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Kurzfassung 
 

Die optimale Konstruktion bzw. Entwicklung von Getrieben hängt von vielen Fakto-
ren ab, vor allem in Hinblick auf das resultierende Bauvolumen und die Getriebe-
masse. Eine Optimierung gestaltet sich folglich als kompliziert und komplex, beson-
ders dann, wenn das Getriebe eine möglichst geringe Gesamtmasse aufweisen soll. 
Ziel dieser Arbeit ist es, Methoden zu entwickeln, die den Konstruktions- bzw. Ent-
wicklungsprozess von Getrieben beschleunigen. So früh wie möglich soll eine Ab-
schätzung der endgütigen Getriebemasse möglich sein.  

Eine einfache Abschätzung der endgültigen Masse wird dadurch erreicht, dass mit-
hilfe einer statistischen Auswertung von bekannten Industriegetrieben ein Erwar-
tungswert für die Masse eines neu zu entwickelnden Industriegetriebes ermittelt 
wird. Obwohl diese Methode eine große Streuung und weitere Unsicherheiten auf-
weist, ermöglicht  sie jedoch beispielsweise Elemente, die das Getriebe beinhalten 
(Tragrahmen, Fundamente, etc.), früh im Konstruktionsprozess entsprechend zu 
dimensionieren. 

Im Zuge dieser Diplomarbeit wurde ein Programm zur Massenminimierung von Stirn-
radgetrieben entwickelt. Dies soll den Konstruktions- bzw. Entwicklungsprozess des 
Getriebes durch den Erhalt von Kenntnissen über die Wahl der einzelnen Parameter 
beschleunigen. Das Hauptaugenmerk liegt somit bei der Bereitstellung wichtiger ge-
ometrischer Konstruktionsparameter (Modul, Zähnezahl, etc.).  

Die vorliegende Arbeit macht deutlich, dass die Getriebemasse vorrangig vom Ge-
häuse und den Verzahnungen abhängt. Das primäre Ziel bei der Getriebekonstrukti-
on sollte daher sein, das Gehäusevolumen möglichst klein zu halten und entspre-
chend kompakt zu konstruieren. Dies kann erreicht werden, indem vor allem die 
Kopfkreisdurchmesser der Großräder, aber auch die Längen der Wellen sowie die 
Anzahl der Übersetzungsstufen möglichst klein gehalten werden. 

Die wohl wichtigste Erkenntnis dieser Arbeit ist, dass die einzelnen Getriebeelemen-
te immer gemeinsam ausgelegt werden müssen, um ein massenminimiertes Getrie-
be zu erhalten. Die Verschränkung der Berechnungen der einzelnen Getriebeele-
mente zueinander führt zu einem immensen Rechenaufwand, der aufgrund der Er-
gebnisse gerechtfertigt ist. Für die Industrie bedeutet dies besonders bei Massen-
produkten ohne Baukastenprinzip eine erhebliche Materialeinsparung und somit eine 
Kostenreduktion.





Abstract 
 

The optimal design and development of transmissions depends on many factors, 
especially with regards to the resulting volume and mass of the transmission. The 
optimization is complicated and complex, most of all when it comes to gaining mini-
mum mass. The purpose of this diploma thesis is to develop methods to speed up 
the construction process. There should be a way to estimate the mass of the com-
pleted transmission as soon as possible. 

An easy estimate of the final mass is achieved by gaining an expectation value for a 
new transmission. This is done by means of a statistic evaluation of known masses 
of transmissions from manufacturers. Although it shows a large variance and further 
uncertainties, this estimation enables the possibility of scaling elements such as 
support frames or fundaments early in the construction process. 

Through this diploma thesis, a program for mass minimization of cylindrical gear 
transmissions is developed. This is intended to speed up the design and construction 
process of the transmission by obtaining knowledge of the choice of the individual 
parameters. The main focus is on providing the important design parameters (mod-
ule, number of teeth, etc.). 

It is shown, that the mass of transmissions depend preferential on the housing and 
the tooth system. The primary goal in transmission design should therefore be keep-
ing the housing volume as small as possible and to design as compact as possible. 
This can be reached by keeping the tip diameters, but also the length of the shafts 
and the number of stages as small as possible. 

Probably the most important discovery in this thesis is that the individual elements of 
the transmission always have to be designed together in order to get a transmission 
with minimized mass. Entanglements between the calculations of these elements 
lead to an immense computing time, which is justified on the basis of the results. The 
meaning for the industry is an incredible saving in material and costs for transmis-
sions that are mass-produced without belonging to construction kits. 
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Einleitung  1 

1 Einleitung 
 

In früheren Arbeiten [1] [2] wurde bereits versucht, einen Zusammenhang zwischen 
dem Ausgangsdrehmoment und der Getriebemasse von Helikoptern herzustellen. 
Basierend auf experimentellen Daten konnten Diagramme erstellt werden, die einen 
Vergleich zwischen vorhandenen Helikoptergetrieben ermöglichen. Die Aussagekraft 
dieser Diagramme ist jedoch in Frage zu stellen, da beispielsweise die Einflüsse von 
Öl oder den Anbauteilen auf die Getriebemasse nicht bekannt sind. 

Weiters existieren Arbeiten, die sich mit der Skalierung von Helikoptergetrieben be-
fassen und mithilfe von Ähnlichkeitsgesetzen zu einem mehr oder weniger exakten 
Ergebnis führen [3]. Die Ableitung eines entsprechenden Ähnlichkeitsgesetzes lässt 
sich anhand einer statistischen Auswertung bestehender Getriebe erfolgsverspre-
chender bewerkstelligen. 

Um die Massen von Helikoptergetrieben aussagekräftig statistisch auswerten zu 
können, sind viele verschiedene Getriebe notwendig, die einzeln gewogen werden 
müssen. Idealerweise werden auch die Teilmassen aller Unterbaugruppen bzw. de-
ren Bestandteile gemessen. Diese stehen jedoch nicht in einem sinnvollen Umfang 
zur Verfügung. Deren Datenerhebung ist ein Projekt für einen längeren Zeitraum. 
Die Herangehensweise – auch bei der parametrisierten Berechnung – ist z. B. durch 
hohe Drehzahlen, viele Übersetzungsstufen und verschiedene Verzahnungstypen 
deutlich komplizierter und komplexer als bei Industriegetrieben. 

Um ein besseres Verständnis für die Einflüsse auf die Getriebemasse zu erhalten, 
wird in dieser Arbeit auf Industriegetriebe eingegangen. Diese sind vergleichsweise 
einfach aufgebaut und lassen sich daher besser vergleichen. Hierzu sind auch aus-
reichend viele Datensätze bzw. Informationen aus Katalogen vorhanden. An dieser 
Stelle sei angemerkt, dass diese Daten laut Betreuer erfahrungsgemäß aus ver-
schiedensten Gründen nicht ganz der Realität entsprechen bzw. den Herstellern 
selbst nicht exakt bekannt sind, da diese zum Teil nicht hergestellt und somit ge-
schätzt werden. In der Praxis besteht ein direkter Zusammenhang zwischen Indust-
riegetriebemasse und Herstellkosten, ein vertieftes Verständnis ist daher für die 
Preisfindung und die Auftragserstellung interessant. 

Die Erkenntnisse aus den angeführten Publikationen lassen allesamt keinen Rück-
schluss darauf zu, wie die einzelnen Parameterwerte zu wählen sind. Daher sind 
diese für die Konstruktion bzw. Entwicklung eines Getriebes selbst unbrauchbar. 

Ziel der Diplomarbeit ist die Erstellung eines Programms, welches die Anfertigung 
eines Erstentwurfes für Getriebe erleichtern soll. Dabei soll es möglich sein, bei be-
kannten Parametern (Abtriebsdrehzahl, Abtriebsdrehmoment, Gesamtübersetzung, 
Anzahl der Stufen etc.) unter Berücksichtigung besonderer Anforderungen an die 
Parameter bzw. Parameterbereiche (fertigbare Moduln, Zähnezahlbereich, Werkstof-
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fe, Durchmesserverhältnis der eventuell vorhandenen Hohlwelle etc.) alle konstrukti-
ven Parameter (Modul, Zähnezahl, Zahnradbreite, etc.) so festzulegen, dass der 
Konstruktionsentwurf zu einem Getriebe mit geringstmöglicher Masse führt.  

Zwei Ansätze werden im Hinblick auf Industriegetriebe weiter verfolgt: 

1. Bestehende Getriebe aus Katalogen werden aufgenommen und es wird eine 
Datenbank erstellt. Diese soll als Grundlage dazu dienen, einen statistisch 
ermittelten Zusammenhang zwischen Getriebemasse zu anderen Parametern 
zu finden. 

2. Parallel dazu wird ein Programm entwickelt, welches anhand einer parametri-
sierte Getriebeberechnung die Getriebemasse auf eine minimale Masse hin 
optimiert. 

In weiterer Folge soll es mit diesem Programm möglich sein, bei bekanntem Aufbau 
des Getriebes bzw. des Leistungsflusses die Gesamtmasse des Getriebes abzu-
schätzen. Eine Literaturrecherche liefert keine ähnlichen, bekannten Vorhaben, führt 
jedoch zu dem im Folgenden beschriebenen Wissensstand. 

Schlussendlich wird durch einen Vergleich dieser beiden Ansätze evaluiert, inwiefern 
diese Methoden zielführend sind, ob die Ergebnisse korrelieren, und wie mit den Er-
gebnissen in der Praxis umzugehen ist. 
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2 Methoden 
 

2.1 Statistische Auswertung 
 

Durch eine statistische Auswertung bestehender Getriebe aus unterschiedlichen 
Herstellerkatalogen soll versucht werden, einen eventuell auftretenden Trend hin-
sichtlich eines Zusammenhangs der Getriebemasse und Getriebeparametern (Ab-
triebsdrehmoment, Abtriebsdrehzahl und Gesamtübersetzung) mathematisch zu be-
schreiben. 

Der Vorteil dieser Methode ist die schnelle, überschlagsmäßige Berechnung der Ge-
samtmasse. Die Berechnung ist hilfreich z. B. bei der Vorabschätzung von Funda-
menten und bei der Auslegung anderen Maschinenkomponenten, dessen Dimensio-
nierung von der Getriebemasse abhängt. 

Ein Nachteil ist jedoch eine mehr oder weniger große Abweichung zur Realität sowie 
die Tatsache, dass man abgesehen von einer ungefähren Gesamtmasse keine wei-
teren Informationen erhält, mit denen man den Konstruktionsprozess beginnen kann. 

 

2.1.1 Stirnradgetriebe 
 

Es wurden Daten der Hersteller Alform [4], Hueber [5] und Tramec [6] gesammelt 
und die relevanten Daten erfasst. Die relevanten Auszüge aus den Katalogen sind in 
Kapitel 4 ersichtlich. 

Zu den erhobenen Daten gehören: 

- Abtriebsdrehmoment 
- Abtriebs- oder Antriebsdrehzahl 
- Gesamtübersetzung 
- Masse 

Daraus werden folgende Kennwerte errechnet (soweit nicht schon bekannt): 

- Antriebsdrehmoment 
- Antriebs- oder Abtriebsdrehzahl 
- übertragene Leistung 
- Drehmomentendichte (Drehmoment/Masse) 
- Leistungsdichte (Leistung/Masse) 
- drehmomentenspezifische Masse (Masse/Drehmoment) 
- leistungsspezifische Masse (Masse/Leistung) 
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Es ist aus den Katalogen direkt ersichtlich, dass sich die Getriebemasse durch eine 
Änderung der Abtriebsdrehzahl nicht ändert. Auch eine Änderung der Übersetzung 
führt laut Katalogen zu keiner Massenänderung. Diese Unabhängigkeit der Masse ist 
in Abbildung 1 anhand eines Auszuges eines Herstellerkataloges ersichtlich. 

 

Abbildung 1: Stirnradgetriebeübersicht, Auszug eines Herstellerkataloges [4] 
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Der Antrieb erfolgt im Regelfall mittels Elektromotoren, deren Nenndrehzahlen 750, 
1000, 1500 oder 3000 U/min betragen. Aufgrund der Übersetzung ins Langsame 
bleiben alle Wellendrehzahlen unterkritisch (die Grenzdrehzahl beträgt nach DIN 
3990 Teil 1 [7] 3600 U/min). Unter der Voraussetzung, dass die Drehzahlgrenze der 
Lager nicht erreicht wird und deren Lebensdauer ausreichend hoch ausgelegt ist, 
fließt die Wellendrehzahl auf die Getriebemasse nur über die Verzahnungsberech-
nung ein. Dadurch lässt sich eine von der Abtriebsdrehzahl annähernd unabhängige 
Masse der Getriebe erklären, dessen Abweichung relativ zur Gesamtgetriebemasse 
vernachlässigbar ist. 

Weiters ist anhand der Katalogdaten zu erkennen, dass die Gesamtübersetzung 
keinen Einfluss auf die Gesamtmasse hat. Dieses Phänomen ist dadurch erklärbar, 
dass aufgrund einer gezielt kleinen Teilevielfalt (Baukastenprinzip) fixe Übersetzun-
gen mit oft überdimensionierten Bauteilen erreicht werden, die gemeinsam annä-
hernd zu einer identen Getriebemasse führen. Insbesondere für Gehäuse ist dies 
wichtig, da bei konstanten Achsabständen nur ein entsprechend dimensioniertes 
Gehäuse für alle Varianten notwendig ist. Die Ergebnisse werden in Kapitel 2.1.3 
genauer diskutiert. 
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2.1.2 Planetenradgetriebe 
 

Planetenradsätze wurden ebenfalls betrachtet, es wurden Daten der Hersteller 
Framo [8], Wikov [9] und Elra [10] erhoben. Deren statistische Auswertung erfolgt 
analog zu den Stirnradgetrieben. 

 

Abbildung 2: Planetenradgetriebeübersicht, Auszug eines Herstellerkataloges [10] 

Bei Planetenradgetrieben treten Belastungen auf den Planetenrädern zufolge der 
Fliehkraft auf. Diese sind proportional zum Quadrat der Drehzahl des Planetenrad-
trägers. Die Drehzahl ist somit kritischer zu betrachten als bei Stirnradgetrieben. 
Dennoch zeigt sich in dem Drehzahlbereich, in dem die zur Analyse herangezoge-
nen Getriebe eingesetzt werden, keine sichtbaren Auswirkungen. 

Die Gesamtübersetzung scheint ebenfalls keinen merklichen Einfluss auf die Ge-
samtmasse zu haben, wie Abbildung 2 zeigt. 
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2.1.3 Ergebnisse der statistischen Auswertung 
 

2.1.3.1 Statistische Auswertung von Stirnradgetrieben 
 

Es zeigt sich, dass das Abtriebsdrehmoment die größte Auswirkung auf die Getrie-
bemasse hat. Der Zusammenhang von Masse zu Abtriebsdrehmoment ist in Abbil-
dung 3 ersichtlich und zeigt einen annähernd proportionalen Verlauf. 

 
Abbildung 3: Zusammenhang zwischen Stirnradgetriebemasse und Abtriebsdrehmoment ausgewähl-
ter Stirnradgetriebe 

Die Anzahl der Übersetzungsstufen hat eine Auswirkung auf die Gesamtmasse. Eine 
tendenzielle Aussage darüber, ob z. B. dreistufige Getriebe bei gleichem Abtriebs-
drehmoment eine höhere Masse aufweisen, ist nicht allgemein möglich, sondern nur 
herstellerspezifisch. Bei Betrachtung der spezifischen Getriebemasse (Verhältnis 
Masse zu Abtriebsdrehmoment) in Abhängigkeit vom Abtriebsdrehmoment der Stirn-
radgetriebe (in Abbildung 4 ersichtlich) sind Unterschiede in Bezug auf Hersteller 
und Anzahl der Übersetzungsstufen erkennbar. Beispielsweise weisen bei gleich-
bleibendem Abtriebsdrehmoment dreistufige Stirnradgetriebe des Herstellers Alform 
eine höhere Masse auf als Zweistufige. Beim Hersteller Tramec verhält es sich um-
gekehrt Die einstufigen Getriebe beider Hersteller sind in etwa gleich schwer. 
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Abbildung 4: Zusammenhang zwischen abtriebsdrehmomentenspezifischer Stirnradgetriebemasse 
und Abtriebsdrehmoment ausgewählter Stirnradgetriebe 

Die statistische Auswertung liefert sichtlich nur eine grobe Abschätzung der Getrie-
bemasse. Auch von der Miteinbeziehung von deutlich mehr Daten aus den Katalo-
gen ist keine Verbesserung zu erwarten – bestenfalls eine größere Streuung der 
Punktwolke. Für eine erste Abschätzung reicht dies jedoch aus. 

Bisher lässt sich zusammenfassend folgende Aussage treffen: Die Getriebegesamt-
masse hängt in erster Linie vom Abtriebsdrehmoment ab. Die Anzahl der Überset-
zungsstufen sowie die Konstruktionsweise unterschiedlicher Hersteller beeinflussen 
die Getriebegesamtmasse ebenfalls. 

Der Zusammenhang zwischen Getriebegesamtmasse und Abtriebsdrehmoment wird 
im Folgenden mathematisch beschrieben. Da eine unterschiedliche Anzahl an Da-
tensätzen pro Hersteller und Baureihe vorliegt, wird jede Baureihe durch eine Funk-
tion beschrieben und diese arithmetisch gemittelt. Daher werden Ansätze verwendet, 
aus deren Funktionen sehr gut das arithmetische Mittel gebildet werden kann (z. B. 
Ansätze einer proportionalen, linearen oder logarithmischen Näherung). 
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Abbildung 5: Zusammenhang zwischen Stirnradgetriebemasse und Abtriebsdrehmoment, proportio-
nale Näherung 

In Abbildung 5 wird die Punktwolke durch eine proportionale Funktion von der Form 
MSR = kSR • TSR,ab angenähert. Den proportionalen Faktor kSR wird ermittelt, indem 
das arithmetische Mittel der auf das Abtriebsdrehmoment bezogenen Massen der 
Stirnradgetriebe der Baureihen mit gleicher Stufenanzahl von jedem Hersteller ge-
trennt ermittelt wird. Von diesen wird anschließend wiederum das arithmetische Mit-
tel über alle Baureihen mit gleicher Stufenanzahl ermittelt, und davon das arithmeti-
sche Mittel über die verschiedenen Stufen.  

Um dies besser zu veranschaulichen: 

 

𝑘𝑆𝑅 = ∑ (∑ (∑ 𝑀𝑆𝑅𝑙𝑆𝑅,𝑗𝑆𝑅,𝑖𝑆𝑅𝑇𝑆𝑅,𝑎𝑏𝑙𝑆𝑅,𝑗𝑆𝑅,𝑖𝑆𝑅𝑖𝑆𝑅=𝑖𝑆𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑖𝑆𝑅=1 )𝑖𝑆𝑅,𝑚𝑎𝑥 )𝑗𝑆𝑅=𝑗𝑆𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑗𝑆𝑅=1 𝑗𝑆𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑙𝑆𝑅=3𝑖𝑆𝑅=1 𝑙𝑆𝑅,𝑚𝑎𝑥   
(2-1) 

iSR …  Stirnradgetriebe eines Herstellers mit lSR Übersetzungsstufen 
jSR …  Alle Getriebehersteller mit Stirnradgetrieben mit lSR Übersetzungsstufen 
lSR …  Anzahl der Übersetzungsstufen (in diesem Fall werden die vierstufigen Getriebe nicht be-

rücksichtigt, da diese nicht aussagekräftig sind) 
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Für kSR ergibt sich der Wert 0,028 kg/Nm. Damit lässt sich die proportionale Nähe-
rung durch folgende Formel festlegen: 

 

𝑀𝑆𝑅,𝑝𝑟𝑜𝑝 = 0,028 kgNm • 𝑇𝑆𝑅,𝑎𝑏  (2-2) 
Ein anderer Ansatz, um ein mathematisches Modell zu erhalten, ergibt sich durch die 
Analyse der auf das Abtriebsdrehmoment bezogenen Masse. In Abbildung 6 wird die 
Punktwolke durch folgende logarithmische Funktion dargestellt. 

