Uberwindung des Lager-
spiels und elastischer Planetenbolzenverformung im Fall einer geminderten Planetenbelastung
aufgrund ungleichmaBiger Lastaufteilung. Durch den quadratischen Anstieg der Zentrifugalkraft
wird die Zentrifugalbelastung bei hohen Drehzahlen zur bestimmenden Kraftgrée. Dies resul-
tiert bereits bei niedrigen Lasten in einer hohen Planetenlagersteifigkeit. Bild 7.9 enthalt die
mit RIKOR und dem Programm LAGER2 berechneten Planetenlagersteifigkeiten in Abhangig-
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keit von Last und Drehzahl. Ab Sonnendrehzahlen von 16000 min~! ist keine Lastabh&ngigkeit
von Dreh- und Senksteifigkeit mehr zu erkennen. Bereits bei geringen Lasten nimmt die Lager-
steifigkeit sehr hohe Werte an und ein Ausgleich von Fertigungsabweichungen durch eine La-
gerverformung ist nur noch begrenzt méglich. Daraus resultiert eine schlechtere Lastaufteilung
bei niedrigen Lasten. In Bild 7.7 sind zusatzlich die berechneten mittleren Lastaufteilungsfakto-
ren bei einer Sonnenwellendrehzahl von 16000 min~! (-:-') enthalten und zeigen den negativen
Einfluss héherer Drehzahlen bei niedrigen Lasten auf die Lastaufteilung.
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Bild 7.9: Senk- und Kippsteifigkeit der Plane-

tenlagerung (Typ FAG NU2206-E-XL-
TVP2) in Abhé&ngigkeit von Last und
Sonnenwellendrehzahl: 4 : 32000 min !,
. 16000 min~*!, = 10000 min 1,
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Bild 7.10 zeigt den Vergleich der Kennwerte Ck_ sieq: Ck,,vz Und Cak, nach Formel (4.6),
Formel (4.7) und Formel (4.8) fiir die Sonnendrehzahlen 150min~! und 6000min—'. Sowohl
unter quasi-statischen als auch dynamischen Betriebsbedingungen nimmt die Schwankungs-
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breite des Lastaufteilungsfaktors (Cax.) mit zunehmender Last erheblich ab und es zeigt sich
ein von der Drehzahl nahezu entkoppeltes Verhalten. Bei niedriger Last liegt das Amplituden-
maximum der Lastaufteilung des am hochst belasteten Planeten bei 1,43 - K ; ... Bei Nenn-
last von 15000 Nm reduziert sich die Amplitude zu 1,08 - K, ; ., jedoch Uberschreitet der Ma-
ximalwert K, ,.x damit den Grenzwert nach AGMA 6123-C16 [Ame16]. Die Planetentrager-
rotation (Ck, steg) hat den hochsten Einfluss auf die zeitliche Schwankung der Lastaufteilung.
Eine Verringerung der Abweichungen am Planetentréger fihrt zu einer direkten Reduzierung
der Schwankung von K, ;. Der Zahneingriff (Ck, vz) zeigt eine deutlich untergeordnete Rolle.
Far Lasten oberhalb von 2500 Nm ist dieser tUber den gesamten Drehzahlbereich (auBerhalb
von Resonanzgebieten) vernachlassigbar. Cx. vz nimmt bei 6000 min~! Sonnendrehzahl sogar
niedrigere Werte im Vergleich zum quasi-statischen Betrieb an. Dies liegt in guter Ubereinstim-
mung mit der positiven Wirkung der Zentrifugalkraft auf die Lastaufteilung (siehe Bild 7.7 a).

150 min~! 6000 min—!
150 T T T = 150 T T T T T
125+ 4125
= 100 -4 100
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\“_/C’ 50 | 4 50
25

\V)

S Ot
T
|

25l()0 5000 7500 10000 12500 15000 0 2500 5000 7500 10000 12500 15000
Lastmoment an der Stegwelle / Nm

Ck,,steg Ck,,vz mm Cyx

Bild 7.10: Kennwerte Ck_ sieg: Ck,,vz und Cak, der Varianten DSVref (®), DSVppf65 (=) und
DSVhe120 (A) bei 150 min~! und 6000 min—! Sonnenwellendrehzahl

Lastaufteilung auf die Verzahnungshilften

Bild 7.11 zeigt den Uber alle 5 Planeten gemittelten Lastaufteilungsfaktor auf die Verzahnungs-
hélften K, ., vz der Varianten DSVref, DSVppf65 und DSVhe120 fiir die Sonnenwellendrehzah-
len 3400 min~! und 6000min~'. Im Vergleich zu den quasi-statischen Messergebnissen (vgl.
Bild 7.6) zeigen sich Ubereinstimmende Tendenzen wie fir die Lastaufteilung der Planeten. Die
Zentrifugalkraft zeigt eine unterstlitzende Wirkung zum Ausgleich von LastungleichmaBigkei-
ten. Im Bereich niedriger Lasten (< 5000 Nm) wird die Auswirkung des Planetenpositionsfehler
der Variante DSVppf65 Uber den gesamten Drehzahlbereich deutlich reduziert und die Varian-
ten DSVref und DSVppf65 weisen zusammenfallende K, ,, vz-Werte auf. Fir héhere Lasten
ergibt sich zunachst bis zu einer Drehzahl von ca. 3000 min~! eine Verbesserung der Lastver-
teilung und beide Verzahnungshélften aller Varianten tragen nahezu identische Lastanteile bei
Nennlast. Fir héhere Drehzahlen wird die Lastaufteilung auf die Verzahnungshalften erneut un-
gleichméBiger, jedoch erfolgt dabei keine Lastrichtungsumkehr und das Verhaltnis von 1,1 /0,9
wird nicht Gberschritten.
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Bild 7.11: Lastaufteilungsfaktor (gemittelt Gber alle Planeten) der rechten und linken Verzahnungshélfte
der Varianten DSVref, DSVppf65 und DSVhe120 bei 3400 min—! und 6000 min—! Sonnenwel-
lendrehzahl. ® rechte Verzahnungshélfte, 4 linke Verzahnungshélfte

7.2 Ergebnisse der Beschleunigungsmessung

Im folgenden Kapitel wird das charakteristische Anregungs- und Modulationsverhaltens des
doppelschragverzahnten Planetengetriebes anhand von Beschleunigungsmessungen unter-
sucht. Dabei stehen unterschiedliche Betriebsbedingungen sowie Fertigungs- und Montage-
abweichungen und der daraus resultierenden Lastaufteilung (siehe Abschnitt 7.1) im Fokus.

Die Auswahl geeigneter Betriebspunkte erfolgt auf Basis von Schwingungsmessungen bei Dreh-
zahlhochldufen. Bild 7.12a zeigt das exemplarische Ordnungsdiagramm der Radialbeschleuni-
gung am Hohlrad (Umfangsposition 0°) fir ein Lastmoment von 10000 Nm an der Stegwelle. Die
horizontalen Linien bei Sonnendrehzahlen von 2000 min~!, 4000 min~' und 6000 min~—" stellen
die diskreten Drehzahlen zur Analyse des Schwingungs- und Modulationsverhalten dar. Die Be-
triebspunkte wurden so ausgewahlt, dass insbesondere fur niedrige Eingriffsordnungen keine
Resonanzstellen vorliegen, sodass Verzerrungen des Frequenzspekirums vermieden werden.
Der Betriebspunkt bei 500 min~! dient zusétzlich als quasi-statischer Vergleichspunkt, da auf-
grund der geringen Drehzahl Schwingungsiberhéhungen infolge des dynamischen Betriebs-
verhaltens als vernachléssigbar einzuschéatzen sind. FlUr andere Lasten wird ebenfalls ein aus-
reichend groBBer Abstand der verwendeten Analysepunkte gegeniiber Schwingungstiberhdhun-
gen sichergestellt. Dem gegentiber ist in Bild 7.12b der zugehérige Verlauf des Summenpe-
gels sowie die zahneingriffsordnungsspezifische Untergliederung dargestellt. Hieraus wird die
Zusammensetzung des Anregungsspektrums deutlich. Bis 1400 min—! dominiert die 1. Zahn-
eingriffsordnung. Fir hdhere Drehzahlen wechseln sich die Hoherharmonischen der Zahnein-
griffsordnung ab. Daraus resultiert ein deutlich betriebspunktabhangiges Anregungsspektrum,
da nicht eine Zahneingriffsordnung Gber den gesamten Drehzahlbereich hervortritt (vgl. Stirn-
radstufe). Dies stellt insbesondere hohe Anforderungen an anregungsoptimierte Korrekturen
aus Standardkorrekturformen, da eine gezielte Optimierung unterschiedlicher Zahneingriffsord-
nungen nur schwer moglich ist.
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Bild 7.12: Ordnungsdiagramm und Pegelverlauf der Radialbeschleunigung am Hohlrad aus einem Dreh-
zahlhochlauf bei 10000 Nm Lastmoment an der Stegwelle

Aus Griinden der Ubersichtlichkeit bei der Ergebnisdarstellung werden nachfolgend nicht alle
Messergebnisse aller Beschleunigungssensoren dargestellt. Der Einfluss der Sensorposition
(0°, 120° und 240° auf Vorder- und Riickseite des Hohlrades) auf die Beschleunigungsmessung
ist vernachlassigbar. Die Maximalwerte der ordnungsspezifischen Amplituden unterscheiden
sich geringflgig, jedoch ist das relative Verhéltnis und die Verteilung der Seitenbandamplitu-
den zwischen den unterschiedlichen Sensoren Ubereinstimmend. Daher werden, wenn nicht
anders angegeben, die Messergebnisse der Sensoren der 0°-Position auf der Vorderseite des
Hohlrades bei der Ergebnisdarstellung herangezogen.

Bild 7.13 und Bild 7.14 zeigen die Ordnungsspekiren der Radialbeschleunigung am Hohl-
rad bei Variation von Lastmoment und Sonnendrehzahl und spiegeln den grundséatzlichen Ein-
fluss der Betriebsparameter auf die Schwingungsanregung wider. Bei allen Spektren sind der
1. Zahneingriffsordnung im Vergleich zu den Héherharmonischen tber den ganzen Betriebsbe-
reich vernachlassigbare Amplituden zuzuordnen, was auf den sequentiellen Zahneingriff (siehe
auch Abschnitt 2.3.3) zuriickzufiihren ist. Die Gegenuberstellung der unterschiedlichen Be-
triebsparameter zeigt zudem eine deutlich héhere Sensitivitédt der Schwingungsamplituden ge-
genlber Drehzahlanderungen im Vergleich zu Lastanderungen. Eine Erhéhung der Drehzahl
von 2000 min~—! auf 6000 min~! flhrt zu um ca. den Faktor 10 héheren maximalen Amplitu-
den, wahrend eine Lasterhéhung von 5000 Nm auf 15000 Nm lediglich in einer Steigerung von
30 % resultiert. Gleiche Tendenzen sind ebenfalls in der Breite der Seitenbander der jeweiligen
Zahneingriffsordnungen festzustellen. Neben dem Betrag der Amplituden ist ebenfalls die La-
ge der relevanten Zahneingriffsordnungen von den Betriebsparametern abhangig. Auch hier ist
der Drehzahl die gréB3ere Sensitivitdt zuzuschreiben. Wahrend bei niedrigeren Drehzahlen bis
2000 min~! héhere Zahneingriffsordnungen die maximalen Amplituden aufweisen, wird bei ho-
hen Drehzahlen zunehmend die 2. Zahneingriffsordnung dominant. Trotz der hohen Fertigungs-
genauigkeit der Zahnrader (siehe Tabelle 5.4) resultiert aus der Uberlagerung der Vielzahl an
Zahneingriffen im doppelschragverzahnten Planetengetriebe eine breitbandige Anregung.
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Bild 7.13: Ordnungsspektrum (Radialbeschleunigung) der Variante DSVref bei 2000 min~—*, 4000 min~*
und 6000 min—! Sonnenwellendrehzahl und 5000 Nm Lastmoment an der Stegwelle
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Bild 7.14: Ordnungsspektrum (Radialbeschleunigung) der Variante DSVref bei 4000 min—! Sonnenwel-
lendrehzahl sowie 5000 Nm, 10000 Nm und 15000 Nm Lastmoment an der Stegwelle

Im Folgenden sollen das Schwingungsverhalten der unterschiedlichen Varianten nach
Abschnitt 5.3 charakterisiert und die spezifischen Seitenbandstrukturen analysiert werden.
Hierzu wird zun&chst mit Hilfe des Anwendungskraftpegels L r das lastabhangige Anregungs-
niveau der Verzahnung dargelegt und anhand von Ordnungsspekiren die Seitenbander un-
tersucht. Die erste Zahneingriffsordnung ist bereits Untersuchungsgegenstand einer Vielzahl
experimenteller und theoretischer Untersuchungen (Abschnitt 2.3.3). Da die Seitenbandstruk-
turen grundlegende Unterschiede in Abhangigkeit ihrer Ordnungszahl aufweisen, stehen die
Héherharmonischen im Fokus der vorliegenden Arbeit.

7.2.1 Nominelle Einbaulage der Planetenrader

Bild 7.15 zeigt die Anwendungskraftpegel der Radial-, Tangential-, Axial- sowie Torsionsbe-
schleunigung der Variante DSVref. Hierbei wurden die Pegelwerte aller Sensoren am Hohlrad
der gleichen Messrichtung gemittelt, um grundlegende Aussagen zu Unterschieden der Sen-
sorrichtungen und Varianten treffen zu kénnen. Es zeichnet sich eine eindeutige Rangfolge der
Messrichtungen am Hohlrad ab. Die radialen Beschleunigungen weisen die héchsten Pegel-
werte Uber den gesamten Lastbereich auf, wéhrend die tangentialen Beschleunigungen um
ca. 5dB niedriger sind und die axialen dazwischen liegen. Bei einer mittleren Last von ca.
7500 Nm zeichnet sich ein lokales Minimum ab bevor die Beschleunigungspegel erneut stei-
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gen. Dieses Verhalten lasst sich gegenuber einem monoton ansteigenden Verlauf auf Basis
der Uberdeckungen der Zahneingriffe Sonne-Planet und Planet-Hohlrad in Bild 7.16 sowie den
berechneten Amplituden der Eingriffssteifigkeit in Bild 7.17 erklaren. Infolge der unganzzah-
ligen Sprunguberdeckung 5 < 1 liegt keine gleichméBige Gesamtberlhrlinienlange vor und
es resultiert ein erhdhtes Anregungsniveau. Mit zunehmender Last steigt die Verformung im
Zahneingriff und somit die Profiliberdeckung ¢, stetig an, jedoch liegt diese fiir alle Lasten
in Bereichen mit erhéhter Anregung. Bezieht man zusétzlich die Eingriffssteifigkeit mit in die
Betrachtung ein, ist ein deutliches Amplitudenminimum der 1. und 2. Ordnung im Lastbereich
zwischen 5000 Nm und 7500 Nm erkennbar. Die Amplituden beschreiben hierbei den auf eine
Zahneingriffsperiode bezogenen ungleichférmigen Anteil der Eingriffssteifigkeit. Durch die Ver-
formung im Zahneingriff resultiert daher ein gleichmaBigerer Verlauf der Zahneingriffssteifigkeit
und somit eine reduzierte Anregung, die ebenfalls zu reduzierten Beschleunigungspegeln fihrt.
Der Eingriff Planet-Hohlrad zeigt einen vergleichbaren Verlauf. Da die Auslegung der Verzah-
nungskorrekturen lediglich zur Sicherstellung der Tragfahigkeit erfolgt, ist das Minimum der Be-
schleunigungspegel aufgrund unterschiedlicher Optimierungsziele nicht stark ausgepragt und
keinem spezifischen Auslegungsdrehmoment zugeordnet.
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Bild 7.15: Anwendungskraftpegel Larw der  Variante DSVref mit  Auswertegrenzen:

ng = 500min~! — 6800min~!, f =500Hz — 11kHz,ord =1 — 5
Die héchsten Pegelwerte weist die Torsionsbeschleunigung der Sonnenradwelle in Bild 7.15
auf, da sie die rotatorische Anregung des Getriebes beschreibt und der Einfluss des Transferpfa-
des aufgrund des geringen Abstands zwischen Messposition und Zahneingriff minimal ist. Die
Torsionsbeschleunigung des Planetentragers ist aufgrund der niedrigeren Drehzahl, des lan-
geren Transferpfades sowie der gréBeren Masse und damit einhergehender héheren Massen-
tragheit um ca. 8 dB niedriger. Die Axialbeschleunigung am Planetentrager ist nahezu konstant
und zeigt erst ab einem Drehmoment von 10000 Nm eine ansteigende Tendenz. Dies stimmt gut
mit den Erwartungen Uberein, da der Planetentrager in X-Anordnung angestellt gelagert ist und
Uber die Zylinderrollenlager der Planeten keine nennenswerten Axialkrafte Gbertragen werden
kénnen.
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Bild 7.16: Profil- und Gesamtiliberdeckung (¢, Bild 7.17: Amplitudenspektrum der Eingriffsstei-
und e,) unter Last der Zahneingriffe figkeit der Variante DSVref unter Last
Sonne/Planet (sp) und Planet/Hohlrad des Zahneingriffs Sonne/Planet ei-
(ph) einer Verzahnungshalfte des dop- ner Verzahnungshélfte des doppel-
pelschréagverzahnten Planetengetrie- schragverzahnten Planetengetriebes.
bes Berechnet mit DZP6 [G&t19a]
GréBe Einheit Wert
Agp1s Anp N Bestimmung aus Zahnkontaktanalyse mit DZP [G6t19a] unter
Asp,1s Ahp,l rad  Bericksichtigung der Verzahnungsdaten nach Tabelle 5.1
Osp, Onp rad 0/-0,2/-0,4/-0,6/-0,8 und 0/0,8/0,6/0,4/0,2
Tsh rad 0,2301
L — 5
hls, glk - 0,7/0,3 und 0,8/0,2
o — 50
U; 0/72/144/216/288
M, R,V — 1
Kyim — Bestimmung aus Messung (siehe Abschnitt 7.1)