 
Abbildung 6: Zusammenhang zwischen abtriebsdrehmomentenspezifischer Stirnradgetriebemasse 
und Abtriebsdrehmoment, logarithmische Näherung 
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𝑀𝑆𝑅𝑇𝑆𝑅,𝑎𝑏 = 𝑎𝑆𝑅 • ln (𝑇𝑆𝑅,𝑎𝑏Nm ) + 𝑏𝑆𝑅 (2-3) 
Die Punktwolke der auf das Abtriebsdrehmoment bezogenen Stirnradgetriebemas-
sen aller Stirnradgetriebe eines Herstellers mit gleicher Übersetzungsstufenanzahl 
wird vorerst jeweils durch eine Funktion der Form (2-3) angenähert und die Parame-
ter aSR,lji und bSR,lji bestimmt. Die so erhaltenen Koeffizienten werden über die ver-
schiedenen Übersetzungsstufen gemittelt, woraus man aSR und bSR erhält. Hierbei 
wurden nur Getriebe mit zwei und drei Übersetzungsstufen verwendet, da vor allem 
das einstufige Tramec-Stirnradgetriebe eine große Streuung verursacht. Zur Veran-
schaulichung als Formel: 

𝑎𝑆𝑅 , 𝑏𝑆𝑅 = ∑ (∑ (∑ aSRlSRjSRiSR , bSRlSRjSRiSRiSR=iSR,maxiSR=1 )iSR,max )jSR=jSR,maxjSR=1 jSR,maxlSR=3lSR=2 lSR,max   
(2-4) 

 

iSR …  Stirnradgetriebe eines Herstellers mit lSR Übersetzungsstufen 
jSR …  Getriebehersteller mit Stirnradgetrieben mit lSR Übersetzungsstufen 
lSR …  Anzahl der Übersetzungsstufen (in diesem Fall wird der eine Vertreter der vierstufigen Ge-

triebe nicht berücksichtigt, da nicht aussagekräftig) 
 

Es ergeben sich die Werte aSR = -0,00282 kg/Nm und bSR = 0,0553 kg/Nm. Durch 
Multiplizieren mit dem Abtriebsdrehmoment erhält man die logarithmische Näherung: 

𝑀𝑆𝑅,𝑙𝑜𝑔 = 𝑇𝑆𝑅,𝑎𝑏 ∗ (−0,00282 • ln (𝑇𝑆𝑅,𝑎𝑏Nm ) + 0,0553) kgNm (2-5) 
Diese ist im Vergleich zur proportionalen Näherung in Abbildung 7 ersichtlich. 
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Abbildung 7: Zusammenhang zwischen Getriebemasse und Abtriebsdrehmoment, proportionale 
(grün) und logarithmische Näherung (rot) 

Sowohl die proportionale, als auch die logarithmische Näherung, sind praktikabel in 
der Handhabung. Die Streuung fällt bis auf wenige Ausnahmen sehr gering aus. Die 
logarithmische Näherung erscheint im analysierten Abtriebsdrehmomentenbereich 
etwas genauer als die lineare Näherung. 
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2.1.3.2 Statistische Auswertung von Planetenradgetrieben 
 

Auch bei Planetenradgetrieben ist offenbar nur das Abtriebsdrehmoment eine domi-
nierende Kenngröße. Der Zusammenhang zwischen Masse und Abtriebsdrehmo-
ment ist in Abbildung 8 ersichtlich. Eine proportionale Näherung ähnlich wie bei den 
Stirnradgetrieben erscheint plausibel. 

 

Abbildung 8: Zusammenhang zwischen Planetenradgetriebemasse und Abtriebsdrehmoment ausge-
wählter Planetenradgetriebe 

Die Anzahl der Übersetzungsstufen hat keine erkennbare Auswirkung auf die Ge-
samtmasse. Es ist deutlich erkennbar, dass keine Aussage darüber getroffen wer-
den kann, ob ein Getriebe eines Herstellers mit mehr Übersetzungsstufen eine grö-
ßere oder kleinere auf das Abtriebsdrehmoment bezogene Masse aufweist. Ein 
Trend kann für Stirnradgetriebe herstellerspezifisch erfasst werden, jedoch nicht all-
gemein für alle Hersteller. Bei Planetenradgetrieben ist kein herstellerspezifischer 
Trend auswertbar. 

Um eine bessere Auswertung vornehmen zu können, wird die auf das Abtriebs-
drehmoment bezogene Masse betrachtet, welche in Abbildung 9 ersichtlich ist. 
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Abbildung 9: Zusammenhang zwischen abtriebsdrehmomentenspezifischer Planetenradgetriebemas-
se ausgewählter Planetenradgetriebe und dem Abtriebsdrehmoment 

Es ist in Abbildung 9 ersichtlich, dass sich der Verlauf der abtriebsdrehmomenten-
spezifischen Planetenradgetriebemasse nicht sehr von jenem der Stirnradgetriebe-
masse unterscheidet. Aufgrund der Vergleichbarkeit wird ebenfalls eine proportiona-
le eine logarithmische Näherung angestrebt. 

Der Zusammenhang zwischen Planetenradgetriebemasse und Abtriebsdrehmoment 
wird nun ebenfalls mathematisch beschrieben. Da auch bei den Planetenradgetrie-
ben eine unterschiedliche Anzahl an Datensätzen pro Hersteller und Baureihe vor-
liegt, wird jede Baureihe durch eine Funktion beschrieben und diese dann entspre-
chend arithmetisch gemittelt.  
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Abbildung 10: Zusammenhang zwischen Planetenradgetriebemasse und Abtriebsdrehmoment, pro-
portionale Näherung 

In Abbildung 10 wird die Punktwolke durch eine proportionale Funktion angenähert. 
Die Berechnung des Proportionalfaktors kPR erfolgt nach Gleichung (2-6). Es wird ein 
Zusammenhang analog zu Gleichung (2-1) erstellt, alle Datensätze (einstufig, zwei-
stufig, dreistufig) werden berücksichtigt. 

𝑘𝑃𝑅 = ∑ (∑ (∑ 𝑀𝑃𝑅𝑙𝑃𝑅,𝑗𝑃𝑅,𝑖𝑃𝑅𝑇𝑃𝑅,𝑎𝑏𝑙𝑃𝑅,𝑗𝑃𝑅,𝑖𝑃𝑅𝑖𝑃𝑅=𝑖𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑖𝑃𝑅=1 )𝑖𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥 )𝑗𝑃𝑅=𝑗𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑗𝑃𝑅=1 𝑗𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑙𝑃𝑅=3𝑖𝑃𝑅=1 𝑙𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥   
(2-6)  

 

iPR …  Planetenradgetriebe eines Herstellers mit lPR Übersetzungsstufen 
jPR …  Planetenradgetriebehersteller mit Planetenradgetrieben mit lPR Übersetzungsstufen 
lPR …  Anzahl der Übersetzungsstufen  
 

Für kPR ergibt sich der Wert 0,0473 kg/Nm. Damit lässt sich die proportionale Nähe-
rung durch folgende Formel festlegen: 

𝑀𝑃𝑅_𝑝𝑟𝑜𝑝 = 0,0473 kgNm • 𝑇𝑃𝑅,𝑎𝑏   (2-7)  
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Diese Näherung ist nicht zufriedenstellend, da die Getriebe des Herstellers Wikov 
sehr stark abweichen. Aus diesem Grund wird wie bei den Stirnradgetrieben geprüft, 
ob eine logarithmische Näherung der auf das Abtriebsdrehmoment bezogenen Mas-
se in Abhängigkeit des Abtriebsdrehmomentes zielführend ist. Abbildung 11 verdeut-
licht dies. 

 
Abbildung 11: Zusammenhang zwischen abtriebsdrehmomentenspezifischer Planetenradgetriebe-
masse und Abtriebsdrehmoment, logarithmische Näherung 

Die Punktwolke wird durch eine logarithmische Funktion der Form  

𝑀𝑃𝑅𝑇𝑃𝑅.𝑎𝑏 = 𝑎𝑃𝑅 • ln(𝑇𝑃𝑅,𝑎𝑏) + 𝑏𝑃𝑅  (2-8) 
angenähert. 
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Die Koeffizienten aPR und bPR werden analog wie bei den Planetenradgetrieben (2-4) 
ermittelt: 

𝑎𝑃𝑅 , 𝑏𝑃𝑅 = ∑ (∑ (∑ 𝑎𝑃𝑅𝑙𝑃𝑅𝑗𝑃𝑅𝑖𝑃𝑅 , 𝑏𝑃𝑅𝑙𝑃𝑅𝑗𝑃𝑅𝑖𝑃𝑅𝑖𝑃𝑅=𝑖𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑖𝑃𝑅=1 )𝑖𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥 )𝑗𝑃𝑅=𝑗𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑗𝑃𝑅=1 𝑗𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥𝑙𝑃𝑅=3𝑙𝑃𝑅=1 𝑙𝑃𝑅,𝑚𝑎𝑥   
(2-9) 

 

iPR …  Planetenradgetriebe eines Herstellers mit lPR Übersetzungsstufen 
jPR …  Getriebehersteller mit Planetenradgetrieben mit lPR Übersetzungsstufen 
lPR …  Anzahl der Übersetzungsstufen 
 

Es ergeben sich die Werte aPR = -0,00621 kg/Nm und bPR = 0,0685 kg/Nm. Durch 
Multiplikation mit dem Abtriebsdrehmoment erhält man die logarithmische Näherung: 

𝑀𝑃𝑅,𝑙𝑜𝑔 = 𝑇𝑃𝑅,𝑎𝑏 • (−0,00621 • ln (𝑇𝑃𝑅,𝑎𝑏Nm ) + 0,0685) kgNm  (2-10)  
Diese ist im Vergleich zu proportionalen Näherung ist in Abbildung 12 ersichtlich. 
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Abbildung 12: Zusammenhang zwischen abtriebsdrehmomentenspezifische Planetenradgetriebe-
masse und Abtriebsdrehmoment, proportionale und logarithmische Näherung 

Sowohl die proportionale als auch die logarithmische Näherung eignet sich nur bis 
zu einem Abtriebsdrehmoment von etwa 1x103 Nm. Bei der logarithmischen Nähe-
rung ist gut ersichtlich, dass die Getriebemasse ab 1x104 Nm abfällt. Dies erscheint 
nicht plausibel, da bei steigendem Abtriebsdrehmoment eine steigende Getriebe-
masse zu erwarten ist.  

Eine lineare Näherung durch die Funktion 

𝑀𝑃𝑅_𝑙𝑖𝑛 = c • 𝑇𝑃𝑅,𝑎𝑏 + 𝑑  (2-11)  
ist im Vergleich zu der proportionalen und logarithmischen Näherung in Abbildung 13 
ersichtlich. Die hier auftretenden Koeffizienten c und d sind mithilfe derselben Vor-
gehensweise wie bei der Bestimmung der Koeffizienten a und b der logarithmischen 
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Näherung nach Gleichung (2-9) zu ermitteln und führen zu folgender Näherungsfor-
mel: 

MPR,lin = TPR,ab • 0,0482 kgNm + 16,221 kg  (2-12)  
Die lineare Näherung weist größere Abweichungen als die proportionale Näherung 
auf, erweist sich jedoch als gute Näherung für die Obergrenze bzw. als obere 
Schranke der Planetenradgetriebemasse. Mit dieser Näherung liegt man bei der Ab-
schätzung der Planetenradgetriebemasse somit auf der sicheren Seite. 

 
Abbildung 13: Zusammenhang zwischen abtriebsdrehmomentenspezifische Planetenradgetriebe-
masse und Abtriebsdrehmoment, proportionale (grün) , logarithmische (rot) und lineare (gelb) Nähe-
rung 

Als problematisch für die Abschätzung der Planetenradgetriebemasse zeigt sich die 
Streuung der Getriebemassen. Bei Planetenradgetrieben unterscheiden sich die 
Massen bei konstantem Abtriebsdrehmoment um einem Faktor von bis zu ~9, wäh-
rend bei Stirnradgetrieben dieser Streufaktor nur ~2 beträgt.  
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2.1.4 Zusammenfassung der statistischen Auswertung 
 

Eine Korrelation zwischen Getriebemasse und Abtriebsdrehmoment ist prinzipiell 
vorhanden. Diese kann jedoch nicht eindeutig angegeben werden. Je nach Herstel-
ler divergieren die Getriebemassen bei gleichen Abtriebsdrehmomenten zum Teil 
sehr stark. Die Abschätzung der in den Getriebekatalogen angegebenen Getriebe-
massen von Stirnradgetrieben ist im Vergleich zu jener von Planetenradgetrieben mit 
den gewählten Ansätzen sehr gut möglich. Die größere Ungenauigkeit bei der Ab-
schätzung von Planetenradgetriebemassen resultiert aus der höheren Anzahl an 
Freiheitsgraden bei der Auslegung (z. B. Anzahl der Planetenräder und Kombinati-
onsmöglichkeiten für den Betrieb). 

Alle logarithmischen Näherungen, sowohl von Stirnrad- als auch von Planetenradge-
trieben, haben gemeinsam, dass die abtriebsdrehmomentenspezifische Masse mit 
steigendem Abtriebsdrehmoment abfällt. Dies ist in der mit steigendem Abtriebs-
drehmoment abfallenden abtriebsdrehmomentenspezifischen Getriebemasse be-
gründet. Logarithmische Näherungen sind somit nur eingeschränkt nutzbar. Dieser 
Effekt ist in Abbildung 13 besonders plakativ ersichtlich.  

Die proportionalen Näherungen (bei Planetenradgetrieben auch die lineare Nähe-
rung) eignen sich besser als die logarithmischen Näherungen, da sie keinen Abfall 
der abtriebsdrehmomentenspezifischen Masse mit steigendem Abtriebsdrehmoment 
beschreiben, sondern von einer konstanten abtriebsdrehmomentenspezifischen 
Masse ausgehen.  

Folglich sind nur Näherungsfunktionen für die Getriebemassen zielführend, die eine 
positive Steigung und eine positive Krümmung aufweisen bzw. allgemein monoton 
steigendes Verhalten aufweisen. Die Näherung der abtriebsdrehmomentenspezifi-
schen Getriebemasse darf weiters keine negativen Werte annehmen, da dies zu ei-
ner negativen Getriebemasse führen würde. Idealerweise konvergiert sie gegen ei-
nen endlichen, positiven Wert. Somit scheiden auch z. B. parabolische Näherungen 
aus. 

Ein Anstieg der abtriebsdrehmomentenspezifischen Masse bei steigendem Ab-
triebsdrehmoment kann nicht beobachtet werden, weshalb die alleinige Abhängigkeit 
der Getriebemasse vom Abtriebsdrehmoment in Frage zu stellen ist. Eine Abhängig-
keit der Getriebemasse von der Abtriebsdrehzahl oder der Gesamtübersetzung ist 
anhand der Daten aus den Getriebekatalogen nicht auswertbar. 

Es kann (vor allem bei Planetenradgetrieben) kein genauer funktionaler Zusammen-
hang zwischen der Getriebemasse und anderen Parametern gefunden werden. 
Dennoch ist die Aufbereitung von möglichst vielen Daten aus Getriebekatalogen und 
deren statistischer Auswertung sinnvoll. Aus der daraus resultierenden Punktwolke 
kann zumindest grafisch die Getriebemasse bzw. deren zu erwartender Bereich er-
mittelt werden. Ideal wäre die Verwendung der Massen von eigens gemessenen Ge-
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triebe(Teilen) anstelle der in den Katalogen angegebenen Getriebemassen, welche 
sehr in Frage zu stellen sind. 

Ein exakter mathematischer Zusammenhang wurde anfänglich weder erwartet noch 
war dies notwendig, da eine Abschätzung für eine Überschlagsrechnung ausrei-
chend ist. Für die Hersteller stehen aufgrund der Wirtschaftlichkeit Aspekte wie ge-
ringe Teilevielfalt bei Zahnradsätzen, Einheitsgehäuse etc. im Vordergrund. Diese 
sind durchaus relevant für die Getriebemassen und können zu unerwarteten Ergeb-
nissen und großer Streuung führen (z. B. durch Verwendung eines Einheitsgehäu-
ses). Zum Teil sind den Herstellern die exakten Massen der Getriebe selbst nicht 
bekannt bzw. werden diese nicht angegeben – beispielsweise erscheint eine kon-
stante Getriebemasse und einem gleichbleibenden Abtriebsdrehmoment bei sich 
ändernder Gesamtübersetzung eines einstufigen Stirnradgetriebes von 1,2 auf 6,3 
nicht realistisch.  

Ein aussagekräftiger Zusammenhang zwischen der Getriebemasse und z. B. dem 
Abtriebsdrehmoment wäre somit nur dann sinnvoll, wenn die tatsächlichen Massen 
der Getriebe bekannt sind. Auch ein Herunterbrechen auf einzelne Teilmassen (Ver-
zahnungen, Wellen, Lager, Gehäuse) und dessen Analyse ist denkbar. 
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2.2 Parametrisierung der Getriebeberechnung 
 

Eine weitere Methode ist die Abschätzung der Getriebemassen anhand der Para-
metrisierung der Berechnung eines Getriebes und dessen Anwendung auf den auf-
grund der möglichen Parameterpaarungen entstehenden Getriebevariantenbaumes. 
Die wichtigsten Parameter sind neben dem Abtriebsdrehmoment, der Gesamtüber-
setzung, und der Abtriebsdrehzahl auch geometrischen Parameter wie Zähnezahlen, 
Moduln, die Schrägverzahnungswinkel und die Anzahl der Übersetzungsstufen. 
Auch die Wahl der Lager und des Öls wird berücksichtigt. 

Ein Vorteil der Parametrisierung ist die Abschätzung der Getriebemasse. Weiter er-
möglicht sie die Bereitstellung aller berechneten Parameter für die Konstruktion, 
wodurch der weitere Konstruktionsprozess eines Getriebes beschleunigt wird.  

Ein Nachteil dieser Methode ist die notwendige Berücksichtigung vieler schwierig 
festzulegender Parameterwerte. Die Parameter bzw. deren Bereiche müssen vorerst 
festgelegt werden, allen voran die Topologie des Getriebes. Deshalb kann diese Me-
thode in der Realität nicht vor der Festlegung des Getriebeaufbaus eingesetzt wer-
den. Vergleichsrechnungen sind sinnvoll, z. B. ob bei den Leistungsdaten ein zwei- 
oder dreistufiges Getriebe zu einer geringeren Masse führt. Der größte Nachteil ist 
die Programmierung, welche sich schon bei Industriegetrieben mit Zylinderrädern als 
sehr umfangreich und überaus zeitintensiv gestaltet.  