Tabelle 7.1: Eingangsparameter flr das phdnomenologische Berechnungsmodell

Bild 7.18 zeigt die Ordnungsspektiren der 1. bis 5. Zahneingriffsordnung der Radial-, Tangential
und Axialbeschleunigung (0° Hohlradvorderseite) mit jeweiliger Seitenbandstruktur der Variante
DSVref bei 500 min~! Sonnendrehzahl und 15000 Nm Lastmoment. Die Beschleunigungssen-
soren zeigen fir verschiedene Messpositionen am Umfang des Hohlrades vergleichbare Struk-
turen und Amplituden, daher wird auf die Darstellung weiterer Messergebnisse verzichtet. Fir
eine bessere Ubersichtlichkeit der Messergebnisse sind die Amplituden der ganzzahligen Ord-
nungen mit farbigen Markierungen und die maximalen Amplituden mit roten Markierungen her-
vorgehoben. Den Messergebnissen sind die Berechnungsergebnisse des phanomenologischen
Modells aus Abschnitt 4.2 gegenibergestellt. Dabei wird unterschieden zwischen idealer Last-
aufteilung ohne Verzahnungsfehler, realer Lastaufteilung ohne Verzahnungsfehler sowie rea-
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ler Lastaufteilung mit Verzahnungsfehlern. Da kein direkter Vergleich der Amplituden zwischen
Messung und Berechnung mdglich ist, werden die Amplituden des phanomenologischen Mo-
dells auf die maximale Amplitude normiert. Als Eingangsparameter fir die Berechnung dienen
die GréBen nach Tabelle 7.1.

Grundsétzlich liegt eine gute Ubereinstimmung zwischen den Mess- und Berechnungsergeb-
nissen vor. Die Amplituden nehmen mit zunehmender Ordnungszahl ab und die ganzzahligen
Ordnungen der Seitenbandstruktur mit relevanten relativen Amplituden nehmen zu. Der Ord-
nungsbereich um die 1. Zahneingriffsordnung zeigt die nach bisherigem Stand des Wissens zu
erwartende Seitenbandstruktur flr ein Planetengetriebe mit sequentieller Eingriffsfolge. Die 74.
Stegordnung (1. Zahneingriffsordnung O, ;) weist lediglich eine kleine Amplitude auf, wihrend
die 75. Ordnung dominiert. Dies ist auf die Amplitudenmodulation mit der Drehfrequenz des
Planetentrégers infolge der umlaufenden Zahneingriffe in Kombination mit einem stationaren
Schwingungssensor zuriickzufiihren. Die Lage der dominanten Hauptordnung (O, 1 + 1) nach
Abschnitt 4.2 deutet auf eine gleichphasige Rotation der resultierenden Verzahnungskraft zur
Drehrichtung des Planetentragers hin. Die mit der vielfachen Ordnungsdifferenz von 5 zur 75.
Ordnung auftretenden Seitenbander (65, 70, 80, 55) stehen in Verbindung mit der Anzahl der N
Planeten und dem N-maligen Vorbeilaufen eines Planeten am Schwingungssensor. Bei einem
idealen Getriebe (gleichméaBige Lastaufteilung, keine Verzahnungsfehler) treten keine weite-
ren Zwischenordnungen auf (vgl. Berechnung mit idealer Lastaufteilung ohne Verzahnungsfeh-
ler: x). Da selbst die Referenzvariante DSVref Verzahnungsfehler sowie eine ungleichmaBige
Lastaufteilung infolge von Fertigungs- und Montageabweichungen aufweist (siehe Bild 7.1),
treten im gemessenen Spektrum noch weitere ganzzahlige und unganzzahlige Ordnungen mit
relevanten Amplituden auf. Wahrend die ganzzahligen Ordnungen in Zusammenhang mit ei-
ner ungleichmaBigen Lastverteilung stehen (vgl. Berechnung mit realer Lastaufteilung ohne
Verzahnungsfehler: ®), resultieren die unganzzahligen Ordnungen aus den Verzahnungsfeh-
lern der jeweiligen Komponenten (vgl. Berechnung mit realer Lastaufteilung und Verzahnungs-
fehlern: *) und sind durch die Uberrollordnungen (relative Drehzahlverhaltnisse) und deren Viel-
fachen identifizierbar. Die Ordnungsbereiche der Héherharmonischen zeigen ein &hnliches Sei-
tenbandverhalten. Die maximale Amplitude im Bereich der 148. und 222. Stegordnung (2. und
3. Zahneingriffsordnung O, 2, O, 3) tritt bei der Ordnung O, ; + j mit j als Zahneingriffsordnung
auf, wahrend die Amplitude der Zahneingriffsordnung selbst untergeordnet ist. Dies ist auf eine
Modulation der j-ten Zahneingriffsordnung mit der j-ten Rotationsfrequenz des Planetentragers
zurlckzufthren. Fir den Ordnungsbereich der 296. Stegordnung (4. Zahneingriffsordnung O, 4)
stellt die O, 4 — 1 Stegordnung und im Fall der 370. Stegordnung (5. Zahneingriffsordnung O, 5)
die Zahneingriffsordnung selbst die dominante Ordnung dar. Lediglich das Maximum der Axial-
beschleunigung tritt bei der 369. Ordnung auf.
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Bild 7.18: Seitenbandstrukturen der 1. bis 5. Zahneingriffsordnung der Variante DSVref bei 500 min~*
Sonnenwellendrehzahl und 15000 Nm Lastmoment an der Stegwelle (nur relevante Ampli-
tuden dargestellt). Messung: ® Radialbeschleunigung, 4 Tangentialbeschleunigung, ¢ Axi-

albeschleunigung Berechnung: x

ideale Lastaufteilung, keine Verzahnungsfehler, ® rea-

le Lastaufteilung, keine Verzahnungsfehler, * reale Lastaufteilung, mit Verzahnungsfehlern
- == Ordnung bzgl. Sonnenrad --- Ordnung bzgl. Planetenrad



98 Ergebnisse und Diskussion

Die abweichende Position der maximalen Amplitude von der jeweiligen Prognose lasst sich
auf den Stdreinfluss durch die Verzahnungsfehler zurlickfiihren (vgl. Berechnungsergebnisse
0,5 ideale Lastaufteilung ohne Verzahnungsfehler und reale Lastaufteilung mit Verzahnungs-
fehlern). Die nicht vollstandige Ausléschung der j-ten Zahneingriffsordnung O, ; wird durch die
nicht exakte Ubereinstimmung der Einzelanregungen der jeweiligen Zahneingriffe (ungleichma-
Bige Lastaufteilung sowie unterschiedlich stark ausgepragte Fertigungsfehler) hervorgerufen.
Die 5. Zahneingriffsordnung stellt hier eine Ausnahme dar, da sie mit dem N-maligen Vorbeilau-
fen der Planeten am Schwingungssensor zusammenfallt. Das beschriebene Schema wiederholt
sich fir die nachsthéheren Ordnungen erneut mit zunehmenden Amplituden.

Das phanomenologische Berechnungsmodell gibt sehr gut die dominante Ordnung der jewei-
ligen Zahneingriffsordnung wieder. Die ganzzahligen Ordnungen mit N-fachem Ordnungsab-
stand von der dominanten Ordnung sind in der Messung im Vergleich zur Berechnung unter-
geordnet. Stattdessen sind die ganzzahligen Ordnungen um die dominante Ordnung in der
Messung starker ausgepragt. Die Modellierung des Vorbeilaufens der Planeten mit Hilfe eines
Hanning-Fensters resultiert in einer Gberbewerteten Modulation des Sensorsignals. In der Rea-
litdt nimmt der Einfluss eines Planeten auf das Schwingungssignal nicht vollstandig ab. Mit Hilfe
des Steuerparameters o ist es mdglich die Anpassung des phanomenologischen Berechnungs-
modells an zuklnftige Messungen zu optimieren und den Einflussbereich eines Planeten noch
besser zu charakterisieren.

Aufgrund der hohen Verzahnungsqualitdt des Sonnenrades und der Planetenréader treten nur
wenige nichtganzzahlige Ordnungen mit relevanten Amplituden auf, die in Bild 7.18 farbig her-
vorgehoben sind. Dabei reprasentieren die grinen Strichlinien (- --) Ordnungen mit Bezug zur
Uberrollfrequenz des Sonnenrades und die blauen Strichpunktlinien (----) Ordnungen mit Bezug
zur Uberrollfrequenz der Planetenrader. Die Berechnungsergebnisse unter Beriicksichtigung
realer Lastaufteilung sowie der zuséatzlichen Amplituden- und Frequenzmodulation infolge von
Verzahnungsfehlern (vgl. Ordnungsspektrum *) zeigen sowohl einen Anstieg der ganzzahligen
Ordnungen, als auch weiterer unganzzahliger Ordnungen. Der Anstieg der ganzzahligen Ord-
nungen ist neben einer ungleichmafigen Lastaufteilung insbesondere auf hohlradspezifische
Verzahnungsfehler zuriickzufiihren, da die Uberrollfrequenz des Hohlrades mit der Rotations-
frequenz des Planetentragers zusammenféllt. Durch die Verzahnungsfehler wird das Ordnungs-
spektrum breitbandiger und die maximalen Amplituden treten weniger stark hervor. Eine Beson-
derheit ergibt sich bei der Kombination von mehreren Verzahnungsfehlern an unterschiedlichen
Komponenten des Planetengetriebes. Basierend auf den Berechnungsergebnissen entstehen
weitere Seitenbander mit Kombinationsfrequenzen aus den einzelnen Uberrollfrequenzen der
Komponenten. So lasst sich die Ordnung 74.63 aus der Addition der Ordnung 15-N = 75 und der
Uberrollordnung des Sonnenrades 1 - 2.846 sowie Subtraktion der Uberrollordnung des Plane-
tenrades —1 - 3.217 erklaren. Die Amplituden der kombinierten Ordnungen sind jedoch deutlich
untergeordnet und der Einfluss auf die Gesamtschwingungsanregung ist unter den gegebenen
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Betriebsparametern zu vernachlassigen. Die Unterschiede zwischen den Messergebnissen und
dem Berechnungsmodell lassen sich zum einen auf die vereinfachten Annahmen der Modellbil-
dung (siehe Abschnitt 4.2) zurtckfihren. Zum anderen besteht im Rahmen der Modellierung
die Mdglichkeit der vollstdndigen numerischen Aufhebung von gegenphasigen Einzelsignalen
mit identischen Amplituden. Da dies dem Grundsatz der Energieerhaltung widerspricht, findet
in der Realitat eine Umverteilung der Energie statt, die das Berechnungsmodell nicht abbildet.

Wie bereits in Bild 7.13 dargestellt, haben Drehzahl und Last einen erheblichen Einfluss auf die
Schwingungsanregung und das resultierende Spektrum. In Bild 7.19 ist das Ordnungsspektrum
um die 2. Zahneingriffsordnung der Variante DSVref bei 1500 Nm Last fir die Sonnendrehzah-
len 4000 min~! und 6000 min—! dargestellt. Durch die erhéhte Drehzahl steigen die Amplituden
erheblich an. Wahrend die Lage der Amplituden im Ordnungsspektrum bei 4000 min~! weiter-
hin gut mit der Messung bei quasi-statischen Bedingnungen (500 min~!) Gbereinstimmt, ist die
idealisierte Modellvorstellung des phanomenologischen Berechnungsmodells bei 6000 min~—*
nur noch bedingt zutreffend. Durch das dynamische Systemverhalten wird das Modulationsver-
halten geandert und die dominante Ordnung der Tangential- und Axialbeschleunigung tritt bei
0,2 — 3 anstelle von O, » + 2 auf.
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Bild 7.19: Seitenbandstrukturen der 2. Zahneingriffsordnung der Variante DSVref bei 4000 min~! und
6000 min—! Sonnenwellendrehzahl und 1500 Nm Lastmoment an der Stegwelle. = Radialbe-
schleunigung, 4 Tangentialbeschleunigung, ¢ Axialbeschleunigung (nur relevante Amplituden
dargestellt). Unganzzahlige Ordnungen: - -- Ordnung bzgl. Sonnenrad -:-- Ordnung bzgl.
Planetenrad

Infolge der héheren Drehzahl nimmt insbesondere bei niedrigen Lasten der Einfluss von Ver-

zahnungsfehlern zu. Im Ordnungsspektrum in Bild 7.19 treten bei 6000 min~! unganzzahlige

Amplituden hervor, die entsprechend ihrer Komponentenzugehdrigkeit farbig markiert sind. Da-

bei ist erkennbar, dass vermehrt Ordnungen mit Bezug zur Uberrollordnung des Sonnenra-

des auftreten (z. B. 143,15, 143,46, 147,30, 148,85 etc.). Deren Entstehung kann durch zwei

Erklarungsmechanismen beschrieben werden. Wird beispielsweise das Seitenband der Ord-

nung 148,85 betrachtet, resultiert die Ordnung aus der Kombination der 146. Ordnung mit der

Uberrollordnung des Sonnenrades von 2,85 (entspricht dem Betrag der Standiibersetzung) oder

durch die Kombination der 145. Ordnung mit der Drehordnung des Sonnenrades von 3,85 (ent-

spricht dem Betrag der Umlaufiibersetzung). Wahrend die Kombination der Uberrollordnung
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auf Teilungs- und Rundlauffehler zurtckfihren ist, kann durch die Kombination mit der Dreh-
ordnung des Sonnenrades auf eine radiale Bewegung des Sonnenrades inklusive Sonnenwelle
geschlossen werden. Diese radiale Bewegung lasst sich aus einer ggf. vorhandenen Unwucht
oder einer umlaufenden Verzahnungskraft ableiten. Der Einfluss der Verzahnungsfehler und
Unwucht kann aufgrund der sehr guten Verzahnungsqualitat sowie der Wuchtgite von G 2,0
als untergeordnet eingeschéatzt werden, sodass der Sonnenorbit infolge der sequentiellen Ein-
griffsfolge als Ursache entsprechender unganzzahliger Ordnung angenommen werden kann.
Hierfir ist in Bild 7.20 der auf den Maximalwert normierte Sonnenorbit fir unterschiedliche

Drehmoment- und Drehzahlkombinationen dargestellt.
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Bild 7.20: Normalisierter Sonnenorbit (4 Umdrehungen) der Variante DSVref bei 150 min—!, 500 min~—!
und 6000min—! Sonnenwellendrehzahl sowie 1500 Nm und 15000 Nm Lastmoment an der
Stegwelle

Bei niedriger Last (1500 Nm) liegt eine signifikante Drehzahlabhangigkeit des Sonnenorbits
vor. Die Ausdehnung nimmt bei 6000 min~' um den Faktor 4 im Vergleich zu quasi-statischen
Betriebsbedingungen zu (fliegende Lagerung des Sonnenrades siehe Abschnitt 6.1.1) und
fihrt zu erhdhten dynamischen Zusatzkraften. Die Bewegung des Sonnenrades unter quasi-
statischen Bedingungen wird durch die elastische Verformung der Getriebekomponenten, Ferti-
gungsfehler sowie Toleranzen und Passungen bestimmt und beschreibt dabei eine geometrisch
bestimmte Bahn. Dagegen fiihren hohe Drehzahlen zu einer Ovalisierung bzw. Zirkularisierung
der Bewegungsbahn infolge von ansteigenden dynamischen Kréaften und die Bewegungen er-
scheinen zunehmend chaotischer. Durch eine Drehmomenterhdhung steigt die Bedeutung der
statischen im Vergleich zu den dynamischen Verzahnungskréaften und die Drehzahlabhangigkeit
des Sonnenorbits nimmt ab. Bei 15000 Nm zeigt der Sonnenorbit nahezu identische Ausdehnun-
gen des Sonnenorbits fur alle Drehzahlen. Die Zirkularisierung tritt weiterhin auf.

Bild 7.21 zeigt die gleichen Ordnungsspektren aus Bild 7.19 fir 15000 Nm Last. Die durch Ver-
zahnungsfehler hervorgerufenen Amplituden bei unganzzahligen Ordnungen sind bei 15000 Nm
Last durch elastische Verformungen im Zahneingriff soweit ausgeglichen, dass keine nennens-



Ergebnisse und Diskussion 101

werten Amplituden bei diesen Ordnungen mehr auftreten. Ordnungen mit Bezug zur radialen
Bewegung der Sonne treten auch weiterhin auf, da der Orbit zwar geringer ausfallt, jedoch nicht
verschwindet (siehe Bild 7.20). Das Ordnungsspektrum wird mit steigender Last somit haupt-
sachlich durch ganzzahlige Ordnungen dominiert. Zusatzlich kénnen infolge der Lasterhéhung
ebenfalls Abweichungen vom phanomenologischen Modell entstehen, wie beispielsweise an-
hand der maximalen Amplituden in Bild 7.21 ersichtlich ist. Da die Verformung und Steifigkeit
im Zahneingriff unmittelbar von der Last abhangig ist, wird durch eine Lastanderung ebenfalls
direkt die Verzahnungsanregung beeinflusst und es resultiert eine starke Abhangigkeit des An-
regungsspektrums von den Betriebsbedingungen. Die hier am Beispiel der 2. Zahneingriffsord-
nung ausgefihrten Erlduterungen treffen auch auf die weiteren relevanten Eingriffsordnungen

zu.
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Bild 7.21: Seitenbandstrukturen der 2. Zahneingriffsordnung der Variante DSVref bei 4000 min—! und
6000 min—! Sonnenwellendrehzahl und 15000 Nm Lastmoment an der Stegwelle (nur relevan-
te Amplituden dargestellt). = Radialbeschleunigung, 4 Tangentialbeschleunigung, ¢ Axialbe-
schleunigung

Abweichungstyp Resultierende Seitenbéander
Abweichungsfrei P
Sonnenradabweichung pxr- O
Planetenradabweichung pts-Op
Hohlradabweichung pEt-Oy
Kombinierte Sonnen- & Planetenradabweichung pEtr-Osxs-0p
Kombinierte Hohlrad- & Planetenradabweichung pEts-Osxt -0

pe N\ {0}

Wertebereich Parameter
r,s,t € N

Tabelle 7.2: Auftretende Seitenbander infolge von Verzahnungsfehlern an unterschiedlichen Zahnradern
unter Berucksichtigung ungleichméaBiger Lastaufteilung. N: Anzahl der Planeten, O;: Uber-
rollordnung Sonnenrad, O,,: Uberrollordnung Planetenrad, O,: Uberrollordnung Hohlrad

Im Allgemeinen kénnen die infolge von Verzahnungsfehlern auftretenden Ordnungen geman
der in Tabelle 7.2 zusammengefassten Gleichungen bestimmt und den entsprechenden Kom-
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ponenten zugeordnet werden. Der unganzzahlige Anteil der auftretenden Ordnungen ist dabei
immer auf die Uberrollordnungen der einzelnen Komponenten zuriickzufiihren. Eine Aussage
dber die Amplitude und somit der entsprechenden Auswirkung auf die Schwingungsanregung
ist anhand der Gleichungen nicht méglich und hangt stark von den Betriebsparametern Last
und Drehzahl ab. So treten im Ordnungsspekirum nur ausgewahlte Ordnungen bezlglich des
Sonnen- bzw. Planetenrades hervor. Durch eine Lasterhéhung wird der Einfluss der Verzah-
nungsabweichungen sowie Fertigungs- und Montagefehlern erheblich vermindert.

7.2.2 Tangentialer Planetenpositionsfehler

In Bild 7.22 ist der Vergleich der Anwendungskraftpegel der Varianten DSVref und DSVppf65
dargestellt. Beide Varianten zeigen in guter Ubereinstimmung einen vergleichbaren Verlauf der
Pegelwerte. Die Axialbeschleunigung am Hohlrad sowie am Planetentrager bleibt infolge der
axialen Einstellbarkeit des Sonnenrades und der Planetenrader nahezu unverandert. Im Niedri-
glastbereich bis 3000 Nm weist die Variante DSVppf65 geringfligig niedrigere Werte der Radial-
und Tangentialbeschleunigung am Hohlrad auf. Fur die Torsionsbeschleunigung der Sonne und
des Planetentragers lassen sich keine eindeutigen Tendenzen erkennen. Da im Niedriglastbe-
reich der Einfluss des Planetenpositionsfehlers am gréiten ist, kdnnen die Verdnderungen der
Pegelverlaufe auf die veranderte Lastaufteilung (vgl. Bild 7.1 und Bild 7.2) zurlickgeflhrt wer-
den. Fir eine detaillierte Analyse werden hierfir im Folgenden die Seitenbandstrukturen der
Zahneingriffsordnungen sowie die gemittelten Ordnungsspekiren der gemessenen Beschleuni-
gungen am Hohlrad betrachtet.
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Bild 7.22: Anwendungskraftpegel Ly r der Variante DSVref (—) und DSVppf65 (---) mit Auswerte-

grenzen: ng = 500min~—! — 6800min~!, f = 500Hz — 11kHz, ord =1 — 5

In Bild 7.23 ist das Ordnungsspektrum der Radialbeschleunigung der Varianten DSVref und
DSVppf65 bei 2000 min~! Sonnendrehzahl und 1500 Nm Last um die 74. Stegordnung (1. Zahn-
eingriffsordnung O, 1) dargestellt. Zusétzlich sind die Ergebnisse des phadnomenologischen Be-
rechnungsmodells den Messungen gegenlibergestellt. Die dominierende 75. Ordnung weist fiir
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die Variante DSVppf65 eine geringere Amplitude im Vergleich zur Referenz auf. Dagegen neh-
men die Amplituden der weiteren ganzzahligen Ordnungen zu. Dies ist durch eine geé&nderte
Modulation infolge der ungleichmagigen Lastaufteilung durch den Planetenpositionsfehler zu er-
klaren. Die Berechnungsergebnisse geben diese Veranderungen im Ordnungsspektrum in guter
Ubereinstimmung wieder. Lediglich die dominierende Ordnung der Variante DSVppf65 nimmt im
Rahmen der Berechnung nur in geringerem Maf3e ab. Fir die anderen Messrichtungen ergeben
sich fUr diesen Betriebspunkt ahnliche Tendenzen. Werden die Seitenbandstrukturen der Ho-
herharmonischen sowie andere Betriebspunkte betrachtet, kbnnen keine vergleichbaren Trends
ermittelt werden. Dort nehmen die dominierenden und ganzzahligen Ordnungen der Variante
DSVppf65 im Vergleich zur Referenz DSVref sowohl zu als auch ab.
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Bild 7.23: Vergleich der Seitenbandstrukturen der 1. Zahneingriffsordnung der Varianten DSVref und
DSVppf65 bei 2000 min~—! Sonnenwellendrehzahl und 1500 Nm Lastmoment an der Stegwelle
fur die Radialbeschleunigung am Hohlrad sowie die Berechnung entsprechend des phanome-
nologischen Modells (nur relevante Amplituden dargestellt)

Um den Pegelverlauf in Bild 7.22 zu erklaren, sind in Bild 7.24 beispielhaft die gemittelten
Ordnungsspektren der Radialbeschleunigung der Varianten DSVref und DSVppf65 fiir einen
Drehzahlhochlauf bei 1500 Nm und 12500 Nm Last dargestellt. Bei 1500 Nm sind die maximalen
Pegel der 1. bis 3. Zahneingriffsordnung beider Varianten nahezu identisch, wéhrend ab der
4. Zahneingriffsordnung die Variante DSVppf65 niedrigere Maximalpegel aufweist. Zwischen
den Zahneingriffsordnungen ist das hdhere Pegelniveau der Variante DSVppf65 deutlich zu er-
kennen, welches auf eine verstarkte Modulation infolge des Planetenpositionsfehlers schliel3en
lasst. Da der Anwendungskraftpegel hauptsachlich von der Hohe der Amplituden der Zahnein-
griffsordnung dominiert wird, haben diese Bereiche jedoch einen vernachlédssigbaren Einfluss
auf das Gesamtanregungsniveau und es ergibt sich ein niedrigerer Anwendungskraftpegel L r
for die Variante DSVppf65. Der Vergleich des gemittelten Ordnungsspektrums bei 12500 Nm
Last zeigt dagegen ein nahezu identisches Spektrum Uber den gesamten Ordnungsbereich, da
sich die Lastaufteilung beider Varianten infolge der héheren elastischen Verformung angleicht
und erklart die identischen Anwendungskraftpegel beider Varianten bei hoher Last. Fir die tan-
gentiale Messrichtung ergeben sich vergleichbare Ergebnisse.
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Bild 7.24: Gemitteltes Ordnungsspektrum der Radialbeschleunigung am Hohlrad der Varianten DSVref
und DSVppf65 aus einem Drehzahlhochlauf bei 1500 Nm und 12500 Nm Lastmoment an der
Stegwelle (maximale Amplituden der Zahneingriffsordnungen symbolisch markiert)
Fir eine umfassendere Analyse unterschiedlicher Betriebspunkte wird das Amplitudenverhalt-
nis Vj ; der i-ten Zahneingriffsordnung O, ; nach Formel (7.2) definiert. Das Amplitudenverhalt-
nis setzt die Amplituden der ganzzahligen, durch N teilbaren Ordnungen um die zentrale, do-
minante Ordnung O, mit den Amplituden der restlichen ganzzahligen Ordnungen ins Verhaltnis.
Nach Abschnitt 7.2.1 treten die Ordnungen j im Zahler in Zusammenhang mit der grundsatz-
lichen Modulation bei Planetengetrieben auf, wahrend die Ordnungen & im Nenner nur infolge
von ungleichmaBiger Lastaufteilung sowie Verzahnungsfehlern im Spektrum erscheinen.

> Ao,
Vaj==2— (7.2)

>k Aok

Zeichen Einheit Beschreibung

Va,i — Amplitudenverhéltnis der i-ten Zahneingriffsordnung O, ;

Aoy, Aox  m/s? Amplitude der Ordnung j bzw. k

j — Ganzzahlige Ordnungen j um Oy, durch N teilbar

k — Ganzzahlige Ordnungen k um O,

l — Ordnungen O, dominanter Amplitude mit [ = 75, 150, 225, 295, 370

Bild 7.25 stellt das Amplitudenverhéltnis V, ; der Varianten DSVref sowie DSVppf65 der radia-
len Beschleunigung am Hohlrad (iber Last fir die Drehzahlen 500 min~—!, 2000 min~!, 4000 min~!
und 6000 min—! dar. Fur alle Drehzahlen sind die Amplitudenverhaltnisse der Zahneingriffsord-
nungen i = 1 bis 5 enthalten. Ein Vergleich der Amplitudenverhéltnisse fir unterschiedliche
Drehzahlen zeigt, dass die Verlaufe der unterschiedlichen Ordnungen ein nicht konstantes Ver-
halten Uber das Lastmoment an der Stegwelle aufweisen. Da die Verzahnungsanregung in di-
rekter Abhéngigkeit zu den Eingriffsverhéltnissen steht, nimmt die Verformung im Zahneingriff
und somit die lastbedingte UberdeckungsvergréBerung Einfluss auf die Schwingungsamplitu-
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den. Insbesondere bei hdheren Drehzahlen steigt die Bedeutung des dynamischen Systemver-
haltens, wodurch sich beispielsweise die deutlichen Unterschiede der Amplitudenverhaltnisse
bei 500 min—! und 6000 min~! ergeben (ein Anstieg der Drehzanhl fiihrt wie in Bild 7.13 zu ei-
nem Wechsel der dominierenden Zahneingriffsordnung). Wahrend in Bild 7.25 bei 500 min~!
die 1. Zahneingriffsordnung dominiert, Uberwiegt die 2. Zahneingriffsordnung bei 4000 min—!
und 6000 min~'. Dieses drehzahlabhangige Phanomen ist ebenfalls in Bild 7.19 und Bild 7.21
erkennbar. Hohe Amplitudenverhaltnisse V ; resultieren aus dominierenden, durch N teilbare
Ordnungen um die Zahneingriffsordnung und weiteren ganzzahligen Ordnungen mit geringerer
Amplitude (gleichmaBige Lastaufteilung). Im Gegensatz dazu lassen niedrige Amplitudenver-
héltnisse den Rickschluss auf einen allgemeinen Anstieg ganzzahliger Ordnungen (ungleich-
maBige Lastaufteilung) im Vergleich zu den dominierenden, durch N teilbaren Ordnungen zu.

5

T T

T
2000 min—?!
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| L | | | | | L | | |
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’— Va1 — Vap— Vaz— Vaas Vas

Bild 7.25: Amplitudenverhaltnis V ; fir die 1. bis 5. Zahneingriffsordnung der Variante DSVref (—)
und DSVppf65 (---) fur radial ausgerichtete Beschleunigungssensoren bei 500 min~!,
2000 min~!, 4000 min~—! und 6000 min~! Sonnenwellendrehzahl

Der monotone Anstieg des Amplitudenverhaltnisses V4 1 bei 500 min~—! bildet den durch zuneh-
mende elastische Verformung unter Last verschwindenden Effekt des Planetenpositionsfehlers
ab. Sowohl die Amplituden der Ordnungen j als auch & nehmen infolge der Laststeigerung zu.
Dabei ist der Anstieg der Amplituden der Ordnungen j starker, da die Ordnungen k insbeson-
dere durch eine ungleiche Lastaufteilung hervorgerufen werden, die angesichts gréBerer elas-
tischer Verformungen abnimmt. Daraus resultiert ein ansteigendes Amplitudenverhéltnis Vj ;.
Der Unterschied zwischen den Varianten DSVref und DSVppf65 zeigt sich in dem unterschied-
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lich starken Anstieg des Amplitudenverhaltnisses Uber der Last, welcher im Fall der Referenz
AV 1ref = 1,54 und mit Planetenpositionsfehler AV, 1 ¢ = 2,65 betragt. Durch die anfang-
lich ungleichmaBigere Lastaufteilung der Variante DSVppf65 bei niedrigen Lasten, ist der An-
stieg der Ordnungen k im Vergleich zur Referenz kleiner und das Amplitudenverhaltnis nimmt
starker zu. Dies lasst auf eine Amplitudenerhéhung infolge der Planetenpositionsabweichung
insbesondere bei niedrigen Drehzahlen zurtckschlie3en. Der Effekt des verformungsbasierten
Ausgleichs der Lastaufteilung ist bei héheren Drehzahlen nicht stark ausgepragt und liegt da-
mit in guter Ubereinstimmung mit den Messergebnissen zur Lastaufteilung unter dynamischen
Betriebsbedingungen in Abschnitt 7.1.2, bei denen der Drehzahleinfluss eine unterstitzende
Wirkung zum Lastausgleich bei bereits niedrigen Lasten aufzeigt.