Es wird ein Programm entwickelt, welches die Parameterwerte, welche zur kleinsten 
Gesamtmasse des Stirnradgetriebes führen, findet. Die Programmierung erfolgt in 
Matlab, die Ein- und Ausgabe erfolgt mithilfe von Excel. Ein Überblick über die Pa-
rametrisierung der Getriebeberechnung ist in Abbildung 14 ersichtlich. Aufgrund des 
hohen Komplexitätsgrades von Planetenradgetrieben wird deren Getriebemassen-
abschätzung in dieser Methode nicht weiter verfolgt.  

Diese Methode ist jedenfalls kein Ersatz für eine genaue Berechnung mittels z. B. 
KissSoft, FVA Workbench etc. Besonders wichtig ist die genaue Berechnung der 
konstruktiv festgelegten Wellenkonturen, die mit dieser Methode nur schwer zu er-
fassen sind. 
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Abbildung 14: Übersicht über die Parametrisierung der Getriebeberechnung 

 

2.2.1  Analyse der Getriebeelemente 
 

In diesem Kapitel werden die einzelnen Getriebeelemente hinsichtlich Abschätzbar-
keit analysiert und es wird festgelegt, auf welche Parameter eingegangen werden 
soll und wie deren Randbedingungen berücksichtigt werden. Schrauben, Wellenmut-
tern, Dichtringe etc. werden nicht berücksichtigt, da deren Beitrag zur Gesamtmasse 
vernachlässigbar ist. 

 

2.2.1.1 Analyse des Getriebes 
 

Es stellt sich die grundsätzliche Frage, welche Informationen vorliegen bzw. vor Be-
rechnungsbeginn eines Getriebes bekannt sind oder ob Parameterwerte zumindest 
eingegrenzt werden können. Ungenauigkeiten hinsichtlich dieser Informationen wir-
ken sich gravierend auf das Endergebnis aus. Gegebenenfalls muss die Berechnung 
mehrmals während des Konstruktionsprozesses wiederholt werden. 
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Eingabeparameter des Programms zur Getriebeberechnung 

Die Getriebeberechnung benötigt folgende Eingaben: 

- Abtriebsdrehmoment: Dies ist, wie sich bei der Analyse bestehender Indust-
riestirnradgetriebe gezeigt hat, eine der wichtigsten Angaben, da diese den 
größten Einfluss auf die Kräfte und Momente innerhalb des Getriebes und 
damit auf die Masse hat. 

- Ab- und Antriebsdrehzahl: Die Abhängigkeit der Dimensionierung der Ge-
triebeelemente von der Ab- und Antriebsdrehzahl ist gering, da wenige Fakto-
ren beeinflusst werden. Die Resonanzdrehzahlen der Wellen sind neben dem 
Geschwindigkeitsfaktor bei der Verzahnung von den Drehzahlen abhängig. 
Die Resonanzdrehzahlen der Wellen können nicht berücksichtigt werden, da 
hierfür die genaue Wellenkontur bekannt sein muss. Die Grenzdrehzahlen 
und die Bezugsdrehzahlen der Lager hängen auch von den Drehzahlen ab 
und werden berücksichtig. Die Antriebsdrehzahl (als maximale Drehzahl in-
nerhalb des Getriebes bei einer Übersetzung ins Langsame) darf 3600 U/min 
nicht überschreiten, da sonst die zu berücksichtigende Norm für die Verzah-
nungsberechnung [7] nicht angewendet werden darf. Die Drehzahlen sind 
notwendig, um die Gesamtübersetzung zu eruieren, falls diese nicht schon 
bekannt ist. 

- Gesamtübersetzung: Die Gesamtübersetzung kann mithilfe der Ausgangs-
daten des Getriebes und der Daten des gewählten Antriebs ermittelt werden 
(Betriebsdrehzahl des Antriebes) und hat einen großen Einfluss auf die Mas-
sen der Zahnradsätze, auch bei konstanter Übersetzungsstufenanzahl. Sie ist 
wichtig für den Konstruktionsentwurf und für die Entscheidung über den 
nächstgenannten Parameter. 

- Anzahl der Übersetzungsstufen: Diese ist speziell für die Masse des Ge-
häuses relevant. Eine steigende Übersetzungsstufenanzahl erhöht die Ge-
häuseabmessungen (vor allem die Gehäuselänge). In weiterer Folge erhöhen 
sich das Bauraumvolumen und damit die Masse. Abgesehen von einem mas-
sereicheren Gehäuse werden mehr Zahnräder, Lager und Wellen benötigt. 

- Anwendungsfaktor: Der Anwendungsfaktor muss bekannt sein, da das 
Drehmoment proportional zu ihm skaliert wird. Normal- und Querkräfte an den 
Kupplungsstellen auf der Antriebs- und der Abtriebswelle werden nicht be-
rücksichtigt. 

- Mindestsicherheiten: Die Grübchensicherheit sowie die Zahnbruchsicherheit 
sind standardmäßig auf die Mindestwerte nach DIN 3990 Teil 1 [7] eingestellt 
(1,0 bzw. 1,4). 

- Lagerlebensdauer: Die Lagerlebensdauer wird nach der erweiterten Le-
bensdauerberechnung nach DIN ISO 281 [11] durchgeführt und ist wichtig für 
die Gesamtlebensdauer des Getriebes. Außerdem ist ein allfälliger Wartungs-
aufwand unter anderem von der Lagerlebensdauer abhängig.  
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- Verunreinigungsgrad: Dieser ist wichtig für die Lagerlebensdauerberech-
nung, eine Abschätzung ist jedoch ausreichend. 

- Topologie: Es sollte eine klare Vorstellung vorhanden sein, wie das Getriebe 
überhaupt aufgebaut sein soll. So muss etwa bekannt sein, wie lang die Wel-
len sind, wo genau auf den Wellen sich die Zahnräder befinden, oder ob das 
Getriebe koaxial ausgeführt wird. Dies ist wichtig, um neben der Berechnung 
der Lagerkräfte und in weiterer Folge des Biegemoments die Lager und Wel-
len vordimensionieren zu können, aber auch um die Stützwirkung für die Ver-
zahnung berechnen zu können (Breitenfaktoren). Evidenterweise wird die 
Gehäusemasse ebenfalls in hohem Ausmaß vom Aufbau des Getriebes be-
einflusst. Koaxial ausgeführte Getriebe werden zwar bei den Unterprogram-
men zur Verzahnungsauslegung und der Wellenberechnung berücksichtigt, 
vorerst sollen sie bei der Gehäuseberechnung nicht berücksichtig werden. 

 

Ausgabeparameter des Programms zur Getriebeberechnung 

Die Getriebeberechnung liefert folgende Ausgaben: 

- Alle relevanten Parameter für die weitere, vertiefende Berech-
nung/Auslegung sowie die Konstruktion, bzw. alle Werte, die durch An-
wendung der entsprechenden Normen zur Berechnung der Getriebeelemente 
ermittelt werden. 

- Die Gesamtmasse und Teilmassen des Getriebes. 

Es wird empfohlen, mehrere Berechnungen durchzuführen. Dies ist notwendig, um 
zu eruieren, wie viele Übersetzungsstufen das zu konstruierende Getriebe idealer-
weise haben soll. Eine unterschiedliche Anzahl an Übersetzungsstufen führt zu an-
deren Abmessungen, aber auch zu einer anderen Masse des Getriebes.  

Auch die Länge der Wellen (und somit die Getriebebreite) ist in einem mehrstufigen 
Iterationsprozess an das Optimum heranzuführen, da sie von den errechneten Zahn-
radbreiten abhängt. Eine entsprechend angepasste Länge der Wellen führt zu einem 
anderen notwendigen Wellendurchmesser und einem neuen Breitenfaktor. Die Län-
ge der Welle beeinflusst neben der Wellenberechnung auch die Verzahnungs- und 
Lagerberechnung. Die Auswirkungen auf die Lagerberechnung wird in Kapitel 2.2.4 
detaillierter ausgeführt. 

Für die Verzahnungs- und Ölberechnung wichtige Diagramme (Kopffaktor, optimale 
Ölviskosität, Öldichte), aus denen im Zuge der normgerechten Berechnung Informa-
tionen ausgelesen werden, sind für die Berechnung zu parametrisieren. Ein entspre-
chender mathematischer Zusammenhang ist im Anhang (Kapitel 4.3) ersichtlich. 
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2.2.1.2 Analyse der Verzahnungen 
 

Die Verzahnungen sind die am aufwendigsten zu berechnenden Elemente in Getrie-
ben, ihre Berechnung wird mithilfe der DIN 3990 Teil 11 [7], durchgeführt. Diese wird 
von den Wellen sowie vom Gehäuse beeinflusst, z B. durch die Lage der Zahnräder 
und Lager auf der Welle, ob das Ritzel aufgesteckt ist oder mit der Welle gemeinsam 
als Ritzelwelle ausgeführt wird, oder wie starr die Lagerung im Gehäuse möglich ist. 

 

Eingabeparameter des Unterprogramms zur Verzahnungsberechnung 

Die Verzahnungsberechnung benötigt folgende Eingaben: 

- Verzahnungstyp: Es werden gerad- und schrägverzahnte Stirnräder ohne 
Profilverschiebung berechnet. 

- Werkstoff: Es besteht die Möglichkeit mehrere Werkstoffe auszuwählen. 
Derzeit ist im Programm ein einsatzgehärteter Werkstoff mit entsprechenden 
Festigkeitswerten die einzige Auswahlmöglichkeit (18CrNiMo7-6). Das Hinzu-
fügen von weiteren Werkstoffen ist jederzeit möglich. Ein automatisiertes 
Auswählen des idealen Werkstoffes ist derzeit nicht vorgesehen, und wäre 
nur bei Miteinbeziehung von Nichteisenmetallen sinnvoll. Der Grund dafür ist, 
dass alle Stähle in etwa die gleiche Dichte aufweisen. Somit würde das Pro-
gramm den Stahl mit den höchsten Festigkeitswerten auswählen. Sehr wohl 
wäre dies für die Ermittlung des kostengünstigsten Getriebes anzudenken, da 
hierbei der relative Materialpreis entscheidend mitträgt. 

- Ritzelwelle: Für die Berechnung des K‘-Faktors und in weiterer Folge für die 
Breitenfaktoren ist es notwendig zu wissen, ob eine Ritzelwelle vorliegt. 

- Bezugsprofil: Das Bezugsprofil ist genau vorgegeben (Normaleingriffswinkel 
α=20°, haP,rel = 1, ffP,rel = 1.25, ϱfPrel = 0.25). Davon hängen die Kopffaktoren 
ab, deren Berechnung bei Verwendung eines anderen Bezugsprofils zu über-
arbeiten ist. 

- Verzahnungsqualität: Für die Berechnung des Dynamikfaktors und des Brei-
tenfaktors ist die Kenntnis der Verzahnungsqualität notwendig. Sie kann im 
Bereich von 5 - 8 nach DIN 3962 Teil 2 [12] gewählt werden. 

- Zähnezahl: Es ist ein beliebiger Bereich ab mindestens 17 Zähnen sowie ei-
ne ganzzahlige Sprungweite (Standardeinstellung: 1) anzugeben. 

- Normalmodul: Es stehen Moduln der Vorzugsreihe nach DIN 780 Teil 1 [13] 
zur Auswahl. Es ist der minimale und maximale Normalmodul zu wählen. Eine 
Schrittweite ist nicht wählbar, da bei der Abarbeitung der in Frage kommen-
den Normalmoduln die Moduln der Vorzugsreihe der Reihe nach abgearbeitet 
werden. 

- Schrägungswinkel: Ein Schrägungswinkel ungleich Null beeinflusst die Wel-
len- und Lagerberechnung, führt jedoch bei der Verzahnung bei annähernd 
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identer Masse zu einer erhöhten Festigkeit. In der Praxis geschieht dies bei 
sehr geringen Mehrkosten. Der Schrägungswinkel der letzten Stufe beträgt 
laut Betreuer aufgrund der großen auftretenden Axialkräfte ca. 10°. Bei allen 
anderen Übersetzungsstufen wird dieser mit maximal 20 ° limitiert. Es zeigt 
sich in weiterer Folge, dass die Axialkräfte kaum einen Einfluss auf die Di-
mensionierung der Wellen haben, jedoch sehr wohl auf die Lagerdimensionie-
rung und deren Masse. 

- Verhältnis Breite / Modul: Auch hier ist es möglich einen Bereich sowie die 
Schrittweite auszuwählen. Es ist zu prüfen, dass das maximale Verhältnis von 
0.9•Ritzelzähnezahl nicht überschritten wird. 

Eine größere Schrittweite bei allen Parametern ist bei der ersten Durchrechnung 
sinnvoll, denn sie liefert innerhalb kurzer Zeit eine Grobauslegung. Im nächsten 
Durchgang kann der Parameterbereich der jeweiligen Parameter zugunsten einer 
kleineren Schrittweite bei gleicher Berechnungszeit entsprechend eingeschränkt 
werden. Diese Herangehensweise hat sich vor allem bei der Wahl des optimalen 
Normalmoduls bewährt. 

 

Ausgabeparameter des Unterprogramms zur Verzahnungsberechnung 

Die Verzahnungsberechnung liefert folgende Ausgaben: 

- Alle konstruktiven Parameterwerte, die in den vorgegeben Bereichen liegen 
und zur kleinsten Gesamtmasse der Verzahnung führen (Zähnezahl, 
Normalmodul, Schrägungswinkel, Verhältnis Zahnradbreite/Modul).  

- Alle Parameterwerte, die für die weitere Berechnung verwendet werden 
können (Verzahnungskräfte, Abmessungen, …) 

- Masse 

Die Verzahnungen werden der Norm entsprechend auf Flankenpressung und Dauer-
festigkeit des Zahnfußes ausgelegt. Die statische Festigkeit (Gewaltbruch) wird nicht 
berechnet. 

Die Zahnradmasse wird durch ein Vollscheibenrad als Drehzylinder nach Gleichung 
(2-13) angenähert. Dessen Ausführung ist in der Praxis bei einsatzgehärteten Zahn-
rädern üblich. 

𝑀𝑍𝑅 = 𝑑² • π • 𝑏 • ϱ4   (2-13) 
MZR …  Zahnradmasse 
d …  Ritzeldurchmesser (Zähnezahl • Stirnmodul) 
b …  Zahnradbreite 
ϱ …  Dichte des Zahnradwerkstoffes 
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Um ein Gefühl für die Genauigkeit der vereinfachten Modellierung der Verzahnung 
zu bekommen, wird ein parametrisiertes Stirnrad mit dem verwendeten Zahnradprofil 
in CATIA modelliert. Dieses ist in Abbildung 15 ersichtlich. 

 

Abbildung 15: Stirnradverzahnung mit dem in der Berechnung verwendeten Bezugsprofil als Voll-
scheibenrad, modelliert in CATIA 

Die Masse eines Zahnrades beträgt für die gewählten Parametergrößen 1,401 kg. 
Mir der im Unterprogramm getroffenen Vereinfachung ergibt die Masse des Zahnra-
des bei identer Dichte 1,434 kg. Der relative Fehler beträgt +2,36 %. Die Näherung 
ist somit ausreichend genau.  

Der Wellendurchmesser wird vorerst mit maximal 5/6 des Teilkreisdurchmessers des 
Ritzels angenommen. Dies ist wichtig für die Berechnung der Breitenfaktoren, denn 
bei aufgesteckten Ritzeln ist somit ohne Stützwirkung zu rechnen, bei Ritzelwellen 
somit in jedem Fall mit Stützwirkung. Bei der an die Verzahnungsberechnung an-
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schließende Wellenberechnung wird sichergestellt, dass der Außendurchmesser der 
zum Ritzel gehörenden Welle 5/6 des Teilkreisdurchmessers nicht überschreitet. 
Dieser Schritt ist notwendig, um eine weitere Verschränkung der Unterprogramme 
zu vermeiden, welche die Rechenzeit immens erhöhen würde. Der Verschnitt von 
Verzahnungen und Wellen wird im Anschluss an die Wellenberechnungen berück-
sichtigt. Da zu diesem Zeitpunkt der endgültige Wellenaußendurchmesser bekannt 
ist, wird die überschüssige Masse nach der Wellenberechnungen von der Verzah-
nungsmasse abgezogen.  

Die Dimensionierung der einzelnen Übersetzungsstufen gestaltet sich als schwierig. 
In der Literatur existiert eine Empfehlung für die Übersetzungsaufteilung, welche zu 
einem minimalen Verzahungsvolumen führen soll [14]. Diese führt bei zweistufigen 
Getrieben bei identen Verzahnungswerkstoffen zu folgender Übersetzungsauftei-
lung: 

𝑖12 = 0,8 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠2 3⁄  (2-14) 
Bei dreistufigen Getrieben wird folgende Übersetzungsaufteilung empfohlen: 

𝑖12 = 0,6 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠4 7⁄  (2-15) 
𝑖34 = 1,1 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠2 7⁄  (2-16) 

iges …  Gesamtübersetzung des Getriebes 
i12 …  Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe 
i34 … Übersetzung der zweiten Übersetzungsstufe 
 
Eine Berechnung zur Validierung dieser Empfehlung liefert Abbildung 16. Die er-
rechnete Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe liegt deutlich unter der empfoh-
lenen Übersetzung. Ein vergleichbarer mathematischer Zusammenhang zwischen 
dem Ergebnis der Berechnung und der Empfehlung ist in (2-17) und (2-18) ersicht-
lich. 

Diese Auswertung entstand zu einem Zeitpunkt, zu dem die Schrägverzahnung noch 
nicht fertig implementiert war, die Mindestsicherheiten höher als nach Norm und die 
maximale Übersetzung je Stufe mit 6 angenommen wurde. Es ist ersichtlich, dass 
die empfohlene Übersetzung der ersten Stufe in diesem Fall ab einer Gesamtüber-
setzung von 21 nicht mehr erreicht werden kann. Für jede Maximalübersetzung pro 
Stufe gibt es einen Grenzwert für die Gesamtübersetzung, z.B. die später festgeleg-
te Maximalübersetzung pro Stufe von 8 ist laut Empfehlung ab einer Gesamtüber-
setzung von 31,6 nicht mehr erreichbar. Gesamtübersetzungen von zweistufigen 
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Getrieben mit weniger als der maximalen Übersetzung pro Stufe erscheinen aus 
Sicht der Minimierung der Gesamtgetriebemasse als nicht sinnvoll, da hierbei eine 
Ausführung als einstufiges Getriebe sinnvoller wäre. Um einen vollständigeren Blick 
zu erhalten werden sie dennoch analysiert. 

Für die folgenden Vergleiche wurde dennoch mit der empfohlenen Übersetzung ge-
arbeitet, weshalb die ermittelte, ideale Übersetzung der ersten Stufe den Maximal-
wert übersteigen kann. 