Die zusammenfassende Betrachtung der sowohl ganzzahligen als auch unganzzahligen Seiten-
bander zeigt, dass durch einen zusatzlichen Planetenpositionsfehler keine neuen Seitenbander
sondern lediglich Veranderungen der Amplituden entstehen.

7.2.3 Exzentrizitat des Hohlrades

Bild 7.26 zeigt den Vergleich der Anwendungskraftpegel der Varianten DSVref und DSVhe120.
Die Beschleunigungssensoren am Hohlrad zeichnen um 1,5dB bis 2,5dB hdhere Pegelwer-
te unter Berlcksichtigung der Exzentrizitdt des Hohlrades auf. Durch die steife Ausfihrung des
Hohlrades und Anbindung an das Getriebegehause (vgl. Abschnitt 6.1.1) fiihren Laststeigerun-
gen nur zu geringen elastischen Verformungen, um die Wirkung des exzentrischen Hohlrades
auszugleichen. Selbst unter hoher Last bleibt im Vergleich zur Variante DSVref eine gréBere
stegwinkelpositionsabhé&ngige Schwankung der Laufteilung (siehe Bild 7.4 und Bild 7.5) und
somit héhere Anregung sowie Anwendungskraftpegel bestehen.
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Bild 7.26: Anwendungskraftpegel L, r der Variante DSVref (—) und DSVhe120 (- - -) mit Auswerteg-
renzen: ng = 500min~' — 6800min~"', f = 500Hz — 11kHz, ord=1 — 5

Da die exzentrische Lage des Hohlrades hauptséchlich einen direkten Einfluss auf den Zahn-
eingriff Planet-Hohlrad aufweist, nimmt der Einfluss auf das Sonnenrad und den Planetentrager
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infolge des grdBeren Ubertragungspfads ab und erklart die Ubereinstimmung der Pegelwerte
der Torsionsbeschleunigung am Sonnenrad und Planetentrager sowie die Axialbeschleunigung
am Planetentrager der Varianten DSVref und DSVhe120. Bild 7.27 zeigt beispielhaft die gemit-
telten Ordnungsspektren der radialen Beschleunigung am Hohlrad der Varianten DSVref und
DSVhe120 fir einen Drehzahlhochlauf bei 1500 Nm und 10000 Nm Last. Anhand der Pegel-
verlaufe ist ersichtlich, dass die Hohlradexzentrizitdt unabhangig von der Last hauptséchlich
Einfluss auf die niedrigen Zahneingriffsordnungen nimmt. Sowohl bei 1500 Nm als auch bei
10000 Nm Last zeigt die Variante DSVhe120 bei der 1. und 2. Zahneingriffsordnung héhere Am-
plituden, wahrend bei den héheren Zahneingriffsordnungen die Amplituden beider Varianten
nahe beieinander liegen. Die Uber den gesamten Lastbereich dominierenden Amplituden der
Variante DSVhe120 im Bereich der 1. und 2. Zahneingriffsordnung erklédren im Zusammenspiel
mit dem geringeren Einfluss der elastischen Verformungen auf die Lastaufteilung die hdheren
Anwendungskraftpegel der Variante DSVhe120 im Vergleich zur Referenz. Fir die tangentiale
und axiale Messrichtung ergeben sich vergleichbare Ergebnisse.
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Bild 7.27: Gemitteltes Ordnungsspektrum der Radialbeschleunigung am Hohlrad der Varianten DSVref
und DSVhe120 aus einem Drehzahlhochlauf bei 1500 Nm und 10000 Nm Lastmoment an der
Stegwelle (maximale Amplituden der Zahneingriffsordnungen symbolisch markiert)
Bild 7.28 zeigt das Amplitudenverhélnis V, ; der Varianten DSVref sowie DSVhe120. Es zeigen
sich weite Ubereinstimmungen zum Vergleich der Varianten DSVref und DSVppf65 in Bild 7.25.
Auch die Amplitudenverhéltnisse der Variante DSVhe120 weisen ein nicht konstantes Verhéltnis
Uber der Last sowie einen Wechsel der dominierenden Zahneingriffsordnung mit steigender
Drehzahl auf. Besonders bei niedrigen Drehzahlen ist ebenfalls eine hohe Lastabhangigkeit
des Amplitduenverhéatnisses Vj ; zu erkennen. Der hdhere Differenzpegel AV 1 e = 3,09 weist
in Ubereinstimmung zum Anwendungskraftpegel auf eine gréBere Amplitudenerhdhung infolge
der Hohlradexzentrizitat hin, die auch bei hohen Lasten aufgrund der steifen Hohlradanbindung
bestehen bleibt. Dieses Verhalten des Amplitudenverhaltnisses liegt hauptsachlich bei niedrigen
Drehzahlen vor, wenn der Einfluss des dynamischen Systemverhaltens unwesentlich ist.
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Bild 7.28: Amplitudenverhéltnis V, ; fir die 1. bis 5. Zahneingriffsordnung der Variante DSVref (—)
und DSVhel120 (---) fir radial ausgerichtete Beschleunigungssensoren bei 500 min~!,
2000 min—!, 4000 min—! und 6000 min—! Sonnenwellendrehzahl

Durch die exzentrische Verschiebung des Hohlrades entstehen ebenfalls zusatzliche unganz-
zahlige Ordnungen im Vergleich zur Referenz. So ist beispielsweise im Ordnungsspektrum der
Radialbeschleunigung in Bild 7.29 bei 1500 Nm die Ordnung 67,30 die zweithdéchste Amplitude
der Variante DSVhe120. Die Ordnung lasst sich aus der Kombination der 15 - N = 75. Steg-
ordnung (dominante Hauptordnung O, ; + 1) und der negativen, zweifachen Drehordnung der
Sonnenwelle —2 - 3,85 bestimmen und deutet auf eine erhdhte radiale Bewegung der Sonnen-
welle hin, da das Sonnenrad infolge der radialen Verschiebung des Hohlrades auf einen gré-
Beren Orbit gezwungen wird. Auch die Ordnungsspektren der H6herharmonischen zeigen un-
ganzzahlige Amplituden bei Ordnungen in Verbindung mit der Sonnenwellenbewegung, jedoch
ist der Effekt bei der 1. Zahneingriffsordnung am ausgepragtesten. Durch eine Laststeigerung
nehmen die elastischen Verformungen im Getriebesystem, insbesondere in den Zahneingrif-
fen, zu und die unganzzahligen Ordnungen verschwinden im Spektrum. In Ubereinstimmung
zum Anwendungskraftpegel bleibt jedoch der Einfluss der Hohlradexzentrizitat auf den Eingriff
Planet-Hohlrad erhalten und die ganzzahligen Ordnungen mit Bezug zur Modulation infolge der
umlaufenden Planeten nehmen zu. Zum direkten Vergleich ist das Ordnungsspektrum der Vari-
ante DSVppf65 zusatzlich in Bild 7.29 enthalten. Die Hohlradexzentrizitat zeigt ahnliche Auswir-
kungen auf das Anregungsverhalten wie der Planetenpositionsfehler. Fertigungsabweichungen
fihren zu verstarkten unganzzahligen Ordnungen im Anregungsspektrum, die sich den jewei-
ligen rotierenden Getriebekomponenten zuordnen lassen. Durch elastische Verformungen im



Ergebnisse und Diskussion 109

Zahneingriff bei Lasterh6hung treten diese jedoch wieder in den Hintergrund und das Anre-
gungsspektrum wird durch die grundlegende Modulation infolge der umlaufenden Planeten und
der stationaren Sensorposition dominiert. Das Ordnungsspektrum bietet somit, insbesondere
bei Teillast, die Méglichkeit zur Analyse und Bewertung des Betriebsverhaltens des Getriebes
sowie den Vergleich unterschiedlicher Getriebe gleicher Bauart.
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Bild 7.29: Vergleich Seitenbandstrukturen der 1. Zahneingriffsordnung der Varianten DSVref, DSVhe120
und DSVppf65 bei 2000 min~! Sonnenwellendrehzahl sowie 1500 Nm und 12500 Nm Lastmo-
ment an der Stegwelle der Radialbeschleunigung am Hohlrad (nur relevante Amplituden dar-
gestellt). - - - Ordnung bzgl. Sonnenrad

7.2.4 Geradverzahnung

Bild 7.30 zeigt den Vergleich der Anwendungskraftpegel der Varianten DSVref und GVref. Der
Pegelverlauf l&sst sich in zwei Drehnmomentbereiche kleiner und gréer 5000 Nm einteilen. Bei
Lasten kleiner 5000 Nm zeigt die Variante GVref einen vergleichbaren Verlauf zur Referenz mit
leicht erhéhten Pegeln fir die Radial- sowie Tangentialbeschleunigung und reduzierten Pegeln
der Axialbeschleunigung. Die niedrigere Axialbeschleunigung folgt aus dem Ubergang zur Ge-
radverzahnung und dem Wegfall des Schragungswinkels. Der Anstieg der Radial- und Tangen-
tialbeschleunigung resultiert aus dem héheren Anregungspotential einer Geradverzahnung im
Vergleich zur Schragverzahnung (siehe auch geringere Gesamtiiberdeckung e, infolge fehlen-
der Sprungiberdeckung e in Bild 7.32). Fir die Torsionsbeschleunigung am Sonnenrad und
Planetentrager sowie die Axialbeschleunigung am Planetentrager ergeben sich fiir die Gerad-
verzahnung im unteren Lastbereich kleinere Pegelwerte im Vergleich zur Referenz. Die redu-
zierte Axialbeschleunigung am Planetentrager lasst sich wie auch bereits am Hohlrad aus dem
Wegfall des Schragungswinkels erklaren. Fir die Radial- und Tangentialbeschleunigung ist dies
auf ein breitbandigeres Amplitudenspektrum um die jeweiligen Zahneingriffsordnungen der Va-
riante DSVref zurlickzuflihren. Zusatzlich weist die 5. Zahneingriffsordnung der Variante DSVref
bei niedriger Last im gemittelten Ordnungsspektrum (siehe Bild 7.31)) eine um ca. 9dB hdhe-
re Amplitude auf und dominiert somit den Anwendungskraftpegel. Fir Lasten gréBer 5000 Nm
steigen die Pegel der Variante GVref signifikant starker an als im Vergleich zur doppelschrag-
verzahnten Variante DSVref. Die hiéchste Pegeldifferenz Uber der Last betragt 16 dB fir die
Torsionsbeschleunigung am Sonnenrad.
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Bild 7.30: Anwendungskraftpegel L r der Variante DSVref (—) und GVref (- - =) mit Auswertegrenzen:
ng = 500min~! — 6800min~!, f =500Hz — 11kHz,ord=1 — 5

m 180 T T T T T T T T m 180 T T T T T T T
© 170 [-1500Nm 4 2 170 12500 Nm 7
© 160 © 160 \ 4 d .
g 150 g 1501 | f
o 140 a l140p | {1 A
c 130 c 130 . AT AN il Al
3 120 3 120 LR W W W W
S 110 S 110 s
o) (@)
= 100 1 = 100 .
g 90 ‘ mmm DSVref mmm GVref ‘ 18 9 ‘ mmm DSVref mmm GVref ‘ 7
8 80 [ 1 1 1 1 1 1 1 1] &5’ 80 1 1 1 1 1 1 1 1]
74 148 222 296 370 444 518 592 74 148 222 296 370 444 518 592
Ordnung bzgl. Stegdrehzahl / - Ordnung bzgl. Stegdrehzahl / -

Bild 7.31: Gemitteltes Ordnungsspektrum der Torsionsbeschleunigung am Sonnenrad der Varianten
DSVref und GVref aus einem Drehzahlhochlauf bei 1500 Nm und 12500 Nm Lastmoment an
der Stegwelle (maximale Amplituden der Zahneingriffsordnungen symbolisch markiert)

Der spezifische Verlauf des Anwendungskraftpegels der Geradverzahnung erklart sich anhand

des Amplitudenspektrums der Eingriffssteifigkeit in Bild 7.33. Infolge der geringeren Gesamt-

Uberdeckung steigt der veranderliche Anteil der Verzahnungssteifigkeit im Vergleich zur Variante

DSVref (vgl. Bild 7.17) erheblich starker an. Das Minimum der Amplituden liegt aufgrund der

Geradverzahnung und der geringeren Korrekturbetrage im Lastbereich 1500 Nm bis 2000 Nm.

In diesem Bereich weisen die Pegel in Bild 7.30 ebenfalls die niedrigsten Werte auf. Zuséatz-

lich ist die Gesamtverzahnungsbreite der doppelschragverzahnten Variante DSVref auf jeweils

zwei identisch korrigierte Verzahnungshalften aufgeteilt. Daraus ergibt sich bei niedrigen Lasten
zusétzlich eine geringere mittlere Gesamtberihrlinienlange im Vergleich zur Geradverzahnung,
da durch die Verzahnungskorrekturen weniger Flankenbereiche am aktiven Zahneingriff betei-
ligt sind. Das unterschiedliche Uberdeckungsniveau der Varianten DSVref und GVref resultiert
aus der fehlenden Sprungiiberdeckung der Geradverzahnung. Die Unterschiede im Verlauf und
der Steigung der Uberdeckung fiir den Eingriff Sonne-Planet folgen aus den unterschiedlichen
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Betragen der Verzahnungskorrekturen zur Optimierung der Tragféhigkeit. Die Kopfriicknahmen
der Variante GVref fallen bei gleicher Auslegungslast geringfligig kleiner aus (vgl. Tabelle 5.3).
Hierdurch weist die Geradverzahnung bei niedrigster Laststufe eine hdhere Profiliberdeckung
€., auf. Bereits ab 5000 Nm tragt die Geradverzahnung Uber die vollstandige Profilhéhe und eine
weitere Lasterhdhung filhrt zu keinem weiteren Anstieg der Uberdeckung, da das Verzahnungs-
spiel ausreichend grof3 ist, um den vorzeitigen Eingriff des ndchsten Zahnpaares zu vermeiden.
Die Variante DSVref erreicht diesen Zustand erst bei 10000 Nm.
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Bild 7.32: Uberdeckungen unter Last der Zahn-  Bild 7.33: Amplitudenspektrum der Eingriffsstei-

eingriffe Sonne/Planet (sp) und Pla- figkeit der Variante GVref unter Last
net/Hohlrad (ph) der Varianten DSVref des Zahneingriffs Sonne/Planet. Be-
und GVref rechnet mit DZP6 [G6t19a]

Ein Vergleich der Ordnungsspektren der Varianten GVref (Bild 7.34) und DSVref (Bild 7.19
und Bild 7.21) zeigt in Ubereinstimmung zu den Pegelwerten in Bild 7.30 ebenfalls héhe-
re Beschleunigungsamplituden. Es treten die gleichen Modulationsphdnomene und somit die
gleichen dominierenden ganzzahligen Ordnungen bezuglich der Stegdrehzahl auf. Anhand der
Messungen kann fir die relevanten Seitenbandordnungen der geradverzahnten Variante GVref
insbesondere bei héheren Lasten eine breitbandigere Seitenbandstruktur festgestellt werden.
Wahrend bei der Variante DSVref bei niedrigen Lasten hauptséchlich unganzzahlige Ordnung-
en mit Bezug zur Uberrollordnung bzw. Drehordnung des Sonnenrades hervortreten, kénnen
bei der Variante GVref vermehrt Ordnungen mit Bezug zur Uberrollordnung der Planetenrader
beobachtet werden. Diese Anderung im Ordnungsspektrum lasst sich auf die Verzahnungs-
qualitéaten in Tabelle 5.4 zurlckfiihren. Nachdem die Ursache der unganzzahligen Ordnungen
vor allem in Fertigungsabweichungen liegt, weisen die Planeten der Variante GVref tendenziell
schlechtere Qualitaten auf.
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Bild 7.34: Vergleich der Seitenbandstrukturen der 2. Zahneingriffsordnung der Variante GVref bei
6000 min—! Sonnenwellendrehzahl sowie 1500 Nm und 15000 Nm Lastmoment an der Steg-
welle (nur relevante Amplituden dargestellt). = Radialbeschleunigung, 4 Tangentialbeschleu-
nigung, ¢ Axialbeschleunigung. - - - Ordnung bzgl. Sonnenrad -:- Ordnung bzgl. Planeten-
rad

Die Effektivwerte in Tabelle 7.3 verdeutlichen nochmals das unterschiedliche Anregungsniveau
der beiden Varianten DSVref und GVref. Der Effektivwert steht in direkt proportionalem Zusam-
menhang mit dem Energiegehalt der gemessenen Beschleunigung und kann als Maf fir die in
die Struktur eingebrachte Schwingungsenergie herangezogen werden, die Uber entsprechende
Verbindungspunkte weitergeleitet wird. Tabelle 7.3 zeigt eine deutliche Last- und Drehzahlab-
héngigkeit des Effektivwertes, wobei letztere klar Uberwiegt. Eine Verdreifachung der Drehzahl
flhrt bei einer Last von 15000 Nm zu einem um den Faktor 10 gréBeren Effektivwert.

Lastmoment ng = 2000 min—! ns = 6000 min~!

1500 Nm 31,88/41,10m/s?>  136,26/264,67 m/s>
15000 Nm 47,19/311,08 m/s>  278,02/2903,66 m /s>

Tabelle 7.3: Effektivwerte der radialen Beschleunigungen der Varianten DSVref/GVref fiir verschiedene
Betriebspunkte, gemessen am Hohlrad

Grundsatzlich kann der doppelschragverzahnten Planetengetriebevariante DSVref eine kom-
plexere Fertigung im Vergleich zur geradverzahnten Variante GVref zugeordnet werden. Dies
resultiert insbesondere aus der erforderlichen Ausrichtung der beiden Verzahnungshalften zu-
einander. Hinzu kommt die konstruktive Ausflihrung des Hohlrades, dessen Verzahnungshalften
als Einzelteile gefertigt und bei der Montage ausgerichtet und verstiftet werden miissen. Die in
dieser Arbeit untersuchten Getriebevarianten weisen vergleichbare Verzahnungsqualitaten auf,
sodass ein direkter Vergleich der Schwingungsanregung mdglich ist. Das signifikant niedrigere
Anregungsniveau der Doppelschragverzahnung rechtfertigt somit den héheren Fertigungsauf-
wand. Da die Doppelschragverzahnung mit einer Sprungiberdeckung von 0,442/0,40 (Eingriff
Sonne-Planet/Planet-Hohlrad) nicht anregungsoptimiert ist, ist eine noch niedrigere Schwin-
gungsanregung beim Ubergang zu einer ganzzahligen Sprungiiberdeckung zu erwarten.
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7.2.5 Gleitgelagerte Planetenrader

Im Gegensatz zu Walzlagern werden bei
Gleitlagern Innen- und AuBenring durch einen
Schmierfilm anstelle von Walzkérpern ge-
trennt. Daraus ergeben sich bestimmte Vor-
teile flr den Betrieb von Hochdrehzahlgetrie-
ben. Durch die fehlenden Walzkérper resul-
tieren bei geeigneten Betriebsbedingungen
geringere Lagerverluste und der Schmier-
film fldhrt zu einer héheren Dampfung. In

Bild 7.35 ist die Schnittansicht eines gleitge-
Bild 7.35: Gleitlagerung eines Planeten der Varian- lagerten Planeten der Variante DSVgleit dar-

te DSVgleitin Schnittdarstellung gestellt. Es wird eine Doppelschragverzah-
nung verwendet, sodass eine axiale Festle-
gung der Planeten nicht erforderlich ist. In den Radkdrper (rot) ist das Gleitlager (orange) aus
Bronze eingepresst und axial fixiert. Das Gegenstuck zur Laufflache des Gleitlagers bildet eine
Stahlhiilse (grin), die auf den Planetenbolzen (blau) aufgepresst ist. Die Schmierung erfolgt
Uber das gleiche Olversorgungssystem der Wélzlager. Das (ber die zentrale Bohrung im Pla-
netenbolzen zugefiihrte Ol wird mittels einer umlaufenden Ringnut in der Stahlbuchse zur Olzu-
fuhrtasche geférdert und gelangt somit in den Schmierspalt. Da es sich hierbei um hydrodyna-
mische Gleitlagerungen handelt, ist eine Relativgeschwindigkeit zwischen den Laufflachen des
Gleitlagers erforderlich, um den Aufbau des Schmierfilms sicherzustellen. Daher wurden Be-
triebspunkte mit niedrigen Drehzahlen vermieden und die Verspannung des Prifstandes erst
nach dem Erreichen der Betriebsdrehzahl durchgefiihrt. Ein Vergleich der Anwendungskraftpe-
gel basierend auf Drehzahlhochlaufen kann aus diesen Griinden nicht vorgenommen werden.
Stattdessen sind in Bild 7.36 die Effektivwerte der Varianten DSVref und DSVgleit fir 1500 Nm
und 3000Nm Last bei 4000min~! und 6000 min~! Sonnendrehzahl abgebildet. Eine weitere
Steigerung der Last war aufgrund von thermischer Instabilitdt der Gleitlagerungen nicht még-
lich. Die Effektivwerte beider Varianten zeigen eine Last- und Drehzahlabhangigkeit. Mit zuneh-
mender Last steigt ebenfalls die Sensitivitat gegeniber der Drehzahl, die anhand der Steigung
des Effektivwertes in Bild 7.36 beschrieben wird. Wahrend die Sensitivitat der Gleitlagerung
bei steigender Last nur geringfligig zunimmt, steigt sie bei Walzlagerung erheblich an. Anhand
der Messergebnisse ist ein deutlicher Einfluss der Gleitlagerung auf die Schwingungsanregung
am Hohlrad erkennbar. Durch die starkere Dampfung im Gleitlager kann der Effektivwert bei
3000 Nm nahezu halbiert und die durch die Struktur weitergeleiteten Schwingungen reduziert
werden. Bei 4000 min~! ist der DAmpfungseffekt deutlich geringer, aber auch hier zeigen Gleit-
lager einen gewissen Vorteil gegenuber Walzlagerungen. Dies ist auf eine gréBere Spalth6he
des Schmierfilms bei héheren Drehzahlen zurlickzufthren.
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Bild 7.36: Gemittelter Effektivwert a.g der radialen, tangentialen und axialen Beschleunigung am Hohl-
rad der Variante DSVref (®) und DSVgleit (A) bei 4000 min~! und 6000 min—! Sonnenwellen-
drehzahl sowie 1500 Nm und 3000 Nm Lastmoment an der Stegwelle

7.3 Ergebnisse der Eigenfrequenz- und Schwingungsformberechnung

Die mit Hilfe des Berechnungsmodells aus Abschnitt 4.3 berechneten Eigenfrequenzen und
Schwingungsformen des doppelschragverzahnten Planetengetriebes werden nachfolgend dar-
gestellt. Aufgrund der Modellgrenzen werden keine Eigenfrequenzen und Schwingungsformen
der umgebenden Prufstandstruktur sowie deren Wechselwirkung mit den Verzahnungen er-
fasst. Die Eingangsparameter der Berechnung sind in Tabelle 7.4 aufgeflhrt.

GréBe Einheit Sonne Planet Hohlrad Planetentrager
Masse m kg 3.876  1.5874 44.00 42.496
. . Ig kg-m? 0.0063 0.0021  0.9254 0.4753

Massentragheit

I kg-m? 0.0064 0.0025 1.8115 0.8153

b1 mm 30 30 30 30
Abmafie dy;  mm 62 62 310 203
Balkenelement ’

dp a mm 96 82 375 193
Anzahl Planeten N — 5

Tabelle 7.4: Eingangsparameter zur Eigenfrequenz- und Eigenformberechnung des doppelschragver-
zahnten Planetengetriebes

Als Referenz dient die Variante DSVref mit isotroper Lagersteifigkeit der Planeten (Lagerstei-
figkeit fir alle Planeten identisch). Bei der Bewertung des Schwingungsverhaltens wird in Ana-
lysen mit und ohne Drehzahleinfluss sowie Homogenitat der Planeten und Planetenlagerung
unterschieden. Da die Lage der Eigenfrequenzen stark von der Systemsteifigkeit abhangig ist,
werden die Lager- und Eingriffssteifigkeiten betriebspunktspezifisch in einem vorgelagerten Be-
rechnungsschritt mit der Software RIKOR [Wei21] sowie DZP [G6t19a] bestimmt und sind in
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Bild 7.37 dargestellt. Grundlage zur Ermittlung der Eingriffssteifigkeit bilden die Verzahnungs-
und Korrekturdaten aus Tabelle 5.1 und Tabelle 5.3. Die Senksteifigkeit der Sonnenwelle und
des Planetentragers sind deutlich niedriger im Vergleich zu den Planetenlagerungen und nahe-
zu konstant. Dies ist auf die Eigenschaften der Zentralwellen bei Planetengetrieben zurtickzu-
fihren. Da sich die Krafte an den Zentralwellen in einem idealen Planetengetriebe aufheben,
resultiert die Lagerbelastung im realen Getriebe lediglich aus der Gewichtsbelastung sowie
Unterschieden in den Verzahnungskraften infolge der Eingriffsfolge. Aus der kleinen Lagerbe-
lastung folgt somit eine kleine Lagerverformung sowie Lagersteifigkeit.
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Bild 7.37: Lager- und mittlere Eingriffssteifigkeit der Variante DSVref fir die Eigenfrequenz- und Schwin-
gungsformberechnung. —: Senksteifigkeit in N/m, - - -: Kippsteifigkeit in Nm/rad, sp: Eingriff
Sonne-Planet, ph: Eingriff Planet-Hohlrad

7.3.1 Eigenfrequenzen und Schwingungsformen ohne Drehzahleinfluss

In Tabelle 7.5 sind die Eigenfrequenzen der Referenzvariante DSVref bei einer Last von 1500 Nm
bis 20000 Hz aufgelistet. Die Drehzahl des Planetentragers wird dabei als gering angenommen,
sodass der Einfluss der gyroskopischen Krafte sowie Zentrifugalkrafte vernachlassigt werden
kann. In Anlehnung an [Eri09, Eri13b, Lin99b] erfolgt auf Basis der Eigenmodenform der jeweili-
gen Eigenfrequenzen eine Gruppierung und Einordnung in Translations-, Rotations- und Plane-
tenmoden, die die gleichen charakteristischen Eigenschaften (sieche Abschnitt 2.3.4) aufwei-
sen und die Ubertragbarkeit auf doppelschragverzahnte Planetengetriebe bestatigen. Die Mul-
tiplizitét beschreibt dabei die Anzahl an linear unabhéngigen Eigenvektoren, die der jeweiligen
Eigenfrequenz zugeordnet sind. Durch die Verwendung von sechs Freiheitsgraden pro Starr-
kérper treten zusatzliche Kippbewegungen der Kérper auf, die jedoch aufgrund der héheren
Kippsteifigkeit der Lager den translatorischen und rotatorischen Bewegungen unterliegen. An-
hand der Lage der Eigenfrequenzen in Tabelle 7.5 kann ebenfalls eine Clusterung (vgl. [Eri13a]
) der Schwingungsmoden flr bestimmte Frequenzbereiche abgeleitet werden. Dabei liegen je-
weils eine Translations-, Rotations- und Planetenmode zusammen in einem Cluster (Zuordnung
der unterschiedlichen Moden zu einem Cluster iber Nummern in Klammer in Tabelle 7.5).
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Typ

Frequenz

Multiplizitat

Charakteristik

Translation

226,06 Hz
567,64 Hz (1)
1180,30 Hz
1192,90 Hz (2)
1286,74 Hz
2022,54 Hz
3157,07 Hz (3)
3275,33 Hz
10095,62 Hz
19484,81 Hz

Reine Translation von Sonne, Hohl-
rad und Planetentrager

Rotation

624,14 Hz (1)

1156,23 Hz (2)

3096,88 Hz (3)
3603,34 Hz
7583,34 Hz

Reine Rotation von Sonne, Hohlrad
und Planetentrager, Planeten be-
wegen sich identisch in Phase

Planet

810,40 Hz (1)

1130,13Hz (2)

3052,04 Hz (3)
3164,34 Hz
17382,30 Hz

Sonne, Hohlrad und Planetentrager
stillstehend, Planeten schwingen

gegenl.
Rotation

221,32 Hz,
831,43 Hz
2087,14 Hz
9434,04 Hz

12091,39 Hz

17385,05 Hz

Entgegengesetzte Rotation der
Verzahnungshélften mit Gberlager-
ter translatorischer Bewegung bzw.
Kippbewegung

Tabelle 7.5: Berechnete Eigenfrequenzen der Variante DSVref mit isotroper Lagersteifigkeit der Plane-
ten bei 1500 Nm Lastmoment an der Stegwelle. Zugehérige Cluster-Nummern in Klammer
angegeben

Rotation: 624,14 Hz

Planet: 810,40 Hz Translation: 567,64 Hz

Bild 7.38: Schwingungsformen des 1. Clusters in Seitenansicht (Verkippungen nicht dargestellt)
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Bild 7.38 zeigt die drei Schwingungsmoden des ersten Clusters in der Seitenansicht. Der Uber-
sicht halber sind die Kippbewegungen nicht dargestellt. Eine vollstidndige grafische Auflistung
der drei Cluster ist in Anhang A.6 aufgefihrt. Zwischen den einzelnen Clustern treten Fre-
quenzbereiche ohne Eigenfrequenz des Planetengetriebes auf. Besonders der Bereich zwi-
schen 12500 Hz und 17500 Hz ist aufgrund des breiten Frequenzbereichs besonders aufféllig.

Eine Besonderheit stellen die gegenlaufigen Rotationsmoden aus Tabelle 7.5 dar. Diese Schwin-
gungsmoden weisen rotatorische Bewegungen der einzelnen Getriebekomponenten auf, bei
denen jedoch die Drehrichtung der jeweiligen Verzahnungshéalften eines Zahnradkérpers ent-
gegengesetzt ist. Der Mittelpunkt der Balkenverbindung wird hierbei nicht tordiert. Dieser Bewe-
gung kénnen dariiber hinaus noch zusatzliche translatorische Bewegungen oder Kippbewegun-
gen Oberlagert sein, die eine neue Gruppe von Schwingungsmoden neben den Translations-,
Rotations- und Planetenmoden darstellen. Bild 7.39 zeigt die Schwingungsform der gegenlau-
figen Rotationsmode mit Uberlagerter axialer Bewegung der Sonne und Planeten bei 831,43 Hz.

Seitenansicht Isometrische Ansicht

Bild 7.39: Gegenlaufige Rotationsmode der Variante DSVref bei 831,43 Hz

Die Schwingungsform resultiert aus der Doppelschragverzahnung und der damit verbunde-
nen Anordnung der Zahneingriffe bzw. Federn der Eingriffssteifigkeit im Modell. Die Koppe-
lung von zwei Koérpern durch jeweils zwei Eingriffe bzw. Verzahnungsfedern mit umgekehrten
Schragungswinkel erfordert bei einer entgegengesetzten, axialen Verschiebung von Sonne und
Planeten ebenfalls eine entgegengesetzte Verdrehung der Verzahnungshalften in Torsionsrich-
tung. Die kleine Axialsteifigkeit der Sonnen- und Planetenlagerung aufgrund der schwimmen-
den Anordnung unterstltzt dieses Verhalten. Da die Bewegung der Verzahnungshélften entge-
gengesetzt ist, kbnnen die gegenlaufigen Rotationsmoden nicht mit Modellen erfasst werden,
die Zahnrader lediglich mit einem einzelnen Starrkérper abbilden.