 

Abbildung 16: Vergleich zwischen Übersetzungsaufteilungsempfehlung und Berechnung, zweistufiges 
Getriebe 

Diese Aufteilung hängt von der Abtriebsdrehzahl und vom Abtriebsdrehmoment ab. 
Sie weicht bei einer anderen Abtriebsdrehzahl und einem anderen Abtriebsdrehmo-
ment von dieser Aufteilung nicht stark ab.  
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Es ergeben sich beispielsweise optimale Übersetzungen der ersten Stufe von: Tab = 5000 Nm, nab = 100 U/min:  
𝑖12,𝑏𝑒𝑟𝑒𝑐ℎ𝑛𝑒𝑡 = 0,8461 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.578 (2-17) 
Tab = 5000 Nm, nab = 200 U/min:  
𝑖12,𝑏𝑒𝑟𝑒𝑐ℎ𝑛𝑒𝑡 = 0,9921 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.5058 (2-18) 

Tab …    Abtriebsdrehmoment 
nab …    Abtriebsdrehzahl 
i12,berechnet …   Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe anhand der Berechnung 
iges …    Gesamtübersetzung des Getriebes 
 
Die resultierende Masse der Stirnradverzahnungen von der Berücksichtigung der 
Empfehlung im Vergleich zur Berechnung ist in den folgenden zwei Abbildungen er-
sichtlich. 

Abbildung 17 zeigt die die Verzahnungsmasse in Abhängigkeit von der Wahl der 
Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe bei verschiedenen Gesamtübersetzun-
gen. Für alle Gesamtübersetzungen ist ein annähernd parabolischer Verlauf mit ei-
nem mehr oder weniger ausgeprägten Minimum erkennbar. Die Massenminima sind 
aufgrund der vielen abgebildeten Gesamtübersetzungen nicht genau erkennbar, ei-
ne ausgewählte Gesamtübersetzung ist detailliert in Abbildung 18 übersichtlicher 
dargestellt. Das Massenminimum der Verzahnungen je Gesamtübersetzung wird 
farblich gekennzeichnet, die Masse der Verzahnungen bei Berücksichtigung der 
Übersetzungsaufteilung laut Empfehlung ebenfalls. Ein mathematischer Zusammen-
hang hinsichtlich der Wahl der Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe ist in 
(2-18) angeführt. 

Aufgrund der flachen Kurven und der vielen lokalen Minima kann eine relativ große 
Übersetzungsänderung im Bereich des globalen Minimums zu kaum einer Massen-
änderung führen. Anders gesagt: Die Gesamtmasse der Verzahnung zufolge der 
Wahl der empfohlenen Übersetzungsaufteilung wird aufgrund der Berechnung nicht 
sehr stark unterschritten. Die Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe anhand der 
Berechnung unterschreitet die Empfohlene jedoch stark. Diese Effekte sind in Tabel-
le 1 genauer ersichtlich, welche die minimale Masse der Verzahnung sowie die 
Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe zufolge der Empfehlung nach Nie-
mann/Winter mit der Errechneten vergleicht. 
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Abbildung 17: Minimale Masse einer zweistufigen Stirnradverzahnung, Vergleich zwischen empfohle-
ner und berechneter Übersetzungsaufteilung 
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Abbildung 18: Minimale Masse einer zweistufigen Stirnradverzahnung, Vergleich zwischen empfohle-
ner und berechneter Übersetzungsaufteilung, Detailansicht 

  

130

140

150

160

2,5 3 3,5 4 4,5 5 5,5 6

M
as

se
 d

es
 S

tir
nr

ad
ve

rz
ah

nu
ng

Übersetzung der 1. Stufe (i12)

minimale Masse einer zweistufigen, 
geradverzahnten Stirnradverzahnung

(ohne Lager, Wellen, Gehäuse, Öl)

i=15

Massenminimum
nach Empfehlung

Massenminimum
errechnet

Abtriebsdrehmoment = 5000 Nm
Abtriebsdrehzahl = 200 U/min
keine Profilverschiebung
keine Schrägverzahnung
Flankensicherheit ≥ 1,2
Zahnfußsicherheit ≥ 1,8
1,5 ≤ i12, i34 ≤ 6
Werkstoff: 18CrNiMo7-6

kg



34  Methoden 
 

Tabelle 1: Übersetzungs- und Massenabweichung der Verzahnung, Vergleich zwischen der Berech-
nung und der Empfehlung 

 
Niemann-

Winter Berechnung Abweichung 
in % 

iges i12 Masse i12 Masse i12 Masse 
3 1.66 79.80 1.60 78.72 -3.56 -1.34 
4 2.02 84.21 2.10 84.12 4.33 -0.11 
5 2.34 91.76 2.18 91.30 -6.75 -0.50 
6 2.64 99.44 2.10 96.63 -20.42 -2.83 
7 2.93 104.30 2.42 100.17 -17.50 -3.96 
8 3.20 107.20 2.66 102.51 -16.91 -4.37 
9 3.46 111.80 2.79 108.13 -19.49 -3.28 

10 3.71 115.20 3.23 111.55 -12.96 -3.17 
11 3.96 118.89 3.39 115.76 -14.39 -2.63 
12 4.19 123.40 3.67 119.09 -12.58 -3.50 
13 4.42 128.32 3.80 124.12 -14.10 -3.27 
14 4.65 131.09 4.34 128.43 -6.63 -2.03 
15 4.87 138.27 4.18 131.81 -14.15 -4.67 
16 5.08 140.45 4.66 136.32 -8.27 -2.94 
17 5.29 148.27 4.40 141.30 -16.74 -4.70 
18 5.49 148.68 4.72 145.92 -14.10 -1.86 

 

Die hierbei ermittelte Übersetzungsaufteilung bezieht sich nur auf die Minimierung 
der Verzahnungsmasse und nicht auf die Masse des Gesamtgetriebes, welche mi-
nimiert werden soll. Aus diesem Grund kann jede noch so genaue mathematische 
Beschreibung der Übersetzungsaufteilung nicht in die Berechnung übernommen 
werden. Es ist unklar, ob überhaupt eine der Varianten (Empfehlung nach Nie-
mann/Winter oder ein ggf. eigens ermittelter Zusammenhang) zu einem Massenmi-
nima des Gesamtgetriebes führt. Aus diesem Grund ist bei der Berechnung des ge-
samten Getriebes die optimale Übersetzungsaufteilung für ebenfalls durch Analyse 
aller Übersetzungsaufteilungsmöglichkeiten zu bestimmen. In Kapitel 2.2.4 wird 
überprüft, ob eine Empfehlung für eine Übersetzungsaufteilung im Hinblick auf eine 
minimale Gesamtgetriebemasse möglich ist, da dies die Berechnungsdauer erheb-
lich reduzieren würde. Aus diesem Grund wird an dieser Stelle die genauere Analyse 
der Übersetzungsaufteilung bei zweistufigen Getrieben nicht weiter verfolgt. Auf 
dreistufige Getriebe wird folglich an dieser Stelle nicht eingegangen. 
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2.2.1.3 Analyse der Wellen 
 

Für die Wellenberechnung sind sowohl Kenntnisse über die Verzahnungen notwen-
dig (Kraftangriffspunkt der Umfangs-, Radial- und ggf. Axialkraft), als auch vonei-
nander gegenseitig abhängige Informationen (z. B. Zahnradbreite ↔ Wellenlänge). 
Es wird sinnvoll sein, ggf. einen Iterationsprozess durchzuführen bzw. bei der end-
gültigen Nachrechnung auf unzulässige Zusammenhänge zu achten. Die Welle wird 
somit als eine glatte (Hohl-)Welle modelliert, da die genaue Kontur nicht bekannt ist. 
In der Praxis wird die Abtriebswelle – unter Umständen auch die Antriebswelle – 
wahlweise als Hohlwelle oder Vollwelle ausgeführt, alle anderen Getriebewellen als 
Vollwellen. Deren Modellierung als Hohlwelle ist dennoch möglich. Auf die Berech-
nung und Auslegung von Welle-Nabe-Verbindungen wird verzichtet. 

 

Eingabeparameter des Unterprogramms zur Wellenberechnung 

Die Wellenberechnung benötigt folgende Eingaben: 

- Lagersituation der Welle. Es ist zu klären, wo auf der Welle die Lagerungen, 
das Ritzel und/oder das Großrad sitzen. Die Abtriebswelle hat nach DIN 1990 
Teil 11 Bild 3.2 [7] immer die Lagersituation „b“ (diese Information ist neben 
der Berechnung der Stützwirkung für die Verzahnung für die Berechnung der 
Lagerkräfte und des maximalen Biegemomentes notwendig).  

- Drehmoment 
- Tangentialkraft des Zahnrades/der Zahnräder. 
- Radialkraft des Zahnrades/der Zahnräder. 
- Axialkraft des Zahnrades/der Zahnräder. 
- Werkstoffdaten, insbesondere die maximal zulässige Biegewechselspan-

nung sowie die Dichte. 
- Maximaler Außendurchmesser, dieser wurde in der Verzahnungsberech-

nung mit 5/6 des Teilkreisdurchmessers fixiert. 
- Länge der Welle 

 

Ausgabeparameter des Unterprogramms zur Wellenberechnung 

Die Wellenberechnung liefert folgende Ausgaben: 

- Innendurchmesser der Welle (Null bei Vollwelle). 
- Außendurchmesser der Welle. 
- Durchmesserverhältnis der Welle (Null bei Vollwellen). 
- Lagerkräfte, die Nummerierung der Lager erfolgt entlang der Wellen jeweils 

vom Antrieb zum Abtrieb. Z. B. das Lager auf Welle 2 antriebsseitig (beim 
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Großrad der 1. Stufe) hat die Nummerierung 3, abtriebsseitig (beim Ritzel der 
2. Stufe bzw. beim Getriebeausgang) die Nummerierung 4. 

- Masse 

Die Welle wird als glatte (Hohl-)Welle mit konstantem Querschnitt modelliert. Mit ei-
nem Durchmesserverhältnis von Null ist auch die Berechnung einer Vollwelle mög-
lich. Durch Kerbwirkung bei den Absätzen und Welle-Nabe-Verbindungen können 
kritische Stellen auf der Welle auftreten. Diese sind in einer finalen Berechnung mit-
tels entsprechender Software auf jeden Fall zu überprüfen.  

Die Welle in ihrer realen Ausführung wir zufolge der Wellenabsätze eine andere 
Masse als die im Unterprogramm errechnete haben. Es stellt sich die Frage, ob 
durch die Einführung eines Massegewichtungsfaktors diesem Effekt gerecht werden 
kann. In dieser Arbeit wird darauf verzichtet. Zum einen sind die Massen von Wel-
lensicherungsringen und -muttern vernachlässigt worden und zum anderen sind die 
Massen der Wellen in Relation zum gesamten Getriebe sehr gering. Die Verdrehstei-
figkeit sowie die Durchbiegung der Wellen wurden aufgrund der Unkenntnis der ge-
nauen Wellenkontur ebenfalls nicht berücksichtigt. 

Die Vordimensionierung erfolgt mithilfe der maximal zulässigen Vergleichsspannung 
nach Mises (Gestaltsänderungshypothese). Diese wird an der Stelle der höchsten 
Belastung berechnet wird. Diese befindet sich am Ort des maximalen Biegemomen-
tes bei vollem Drehmoment. Die Schrägungswinkel sind so positiv oder negativ aus-
geführt, dass sie zu einem maximalen Biegemoment und zu maximalen Lagerkräften 
führen. 

Die Wellenberechnung muss nach der Verzahnungsberechnung erfolgen, da erst zu 
diesem Zeitpunkt sämtliche Verzahnungskräfte und die exakten Lagen der Kraftan-
griffspunkte bekannt sind. Eine Wellenberechnung für jede Parameterpaarung der 
Verzahnungsberechnung ist möglich. Durch die hohe Abhängigkeit der Berechnun-
gen zwischen der Verzahnungs- und Wellenberechnung untereinander resultiert ein 
unverhältnismäßig hoher Rechenaufwand. Die Auswirkungen auf die Wellenmasse 
sind jedoch vernachlässigbar, da exakte Wellenmasse erst mithilfe der genauen 
Wellenkontur ermittelt werden kann. Aus diesem Grund wird die Wellenberechnung 
nur einmal pro Übersetzungsaufteilungsstufe durchgeführt, nachdem die Verzah-
nungen jeder Übersetzungsstufe optimiert wurden. 

Bei der Verzahnung wird ein größeres Widerstandsmoment benötigt als z. B. bei den 
Lagerstellen. Deswegen wird die Sicherheit der Welle bei den Lagerstellen die ge-
forderte Mindestsicherheit weit überschreiten. Der Wellenaußendurchmesser ist 
demnach an den Lagerstellen höher als aufgrund der Sicherheit notwendig. Dies 
muss bedacht werden, da sich sonst ggf. unrealistische Innendurchmesser für die 
Lagerungen ergeben. Es wird der Wellenaußendurchmesser (auf 5 mm aufgerundet) 
an das Unterprogramm zur Lagerberechnung weitergegeben. Die Lager müssen 
mindestens diesen Wellendurchmesser als Innendurchmesser haben und können 
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ggf. bei der genauen Nachrechnung entsprechend der endgültigen Wellenkontur 
angepasst werden. Der ggf. von Null verschiedene Innendurchmesser wird auf 1 mm 
abgerundet. 

 

2.2.1.4 Analyse des Öls 
 

Das Öl, insbesondere die Ölmenge hängt vor allem von der Verlustleistung der Ver-
zahnung ab, die Verlustleistung der Lager hingegen wird vernachlässigt. 

Ein wichtiger Aspekt ist die Ölkühlung. Diese kann über einen separaten Wärmetau-
scher (Ölkühler) oder passiv (Kühlrippen am Getriebe) erfolgen. Kühlrippen beein-
flussen wiederum die Masse des Gehäuses. 

Es gibt verschiedene Schmier- und Kühlsysteme (Tauch- und Einspritzschmierung), 
von denen die Einspritzschmierung angenommen wird. Die Massen der Ölpumpe 
und der Ölleitungen ist nicht zu vergessen, sie werden aus folgenden Gründen den-
noch nicht berücksichtig: Es wird angenommen, dass deren Masse für alle Parame-
terpaarungen in etwa konstant sein werden. Daher sind diese für die Ermittlung der 
minimalen Getriebemasse ein konstanter Summand und daher nicht von Bedeutung. 
Abgesehen davon werden die Ölmasse sowie die Massen von Ölkühlungselementen 
und Ölleitungen bei den Getrieben aus den in Kapitel 2.1.1 verwendeten Katalogen 
nicht angegeben. Diese sollen für Vergleiche herangezogen werden können. 

 

Eingabeparameter zur Ölberechnung 

Die Ölberechnung benötigt folgende Eingaben: 

- Kraft-Geschwindigkeits-Faktor, die notwendigen Informationen werden aus 
Verzahnungsauslegung übertragen. 

- vom Getriebe übertragene Leistung 

 

Ausgabeparameter zur Ölberechnung 

Die Ölberechnung liefert folgende Ausgaben: 

- Ölbezeichnung 
- Die Viskosität als wichtige Information für die Lagerberechnung. 
- Dichte 
- Ölmenge 
- Masse 
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Die Ölauswahl erfolgt vor der Lagerberechnung anhand DIN 51509 Teil 1 [15] auf 
Basis der Verzahnungsdaten. Bei der Wahl des Öls wird ein Ölkatalog vorgegeben, 
der aus der Excel-Eingabemaske ausgelesen wird. Ein Auszug aus dem Ölkatalog 
ist in Abbildung 19 ersichtlich. Der Anwendungsbereich wird nicht abgegrenzt, da die 
Ölauswahl in der Praxis von weiteren Faktoren abhängt, wie z. B. der auftretenden 
Gleitgeschwindigkeiten oder der Fertigungsqualität.  

 

Abbildung 19: Schmierstoffkatalog [16] 

Die Verlustleistung wird mit 1% pro Stufe überschlagsartig berechnet. 

Die Einspritzmenge wird nach einer empirischen Faustformel [17] und in Abhängig-
keit von der Umlaufzeit berechnet. Die Umlaufzeit wird mit 2,5 min geschätzt. 

Die Auswahl des Öls ist trotz Nichteinbeziehung der Ölmasse von Bedeutung, da sie 
an die Berechnung der Lager weiter gegeben wird und diese in hohem Maße beein-
flusst.  

 

2.2.1.5 Analyse der Lager bzw. Lagerungen 
 

Die Lagerberechnung erfolgt mittels der erweiterten Lebensdauerberechnung nach 
DIN ISO 281 [11]. Eine entsprechende Datenbank für die Lagerkennwerte wurde in 
Excel erstellt. Die Lagerauswahl aus mehreren Baureihen soll möglich sein. Es ist 
derzeit nur die Berücksichtigung von Rillenkugellager der Baureihen 60, 62, 63 und 
64 [18] möglich.  

 

Eingabeparameter des Unterprogramms zur Lagerberechnung 

Die Lagerberechnung benötigt folgende Eingaben: 

- Die Radiallast wird von der Wellenberechnung übernommen. 
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- Die Axiallast wird von der Wellenberechnung übernommen. 
- Die Ausführung der Lagerung wird als schwimmende Lagerung festgelegt, 

wobei für jedes Lager der ungünstigste Fall angenommen wird (axialkraftauf-
nehmend)  

- Der minimale Innendurchmesser entspricht dem Außendurchmesser der 
glatten (Hohl-)Welle. 

- Lagerdrehzahl 
- Die Lebensdauer L10h ist anzugeben. Es wird eine minimale Lebensdauer 

von 20.000 h angenommen, eine höhere Lebensdauer der Lagerung führt zu 
längeren Wartungsintervallen des Getriebes und somit zu einem Vermark-
tungsargument. 

- Verunreinigungsgrad des Öls 
- Lagerkataloge, in denen alle für die Berechnung notwendigen Daten sowie 

die Abmessungen und die Lagermasse angeführt sind. 

 

Ausgabeparameter des Unterprogramms zur Lagerberechnung 

Die Lagerberechnung liefert folgende Ausgaben: 

- Aufgrund der Möglichkeit der Tandemanordnung und damit der Verwendung 
von einer Anzahl der Lager pro Lagerung von mehr als eins sollen mehrere 
idente Lager pro Lagerung verwendet werden können.  

- Lagerdaten (Innen- und Außendurchmesser, Breite, Festigkeitswerte) 
- Berechnungsdaten (zufolge der erweiterten Lebensdauerrechnung) 
- Betriebsviskosität des Öls  
- Masse 

Die Lagerung, die, ausgeführt als ein Lager oder als Tandemanordnung, alle Rand-
bedingungen erfüllt und die minimalste Masse aufweist, wird ausgewählt. Dessen 
Innendurchmesser liegt über dem Außendurchmesser der Welle. Die Grenz- und 
Bezugsdrehzahl der Lager werden nicht überschritten und die Lebensdauer liegt 
über der Mindestlebensdauer. Die genaue Betriebstemperatur wird nicht ermittelt. 
Bei einer Abweichung von der angenommenen Betriebstemperatur von 70°C müsste 
die genaue Bezugsdrehzahl nach den Herstellervorgaben ermittelt werden. Da es 
sich hierbei jedoch um eine Abschätzung handelt und die Betriebstemperatur in ho-
hem Maß von der Art der Kühlung abhängt, wird deren Schätzung bei 70 °C belas-
sen. Die Außendurchmesser der Lager werden nicht überprüft. Diese sind in der 
Praxis durch die Achsabstände und dem Außendurchmesser des nächstgelegenen 
Wälzlagers limitiert.  
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2.2.1.6 Analyse des Gehäuses 
 

Die Berechnung der Getriebegehäusemasse ist nicht genau möglich. Dessen Form 
und damit auch dessen Masse hängen stark vom Getriebedesign und der Ausfüh-
rung, z. B. als Guss- oder Schweißgehäuse, ab. Die Verwendung des Getriebes ist 
von Bedeutung, insbesondere wenn z. B. das Gehäuse eine tragende Funktion 
übernimmt oder viele Anbauteile integriert sind. Die Werkstoffauswahl ist ebenso 
ausschlaggebend.  