Da sowohl die Lagersteifigkeit als auch Eingriffssteifigkeit infolge von elastischen Verformungen
im Lager und Zahneingriff stark von der Ubertragenen Last abhangig sind, verschieben sich
auch die Eigenfrequenzen mit der Last. In Bild 7.40 sind die Schwingungsmoden aus Tabel-
le 7.5 Uber das aufgebrachte Drehmoment an der Stegwelle dargestellt. Mit steigender Last
nimmt die Systemsteifigkeit zu (siehe Bild 7.37) und die Eigenfrequenzen verschieben sich zu



118 Ergebnisse und Diskussion

héheren Frequenzen. Dabei bleibt die Clusterung der Moden ebenfalls bestehen, da die last-
bedingte Frequenzanderung der jeweiligen Eigenfrequenzen in einem Cluster vergleichbar ist.
Insbesondere die Eigenfrequenzen bis 6000 Hz steigen mit zunehmender Last signifikant an.
Die gréBeren Eigenfrequenzen ab 10000 Hz bleiben dagegen nahezu konstant und werden nur
geringflgig von der Systemsteifigkeit beeinflusst. In Bild 7.40 sind dartber hinaus Schnittpunk-
te von unterschiedlichen Eigenfrequenzen im Bereich zwischen 900 Hz und 1200 Hz erkennbar.
Werden beide Eigenfrequenzen gleichzeitig angeregt, kénnen sich die Amplituden addieren und
zu einer verstarkten Schwingung fuhren. Dies ist insbesondere bei Schwingungsmoden des
gleichen Typs kritisch zu betrachten, da hier eine Ubereinstimmung der Schwingungsrichtung
vorliegen kann. Flr die beiden Rotationsmoden bei 957,23 Hz und 1082,78 Hz ist dies jedoch
nicht der Fall, da diese in unterschiedliche Koordinatenrichtungen schwingen.
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Bild 7.40: Eigenfrequenzen der Variante DSVref mit isotroper Planetenlagersteifigkeit in Abhangigkeit
des Lastmoment an der Stegwelle: Translationsmoden (—), Rotationssmoden (- - -), Plane-
tenmoden (----), gegenlaufige Rotationsmoden (---)

Durch Fertigungs- und Montageabweichungen resultiert wie in Abschnitt 7.1 beschrieben ei-
ne ungleichmaBige Lastverteilung, die zu ungleichmafiger Belastung der Zahneingriffe sowie
anisotroper Eingriffs- und Lagersteifigkeit fihrt. Der Einfluss einer anisotropen Steifigkeitsver-
teilung auf das Schwingungsverhalten ist beispielhaft in Tabelle 7.6 fir den Frequenzbereich
1000 Hz bis 5000 Hz dargestellt. Infolge der fehlenden Symmetrie der Planetenlager- sowie Ein-
griffssteifigkeiten zwischen Sonne, Planet und Hohlrad resultiert ein unstrukturiertes Schwin-
gungsverhalten. Der GrofB3teil der Schwingungsmoden kann nicht mehr einer der charakteristi-
schen Kategorien der Translations-, Rotations-, Planeten- oder gegenlaufigen Rotationsmoden
zugeordnet werden. Beispielsweise weisen eine Vielzahl der Moden um 3000 Hz eine Uberwie-
gend rotatorische Bewegung der Zentralwellen auf, jedoch bewegen sich die Planeten nicht
mehr in Phase, sodass eine Eingruppierung zu den Rotationsmoden nicht mdéglich ist. Dies ist
in Bild 7.41 grafisch anhand der 27. Mode der Variante DSVref und der 28. Mode der Variante
DSVppf65 dargestellt. Zudem treten lediglich Eigenfrequenzen der Multiplizitat 1 auf, wodurch
die gréBere Anzahl an Eigenfrequenzen im betrachteten Bereich der Variante DSVppf65 erklart
wird, da sich die Eigenfrequenzen der Variante DSVref mit Multiplizitat 2 aufspalten.
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DSVppf65 DSVref

Mode Frequenz Typ/Multiplizitit ~ Mode  Frequenz Typ/Multiplizitat
17 1286,41 Hz -/1 13 1130,13 Hz Planet/2
18 1286,55 Hz -/1 15 1156,23 Hz Rotation/1
19 1308,91 Hz -/1 16 1180,30 Hz Translation/2
20 1345,22 Hz -/1 18 1192,90 Hz Translation/2
21 1621,82 Hz -/1 20 1286,74 Hz Translation/2
22 1997,06 Hz -/1 22 2022,54 Hz Translation/2
23  2038,38Hz -/1 24  2087,14Hz gegenl. Rotation/1
24 2087,09Hz gegenl. Rotation/1 25  3052,04Hz Planet/2
25  2709,13Hz -1 27  3096,88 Hz Rotation/1
26  2847,52Hz gegenl. Rotation/1 28  3157,07Hz Translation/2
27 3004,36 Hz -/1 30 3164,34 Hz Planet/2
28 3115,37 Hz -1 32 3275,33 Hz Translation/2
29 3145,46 Hz -/1 34 3603,34 Hz Rotation/1
30  3220,19Hz -/
31 3293,25Hz -/1
32 3411,71 Hz -/1
33  3461,20Hz -/
34 3672,59 Hz Rotation/1

Tabelle 7.6: Vergleich berechneter Eigenfrequenzen der Variante DSVref und DSVppf65 im Bereich
1000 Hz bis 5000 Hz bei 1500 Nm Lastmoment an der Stegwelle

(a) DSVref 27. Mode 3096,88 Hz (b) DSVppf65 28. Mode 3115,37 Hz

Bild 7.41: 27. bzw. 28. Mode der Variante DSVref und DSVppf65

7.3.2 Eigenfrequenzen und Schwingungsformen mit Drehzahleinfluss

Neben der zu Ubertragenden Last hat ebenfalls die Drehzahl der Getriebekomponenten auf-
grund der auftretenden gyroskopischen Kréafte sowie Zentrifugalkrafte einen wesentlichen Ein-
fluss auf das Schwingungsverhalten des Planetengetriebes. Tabelle 7.7 zeigt beispielhaft den
Einfluss einer Sonnenwellendrehzahl von 6800 min~' auf die Eigenfrequenzen der Variante
DSVref mit isotroper Planetenlagersteifigkeit bei 1500 Nm Last.
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Frequenz
Typ L )
)¢ = Omin ) = 6800 min
199,38 Hz
226,06 Hz (2)
252,32 Hz
540,78 Hz
567,64 Hz (2)
594,30 Hz
1191,91 Hz
1192,90 Hz (2)
1193,62 Hz
, 1286,55 Hz
Translation  1286,74 Hz (2)
1295,93 Hz
2001,02 Hz
2022,54 Hz (2)
2043,88 Hz
3154,53 Hz
3157,07Hz (2)
3158,75 Hz
3273,51 Hz
3275,33 Hz (2)
3278,31 Hz
624,14 Hz 789,24 Hz
. 1156,23 Hz 1190,04 Hz
Rotation
3096,88 Hz 3109,71 Hz
3603,34 Hz 3109,71 Hz
810,40 Hz (2) 810,40 Hz (2)
1130,13Hz (2)  1129,99 Hz (2)
Planet
3052,04Hz (2)  3051,38Hz (2)
3164,34Hz (2)  3164,89 Hz (2)
221,32 Hz 445,53 Hz
gegenl.
_ 831,43 Hz 1047,00 Hz
Rotation
2087,14 Hz 445,53 Hz

Tabelle 7.7: Vergleich berechneter Eigenfrequenzen der

Variante DSVref bei 0 und 6800 min—! Son-
nenwellendrehzahl mit isotroper Lagerstei-
figkeit der Planeten bei 1500 Nm Lastmo-
ment an der Stegwelle bis 4000 Hz (Multipli-
zitat der Moden in Klammer angegeben)

Generell kann festgehalten werden, dass
infolge der schiefsymmetrischen gyro-
skopischen Matrix G komplex konjugier-
te Paare der Eigenfrequenzen und -
moden entstehen. Die Frequenzen und
Schwingungsformen der Translations-
moden mit Multiplizitdt 2 bei Q3 =
Omin~! spalten sich fiir Drehzahlen un-
gleich 0 auf. Dabei nimmt die Fre-
quenz der einen Mode mit steigender
Drehzahl ab und die Frequenz der an-
deren Mode nimmt zu. Die Translati-
onsmoden weisen auch unter Drehzah-
leinfluss lediglich Translationsbewegun-
gen der Zentralwellen auf. Dabei sind
die Translationsbewegungen in z- und
y-Richtung um 90° phasenverschoben
(r; = - 2y,mit] = sh,p,t). Die groB-
te Aufspaltung tritt bei der niedrigsten
Eigenfrequenz auf und betragt 26,6 %.
Im Vergleich zu den Translationsmoden
bleibt die Multiplizitat der Eigenfrequen-
zen der Planetenmoden von 2 auch un-
ter Drehzahleinfluss bestehen. Es tre-
ten lediglich minimale, jedoch nicht ein-
heitliche, Frequenzanderungen bei )y =
6800min~' auf, die als vernachlassig-
bar angesehen werden kdnnen. Auch
unter Drehzahleinfluss zeigen Planeten-
moden lediglich eine phasengleiche Be-
wegung der Planeten bei stillstehenden
Zentralwellen. Die modale Struktur der
Rotations- und gegenlaufigen Rotations-
moden bleibt ebenfalls unter Drehzah-

leinfluss bestehen. Wéhrend sich die Frequenzen der Rotationsmoden, vergleichbar zu den

Planetenmoden, geringfugig &ndern, bleiben die Frequenzen der gegenldufigen Rotationsmo-

den konstant. Die Beobachtungen bezlglich der Translations,- Rotations- und Planetenmoden

unter Drehzahleinfluss stimmen somit mit den Ergebnissen des Berechnungsmodells eines ger-

adverzahnten Planetengetriebes mit drei Freiheitsgraden pro Starrkérper nach Cooley und Par-
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ker [Coo11] Uberein und kdnnen auf das in dieser Arbeit verwendete Berechnungsmodell eines
doppelschragverzahnten Planetengetriebes libertragen werden.

Mit zunehmender Drehzahl steigt auch der Einfluss der gyroskopischen Krafte und Zentrifugal-
krafte an. In Bild 7.42 sind die Eigenfrequenzen bis zu einer Sonnendrehzahl von 50000 min~*
dargestellt. Hierbei wurde der Frequenzbereich bis 1250 Hz gewahlt, da hier die groBten An-
derungen auftreten. Die Aufspaltung der Eigenfrequenzen der Translationsmoden nimmt weiter
zu, wahrend die Rotations-, Planeten- und gegenlaufigen Rotationsmoden nahezu keine Fre-
quenzanderungen zeigen. Die Frequenzanderung Uber der Drehzahl nimmt im Fall der Trans-
lationsmoden mit zunehmender Frequenz ab und liegt fir Eigenfrequenzen Uber 1250 Hz bis
50000min~! bei maximal 2,5% vom Nennwert bei 0min—'. Bei einer weiteren Drehzahlstei-
gerung schneidet die erste Translationsmode die x-Achse und verschwindet. Der Schnittpunkt
markiert nach [Coo11, Coo12a] eine kritische Drehzahl Q 1.i¢, die als notwendige Bedingung
fir einen instabilen Betriebspunkt gilt. Eine Stabilitatsanalyse [Par98] des Planetengetriebes bei
Qs it Wird an dieser Stelle nicht durchgefiihrt, da es den Rahmen dieser Arbeit libersteigt und
Qs it deutlich oberhalb der maximalen experimentellen Sonnendrehzahl von 6800 min~! liegt.
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Bild 7.42: Eigenfrequenzen der Variante DSVref in Abhangigkeit der Sonnenwellendrehzahl bei
1500 Nm Lastmoment an der Stegwelle und isotroper Planetenlagersteifigkeit bis 1250 Hz:
Translationsmoden (—), Rotationsmoden (- --), Planetenmoden (----), gegenlaufige Rota-
tionsmoden (---)

7.3.3 Validierung numerischer Ergebnisse anhand experimenteller Messungen

Die Validierung der numerischen Ergebnisse der Eigenfrequenzberechnung erfolgt anhand der
Gegenuberstellung mit Frequenz- und Ordnungsspektren aus experimenteller Messung. Dabei
wird angenommen, dass eine lokale Pegelerhéhung bei einer spezifischen Frequenz auf ei-
ne erhdhte Schwingungsanregung einer Mode zurtickzuflihren ist. Eine exakte Unterscheidung
der jeweiligen Modentypen innerhalb der Messergebnisse ist nicht mdglich, da nicht alle Ge-
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triebekomponenten mit vollstandiger Messtechnik zur Bewegungs- und Positionsbestimmung
ausgestattet sind und die ldentifikation unterschiedlicher Schwingungsformen nicht priméres
Ziel der Untersuchungen darstellt. Bild 7.43 zeigt das Uber die Drehzahl gemittelte Frequenz-
spektrum der gemessenen Beschleunigung der Variante DSVref eines Drehzahlhochlaufs bei
15000 Nm Last. Dabei wird in radiale, tangentiale und axiale Beschleunigung sowie Torsionsbe-
schleunigung von Sonne und Steg unterschieden. Es wird eine Messung bei maximalen Dreh-
moment verwendet, um mdgliche Spiele zwischen den Getriebekomponenten zu minimieren,
da deren Einfluss nicht vom Berechnungsmodell abgedeckt wird. Zuséatzlich sind mit vertikalen
Linien die numerisch bestimmten Eigenfrequenzen des Planetengetriebes dargestellt, die eine
gute Ubereinstimmung mit méglichen Pegeliiberhéhungen der Messung zeigen. Der Drehzah-
leinfluss auf die numerisch bestimmten Eigenfrequenzen wurde basierend auf Abschnitt 7.3.2
als vernachlassigbar eingeschétzt und infolge der Maximallast wird eine gleichmaBige Lastver-
teilung zugrunde gelegt.
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Bild 7.43: Gegenulberstellung des gemittelten Frequenzspekirums der Variante DSVref (aus einem
Drehzahlhochlauf bei 15000 Nm Lastmoment an der Stegwelle) und der numerischen Ergeb-
nisse der Eigenfrequenzberechnung: Translationsmoden (—), Rotationsmoden (- - =), Plane-
tenmoden (--:-), gegenlaufige Rotationsmoden (-=-)

Der Vergleich der lokalen Maxima der gemittelten Frequenzspektren mit den berechneten Eigen-
frequenzen zeigt eine gute Ubereinstimmung in bestimmten Frequenzbereichen. Nicht jede be-
rechnete Eigenfrequenz fallt mit einem lokalen Maximum der gemittelten Frequenzspektren zu-
sammen, da fir die Anregung einer Schwingungsform das Zusammenfallen einer Anregungs-
und Eigenfrequenz lediglich eine notwendige, jedoch keine ausreichende Bedingung ist. Zu-
satzlich sind die Richtung der anregenden Kraft sowie die Dampfung fir das Auftreten einer
Schwingungsiberhéhung entscheidend. Dariiber hinaus liefert der Vergleich zwischen Mes-
sung und Berechnung breite Frequenzbereiche (12500 Hz bis 17500 Hz), in denen die Messung
deutliche lokale Pegelmaxima zeigt, die jedoch nicht von dem Berechnungsmodell wiedergege-
ben werden. Dies lasst auf Eigenfrequenzen und Schwingungsformen der umgebenden Getrie-
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bestruktur (Gehause, angeschlossene Wellen, etc.) schlieen, die nicht im Schwingungsmodell
abgebildet sind. Das hdhere Pegelniveau der Torsionsbeschleunigung der Sonne unterstreicht
auch in diesen Messergebnissen die erwartungsgemaBe Dominanz der rotatorischen Schwin-
gungsformen eines rotierenden Systems. Das Pegelmaximum tritt bei ca. f; = 7700 Hz auf und
fallt mit der berechneten 35. Eigenfrequenz f., 35 = 7624.78 Hz und dazugehdriger Rotations-
mode zusammen. Die Schwingungsform dieser Mode ist in Bild 7.44 dargestellt. Dabei schwin-
gen Sonne, Planeten und Hohlrad gegeneinander, wahrend Translationsbewegungen nahezu
vollstandig fehlen und eine untergeordnete Rolle aufweisen. In Bild 7.45 ist das Ordnungs-
diagramm der Torsionsbeschleunigung der Sonne aus einem Drehzahlhochlauf bei 15000 Nm
Last dargestellt und zusétzlich die ersten flinf Systemeigenfrequenzen mit relevanten Schwin-
gungsiberhéhungen markiert. Die Ordnungsdiagramme der weiteren Messrichtungen sind in
Anhang A.7 zusammengestellt.
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Bild 7.44: Grafische Darstellung der Bild 7.45: Ordnungsdiagramm  der  Torsionsbeschleu-

35. Schwingungsform (Ro- nigung am Sonnenrad der Variante DSVref aus
tationsmode) bei fn 35 = Drehzahlhochlauf bei 15000 Nm Lastmoment
7624.78 Hz an der Stegwelle. fi = 306Hz, fo = 822Hz,

f3 = 1960 Hz, f4 = 3450 Hz, fs = 7700 Hz

Die hohen Pegelwerte bei f; = 7700 Hz resultieren aus dem Zusammentreffen der Rotations-
eigenfrequenz f,, 35 mit den Hoherharmonischen der Zahneingriffsfrequenz. Dabei ist zu be-
achten, dass selbst die 8. Zahneingriffsordnung (592. Stegordnung) noch einen nennenswer-
ten Beitrag zur Schwingungsanregung liefert. Entsprechend der Schwingungsform weisen die
Ordnungsdiagramme der anderen Messrichtungen kein vorherrschendes Amplitudenmaximum
auf. Da f 35 als erste Hauptrotationseigenfrequenz im betrachteten Betriebsbereich nicht die
1. Zahneingriffsordnung (74. Stegordnung) schneidet, kann von einem unterkritischen Betrieb
des Getriebes ausgegangen werden. Die erste Resonanzdrehzahl nach ISO 6336 [Int19a] be-
tragt ng 1 = 10441 min—! und bestatigt diese Annahme. Grund hierfir liegt insbesondere in den
geringen Z&hnezahlen und der damit verbundenen geringen Zahneingriffsfrequenz.
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Die dominante Schwingungsiiberhdhung bei f; zeigt keine Ubereinstimmung mit einer nume-
risch berechneten Eigenfrequenz. Bei der Betrachtung der Ordnungsdiagramme (Bild 7.45 und
in Anhang A.7) sowie des gemittelten Frequenzspektrums (Bild 7.43) zeigt sich in allen Mess-
richtungen erhéhte Sensorausschlage. Dies lasst auf eine ganzheitliche Strukturschwingung
des Prifstandes anstelle einer spezifischen Eigenform der Verzahnung schlie3en.

Die weiteren markierten Frequenzen f;, fo und fs fallen ebenfalls mit berechneten Eigenfre-
quenzen zusammen. f; korreliert mit f,, 1 = 311,67 Hz (gegenlaufige Rotationsmode), fo mit
Jme/s = 818,39 Hz (Translationsmode) und f; mit f, 1319 = 2066,25 Hz (Translationsmode).
Entsprechende Schwingungstiberhéhungen sind auch in den Ordnungsdiagrammen zu erken-
nen. Fir héheren Frequenzen lassen sich vergleichbare Aussagen ableiten.
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8 Ableitung allgemeiner Empfehlungen fir die praktische
Anwendung

Mit den gewonnen Erkenntnissen zum Anregungs- und Schwingungsverhalten von doppel-
schragverzahnten Planetengetrieben aus Abschnitt 7 lassen sich allgemeinglltige Aussagen
zur Auslegung und dem Betrieb hochbelasteter Getriebe dieser Art ableiten. In Abschnitt 8.1
sind die Aspekte hinsichtlich der Lastaufteilung und in Abschnitt 8.2 zur Verzahnungsanregung
und dem Schwingungsverhalten aufgefihrt.

8.1 Aspekte zur Lastaufteilung

Eine Planetenanzahl N gréBer drei fUhrt bei allen Planetengetriebebauform zu einer gréie-
ren geometrischen Uberbestimmtheit und einer dadurch negativ beeinflussten Lastaufteilung
auf die einzelnen Leistungsstrange. Grundsétzlich zeigt das doppelschragverzahnte Planeten-
getriebe ein vergleichbares Lastaufteilungsverhalten zu gerad- oder einfachschragverzahnten
Planetengetrieben, fir den in dieser Arbeit betrachteten Fall von axial frei einstellbaren Sonnen-
und Planetenradern. Dabei kann der zeitlich aufgelste Lastaufteilungsfaktor K, die Grenzwer-
te der gangigen Normen [Ame16, Bri13, DNV15, Ger10] fur niedrigere Lasten als Auslegungs-
last Ubersteigen. In Zusammenspiel mit Resonanzen kann dies zu kritischen Betriebsparame-
tern fihren. Zusétzliche geometrische Positionsabweichungen verstarken diesen Effekt noch-
mals. Wahrend ein Planetenpositionsfehler eine tber die Planetentragerumdrehung annéhernd
kontinuierliche ungleichmaBige Belastung der Planetenrader hervorruft, flihrt ein exzentrisches
Hohlrad zu Lastaufteilungsschwankungen aller Planeten, die mit der Planetentragerdrehzahl
periodisch schwingen. Diese gleichen sich im zeitlichen Mittel aus, kébnnen jedoch fiir gewisse
Drehwinkelpositionen kritische Grenzwerte erreichen oder Uberschreiten. Aufgrund der hohen
Schwankungsbreite kann diese Lastschwankung im Zahneingriff einen wichtigen Einflusspa-
rameter fir die Betriebsfestigkeit darstellen, der insbesondere fir Hochdrehzahlanwendungen
nicht vernachlassigt werden sollte.

Trotz freier, axialer Einstellbarkeit des Sonnenrades und der Planetenrader kann bei doppel-
schragverzahnten Planetengetrieben eine resultierende ungleichmaBige Lastaufteilung auf die
einzelnen Verzahnungshélften eines Rades K, vz entstehen, die insbesondere von der Torsi-
onssteifigkeit der Zentralwellen sowie der Position der Lasteinleitung und -ausleitung abhangig
ist. Je nach Betriebspunkt kénnen K, vz und K, in gleicher GréBenordnung liegen und sollten
daher bei Tragféhigkeitsbetrachtungen zusammen bertcksichtigt werden. Zur Sicherstellung ei-
ner hohen Leistungsdichte sind daher hohe Genauigkeiten und enge Toleranzen fiir Verzahnun-
gen (siehe Apex-Punkt etc.) und Zentralwellen erforderlich.
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Der Drehzahleinfluss von schnelldrehenden Planetengetrieben muss im Generellen nicht immer
zwangsweise negativ sein. Die Zentrifugalkrafte auf die Planetenrader bei rotierendem Plane-
tentrager weisen insbesondere bei niedrigen Lasten bis zu einer Drehzahlgrenze eine unterstit-
zende Wirkung fur den Lastausgleich auf, da Spiele zwischen Getriebekomponenten schneller
durch elastische Verformungen tberbruckt werden. Erst bei sehr hohen Drehzahlen steigt eine
ungleichméBigere Lastaufteilung infolge hoher Lagersteifigkeit durch zunehmende Lagerverfor-
mung an. Die Drehzahlgrenze ist individuell vom betrachteten Getriebe, der Massenverteilung
und der Gesamtsteifigkeit des Systems abhangig und gesondert zu betrachten.

Der Vergleich der experimentellen sowie rechnerischen Ergebnisse zeigt eine gute Ubereinstim-
mung und bestatigt die Anwendbarkeit der Berechnungsmodelle unter bestimmten Vorausset-
zungen. Fur die Betrachtung der Lastaufteilung unter Nennlast ist ein Modell auf Basis der elas-
tischen Strukturanalysemethode ausreichend. Da in diesem Fall die elastischen Verformungen
gréBer als Bauteilabweichungen und -spiele sind, ist eine Modellierung der nominellen Wellen-,
Lager- und Verzahnungssteifigkeit ausreichend, um das Lastaufteilungsverhalten eines Plane-
tengetriebes abzubilden. Durch die Bertcksichtigung von Zentrifugalkraften infolge einer Plane-
tentragerrotation ist dies auch fur héhere Drehzahlen auBerhalb von Resonanzbereichen glltig.
Erst bei niedrigen Lasten Uberwiegt der Einfluss von Bauteilabweichungen und - spielen, sodass
héherwertige Berechnungsmethoden flir den gesamten Drehzahlbereich erforderlich sind.

8.2 Aspekte zur Verzahnungsanregung und Schwingungsverhalten

Die Beschleunigungsmessungen am Hohlrad zeigen eine gro3e Abhangigkeit des Anregungs-
ordnungsspektrums von den Betriebsparametern des Getriebes, wobei die Drehzahlsensitivitat
starker gegentber der Drehmomentsensitivitat ausgepragt ist. Die Seitenbandstrukturen las-
sen differenzierte Aussagen zum Betriebsverhalten des Getriebes zu. Wahrend ganzzahlige
Ordnungen im Spektrum auf das Modulationsverhalten des Planetengetriebes zurickzufihren
sind, entstehen unganzzahlige Ordnungen durch Uberrollungen der jeweiligen Komponenten
und ihren spezifischen Verzahnungsfehlern. Planetenpositionsfehler sowie Hohlradexzentrizita-
ten fihren zu einer ungleichmafigeren Lastaufteilung und infolgedessen zu einem Anstieg der
Amplituden ganzzahliger Ordnungen sowie einem breitbandigerem Ordnungsspektrum. Kennt-
nisse Uber einen Referenzzustand lassen somit Rickschlisse auf die Qualitat sowie Lastauf-
teilung des Getriebes durch Beschleunigungsmessung im Betrieb zu.

Far Anwendungen mit erhdhten Anforderungen an die Verzahnungsanregung zeigen sich er-
hebliche Vorteile einer Doppelschragverzahnung, selbst mit geringer Sprungliberdeckung
(epg < 0.5). Trotz der komplexen Kopplung der Getriebekomponenten infolge einer Verdopp-
lung der Zahneingriffe und dem damit verbundenen Anstieg der Sensitivitdt gegenlber Ferti-
gungsfehlern ist eine gute Lastaufteilung sowie deutlich reduzierte Verzahnungsanregung im
Vergleich zu einer Geradverzahnung identischer Geometrie (Schragverzahnung: e, =~ 1,35/
eg =~ 0,4, Geradverzahnung: e, =~ 1,35/ eg = 0) erzielbar. Im Fall der vorliegenden Unter-
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suchung konnte durch den Ubergang zu einer Doppelschragverzahnung der Anwendungskraft-
pegel der mittleren radialen Beschleunigung am Hohlrad um 10,9 dB verringert werden.

Fir eine weitere Reduzierung der Schwingungsanregung bietet die Gleitlagerung der Planeten
groBes Potential. Durch die gréBere Dampfung der Gleitlager infolge des Olschmierfilms ist eine
deutliche Reduktion der Vibrationen am Hohlrad méglich. Eine Analyse der Transferpfade nach
Bild 8.1 zeigt, dass die erhéhte Dampfung nicht nur auf den Transferpfad direkt Gber das Gleit-
lager (), sondern Uber die Zahneingriffe auch auf die Pfade tber Hohlradtrager (ll) und Sonnen-
welle (Ill) wirkt. Somit ist mit Hilfe von Gleitlagern eine ganzheitliche Schwingungsreduktion am
Getriebegehduse mdglich. Auch unter ausschlieBlicher Verwendung von Walzlagern kann kei-
nem der Transferpfade eine wesentlich geringere Dampfung - weder aufgrund der Lange noch
infolge der Komplexitat (Anzahl der Trennfugen und Lager) - zugeordnet werden.

200 T T T
175 |- | —@— DSVref aq mp1 - - DSVgleit gt mp1 |
—o— DSVref aggs mp2 - - DSVgleit agf mp2
—e— DSVref deff MP3 = A= DSVgleit deff MP3

Effektivwert ag; / m/s?

1 I L
4000 5000 6000
Sonnendrehzahl / min~!
Bild 8.1: Transferpfade vom Zahneingriff zu unterschiedlichen Beschleunigungsmesspositionen (MP)

am Gehause des Prifgetriebes und lokal gemessenen Effektivwerten a.g der Varianten DSVref

und DSVgleit bei 3000 Nm Lastmoment an der Stegwelle. I: Pfad Uiber Gleitlager und Planeten-

tréger, Il: Direkter Pfad Uber Hohlradtrager, Ill: Langster Pfad Giber Sonnen- und Stegwelle
Die Untersuchungen der Eigenfrequenzen und Schwingungsformen des doppelschragverzahn-
ten Planetengetriebes haben gezeigt, dass sich der Verzahnungstyp sehr &hnlich zu gerad- und
schragverzahnten Planetengetrieben verhalt. Die unterschiedlichen Typen der Schwingungs-
moden, die Clusterung sowie die Last- und Drehzahlabh&ngigkeit der Eigenfrequenzen konn-
te ebenfalls identifiziert werden. Eine Besonderheit stellen die gegenldufigen Rotationsmoden
dar, die lediglich infolge der beiden gespiegelten Verzahnungshélften auftreten kénnen. Es kann
festgehalten werden, dass die Last- und Drehzahlabhangigkeit der Eigenfrequenzen hauptsach-
lich auf den niedrigeren Frequenzbereich (< 1100Hz) zutrifft. Frequenzbereiche oberhalb die-
ser Grenze, die im quasi-statischen Betrieb keine nennenswerten Eigenfrequenzen aufweisen,
bleiben somit auch bei Last- und Drehzahldanderungen bestehen und kénnen fiir die Betriebs-
punktwahl herangezogen werden. Fir Hochdrehzahlgetriebe ist ein Abgleich der maximalen
Betriebszahl mit der kritischen Drehzahl zu empfehlen und gegebenenfalls eine Stabilitats-
analyse durchzufiihren. Da bei einem Betrieb deutlich unterhalb der kritischen Drehzahl die



128 Ableitung allgemeiner Empfehlungen fir die praktische Anwendung

Auswirkung der gyroskopischen Effekte auf die Eigenfrequenzen vernachlassigbar ist, kann ei-
ne vereinfachte Berechnung der Eigenfrequenzen, basierend auf der mechanischen Steifigkeit
des Getriebesystems, durchgefiihrt werden. Insbesondere bei Planetengetrieben mit Planeten-
anzahlen N > 3 tritt je nach Last und Drehzahl eine deutlich ungleichmaBige Lastaufteilung
auf, die eine chaotische Struktur der Schwingungsformen und Aufteilung der Eigenfrequenzen
mit Multiplizitdt > 2 zur Folge hat. Eine vorgeschaltete Analyse zur detaillierten Erfassung der
Systemsteifigkeit unter Berlicksichtigung der Lastaufteilung ist daher zu empfehlen.

Mit Hilfe des vereinfachten phanomenologischen Berechnungsmodells ist es méglich die Ord-
nungszahl sowie die relative Hohe der relevanten Amplituden des Anregungsspektrums zu be-
stimmen. Dadurch ist eine qualitative Bewertung des Anregungsspektrum in Abhangigkeit der
Getriebeparameter (Eingriffsfolge, Lastaufteilung, Verzahnungsfehler, etc.) méglich. Eine quan-
titative Berechnung der Anregungsamplituden kann aufgrund fehlender Information Uber das
genaue Systemverhalten im Modell nicht durchgefiihrt werden. Der Vergleich der Eigenfre-
quenzen und Schwingungsformen aus experimenteller Messung und Simulation bestétigt die
Erfassung wesentlicher Eigenfrequenzen des Planetengetriebes bei Kenntnis bzw. Annahme
der Massen und Tragheiten der Getriebekomponenten sowie Lager- und Verzahnungssteifig-
keit. Da lediglich das Getriebe mit den Zahnradern und den Zentralwellen im Schwingungs-
modell abgebildet ist, wird der Einfluss der umgebenden Struktur (Geh&use, Nebenaggregate,
Grundplatte mit Prifstandsaufbau) nicht erfasst. Im vorliegenden Fall tritt das gemessene Be-
schleunigungsmaximum im gemittelten Frequenzspektrum eines Drehzahlhochlaufs bei einer
Verzahnungseigenfrequenz (rotatorische Schwingungsmode) auf, sodass die Einschréankung
auf die Verzahnungseigenfrequenzen in einer friihen Designphase als ausreichend angenom-
men wird.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

9.1 Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wird die Wechselwirkung zwischen der Lastaufteilung und dem Anreg-
ungs- und Schwingungsverhalten eines doppelschragverzahnten Planetengetriebes in Abhan-
gigkeit unterschiedlicher Last- und Drehzahlbedingungen experimentell erforscht. Zu diesem
Zweck wird ein Planetengetriebeverspannungsprifstand mit umfangreicher Messtechnik entwi-
ckelt, Prifverzahnungen ausgelegt und ein umfangreiches experimentelles Prifprogramm er-
stellt. Dabei wurde darauf geachtet, dass mit Hilfe der Messtechnik und Datenerfassung eine
Charakterisierung des dynamischen Betriebsverhaltens im gesamten Drehmoment- und Dreh-
zahlbereich mdglich ist.