Es ist beispielsweise bei Spezialanfertigungen, welche vom klassischen quaderför-
migen Gehäuse abweichen, zu überlegen, vorerst nur die Verzahnungen, Wellen 
und Lagerungen des Getriebes auszulegen und hinsichtlich einer minimalen Ge-
samtmasse zu optimieren. Danach folgt die Modellierung eines 3D-Entwurfes. Paral-
lel zur genauen Nachrechnung ist das Gehäuse zu designen. Mittels Finiter Elemen-
te Methode sollte diesen hinsichtlich optimaler Steifigkeit bezogen auf die Masse 
optimiert werden. 

Die Abschätzung des Volumens und damit der Masse gestaltet sich als schwierig. 
Es existieren mehrere Empfehlungen, von denen zwei genauer geprüft werden: 

- Für die Wandstärke (Modellierung als Hohlquader) nach der Empfehlung aus 
dem Vorlesungsskriptum Maschinenelemente [19]. Diese Modellierung er-
weist sich als nicht besonders hilfreich, da nicht sehr detailliert ist. 

- Für die Abmessungen der Wandstärke von Unter- und Oberkasten sowie die 
der Flansche nach der Empfehlung von Roloff/Matek [20].  

 

Die vereinfachte Modellierung des Gehäuses nach der Empfehlung von Roloff/Matek 
ist in Abbildung 20 und Abbildung 21 ersichtlich.  

 

Eingabeparameter zur Gehäuseberechnung 

Die Gehäuseberechnung benötigt folgende Eingaben: 

- Die maximal lichte Länge ist relevant für die Abschätzung der Wandstärke 
und damit die einflussreichste Kenngröße des Gehäuses hinsichtlich der 
Masse. Die Länge ergibt sich durch die Summe der Achsabstände, der Kopf-
kreisradien der Zahnräder auf An- und Abtriebswelle, und einer Sicherheitslü-
cke für den Fall eines Zahnbruchs.  

- Die mittlere Breite ergibt sich durch die Wellenlänge. 
- Die lichte Höhe ergibt sich durch die Summe des größten Kopfkreisdurch-

messers und einer Sicherheitslücke für den Fall eines Zahnbruchs. 
- Die Dichte des Gehäusewerkstoffes. 
- Die Ausführung des Gehäuses, in diesem Fall als Gussgehäuse. 
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Ausgabeparameter zur Gehäuseberechnung 

Die Gehäuseberechnung liefert folgende Ausgaben: 

- Gehäuseabmessungen 
- Masse 

Zur Werkstoffauswahl stehen Grauguss (Dichte 7200 kg/m³) sowie Aluminium (Dich-
te 2700 kg/m³) zur Verfügung. Da im Zuge der Geometrieabschätzung keine Festig-
keitsberechnung durchzuführen ist, sind genauere Daten zu den Werkstoffen nicht 
notwendig. 

Die für die Modellierung notwendigen Maße werden, angelehnt an die Empfehlung 
für Gussgehäuse, anhand (2-19) bis (2-24) berechnet. Es werden zwecks Vereinfa-
chung zwei hohle, in der Teilungsebene offene Quader inklusive den Flanschen und 
der Fußleiste zur Massenberechnung herangezogen. Da es sich um Empfehlungen 
handelt und davon ausgegangen werden kann, dass Gehäuse massenoptimierter 
Getriebe ein entsprechendes Gehäuse aufweisen, werden die unteren Grenzwerte 
der Wandstärken gewählt. Montageelemente werden nicht berücksichtigt. Verstei-
fungsrippen und Lageraufnahme kommen insofern zur Geltung, als dass die 
Flanschdicken die mittleren Werte der Empfehlung annehmen. Die Fußleiste wird 
durchgehend ausgeführt. 
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Die relevanten Abmessungen werde wie folgt ermittelt: 

𝑠1 = 0,005 ∗ 𝑙 + 6 mm (2-19) 
𝑠2 = 0,5 ∗ 𝑠1 (2-20) 

𝑠3 =  𝑠4 = 1,45 ∗ 𝑠1 (2-21) 
𝑏1 = 3 ∗ 𝑠1 + 10 mm (2-22) 

𝑠5 = 1,8 ∗ 𝑠1 (2-23) 
𝑏2 = 3,5 ∗ 𝑠1 + 15 𝑚𝑚 (2-24) 

s1 …   Wanddicke Unterkasten 
s2 …   Wanddicke Oberkasten 
s3 …   Flanschdicke Unterkasten 
s4 …   Flanschdicke Oberkasten 
b1 …   Flanschbreite 
s5 …   Fußleistendicke 
b2 …   Fußleistenbreite 
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Abbildung 20: Aufbau des modellierten Gehäuses 
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Abbildung 21: Empfehlungen für Gehäuseabmessungen nach Roloff/Matek [20] 
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2.2.2 Eingabeweg 
 

Für einen einfachen und intuitiven Umgang mit dem Programm muss der Eingabe-
weg einfach nachvollziehbar sein und müssen Eingabefehler möglichst verhindert 
werden. 

Die Grundidee bei diesem Programm ist es, Getriebe mit allen Parameterkombinati-
onen innerhalb der Randbedingungen zu berechnen. Unter den Kombinationen, die 
den relevanten Normen, ist die optimale auszuwählen – diejenige, die zur minimalen 
Gesamtmasse führt. 

Aufgrund des hohen Rechenbedarfs erfolgt die Berechnung mit MatLab. Eine Excel-
Eingabemaske sowie jederzeit erweiterbare Datenbanken von Lager, Werkstoffe, 
Normalmoduln etc. tragen zu einer besseren Übersicht bei. Die Ergebnisanalyse 
erfolgt ebenfalls mithilfe von Excel und MatLab. Dadurch ist gewährleistet, dass die 
Handhabung einheitlich und übersichtlich bleibt. 

Anfangs erfolgt eine getrennte Berechnung der einzelnen Getriebeelemente. Die 
Berechnung beginnt mit der Ermittlung jener Verzahnungsparameter, die zur ge-
ringsten Verzahnungsmasse führen. Im nächsten Schritt werden die Wellenparame-
ter, welche zur geringsten Wellenmasse führen, ermittelt. Nach der Ermittlung des 
optimalen Öles werden die Lagerungen ausgelegt, welche zur geringsten Masse der 
einzelnen Lagerstellen führen. Abschließend erfolgt die Ermittlung der Gehäuse-
masse.  

Notwendige Parameter zur Berechnung der einzelnen Getriebeelemente werden von 
der vorherigen Berechnung weiter gegeben, bzw. bei der anfänglichen Verzah-
nungsberechnung abgeschätzt (z. B. Wellenlänge und Wellendurchmesser). Es zeigt 
sich, dass die Gehäusemasse stark von der Verzahnung abhängt. Der größte Zahn-
raddurchmesser beeinflusst die Höhe des Gehäuses maßgeblich. Große Zahnrad-
durchmesser führen zu großen Achsabständen und dadurch zu einem Gehäuse mit 
entsprechend großer Länge. Die mittlere Getriebebreite wird durch die Wellenlänge 
bestimmt. Aus diesen Gründen wird die Gehäuseberechnung teilweise vorgezogen 
und in die Verzahnungsauslegung integriert. Darauf wird näher in Kapitel 2.2.4 ein-
gegangen. Es sei an dieser Stelle darauf hingewiesen, dass auch die Massen der 
Wellen und Lager von der Verzahnungsauslegung beeinflusst werden, jedoch mit 
geringeren Auswirkungen als auf das Gehäuse. Dessen Berechnung erfolgt zuguns-
ten der Rechenzeit weiterhin getrennt. 

Um die optimalen Parameter ermitteln zu können und die Rechenzeit in Grenzen zu 
halten, werden für jede mögliche Übersetzungsaufteilung der einzelnen Überset-
zungsstufen zuerst die Parameter der Verzahnungen für die Massenminimierung 
jeder einzelnen Übersetzungsstufen in ihren vorgegebenen Bereichen ermittelt, die 
zu der kleinsten Masse der Stufe incl. eines gedachten Gehäuses eines einstufigen 
Getriebes führen. Darauf aufbauend folgen wie bisher die Auslegungen der anderen 
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Getriebeelemente incl. des tatsächlichen Getriebegehäuses. Von der berechneten 
Verzahnungsmasse wird schlussendlich noch der Verschnitt zwischen Zahnrädern 
und Wellen abgezogen. Die Berücksichtigung des Verschnitts erfolgt bei Ritzelwellen 
analog. Die Masse einer Ritzelwelle wird auf Wellen- und Zahnradmasse aufgespal-
tet, die Teilmassen müssen ggf. nachträglich addiert werden. Die so ermittelten Ge-
samtmassen der einzelnen Übersetzungsaufteilungsmöglichkeiten werden vergli-
chen und jene zu wählenden Parameter, die zur geringsten Getriebemasse führen, 
werden als Endergebnis in der Eingabemaske abgespeichert. 

Die Excel-Eingabemaske ist folgendermaßen farbcodiert: 

- Rot:   Der Zelleninhalt darf (noch) nicht geändert werden und  
  beinhaltet fixierte Werte, deren Variierung zumindest vorerst 
  nicht geplant ist. 

- Orange:  MatLab berechnet diese Werte bzw. legt die Auswahl fest und
  speichert diese in jene Zellen ab. 

- Gelb:   Excel berechnet diese Werte oder legt die Daten anhand einer
  Datenbank fest. 

- Grün:   Es ist eine Dateneingabe oder eine Auswahl mittels Dropdown-
  Box erforderlich. 

Es folgt ein Berechnungsbeispiel um die Ein- und Ausgabe zu verdeutlichen. Im An-
schluss wird detailliert auf die Programmstruktur eingegangen.  
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2.2.2.1 Eingabeweg der globalen Parameter 
 

Tabelle 2: Eingabe von globalen Parametern in die Excel-Eingabemaske 

Globale Parameter 
Parameter Wert Einheit 
Abtriebsdrehzahl 60 U/min 
Abtriebsdrehmoment 1800 Nm 
Antriebsdrehzahl 960 U/min 
Antriebsdremoment 112.5 Nm 
Leistung 11.31 kW 
Gesamtübersetzung 16 [-] 
Anwendungsfaktor 1.25 [-] 
minimale Fankensicherheit 1 [-] 
minimale Zahnfußsicherheit 1.4 [-] 
Übersetzungsstufenanzahl 2 [-] 
Übersetzungssprünge 42 [-] 
Lagerlebensdauer 20000 h 
Verunreinigungsgrad Normale Sauberkeit [-] 

 

Wie in Tabelle 2 ersichtlich, sind zuerst die Abtriebsdrehzahl, das Abtriebsdrehmo-
ment, die Gesamtübersetzung, der Anwendungsfaktor, die minimale Sicherheit hin-
sichtlich Herz ’scher Pressung, die minimale Sicherheit hinsichtlich der Zahnfußfes-
tigkeit, die Anzahl an Getriebeübersetzungsstufen, die Anzahl der Übersetzungs-
sprünge (Maß für die Feinheit der Übersetzungsaufteilung, die Übersetzungsmög-
lichkeiten jeder Getriebestufe werden anhand einer geometrischen Reihe angege-
ben) sowie die geforderte Mindestlagerlebensdauer und der Verunreinigungsgrad 
einzugeben. Antriebsdrehzahl, Antriebsdrehmoment sowie Getriebeleistung werden 
berechnet. 

Zu beachten ist, dass bei der Wahl von der Abtriebsdrehzahl und der Gesamtüber-
setzung die Antriebsdrehzahl 3600 U/min nicht überschritten wird. Die minimalen 
Sicherheiten dürfen die Werte 1,0 (Herz’sche Pressung an der Zahnflanke) und 1,4 
(Zahnfußspannung) nicht unterschreiten. Dies ist notwendig um den Gültigkeitsbe-
reich der Norm zu Berechnung der Verzahnungen [7] zu erfüllen.  

Die Minimalgesamtübersetzung beträgt 1. Die maximale Gesamtübersetzung wird 
berechnet indem die maximale Übersetzung einer Stufe mit der Anzahl der Überset-
zungsstufen potenziert wird. In diesem Programm wurde für die maximale Überset-
zung pro Stufe 8 bzw. bei dreistufigen Getrieben und in weiterer Folge allgemein 18 
angenommen. Somit beträgt die theoretisch maximale Gesamtübersetzung bei ei-
nem zweistufigen Getriebe 64 bzw. 324, bei einem dreistufigen Getriebe 512 bzw. 
5832, und bei einem vierstufigen Getriebe 4096 bzw. 104976. Die Eingabe der 
Grenzwerte für die Übersetzung je Übersetzungsstufe ist in Tabelle 3 ersichtlich. 
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Aus Mangel an Anwendungsbeispielen wurde die Möglichkeit, Getriebe mit einer 
Übersetzung ins Schnelle zu berechnen, nicht verfolgt bzw. geprüft. Das Programm 
muss dazu nur minimal angepasst werden. Die Abtriebsdrehzahl muss unter 3600 
U/min bleiben und die Grenzwerte der einzelnen Übersetzungsstufen sowie der Ge-
samtübersetzung sind auf den Bereich zwischen den Kehrwerten auszurichten.  

Tabelle 3: Eingabe der Minimal- und Maximalübersetzung in die Excel-Eingabemaske 

Übersetzungen 
  je Stufe gesamt 
Minimum 1 1 
Maximum 8 64 

 

Für die Anzahl der Übersetzungssprünge hat sich als Kompromiss zwischen Genau-
igkeit und Rechendauer 42 ergeben. Dies entspricht einer relativen Änderung der 
Übersetzungsstufenübersetzung von ~5 % (Maximalübersetzung pro Stufe von 8) 
bzw. ~7 % (Maximalübersetzung pro Stufe von 18). 

Tabelle 4: Eingabe des Leistungsflusses in die Excel-Eingabemaske 

Leistungsfluss 
Wellentyp Name Länge (in mm) Zahnrad T* s (in mm) k=d_i/d_a 

Antriebswelle Welle 1 230 Zahnrad 1 a 57.5 0 
Zwischenwelle 1 Welle 2 230 Zahnrad 3 e 57.5 0 

Abtriebswelle Welle 3 230 Zahnrad 5 b 57.5 0.7 
 

In Tabelle 4 ist die Eingabe des Leistungsflusses ersichtlich. Der Wellentyp sowie 
der Name ist per Drop-Down-Box auswählbar, ebenso die Benennung des angetrie-
ben Zahnrades und die Art der Einleitung bzw. Abnahme des Drehmomentes (T*). 
Die Länge der Wellen und der Abstand des Ritzels zur Wellenmitte (s) sowie das 
dimensionslose Verhältnis von Welleninnen- zu Wellenaußendurchmesser (k) sind 
numerisch einzugeben. Für die Berechnung wichtig sind jedoch nur die Angaben zur 
Länge der Welle, dem Maß s, der Art der Einleitung des Drehmomentes der An-
triebswelle und Zwischenwelle(n) sowie das Durchmesserverhältnis. Diese sind an-
hand von Abbildung 22 laut Norm zu wählen. Der Wellentyp, die Benennung der 
Wellen und des Zahnrads haben nur kosmetischen Charakter, ebenso die Einleitung 
des Drehmomentes auf der Abtriebswelle, welche programmintern automatisch „b“ 
annimmt. 
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Abbildung 22: Ermittlung der Konstante K’ zur Berechnung von fsh nach DIN 3990 Teil1, Abbildung 3.2 
[7] 

In Tabelle 5 bis Tabelle 8 ist ersichtlich, wie die Eingabe der Randbedingungen der 
Verzahnung einer Stufe in die Excel-Eingabemaske incl. des Berechnungsergebnis-
ses auszusehen hat und stellt eine mögliche Ein- und Ausgabe dar.  
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2.2.2.2 Eingabeweg der Verzahnungsberechnung 
 

Tabelle 5: Ein- und Ausgabe der Verzahnungen in die Excel-Eingabemaske am Beispiel der ersten 
Stufe, Teil 1/4 

 Verzahnungen 
  

Stufe 1 
Zahnrad 1 Zahnrad 2 

Parameter  Einheit min max ∆ Wert   Wert 
                
Werkstoff [-]       18CrNiMo7-6   18CrNiMo7-6 
Grübchenfestigkeit N/mm²       1510   1510 
ZahnFußfestigkeit N/mm²       1000   1000 
Streckgrenze N/mm²       830   830 
Biegewechselfestigkeit N/mm²       575   575 
Torsions-Schwellfestigkeit N/mm²       575   575 
Dichte kg/m³       7850   7850 
Elastizitätsmodul N/mm²       206000   206000 
Querdehnungszahl [-]       0.3   0.3 
        
Ritzelwelle [-]       Nein     
                
Bezugsprofil               
Normaleingriffswinkel °       20   20 
haP [-]       1   1 
hfP [-]       1.25   1.25 
ϱfP [-]       0.25   0.25 
                
Geometriedaten               
Verzahnungsqualität [-]       7   7 
Zähnezahl [-] 17 40 1 33  159 
Normalmodul mm 1.25 5  1.5  1.5 
Achsabstand mm     152.2974  152.2974 
Zahnradbreite mm     30  30 
Profilverschiebung [-]     0  0 
Schrägungswinkel ° 0 20 1 19  19 
Kopfkreisdurchmesser mm     55.52509  255.4154 
Teilkreisdurchmesser mm     52.35222  252.2425 
Profilüberdeckung [-]     1.726893  1.726893 
Sprungüberdeckung [-]     2.072631  2.072631 
max. Wellendurchmesser  mm     43.62685    
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Tabelle 6: Ein- und Ausgabe der Verzahnungen in die Excel-Eingabemaske am Beispiel der ersten 
Stufe, Teil 2/4 

Verzahnungen  
  

Stufe 1 
Zahnrad 1 Zahnrad 2 

Parameter  Einheit min max ∆ Wert   Wert 
                
Verzahnungslagerung               
Wellenlänge  mm       230   
Zahnradabstand  mm       57.5   
Lagersituation [-]       a   
        
Belastung            
Drehmoment Nm       112.5  541.9718 
Drehzahl U/min       960  199.2724 
Tangentialkraft N       4297.812  4297.812 
              
Dynamikfaktor             
Prüfung unterkritischer 
Drehzahlbereich (<10 m/s) m/s       0.850278  0.850278 
Linienbelastung N/mm       179.0755  179.0755 
K1 [-]       13.6  13.6 
K2 [-]       0.0087  0.0087 
Dynamikfaktor  [-]       1.071972  1.071972 
              
Breitenfaktor             
mittlere Linienbelastung N/mm       191.964  191.964 
fH,β µm       13  13 
fma µm       13  13 
A mm•µm/N       0.023  0.023 
K' [-]       0.8  0.8 
fsh µm       13.05524  13.05524 
Fβ,x,min [-]       6.5  6.5 
Fβ,x [-]       30.36347  30.36347 
yβ [-]       4.554521  4.554521 
Fβ,y [-]       25.80895  25.80895 
KH,β [-]       2.319024  2.319024 
KF,β [-]       2.111887  2.111887 
             
Stirnfaktoren            
KH, α [-]       1.1   
KF,α [-]       1.1   
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Tabelle 7: Ein- und Ausgabe der Verzahnungen in die Excel-Eingabemaske am Beispiel der ersten 
Stufe, Teil 3/4 

Verzahnungen Stufe 1 
Zahnrad 1 Zahnrad 2 

Parameter  Einheit min max ∆ Wert   Wert 
             
Grübchentragfähigkeit            
M1 [-]       1.039505   
M2 [-]         0.983493 
ZB [-]       1   
ZD [-]         1 
ZH [-]       2.383157  2.383157 
ZE [-]       189.8117  189.8117 
Zε [-]       0.76097  0.76097 
Zβ [-]       0.972378  0.972378 
ZL [-]       1  1 
ZV [-]       1  1 
ZR [-]       1  1 
ZW [-]       1  1 
ZX [-]       1  1 
ZNT [-]       1  1 
             
σH N/mm²       1124.919  1124.919 
σH,zul N/mm²       1510  1510 
Sicherheit Zahnflanke [-]       1.342319  1.342319 
             
Zahnfußtragfähigkeit            
YFS [-]       4.408258  4.464071 
Yε [-]       0.638272  0.638272 
Yβ [-]       0.841667  0.841667 
Yδ,rel,T [-]       1  1 
YR,rel,T [-]       1  1 
YX [-]       1  1 
YNT [-]       1  1 
             
σF N/mm²       704.052  712.966 
σF,zul N/mm²       714.2857  714.2857 
Sicherheit Zahnfuß [-]       1.42035  1.402592 
             
Übersetzung            
Soll-Übersetzung [-]       4.817527  4.817527 
Ist-Übersetzung [-]       4.818182  4.818182 
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Tabelle 8: Ein- und Ausgabe der Verzahnungen in die Excel-Eingabemaske am Beispiel der ersten 
Stufe, Teil 4/4 

Verzahnungen Stufe 1 
Zahnrad 1 Zahnrad 2 

Parameter  Einheit min max ∆ Wert   Wert 
                
sonstiges               
Breite/Modul [-] 20 30 0.5 20   20 
Stirnmodul mm     1.586431   1.586431 
Grundkreisdurchmesser mm     52.35222   252.2425 
Wälzkreisdurchmesser mm     52.35222   252.2425 
Eingriffsfedersteifigkeit N/(mm•µm)    20   20 
Zahnhöhe mm     3.375   3.375 
Radialkraft N     1654.41   1654.41 
Axialkraft N     1479.855   1479.855 
Masse kg       0.506934   11.7684 

 

Die Grenzwerte der Moduln sind aus der Vorzugsreihe nach DIN 780 Teil 1 [13] aus-
zuwählen. Eine Schrittweite ist nicht auswählbar, da alle in Frage kommenden Mo-
duln in dem ausgewählten Bereich der Reihe nach abgearbeitet werden. Sinnvoller-
weise sind Zähnezahlbereich und dessen Schrittweite natürlich ganzzahlig zu wäh-
len. Für alle anderen Übersetzungsstufen erfolgt die Ein- und Ausgabe ident. 

Theoretisch sind auch weitere Randbedingungen für Parameter möglich. Dazu muss 
jedoch das Programm minimal modifiziert werden. Derzeit ist davon jedoch nur die 
Möglichkeit der Beschränkung des Kopfkreisdurchmessers für alle Großräder im 
Programm hinterlegt. Ein maximaler Kopfkreisdurchmesser von Null bedeutet prak-
tisch die Deaktivierung dieses Features im Programm. Dessen Eingabe ist in Tabelle 
9 ersichtlich. Dieses Feature erweist sich in weiterer Folge als sehr nützlich, da es 
zum Angleichen der Großradkopfkreisdurchmesser und in weiterer Folge zur Be-
schränkung der Gehäusehöhe genutzt werden kann. Aus diesem Grund ist die Ein-
gabe anders gestaltet ist als bei z .B. bei der Zähnezahl. 

Tabelle 9: Möglichkeit der Beschränkung der Kopfkreisdurchmesser in der Excel-Eingabemaske 

Kopfkreisdurchmesserbeschränkung 
Parameter Einheit Wert 
   
D_K_max mm 0 

 

Im Anschluss an die Berechnung wird überprüft, wie groß die Abweichung der Über-
setzung ist. Dies ist in Tabelle 10 ersichtlich. 
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Tabelle 10: Abweichung der Gesamtübersetzung 

Übersetzungsabweichung 
Parameter Einheit gesamt i12 i34 
     
Soll-Übersetzung [-] 16 4.817527 3.321206 
Ist-Übersetzung [-] 15.92095 4.818182 3.304348 
Übersetzungsabweichung  % -0.49407 0.013597 -0.5076 

 

Weder für die Abweichung der Übersetzung des Getriebes noch für die der Überset-
zungsstufen sind Grenzwerte definiert, da dies kein Optimierungskriterium darstellt. 

 

2.2.2.3 Eingabeweg der Wellenberechnung 
 

Tabelle 11: Eingabe der Randbedingungen der Wellenberechnung in die Excel-Eingabemaske 

Wellenberechnung 
Parameter Einheit Welle 1 Welle 2 Welle 3 
        
Werkstoff [-] 18CrNiMo7-6 18CrNiMo7-6 18CrNiMo7-6 
Dichte kg/m³ 7850 7850 7850 
Biegewechselfestigkeit N/mm² 575 575 575 
Drehmoment Nm 112.5 541.9718 1800 
Torsionsspannung N/mm² 36.6693 64.37876 129.8445 
Biegemoment max Nm 245.5439 911.6364 711.2801 
Biegespannung N/mm² 160.0697 216.5796 102.6176 
Normalspannung N/mm² 1.859641 2.697763 2.013613 
Sigma max N/mm² 161.9294 219.2774 104.6312 
Vergleichsspannung N/mm² 173.9398 246.0009 248.0454 
Mindestsicherheit [-] 1.5 1.5 1.5 
Sicherheit [-] 2.203828 1.55826 1.545416 
Außendurchmesser mm 25 35 45 
Innendurchmesser mm 0 0 31 
Durchmesserverhältnis [-] 0 0 0.688889 
Radiallast_Lager1 N 3517.949 13665.46 12370.09 
Axiallast_Lager1 N 1479.855 4207.751 2727.896 
Radiallast_Lager2 N 1221.966 7230.946 4123.363 
Axiallast_Lager2 N 1479.855 4207.751 2727.896 
Masse kg/m³s 0.886273 1.737095 1.508791 
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Tabelle 11 stellt die Ein- und Ausgabe der Wellenberechnung dar. Der Werkstoff 
kann mittels einer Dropdown-Box aus einer jederzeit erweiterbaren Datenbank aus-
gewählt werden, die Mindestsicherheit ist einzugeben. Es werden Daten aus der 
Verzahnungsberechnung übernommen und gemeinsam mit den Ergebnissen aus 
der folgenden Ölberechnung an die Lagerberechnung übergeben.  

 

2.2.2.4 Eingabeweg der Ölberechnung 
 

Die Ölberechnung ist in Tabelle 12 ersichtlich. Eine Veränderung der Betriebstempe-
ratur beeinflusst die Maximaldrehzahl der Wälzlager. Diese sind in den Lagerkatalo-
gen für 70 °C angegeben, weshalb die Betriebstemperatur des Öls für die Berech-
nung ebenfalls mit 70 °C festgelegt wird. Die Ölumlaufzeit kann eingegeben werden, 
ist jedoch kaum relevant, da die Getriebegesamtmasse ohne Öl abgeschätzt werden 
soll. Die Ölmenge hängt sehr stark von der Art der unbekannten Ölkühlung ab. Der 
wichtigste Teil der Ölberechnung ist die Ermittlung des idealen Öls, da dies für die 
erweiterte Lebensdauerberechnung der Wälzlager benötigt wird und somit die La-
gerauswahl beeinflusst. 

Tabelle 12: Ein- und Ausgabe der Ölberechnung in der Excel-Eingabemaske 

Ölberechnung 
Parameter Einheit Wert 
   
Bezeichnung [-] VG 460 
Viskosität bei 40 °C mm²/s 460 
Viskosität bei 100 °C mm²/s 30 
Betriebstemperatur °C 70 
Viskosität bei Betriebstemperatur mm²/s 245 
Dichte kg/l 0.891 
Verlustleistung kW 0.52663565 
Einspritzmenge l/min 3.15981389 
Ölumlaufzeit min 2.5 
Menge l 7.89953473 
Masse kg 7.03848544 

 

  



56  Methoden 
 

2.2.2.5 Eingabeweg der Lagerungsberechnung 
 

Die Lagerberechnung ist in Tabelle 13 ersichtlich. Aus Platzmangel sind hier nur die 
Lagerungen der Antriebswelle ersichtlich, die anderen Lagerungen werden ident be-
rechnet. Deren Anzahl entspricht dem doppeltem der um eins erhöhten Überset-
zungsstufenanzahl. 

Tabelle 13: Ausgabe der Lagerberechnung in der Excel-Eingabemaske 

Lagerberechnung 
Parameter  Einheit Lagerung 1 Lagerung 2 
    
Lagerart [-] 1xRKL 1xRKL 
Lagerbezeichnung [-] 6207 6007 
Innendurchmesser_min mm 25 25 
Innendurchmesser mm 35 35 
Außendurchmesser mm 72 62 
Lagerbreite mm 17 14 
Cr N 27500 17000 
Cu N 720 550 
Radiallast N 3517.949 1222 
Axiallast N 1479.855 1479.9 
X [-] 0.56 0.56 
Y [-] 1.479049 1.35091 
äquivalente Lagerlast N 4158.829 2683.46 
Drehzahl U/min 960 960 
eC [-] 0.55 0.55 
Dpw mm 53.5 48.5 
v1 mm²/s 20.59446 21.63 
ϰ [-] 4 4 
aISO [-] 6.598188 9.00925 
minimale Lebensdauer h 20000 20000 
Lebensdauer h 33120 39768 
Masse kg 0.291 0.157 

 

Eigene Eingaben sind keine vorzunehmen, alle relevanten Informationen werden 
aus vorhergegangenen Berechnungen übernommen. Es ist ein Lagerkatalog im 
Excel-File hinterlegt, aus welchem die idealen Lager ausgewählt werden. Doppel- 
bzw. Mehrfachlagerungen sind möglich. 
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2.2.2.6 Eingabeweg der Gehäuseberechnung 
 

Wie in Tabelle 14 ersichtlich. Hierzu kann nur der Werkstoff per Dropdown-Box aus-
gewählt werden, es steht Grauguss und Aluminium zur Verfügung. Auch hier ist im 
Excel-File ein erweiterbarer Werkstoffkatalog hinterlegt. 

Tabelle 14: Ein- und Ausgabe der Gehäuseberechnung in der Excel-Eingabemaske 

Gehäuseberechnung 
Parameter Einheit Wert 
   
Werkstoff [-] Grauguss 
innere Länge mm 456.4057 
mittlere Breite mm 230 
innere Höhe mm 262.1654 
Wanddicke Unterkasten mm 8.282028 
Volumen Unterkasten m³ 0.002394 
Wanddicke Oberkasten mm 4.141014 
Volumen Oberkasten m³ 0.001188 
Flanschbreite mm 34.84609 
Flanschdicke mm 12.00894 
Volumen Flansche m³ 0.000595 
Fußleistenbreite mm 43.9871 
Fußleistendicke mm 14.90765 
Volumen Fußleiste m³ 0.000466 
Gesamtvolumen m³ 0.004644 
Dichte kg/m³ 7200 
Masse kg 33.43321 

 

Nach der Eingabe der Randbedingungen in die Eingabemaske muss diese gespei-
chert und geschlossen werden, bevor MatLab darauf zugreifen kann.  

Nach der Berechnung kann das Ergebnis ausgewertet werden, in diesem Beispiel 
ergibt sich eine Gesamtmasse (exklusive Öl) von 69,7 kg. Dies ist in Tabelle 16 er-
sichtlich. In der Zusammenfassung (Tabelle 15) ist bereits der Verschnitt zwischen 
Welle und Verzahnung herausgerechnet. 

Tabelle 15: Ausgabe der Berechnung des Verschnitts zwischen den Verzahnungen und den Wellen in 
der Excel-Eingabemaske 

Verschnitt (Verzahnung - Welle) 
Verzahnung Einheit Rohmasse Verschnitt 
        
Übersetzungsstufe 1 kg 12.27533 1.0153 
Übersetzungsstufe 2 kg 22.185 3.88497 
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Tabelle 16: Zusammenfassung der (Teil-)Massen des Getriebes 

Zusammenfassung 
Masse Verzahnungen (abzüglich Verschnitt) 29.56 kg 
Masse Wellen   4.13 kg 
Masse Öl   3.02 kg 
Masse Lagerungen 2.57 kg 
Masse Gehäuse   33.43 kg 
Masse Getriebe ohne Öl 69.70 kg 

 mit Öl 72.72 kg  
 

 

2.2.3 Programmstruktur 
 

Das Programm unterteilt sich in das Hauptprogramm und mehrere Unterprogramme. 
Das Hauptprogramm ist für das Einlesen und Schreiben von Informationen von und 
in die Excel-Eingabemaske sowie den Auswahlprozess der gewünschten Lösung 
zuständig. Die Unterprogramme bilden Funktionen zur Berechnung der Verzahnun-
gen, der Wellen, der Lager, des Öls und des Gehäuses ab. Die benötigten Parame-
ter werden von dem Hauptprogramm übergeben und die Ergebnisse werden zurück-
gegeben. Dadurch ist neben der besseren Übersicht eine einfachere Adaptierung 
des Programms gewährleistet und die Unterprogramme können auch anderweitig 
verwendet werden. Deren Struktur ist anhand der Flow-Charts in den folgenden Ab-
bildungen ersichtlich.  

Während der Berechnung werden zwischendurch verschiedenste Informationen zum 
aktuellen Berechnungsstand im Command Window von MatLab ausgegeben. Diese 
sollen zum einen eine Abschätzung der verbleibenden Berechnungszeit und zum 
anderen einen Einblick in die aktuellen Ergebnisse ermöglichen.  
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2.2.3.1 Struktur des Hauptprogramms 
 

 

Abbildung 23: Programmablauf des Hauptprogramms, Teil 1 

Abbildung 23: Zu Beginn der Berechnung wird die Eingabemaske vollständig ausge-
füllt und die MatLab-Berechnung gestartet. Umgehend wird abgefragt, ob die Be-
rechnung zurückgesetzt werden soll. Dies ist im Normalfall zu bestätigen, um Fehler 
aufgrund von übrig gebliebenen Datensätzen zu vermeiden, benötigt jedoch etwas 
mehr Berechnungszeit. Für eine bessere Handhabung wird diese Abfrage pro-
grammintern übersprungen und die Berechnung zurückgesetzt. Es werden alle Zel-
len in der Eingabemaske, in die MatLab schreiben kann, mit einer leeren Zelle über-
schrieben. Anschließend wird die Übersetzungsmatrix erstellt. Diese beinhaltet alle 
möglichen Übersetzungen der Getriebeübersetzungsstufen, welche zur geforderten 
Gesamtübersetzung führen. Um eine feine Übersetzungsaufteilung zu ermöglichen, 
darf die Anzahl der möglichen Übersetzungsaufteilungen nicht zu gering ausfallen. 
Sie wird vorwiegend durch die Anzahl der Übersetzungssprünge (ist in der Einga-
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bemaske einzugeben) und der Anzahl der Übersetzungsstufen bestimmt. Auch die 
Gesamtübersetzung, und die minimale sowie maximale Übersetzung je Überset-
zungsstufe beeinflussen diese.  

Bei Getrieben mit drei oder mehr Stufen ist Vorsicht geboten, da bei zu feinen Über-
setzungssprüngen über 1000 mögliche Übersetzungsaufteilungen zustande kom-
men, was zulasten der Berechnungsdauer geht. 

 

Abbildung 24: Programmablauf des Hauptprogramms, Teil 2 

Abbildung 24: Aufgrund des großen Einflusses auf die Berechnungsdauer wird die 
Anzahl der Übersetzungsaufteilungen berechnet und ist an dieser Stelle zu bestäti-
gen, alternativ die Berechnung zu stoppen. Die Berechnungsdauer hängt abgesehen 
von der Anzahl der Übersetzungsaufteilungen noch von der Anzahl der Variations-
möglichkeiten der auswählbaren Parameter ab. Diese sind durch Mindestwerte, Ma-
ximalwerte sowie die Schrittweite in der Eingabemaske einzugeben. Diese Abfrage 
wird in einem späteren Programmstadium zugunsten einer automatisierten Ergeb-
nisaufbereitung programmintern bejaht. 
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o …  Laufvariabel der Zeilennummer der Übersetzungsmatrix 
 
Abbildung 25: Programmablauf des Hauptprogramms, Teil 3 

Abbildung 25: In diesem Programm wird das Gehäuse als einfaches, quaderförmi-
ges Gehäuse modelliert. Soll ein spezielles Gehäuse entwickelt bzw. verwendet 
werden, kann es sinnvoll sein, die Berechnung ohne Gehäuse durchzuführen. Im 
Normalfall ist die Miteinbeziehung des Gehäuses jedoch sinnvoll, weshalb auch die-
se Abfrage programmintern bejaht wird. Die Startmassen der Verzahnungen werden 
standardmäßig sehr hoch angesetzt. 

 

p …  Laufvariabel der aktuell zu berechnenden Übersetzungsstufe 
 
Abbildung 26: Programmablauf des Hauptprogramms, Teil 4 
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Abbildung 26: Übersetzung, Drehzahl und Drehmoment werden den jeweiligen 
Übersetzungsstufen zugewiesen. 

 

Abbildung 27: Programmablauf des Hauptprogramms, Teil 5 

Abbildung 27: Berechnungsablauf einer Übersetzungsstufe durch Ermittlung des 
Massenminimums jeder einzelnen Stufe aus allen möglichen Parameterpaarungen. 
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Abbildung 28: Programmablauf des Hauptprogramms, Teil 6 

Abbildung 28: Sind alle Übersetzungsstufen berechnet, wird die Masse des Gehäu-
ses sowie die Massen der optimalen Wellen, des optimalen Öles und der optimalen 
Lagerungen bestimmt. Die minimale Gesamtmasse des Getriebes (ohne Öl) bei die-
ser Übersetzungsaufteilung wird ermittelt. 
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o …  Laufvariabel der Zeilennummer der Übersetzungsmatrix 
 
Abbildung 29: Programmablauf des Hauptprogramms, Teil 7 

Abbildung 29: Ist die Gesamtmasse des Getriebes bei der aktuellen Übersetzungs-
aufteilung geringer als das aktuelle Massenminimum, so werden alle relevanten Da-
ten in der Eingabemaske abgespeichert. Dies nimmt viel Zeit in Anspruch, da zum 
Teil in Zellen einzeln geschrieben wird. 

  



Methoden  65 

2.2.3.2 Struktur des Unterprogramms zur Wellen-berechnung 
 

 

Abbildung 30: Programmablauf des Unterprogramms “Welle”, Teil 1 

Abbildung 30: Am Ende der vollständigen Verzahnungsauslegung für die aktuelle 
Übersetzungsaufteilung wird jede Welle nacheinander berechnet. Hierzu werden die 
relevanten Daten eingelesen, Kräfte und Momente berechnet und ein Startwert für 
den Außendurchmesser sowie für die Masse festgelegt. Der Startwert für Masse je-
der Welle wird mit 105 kg festgelegt. 
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Abbildung 31: Programmablauf des Unterprogramms "Welle", Teil 2 

Abbildung 31: Der Innendurchmesser wird mittels Innen- zu Außendurchmesserver-
hältnis, die Vergleichsspannung mittels Gestaltsänderungshypothese berechnet. im 
Anschluss wird die vorhandene Sicherheit berechnet. 