Die Lastaufteilungsmessung auf die einzelnen Leistungsstrdnge im Planetengetriebe basiert
auf der kontinuierlichen und gleichzeitigen relativen Dehnungsmessung an allen Planetenbol-
zen. Uber eine vorgelagerte Kraftkalibrierung der Planetenbolzen kénnen UngleichméaBigkeiten
des Applizierungsprozesses der Dehnmessstreifen im Rahmen der Datenauswertung bertick-
sichtigt werden. Unter quasi-statischen Betriebsbedingungen ergibt sich trotz axialer Einstell-
barkeit des Sonnenrades und der Planetenrader infolge der geometrischen Uberbestimmtheit
durch finf Planeten eine ungleichmaiige Lastaufteilung, die zu niedrigeren Lasten aufgrund
geringerer elastischer Verformungen zunimmt. Zuséatzliche Abweichungen, wie Planetenpositi-
onsfehler und Hohlradexzentrizitaten, verschlechtern die Lastaufteilung weiter. Dabei fuhrt die
Exzentrizitdt des Hohlrades zu einer verstarkten, mit der Planetentréagerrotation periodischen,
Schwankung der Lastaufteilung und wird daher lediglich bei einer kontinuierlichen Lastauftei-
lungsmessung erfasst. Mit steigender Drehzahl nehmen im Allgemeinen Massen- und Trag-
heitskréfte zu, sodass dynamische Zusatzkrafte im Zahneingriff ansteigen. In den Messungen
zur Lastaufteilung zeigt sich keine klar erkennbare Verschlechterung der Lastaufteilung infol-
ge der Zunahme der dynamischen Zusatzkrafte im betrachteten Betriebsbereich. Die Rotation
des Planetentragers und die damit entstehende Zentrifugalkraft auf die Planeten flhrt zu einer
gleichméBigeren Lastaufteilung, da sich Verzahnungskraft und Zentrifugalkraft vektoriell addie-
ren und gréBere elastische Verformungen zum Ausgleich von Abweichungen resultieren. An-
hand von Berechnungen kann gezeigt werden, dass im Fall von hohen Drehzahlen, bei denen
Zentrifugalkraft und maximale Verzahnungskraft in gleicher GréBenordnung liegen, die Zentri-
fugalkraft zu einer Versteifung der Planetenlager fihrt. Die Folge ist eine stark ausgepragte
Sensitivitat der Lastaufteilung gegentber Fertigungsabweichungen und bereits kleine Abwei-
chungen flihren zu groBen Kraften und dementsprechend zu einer verstarkten ungleichmafigen
Lastaufteilung.

Neben der Lastaufteilung auf die Leistungsstrange ist auch die Lastaufteilung auf die Verzah-
nungshalften bei doppelschragverzahnten Planetengetrieben wichtig. Eine axiale Einstellbarkeit
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des Sonnenrades und der Planetenrader unterstiitzt den Lastausgleich, jedoch hat die Torsion
der Getriebekomponenten einen negativen Einfluss. Daher spielt die Position der Lasteinleitung
und -ausleitung sowie die Torsionssteifigkeit der Wellen und Zahnrader eine entscheidende Rol-
le. Da die Lastaufteilung auf die Leistungsstrange sowie auf die Verzahnungshalften in gleicher
GréBenordnung auftreten kénnen, ist eine kombinierte Betrachtung flr die Tragfahigkeitsausle-
gung zu empfehlen.

Die Charakterisierung der Verzahnungsanregung erfolgt anhand von Beschleunigungsmessun-
gen am Hohlrad. Dabei wird das Beschleunigungsspektrum wesentlich durch die Modulation
infolge der Rotation des Planetentragers und des stationdren Beschleunigungssensors am
Hohlrad bestimmt. Basierend auf den experimentellen Messungen sowie zusatzlichen Betrach-
tungen anhand eines phanomenologischen Berechnungsmodells wird die Struktur der Seiten-
bandspektren der Zahneingriffsordnung sowie ihrer Héherharmonischen analysiert und ein all-
gemeines Schema fir auftretende wesentliche Amplituden abgeleitet. Die ganzzahligen Seiten-
bandordnungen werden der Modulation infolge der Planetentrédgerrotation und des N-maligen
Vorbeilaufens der Planeten zugeordnet. Dabei resultieren relative Unterschiede zwischen den
ganzzahligen Amplituden insbesondere aus einer ungleichmafiigen Lastverteilung. Unganzzah-
lige Amplituden kénnen dagegen den Verzahnungsfehlern der Getriebekomponenten entspre-
chend ihrer Uberrollordnungen zugewiesen werden. Neben den Verzahnungsfehlern zeigt auch
die Bewegung bzw. Verlagerung der Sonnenwelle eine Koppelung mit dem Anregungsspek-
trum. Aufgrund der sequentiellen Eingriffsfolge und der mit dem Planetentradger umlaufenden
resultierenden Verzahnungskraft beschreibt die Sonnenwelle einen Orbit, der vor allem bei nied-
rigen Lasten und hohen Drehzahlen maximal wird. Bei diesen Betriebsbedingungen entstehen
deutliche Seitenbandamplituden mit Bezug zur Sonnenwellenrotation aufgrund der entstehen-
den zusatzlichen Tragheitskrafte.

Ein Vergleich der Beschleunigungspegel zwischen der doppelschréagverzahnten und einer
geradverzahnten Planetengetriebevariante mit identischer Stirnschnittgeometrie zeigt eine er-
hebliche Reduktion der Schwingungsanregung durch den Zahneingriff, selbst bei niedrigen
Sprungiiberdeckungen (g < 0,5). Eine &hnliche Wirkung weisen Gleitlagerungen der Plane-
tenrader auf. Durch die erhdhte Dampfung im Gleitlager infolge des Olschmierfiims wird neben
dem Transferpfad der Schwingungen Uber den Planetentrédger auch direkt die Anregungsquelle
im Zahneingriff gedampft und die gemessenen Beschleunigungswerte wesentlich gesenki.

Die Untersuchung des Schwingungsverhaltens (Eigenfrequenzen und Schwingungsformen)
wird mit Hilfe der Modalanalyse eines Mehrkdrpersystem des doppelschragverzahnten Plane-
tengetriebes durchgefiihrt. Hierzu werden zwei einfachschrégverzahnte Planetengetriebe mit
gespiegeltem Schragungswinkel als Starrkdrpersysteme modelliert und durch flexible Balken-
elemente verbunden. Die Verzahnungs- und Lagersteifigkeiten werden dabei als betriebspunkt-
spezifische Federelemente beschrieben. Der Fokus der Analyse liegt auf dem Einfluss einer un-
gleichmaBigen Lastaufteilung sowie der Drehzahl in Form von Zentrifugal- und gyroskopischen
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Kraften. Ideale doppelschragverzahnte Planetengetriebe mit gleichmaBiger Lastaufteilung so-
wie isotroper Lagersteifigkeit zeigen ein strukturiertes Schwingungsverhalten mit klar unter-
scheidbaren Schwingungsmoden (Rotations-, Translations,- Planeten- und gegenlédufige Rotati-
onsmoden). Durch eine ungleichmafige Lastaufteilung ergeben sich aufgrund unterschiedlicher
Belastungen planetenspezifische Eingriffs- und Lagersteifigkeiten, die in einem unstrukturierten
Schwingungsverhalten mit nicht klar abzugrenzenden Moden resultiert. Eine Drehzahlbelas-
tung durch einen rotierenden Planetentréager flhrt dagegen zu einer Aufspaltung der Eigen-
frequenzen der Multiplizitdt gréBer eins, die mit steigender Drehzahl zunimmt. Dieser Effekt
ist insbesondere bei Eigenfrequenzen im niedrigen Frequenzbereich stark ausgepragt. Im Fall
des vorliegenden Planetengetriebes ist der Drehzahleinfluss im betrachteten Betriebsbereich
als vernachlassigbar anzusehen. Eine Gegenlberstellung der berechneten Eigenfrequenzen
sowie gemessenen Beschleunigungspegel zeigt eine gute Ubereinstimmung und wesentliche
PegelUberhéhungen lassen sich auf angeregte Schwingungsformen zurtckfihren.

9.2 Fazit und Ausblick

Zusammenfassend ist festzustellen, dass die Lastaufteilung im Planetengetriebe deutlich mit
dem Anregungs- und Schwingungsverhalten in Wechselwirkung steht und eine gemeinsame
Betrachtung fUr ein umfassendes Verstandnis des dynamischen Betriebsverhaltens zu emp-
fehlen ist. Hohe Drehzahlen und ansteigende dynamische Zusatzkréfte fihren dabei nicht not-
wendigerweise zu einem verschlechterten Betriebsverhalten, sondern kénnen zum Teil auch
unterstitzende Wirkungen hinsichtlich der Lastaufteilung zeigen. Doppelschragverzahnte Pla-
netengetriebe bieten somit ungeachtet der hohen Komplexitét infolge der verdoppelten Anzahl
der Zahneingriffe ein hohes Potential fir anregungsarme Hochleistungsgetriebe. Durch geeig-
nete Lagerung der Komponenten, Drehmomenteinleitung und -ausleitung sowie beschrankte
Fertigungstoleranzen ist trotz geometrischer Uberbestimmung (IV > 3) ein sehr gutes Betriebs-
verhalten zu erzielen. Der Vergleich zwischen experimentellen Messergebnissen und unter-
schiedlichen Berechnungsmodellen zur Lastaufteilung, Modulation und dem Schwingungsver-
halten zeigt eine gute Ubereinstimmung und bestatigt die Méglichkeit zur charakteristischen
Beschreibung mit Hilfe der in dieser Arbeit vorgestellten Anséatzen. Zukinftige Untersuchungen
kénnen nun auf den erarbeiteten grundlegenden Zusammenhéngen aufbauen und die Uber-
tragbarkeit auf Planetengetriebe unterschiedlicher Struktur Gberprifen. Darlber hinaus stellt
die fortfiihrende ErschlieBung von Optimierungspotential des dynamischen Betriebsverhaltens
unter Berlcksichtigung der Wechselwirkung von Lastaufteilung sowie Anregungs- und Schwin-
gungsverhalten eine wesentliche Aufgabe dar. Hierflirr bieten Staffelungswinkel zwischen den
Verzahnungshélften eine viel versprechende Mdglichkeit, bei der die potenziellen Axial- und
Kippschwingungen schwimmend gelagerter Rader betrachtet werden mussen. Eine Erweite-
rung des Betriebsbereichs der Planetengleitlagerung ist dartiber hinaus sinnvoll zur Bestatigung
der Wirksamkeit zur Schwingungsreduktion auch bei héheren Lasten und Drehzahlen.
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Anhang A1

A Anhang

A.1 Bewegungsgleichungen Schwingungsmodell Planetengetriebe

Formel (A.1) bis Formel (A.9) stellen die Bewegungsgleichungen der drei Subsysteme Eingriff
Sonne-Planet, Eingriff Planet-Hohlrad und Lagerung Planet-Planetentrdger aus Bild 4.7 dar.

A.1.1 Eingriff Sonne-Planet
ms - Js + ksp,iJ/r - cos 3 - cos Pgp ;i - Ogpi = 0
My - Ts + Kgp i 1/r - €08 B - 8in Pgpp 5 - Ogp i = 0

Mg+ Zs — ksp,i,l/r -sin f3 - 5sp,i =0

. ) (A.1)
Is : ¢y,s + ksp,i,l/r T Slnﬁ - COs q)sp,i ' 5sp,i =0
I s+ kapiaye - 7s - S0 B - sin By - Ggpi = 0
JS . g.b.z’s —|— ksp,i,l/r *Tg - COSB . (Sspd — ﬁ
My - Upi — kspml/r - €O8 3+ COS Oy s = Ogpi = 0
My - Tpi — ksp7i,1/r - €08 B - Sin Qg+ Ogp i = 0
mp ‘uép,i + Kop,ii/r - Sin B - dspi =0 (A.2)
Iy - by pi+ ksp,i,l/r “1Tp - sin B - cos s - Ospi = 0
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A.1.2 Eingriff Planet-Hohirad
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A.1.3 Lagerung Planet-Planetentrager
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A.2 Gesamtsystemmatrizen des Schwingungsmodells

Unter Anwendung des globalen Verschiebungsvekiors nach Formel (4.35) fur N Planeten er-
geben sich die Gesamtmatrizen in Formel (4.41) des Gesamtsystems zu Formel (A.10), For-
mel (A.11), Formel (A.12), Formel (A.13) und Formel (A.14). Die entsprechenden Unterma-
trizen der Zahneingriffe Sonne-Planet, Planet-Hohlrad sowie Lagerung Planet-Planetentrager
sind in Formel (A.15) bis Formel (A.23) abgebildet. In den Matrizen werden zur verbesserten
Ubersicht fiir sin und cos die Abkiirzungen s und ¢ verwendet.
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A.3 Verzahnungsqualitat
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Bild A.1: Exemplarische Verzahnungsqualitdétsmessung der linkssteigenden Verzahnungshélfte
Sonne mit der ME-Nummer 80263
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A.4 Verzahnungsgeometrie Geradverzahnung

Tabelle A.1 enthalt die Hauptgeometrieparameter der Geradverzahnung, die auf Basis der Dop-
pelschragverzahnung (siehe Tabelle 5.1) unter der Vorgabe identischer Geometrie im Stirn-
schnitt hervorgeht. Bild A.2 zeigt den Vergleich der Zahnkontur im Stirnschnitt des Sonnen-,

Planeten- und Hohlrades der Gerad- und Doppelschragverzahnung.

GroBe Einheit Sonne Planet = Hohlrad
Eingriffswinkel On © 27,812
Schragungswinkel B © 0
Z&hnezahl Zs/p/h — 26 23 -74
Achsabstand a mm 99,156
Normalmodul My mm 4,048
Profilverschiebungsfaktor ., — 0,00 -0,0045  0,9263
Aktive Verzahnungsbreite b mm 45 45
Profiliberdeckung Ea — 1,329 1,411
Sprunglberdeckung g - 0,0 0,0
Anzahl Planeten N — 5
Teilkreisdurchmesser d mm 105,246 93,102 -299,547
Grundkreisdurchmesser dp, mm 93.089 82,348 -264,945
Kopfkreisdurchmesser dy min 113,00 100,900 -284,600
FuBnutzkreisdurchmesser dys mm 99,158 87,109

86,525 -297,664
FuBkreisdurchmesser dg mm 94,461 82,280 -301,338

Tabelle A.1: Hauptgeometriedaten des
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Bild A.2: Vergleich der Zahnkonturen eines Zahns im Stirnschnitt von Sonnen-, Planeten- und Hohlrad
des doppelschragverzahnten (—) und des geradverzahnten (- - -) Planetengetriebe (erzeugt

mit STplus [Fro16])
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A.5 Topographien der Prifverzahnungen
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A.6 Schwingungsmoden der Variante DSVref

Bild A.8: Schwingungsformen der drei Cluster nach Tabelle 7.5 in Seitenansicht (Verkippungen sind
nicht dargestellt)
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A.7 Ordnungsdiagramme aus Drehzahlhochlauf
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Bild A.9: Ordnungsdiagramme aus Drehzahlhochlaufen bis 6800 min~! Sonnenwellendrehzahl der Vari-
ante DSVref bei 15000 Nm Lastmoment an der Stegwelle fiir unterschiedliche Messpositionen
der Beschleunigung
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