Das Verhältnis von Innen- zu Außendurchmesser ist als konstanter Wert einzuge-
ben. Es wäre durchaus denkbar, für dieses Verhältnis ebenfalls einen Bereich anzu-
geben und folglich eine weitere Schleife zu implementieren. Dann müsste die Wel-
lenberechnung jedoch verschachtelt mit der Lagerberechnung durchgeführt werden. 
Dies ist notwendig, da ein kleines Durchmesserverhältnis zwar zu einer Welle mit 
geringer Masse, jedoch aufgrund des erhöhten Außendurchmessers zu größeren 
und damit massereicheren Lagern führen kann. Da die genaue Wellenkontur jedoch 
nicht bekannt ist und es sich hierbei um eine glatte (Hohl-)Welle handelt, wird auf 
eine Verschränkung der Wellen- und Lagerberechnung verzichtet. 
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Abbildung 32: Programmablauf des Unterprogramms "Welle", Teil 3 

Abbildung 32: Liegt die Sicherheit über dem vorgegebenen Minimum werden die 
Parameter abgespeichert. Für die nächste Schleife wird der Außendurchmesser um 
5 mm verringert, der entsprechende Innendurchmesser wird ermittelt und die Welle 
mit den neuen Abmessungen ebenfalls bis hin zur Sicherheit berechnet. Bei Erfül-
lung des Sicherheitskriteriums werden die neuen Daten ebenfalls abgespeichert. 
Diese Schleife wird so lange durchgeführt bis ein Außendurchmesser von 5 mm er-
reicht wird. Da jede weitere Berechnung automatisch zu einem neuen Massenmini-
mum der Welle führt, führen die zuletzt abgespeicherten Werte des Innen- und Au-
ßendurchmessers zum Massenminimum der Welle. 
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2.2.3.3 Struktur des Unterprogramms zur Lager-berechnung 
 

 

q …  Laufvariabel für den verwendeten Lagerkataloges 
r …  Laufvariabel für das Lager des aktuellen Lagerkataloges 
s …  Laufvariabel für die Anzahl der Lager für die Lagerung 
 
Abbildung 33: Programmablauf des Unterprogramms "Lager", Teil 1 

Abbildung 33: Die Lagerberechnung startet mit dem ersten Wälzlager des ersten 
Wälzlagerkataloges und berechnet die Lebensdauer der Lagerung unter Verwen-
dung von einem Wälzlager für die Lagerung. Die Startmasse der Lagerung wird mit 
106 kg angesetzt. 
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q …  Laufvariabel für den verwendeten Lagerkataloges 
r …  Laufvariabel für das Lager des aktuellen Lagerkataloges 
s …  Laufvariabel für die Anzahl der Lager für die Lagerung 
 
Abbildung 34: Programmablauf des Unterprogramms "Lager", Teil 2 

Abbildung 34: Liegt die Lebensdauer der Lagerung über der geforderten Lebens-
dauer, und deren Masse unter der bisherigen, so werden die Daten der Lagerung 
abgespeichert. Es werden die Lagerungen mit bis zu 5 identen Lagern jeder Größe 
aus jedem Katalog berechnet. Die Ergebnisse zeigen, dass selten eine Tandem-
Anordnung mit zwei Lagern, und noch seltener eine Tandemanordnung mit drei oder 
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mehr Lagern das Optimum bildet. Die Möglichkeit, bis zu 5 idente Lager als Tande-
manordnung auszuführen dient dazu, bei ungünstigen Viskositätsverhältnissen zu-
mindest eine Lösung für die entsprechenden Lagerungen zu bekommen, deren 
Masse die Startmasse von 106 kg unterschreitet. Da sämtliche Parameter abgespei-
chert werden, ist eine anschließende Analyse und ggf. eine Anpassung der Einga-
bemaske möglich. 

Die Unterprogramme „Öl“ und „Gehäuse“ werden nicht näher ausgeführt, weil für 
dessen Berechnung weder eine komplizierte noch eine komplexe Struktur notwendig 
ist. Dessen Dimensionierung und in weiterer Folge deren Massenberechnung wurde 
bereits in Kapitel 2.2.1 näher ausgeführt. Auch das Unterprogramm 
„Stirnradverzahnung schrägverzahnt“ wird nicht näher ausgeführt, da dieses 
schrittweise nach Norm [7] vorgeht.  
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2.2.4 Ergebnisse der Parametrisierung 
 

2.2.4.1 Eingabe von Getriebedaten 
 

Es wurden ausgewählte ein-, zwei- und dreistufige Getriebe aus den Katalogen 
nachgerechnet. Die in den Katalogen angegebenen Massen sollen dabei als An-
haltspunkt hinsichtlich der Plausibilität des Ergebnisses dienen. Die Auswahl wurde 
so getroffen, dass möglichst das ganze Leistungsspektrum der Hersteller abgedeckt 
wird. Durch die Wahl von identen Übersetzungsmöglichkeiten aus den Bereichen 
niedrig, mittel und groß sind die Getriebe unterschiedlicher Baureihen untereinander 
und mit jenen von anderen Herstellern vergleichbar. Die Eingabeparameter wurden 
entsprechend den Katalogen gewählt bzw. abgeschätzt. 

Tabelle 17: Eingabewerte für die Nachrechnung der ein-, zwei und dreistufigen Kataloggetriebe 

Parameter Eingabe 

Abtriebsdrehzahl aus Katalog 

Abtriebsdrehmoment aus Katalog 

Gesamtübersetzung aus Katalog 

Anwendungsfaktor 1,25 

minimale Flankensicherheit  1,0 (nach DIN 3990 Teil 11) 

minimale Zahnfußfestigkeit 1,4 (nach DIN 3990 Teil 11) 

Übersetzungsstufenanzahl 1, 2 oder 3 

Übersetzungssprünge 42, dies entspricht einem relativen Änderung 
von ~5 % bzw. ~7 % (bei einer Maximalüber-
setzung von 8 bzw. 18 pro Übersetzungsstufe) 

Lagerlebensdauer 20.000 h 

Verunreinigungsgrad Normale Sauberkeit 

Werkstoff 18CrNiMo7-6 (Verzahnung und Welle) 

Ritzelwelle Nein (für alle Wellen) 

Normaleingriffswinkel 20 ° 

rel. Kopfhöhe des Bezugsprofils 1 (Fixwert) 

rel. Fußhöhe des Bezugsprofils 1,25 (Fixwert) 
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rel. Fußradius des Bezugsprofils 0,25 (Fixwert) 

Verzahnungsqualität 7 

Zähnezahlbereich Ritzel 17-40 (Sprungweite 1) 

Normalmodulbereich 1,25-20 mm (genormte Reihe, DIN 780 [13]) 

Schrägungswinkel 0-20 ° (Sprungweite 1 °)  

10-20° (Sprungweite 2 °) bei Dreistufigen 

10 ° bei Abtriebswelle 

Länge der Wellen aus Katalog, mit der Getriebebreite angenähert 

Zahnradabstand 0,25•lWelle (0 bei einstufigen Getrieben) 

Lagersituation a (erste Stufe) bzw. e (alle anderen Überset-
zungsstufen) 

Durchmesserverhältnis  0 bzw. 0,7 (Abtriebswelle) 

Breite / Modul – Bereich 20 – 30 (Sprungweite 1) 

Eingriffsfedersteifigkeit 20 N/(mm•µm) (Fixwert) 

Betriebstemperatur 70 ° (Fixwert) 

Ölumlaufzeit 2,5 min 

Gehäusewerkstoff Grauguss 

 

2.2.4.2 Ermittelte Getriebemassen im Vergleich 
 

Die Ergebnisse sind in Tabelle 18 bis Tabelle 26 ersichtlich. Sie werden mit den Er-
gebnissen der Abschätzung mittels proportionaler und logarithmischer Näherung 
sowie mit den in den Katalogen angegebenen Massen verglichen. Die errechneten 
Getriebemasse werden auch in Form von Teilmassen (Verzahnungen, Wellen, Lage-
rungen, Gehäuse) dargestellt. 
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Anhand Tabelle 18 bis Tabelle 23 ist ersichtlich, dass auch die Abschätzung der 
Masse mittels der Methode der Parametrisierung je nach Wahl der Gesamtüberset-
zung recht gut an die Massen aus den Katalogen herankommt. Es ist zu erkennen, 
dass der Hersteller Alform entweder höhere Massen in den Katalogen angibt als im 
Vergleich zum Hersteller Tramec, oder aber deutlich robustere Produkte liefert. Die 
angegebenen Massen der einstufigen Getriebe des Herstellers Tramec werden im 
Zuge der Berechnungen nie unterschritten. 

In Tabelle 24 bis Tabelle 26 werden die im Katalog des Herstellers Siemens [21] 
(ehemals Flender) angegebenen Getriebe nachgerechnet. Bei diesem Hersteller ist 
bekannt, dass die angeführten Getriebe auch tatsächlich hergestellt wurden, wes-
halb dessen Angaben sich besser für einen Vergleich eignen. Dies gilt vor allem für 
einstufige Getriebe. Es ist hierbei eindeutig ersichtlich, dass anhand der Methode 
der Parametrisierung des Getriebes die erreichte Getriebemasse deutlich unter der 
angegeben Getriebemasse liegt.  

Die prozentuale Unterschreitung nimmt mit steigendem Abtriebsdrehmoment ab, bei 
hohen Abtriebsdrehmomenten wird keine geeignete Lagerung mehr gefunden. Dies 
zeigt sich anhand der hohen Masse der Lagerungen, indem deren Masse die Start-
masse (107 kg) beträgt. 

Da das Gehäuse einen hohen Anteil der Gesamtmasse ausmacht, ist davon auszu-
gehen, dass das Modell für die Gehäuseauslegung, im speziellen für die Wandstär-
ke, noch nicht ganz ausgereift ist. Eine bessere Kenntnis über die Gehäusedimensi-
onierung wäre definitiv vorteilhaft, aus Mangel an Datenmaterial wird dies jedoch im 
Zuge dieser Arbeit nicht weiter verfolgt. Es ist anhand der Maße und Skizzen in den 
Katalogen naheliegend, dass innerhalb einer Baureihe nur ein Gehäuse verwendet 
wird. Dadurch bleibt dessen Masse innerhalb der Baureihe konstant, eventuell sogar 
auch die der Lagerungen und die der Wellen. Folglich sind auch die Achsabstände 
pro Baureihe fix vorgegeben. Auf diesen Einfluss wird im Programm nicht eingegan-
gen. 

 

2.2.4.3 Übersetzungsaufteilung zweistufiger Getriebe 
 

Bei der Ermittlung der Übersetzungsaufteilung stellte sich die Frage, in welchem 
Maße die Empfehlung zur Übersetzungswahl für die Ermittlung der minimalen Ge-
samtgetriebemasse relevant ist. Dies wurde für die Verzahnungsmasse schon in 
Kapitel 2.2.1.2 analysiert. In Abbildung 35 sowie Abbildung 36 ist der Vergleich zwi-
schen der berechneten Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe und der Empfeh-
lung von Niemann/Winter ersichtlich. Als Referenzgetriebe wurden die Berechnun-
gen der Getriebe aus den Katalogen herangezogen. 
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Abbildung 35: Übersetzungsaufteilung zweistufiger Getriebe – Vergleich zwischen Berechnung und 
Empfehlung, Graugussgehäuse, Angaben nach Tabelle 17 

 

Abbildung 36: Übersetzungsaufteilung zweistufiger Getriebe - Vergleich zwischen Berechnung und 
Empfehlung, Aluminiumgehäuse, Angaben nach Tabelle 17 
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Es lässt sich folgender Zusammenhang für zweistufige Stirnradgetriebe ermitteln: 

𝑖12,𝑏𝑒𝑟𝑒𝑐ℎ𝑛𝑒𝑡,𝐺𝐺 = 0,8991 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.6011 (2-25) 
𝑖12,𝑏𝑒𝑟𝑒𝑐ℎ𝑛𝑒𝑡,𝐴𝑙𝑢 = 0,8558 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.6087 (2-26) 

iges …    Gesamtübersetzung des Getriebes 
i12,berechnet,GG …   Übersetzung der ersten Stufe bei einem Graugussgehäuse 
i12,berechnet,Alu …   Übersetzung der ersten Stufe bei einem Aluminiumgehäuse 
 

Ein Vergleich der vorherigen Abbildungen mit Abbildung 16 zeigt, dass sich die Emp-
fehlung von Niemann/Winter hinsichtlich der Übersetzungsaufteilung besser für die 
Minimierung der Gesamtmasse des Getriebes eignet als für die Minimierung der 
Verzahnungsmasse. Der Einfluss des Gehäusewerkstoffs ist in Relation zur Streu-
ung zu vernachlässigen. Die folgenden Tabellen verdeutlichen den Vorteil der Me-
thode der Parametrisierung im Hinblick auf die Wahl der Übersetzungsaufteilung. 
Obwohl die Übersetzungsaufteilung im Hinblick auf die Gesamtmasse des Getriebes 
genauer wirkt als noch bei der Verzahnungsmassen wird die Gesamtmasse des Ge-
triebes bei der Übersetzungsaufteilung nach Niemann/Winter deutlicher (9 - 23 %) 
unterschritten als noch bei den Verzahnungsmassen. 
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Tabelle 27: Gesamtmasse nach Übersetzungsaufteilung nach Niemann/Winter im Vergleich zur Me-
thode der Parametrisierung, zweistufige Stirnradgetriebe 

Tramec zweistufig 
Getriebedaten Masse; Übersetzungsaufteilung nach Abweichung 

Bezeichnung Übersetzung Niemann/Winter Parametrisierung in % 

80B 
10 23.73 20.63 -13.08 
20 36.01 28.86 -19.86 

31.5 40.61 36.42 -10.31 

100B 
10 41.45 35.16 -15.16 
20 60.11 49.27 -18.03 

31.5 72.32 56.69 -21.61 

125B 
10 68.62 56.91 -17.07 
20 100.58 83.66 -16.83 

31.5 121.91 95.19 -21.92 

160B 
10 113.01 103.13 -8.75 
20 175.33 158.10 -9.82 

31.5 205.55 170.19 -17.20 

180B 
10 162.81 140.63 -13.62 
20 238.19 197.00 -17.29 

31.5 294.43 243.20 -17.40 

200B 
10 228.36 198.03 -13.28 
20 333.90 287.69 -13.84 

31.5 419.79 325.77 -22.40 
Alform zweistufig 

Getriebedaten Masse; Übersetzungsaufteilung nach Abweichung 
Bezeichnung Übersetzung Niemann/Winter Parametrisierung in % 

DA2-200 
8 72.02 58.63 -18.59 

16 83.93 74.12 -11.69 
24 99.51 81.14 -18.46 

DA2-250 
8 129.95 110.42 -15.03 

16 165.08 135.45 -17.95 
24 191.89 152.73 -20.41 

DA2-320 
8 225.69 194.24 -13.94 

16 273.42 227.87 -16.66 
24 324.69 257.01 -20.84 

DA2-400 
8 501.85 430.73 -14.17 

16 567.66 491.21 -13.47 
24 704.69 543.93 -22.81 

DA2-500 
8 855.07 693.00 -18.95 

16 958.71 786.41 -17.97 
24 1092.33 881.83 -19.27 

DA2-630 
8 1686.09 1348.38 -20.03 

16 1768.92 1397.94 -20.97 
24 1944.52 1544.64 -20.56 
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Um den Vorteil von beiden Varianten (minimale Masse bei möglichst geringer Be-
rechnungsdauer) nutzen zu können, wird folgender Ansatz gewählt: Die Überset-
zungsmatrix, in der alle möglichen Übersetzungsaufteilungen abgespeichert sind, 
wird um eine Zeile erweitert. In dieser Zeile wird eine Übersetzungsaufteilung nach 
der Empfehlung nach Niemann/Winter vorgenommen. Mit dieser Übersetzungsauf-
teilung wird die Berechnung gestartet. Somit wird von Anfang an mit den empfohle-
nen Übersetzungen eine geringe Getriebemasse erreicht. Es gibt demnach nur mehr 
sehr wenige Übersetzungsaufteilungen, die zu einer geringeren Masse führen. Dies 
führt zu weniger zeitintensiven Schreibzyklen in die Eingabemaske und somit zu ei-
ner verkürzten Gesamtrechenzeit. 

 

2.2.4.4 Übersetzungsaufteilung dreistufiger Getriebe 
 

Dieser Ansatz wird bei dreistufigen Getrieben ebenfalls angewendet. Im Unterschied 
zu zweistufigen Getrieben sind mehr mögliche Übersetzungsaufteilungen zu berück-
sichtigen. Die Randbedingungen werden daher etwas angepasst, damit die Berech-
nungszeit noch vertretbar ist. Diese sind ebenfalls in Tabelle 17 ersichtlich.  

 

Abbildung 37: Übersetzungsaufteilung dreistufiger Getriebe - Vergleich zwischen Berechnung und 
Empfehlung, maximale Übersetzungsstufenübersetzung von 8, Angaben nach Tabelle 17 

In Abbildung 37 ist ersichtlich, dass ein sinnvoller Vergleich zwischen der Berech-
nung der Übersetzungsaufteilung und der Empfehlung anhand der Obergrenze für 
eine Übersetzung einer Stufe von 8 nicht möglich ist. Die Übersetzung der ersten 
Übersetzungsstufe laut Empfehlung wäre für Gesamtübersetzung über 100 nicht 
erreichbar. Aufgrund dieser Erkenntnis wird die Obergrenze für weitere Überset-
zungsaufteilungsanalysen auf 18 angehoben. In weiterer Folge wird auch die Über-
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setzung der dritten Stufe dargestellt, um Aussagen über deren Verhalten zu erhal-
ten. 

 

Abbildung 38: Übersetzungsaufteilung dreistufiger Getriebe - Vergleich zwischen Berechnung und 
Empfehlung, maximale Übersetzungsstufenübersetzung von 18, Graugussgehäuse, Angaben nach 
Tabelle 17 
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Abbildung 39: Übersetzungsaufteilung dreistufiger Getriebe - Vergleich zwischen Berechnung und 
Empfehlung, maximale Übersetzungsstufenübersetzung von 18, Aluminiumgehäuse, Angaben nach 
Tabelle 17 

In Abbildung 38 und Abbildung 39 ist der Vergleich der Übersetzungsaufteilung der 
drei Übersetzungsstufen bei einer maximalen Stufenübersetzung von 18 dargestellt. 
Es ist ersichtlich, dass nach der Methode der Parametrisierung die Übersetzung der 
ersten Übersetzungsstufe deutlich unter der Empfehlung nach Niemann/Winter liegt 
und einer großen absoluten sowie relativen Streuung unterworfen ist. Die Überset-
zungen der zweiten und dritten Übersetzungsstufe darüber. Die Wahl des Gehäuse-
werkstoffes hat auch bei dreistufigen Getrieben keinen relevanten Einfluss auf die 
Übersetzungsaufteilung. 

Es lässt sich folgender Zusammenhang für dreistufige Getriebe ermitteln: 

𝑖12,𝑏𝑒𝑟𝑒𝑐ℎ𝑛𝑒𝑡,𝐺𝐺 = 0,6487 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.5009 (2-27) 
𝑖34,𝑏𝑒𝑟𝑒𝑐ℎ𝑛𝑒𝑡,𝐺𝐺 = 1,0037 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.3276 (2-28) 
𝑖12,𝑏𝑒𝑟𝑒𝑐ℎ𝑛𝑒𝑡,𝐴𝑙𝑢 = 0,6634 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.4838 (2-29) 
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i34,berechnet,Alu = 0,9194 ∗ 𝑖𝑔𝑒𝑠0.3495 (2-30) 
iges …    Gesamtübersetzung des Getriebes 
i12,berechnet,GG …   Übersetzung der ersten Stufe bei einem Graugussgehäuse 
i34,berechnet,GG …   Übersetzung der zweiten Stufe bei einem Graugussgehäuse 
i12,berechnet,Alu …   Übersetzung der ersten Stufe bei einem Aluminiumgehäuse 
i34,berechnet,Alu …   Übersetzung der zweiten Stufe bei einem Aluminiumgehäuse 
 

In Tabelle 28 wird wie bei den zweistufigen Getrieben der Vorteil hinsichtlich der 
Festlegung der Übersetzungsaufteilung mittels der Methode der Parametrisierung 
gegenüber der Empfehlung nach Niemann/Winter dargestellt. Auch bei dreistufigen 
Getrieben wird die Gesamtmasse aufgrund der Übersetzungsaufteilung anhand der 
Parametrisierung im Vergleich zur Empfehlung deutlich (14 – 30 %) unterschritten. 
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Tabelle 28: Gesamtmasse nach Übersetzungsaufteilung nach Niemann/Winter im Vergleich zur Me-
thode der Parametrisierung, dreistufige Stirnradgetriebe 

Tramec dreistufig 
Getriebedaten Masse; Übersetzungsaufteilung nach Abweichung 

Bezeichnung Übersetzung Niemann/Winter Parametrisierung in % 

80C 
50 36.49 31.12 -14.74 

125 58.39 45.02 -22.90 
250 89.10 62.03 -30.37 

100C 
50 56.05 48.34 -13.74 

125 81.51 63.13 -22.55 
250 114.48 79.38 -30.66 

125C 
50 94.93 80.75 -14.93 

125 123.58 101.84 -17.59 
250 154.96 122.62 -20.87 

160C 
50 168.89 140.38 -16.88 

125 218.65 174.05 -20.40 
250 257.28 203.05 -21.08 

180C 
50 245.08 205.57 -16.12 

125 300.43 242.44 -19.30 
250 352.69 280.90 -20.36 

Alform dreistufig 
Getriebedaten Masse; Übersetzungsaufteilung nach Abweichung 

Bezeichnung Übersetzung Niemann/Winter Parametrisierung in % 

DA3-320 
50 147.75 122.41 -17.15 

125 180.39 140.89 -21.90 
250 208.78 164.54 -21.19 

DA3-400 
50 282.59 227.16 -19.61 

125 335.16 267.02 -20.33 
250 389.39 309.94 -20.40 

DA3-500 
50 456.77 379.91 -16.83 

125 557.12 439.33 -21.14 
250 692.15 512.46 -25.96 

DA3-630 
50 945.74 783.32 -17.17 

125 1117.63 887.78 -20.57 
250 1346.66 1009.84 -25.01 

DA3-800 
50 1976.95 1574.57 -20.35 

125 2344.20 1796.76 -23.35 
250 2681.31 2030.29 -24.28 

 



Methoden  91 

Die Übersetzungen der einzelnen Übersetzungsstufen nehmen in Richtung des Leis-
tungsflusses kontinuierlich ab. Bei in etwa gleich bleibender Ritzelzähnezahl und 
steigendem Modul führt dies in etwa zu gleich großen Großraddurchmessern. 

 

2.2.4.5 Abweichung vom mittleren Großradkopfkreisdurchmesser 
 

In der Abbildung 40 ist das quadratische Mittel (RMS-Wert) der Durchmesserabwei-
chung der Großradkopfkreisdurchmesser bezogen auf den arithmetisch gemittelten 
Kopfkreisdurchmesser der Großräder dargestellt.  

 

Abbildung 40: quadratisch gemittelte Abweichung (RMS) vom mittleren Kopfkreisdurchmesser 

Die durchschnittliche quadratisch gemittelte Abweichung (Median) beträgt trotz kei-
nerlei Optimierung in diese Richtung nur in etwa 3 % bei zweistufigen und 6 % bei 
dreistufigen Getrieben. Die quadratisch gemittelte Abweichung ist bei steigendem 
gemitteltem Kopfkreisdurchmesser abfallend. Mittels der in Tabelle 9 dargestellten 
Möglichkeit, den Kopfkreisdurchmesser zu beschränken, kann die Obergrenze der 
Kopfraddurchmesser in weiteren Iterationen schrittweise herabsetzen werden. Im 
Optimalfall kann so das bisher ermittelte Massenminimum des Getriebes unterschrit-
ten werden.  
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2.2.5 Zusammenfassung der Parametrisierung 
 

Diese Methode liefert wie erwartet sehr gute Ergebnisse. In manchen Fällen wurden 
deutlich höhere Gesamtmassen bei den nachgerechneten Kataloggetrieben im Hin-
blick auf die in den Katalogen angegebenen Massen ermittelt. Dies ist nicht plausi-
bel. Eine triviale Erklärung für den Getriebemassenunterschied ist die Ungenauigkeit 
bei den Daten in den Getriebekatalogen. Aufgrund des Aufbaus und der Vereinfa-
chung in dem parametrisierten Modell sind jedoch auch andere Gründe für höhere 
Getriebemassen verantwortlich. 

 

Gründe für die (teilweise) höhere Masse bei der Methode der Parametri-
sierung im Vergleich zu der in den Katalogen angegebenen Masse  

- Entkoppelung der Schrägverzahnung mit der Lagerberechnung. Es ist 
denkbar, dass hinsichtlich der äquivalenten Lagerlast noch Optimierungspo-
tential vorhanden ist. Der maximale mögliche Schrägungswinkel beträgt der-
zeit 20 ° bzw. 10 ° auf der Abtriebswelle, größere Schrägungswinkel führen 
aufgrund der steigenden Axialkräften zu einer erhöhten Abhängigkeit der bei-
den Unterprogramme zueinander. Die notwendigen Rillenkugellagerungen 
würden somit sehr schwer ausfallen. 

- Lagertypen: Für die Lagerstellen stehen in der Berechnung derzeit nur Ril-
lenkugellager zur Verfügung. Rollenlager (Zylinderlager, Kegelrollenlager, 
Pendelrollenlager) können höhere Radial- sowie Axialkräfte bei identer Masse 
aufnehmen, diese werden in der Realität auch verwendet. Größere Schrä-
gungswinkel und somit leichtere Verzahnungen wären möglich. Das Optimie-
rungspotential der Gesamtmasse durch Erweiterung des Wälzlagerkataloges 
ist als sehr hoch einzustufen, insbesondere bei hohen Abtriebsdrehmomen-
ten. 

- Modellierung der Wellen: Im Programm wurden die Wellen als glatte Wellen 
modelliert und an der Stelle der maximalen Belastung mit einer Mindestsi-
cherheit dimensioniert. Demzufolge muss der Lagerinnendurchmesser über 
dem errechneten Mindestdurchmesser liegen. Lager mit kleinerem Innen-
durchmesser werden nicht berücksichtigt. Mehrere Berechnungen haben je-
doch gezeigt, dass die ausgewählten Rillenkugellager aufgrund ihrer relativ 
geringen dynamischen Tragzahl den im Unterprogramm angegebenen Min-
destdurchmesser übersteigen. Dies bestätigt sich auch dadurch, dass hin und 
wieder an einigen Lagerstellen zwei oder drei idente Lager mit einem kleine-
ren Innendurchmesser als Optimum errechnet werden. Bei Verwendung eines 
entsprechend größeren Lagers wäre diese Lagerung schwerer. Von einem 
hohen Optimierungspotential selbst bei besserer Kenntnis der Wellenkontur 
ist jedoch nicht auszugehen. Die Länge der Wellen sind ident zum Lagerab-
stand, realerweise ist diese etwas länger, da je Ende die halbe Lagerungs-
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breite hinzuzuaddieren ist. Deswegen wurde der Lagerabstand in den Nach-
rechnungen mit der Getriebebreite abgeschätzt. Die Eingangs- und die Aus-
gangswelle müssen eine Möglichkeit zur Kupplungsmontage aufweisen. Dies 
ist ein weiterer Grund dafür, dass diese in der Realität länger als im Pro-
gramm angenommen sind. An dieser Stelle sei nochmals darauf hingewiesen, 
dass der Einfluss von Querkräften an den Kupplungsstellen nicht berücksich-
tig wurde, ebenso die Verformung der Welle. Eventuell ist es möglich, diese 
Einflüsse mit Hilfe einer entsprechend hohen Mindestsicherheit zu berück-
sichtigen, hierzu müssten mehr Daten zur genauen Analyse vorhanden sein. 

- Gehäuse: Bei den Berechnungen hat sich gezeigt, dass das Gehäuse neben 
den Verzahnungen die schwerste Komponente darstellt. Vor allem bei Getrie-
ben mit geringem Abtriebsdrehmoment beträgt dessen Masse bis zu 50 % 
vom gesamten Getriebe. Bei der Nachrechnung von einstufigen Getrieben 
laut Katalog wurden Gehäusemassen in der Größenordnung von der im Kata-
log angegebenen Gesamtgetriebemasse ermittelt. Sowohl Werkstoffauswahl 
als auch die Festlegung der mittleren Wandstärken sind die beiden Größen, 
die sich am deutlichsten auf die Gesamtmasse des Gehäuses auswirken. Das 
Optimierungspotential liegt hier ähnlich hoch wie bei der Implementierung 
weiterer Lagertypen. Die hohe Auswirkung der Gehäusedimensionierung auf 
die Gesamtmasse lässt jedenfalls darauf schließen, dass hier mit einem ver-
besserten Modell angesetzt werden sollte. 

- Großradkopfdurchmesser: Die Ergebnisauswertung hat gezeigt, dass die 
Großräder bei einem Massenminimum des Getriebes annähernd den gleichen 
Durchmesser aufweisen. Dies wirkt sich auf eine kleine Gehäusehöhe aus, 
die vom größten Großraddurchmesser abhängt. Das Programm optimiert 
nicht direkt dahingehend, dass die Großräder dies erfüllen. Im Zuge der Ver-
zahnungsoptimierung jeder Übersetzungsstufe wird ein gedachtes einstufiges 
Gehäuse mitberechnet. Eine Angleichung der Kopfkreisdurchmesser wäre 
derzeit durch eine händische Iteration möglich. Dazu müssen die Großrad-
kopfdurchmesser in einem weiteren Schritt z. B. mit dem gemittelten Groß-
radkopfdurchmesser beschränkt werden. In weiteren Schritten können diese 
kontinuierlich reduziert und deren Ergebnisse schließlich verglichen werden. 
Eine zeitintensive Versuchsreihe hat gezeigt, dass dies auch nach mehreren 
Iterationsschritten nicht immer funktioniert. Für eine automatisierte Optimie-
rung müsste das Programm gänzlich anders aufgebaut werden. 

- Lagerabstände: Die Lagerabstände bleiben im Laufe der Berechnung kon-
stant. Bei schmalen Zahnräder und Lagerungen können diese verkürzt wer-
den. Dessen Berücksichtigung ist derzeit nur mittels händischer Iteration mög-
lich. 
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3 Ausblick 
 

3.1 Statistische Auswertung 
 

Eine weitere Verfolgung dieser Methode erweist sich vorerst als nicht sinnvoll. Die 
Erstellung einer Datenbank von vorhandenen Getrieben mit deren tatsächlichen 
Massen ist eine zwingende Voraussetzung für eine bessere Möglichkeit der Auswer-
tung bzw. eine zukünftige, aussagekräftigere Massenabschätzung. Bevor ganze Ge-
triebe ausgewertet werden, sollte eine umfassende statistische Analyse der einzel-
nen Komponenten durchgeführt werden. 

 

3.2 Parametrisierung 
 

Die Methode der Parametrisierung verspricht viel Potenzial für Anwendungen in ver-
schiedensten Bereichen in der derzeitigen oder in einer modifizierten Form. Zusätz-
lich zu den im Kapitel 2.2.5 angedeuteten Optimierungsmöglichkeiten erscheinen 
folgende Erweiterungen als sinnvoll: 

- Aufbauend auf die erstellten Unterprogramme können ähnliche Programme 
für Kegelrad- und Planetenradübersetzungsstufen entwickelt werden. Ggf. 
sind diese auch kombinierbar.  

- Die Implementierung einer Profilverschiebung ermöglicht eine weitere Mas-
senminimierung.  

- Es hat sich gezeigt, dass die Empfehlung nach Niemann/Winter hinsichtlich 
der Aufteilung der Übersetzungen für einen schnellen Entwurf bzw. für Ge-
triebe, deren Gesamtmasse nicht zwingend minimal zu sein hat, vertretbar ist. 
Unter Umständen lässt sich eine genauere Empfehlung für die Überset-
zungsaufteilung ableiten. 

- Für Getriebe mit mehr als drei Übersetzungsstufen ist zu prüfen, ob eine 
Empfehlung zur Übersetzungsaufteilung möglich ist. Z. B. wäre die Überset-
zungsaufteilung eines vierstufigen Stirnradgetriebes eventuell so aufzuteilen 
wie bei einem fiktiven zweistufigen Getriebe. Jede dieser fiktiven Getriebe ist 
in zwei reale Übersetzungsstufen zu unterteilen. Eine ähnliche Empfehlung 
für andere Verzahnungs- und Getriebetypen wäre durchaus ebenfalls denk-
bar. 

- Anstelle der Übersetzungsaufteilung ist es denkbar, den maximalen Kopf-
kreisdurchmesser als Optimierungskriterium zu benutzen.  

- Das Unterprogramm zur Gehäuseberechnung ist zu optimieren, indem die 
derzeitige Berechnung von Gussgehäusen ggf. um die Berechnung von ge-
schweißten Gehäusen erweitert wird. Ein guter Kompromiss wäre eine Aus-
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wahlmöglichkeit zwischen Gussgehäuse und Schweißgehäuse. Ebenso ist 
die Berücksichtigung des Einflusses einer koaxialen Ausführung auf die Ge-
häuseabmessungen eine sinnvolle Ergänzung. Besonders vielversprechend 
wäre die Erstellung eines besseren Modells bzw. einer Empfehlung hinsicht-
lich Gehäusewandstärke. 

- Die schon erwähnte Erweiterung der Lagerberechnung um Kegel-, Pen-
del-, und Zylinderrollenlager würde nicht nur mehr Möglichkeiten der Lage-
rungsgestaltung bieten, sondern auch zu einer erheblichen Reduktion der La-
gerungsmasse führen, insbesondere bei hohen axialen Belastungen. 

- In der Praxis wird das Öl VG 460 eine zu hohe Viskosität aufweisen. Die 
Auswahlmöglichkeit des Öls sollte beschränkt werden. Die Verwendung von 
VG 320 als Ölauswahlobergrenze im Hinblick auf hohe Viskosität beeinflusst 
die Lagerberechnung, die errechnete Lebensdauer nimmt ab.  

- Die Implementierung des Programms in CAD-Programme ist denkbar. Die 
Komponenten könnten direkt im CAD-System berechnet bzw. ausgelegt wer-
den. Dazu müssten eventuell Kompatibilitätsfragen geklärt werden, die Ver-
wendung von MatLab und Excel erscheint daher vorerst noch eleganter bzw. 
einfacher in der Anwendung zu sein.  

- Eine genauere Ausführung der Zahnräder als Stegräder ist möglich, ein 
Beispiel hierfür ist in Abbildung 41 veranschaulicht. Dies ist z. B. bei Luftfahrt-
getrieben sinnvoll, um die Masse der Verzahnung so gering wie möglich zu 
halten. Dies hat jedoch kaum eine Relevanz bei Industriegetrieben (Modellie-
rung als Vollscheibenräder üblich). Die Möglichkeit hierzu ist im Quellcode 
des Unterprogramms implementiert, jedoch für die Berechnung zurzeit deakti-
viert. 

 

Abbildung 41: Modellierung der Verzahnung als Stegräder (Geradverzahnung) 

Die Zahnradabmessungen und damit auch die Zahnradmasse sind abhängig vom 
Modul. Es lässt sich mathematisch zeigen, dass die Massenreduktion des Zahnra-
des in diesem Beispiel erst ab einer Zähnezahl von mehr als 37 Zähnen auftritt. Es 
lässt sich anhand der Berechnungen zeigen, dass die Ritzelzähnezahl praktisch im-
mer darunter liegt. Somit sind von dieser Modellierungsart nur die Großräder betrof-
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fen. In Abbildung 42 bis Abbildung 44 sind die Auswirkungen auf die Zahnradmasse 
veranschaulicht, dessen Berechnung erfolgt nach Gleichung (2-13). 

 
Abbildung 42: Zahnradmasse von Stegrädern im Vergleich zu Vollscheibenrädern 

Es ist in Abbildung 43 ersichtlich, dass die relative Massenänderung nicht vom Mo-
dul abhängt. Sie ist jedoch vom Verhältnis Breite/Modul (brel) abhängig, da sich in 
diesem Beispiel die Stegbreite proportional zum Modul, jedoch nicht proportional zur 
Zahnradbreite verhält. Diese – wenn auch nur geringfügige Abhängigkeit – ist in Ab-
bildung 44 ersichtlich. Zahnräder, die mit über 60 Zähnen ausgeführt werden, kom-
men demzufolge auf weniger als 75 % der Masse des Vollscheibenrades, ab ca. 150 
Zähnen beträgt die Zahnradmasse weniger als 50 % der ursprünglichen Masse. 
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Abbildung 43: Zahnradmasse der Stegräder relativ zu Vollscheibenrädern, Abhängigkeit vom Nor-
malmodul 

 
Abbildung 44: Zahnradmasse der Stegräder relativ zu Vollscheibenrädern, Abhängigkeit vom Verhält-
nis Breite/Normalmodul 
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4 Anhang 
 

4.1 Auszüge aus den verwendeten Stirnradgetriebekatalogen 
 

Die vollständigen Kataloge sind über die Website der jeweiligen Hersteller einsehbar 
bzw. können angefragt werden. Im Folgenden werden die zur Analyse herangezo-
genen Auszüge angeführt. 
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Abbildung 45: Auszug Getriebekatalog Hueber, Teil 1 
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Abbildung 46: Auszug Getriebekatalog Hueber, Teil 2 
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Abbildung 47: Auszug Getriebekatalog Hueber, Teil 3 
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Abbildung 48: Auszug Getriebekatalog Hueber, Teil 4 



Anhang  103 

 

Abbildung 49: Auszug Getriebekatalog Hueber, Teil 5 
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Abbildung 50: Auszug Getriebekatalog Tramec, Teil 1 
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Abbildung 51: Auszug Getriebekatalog Tramec, Teil 2 
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Abbildung 52: Auszug Getriebekatalog Tramec, Teil 3 
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Abbildung 53: Auszug Getriebekatalog Tramec, Teil 4 
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Abbildung 54: Auszug Getriebekatalog Alform, Teil 1 
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Abbildung 55: Auszug Getriebekatalog Alform, Teil 2 
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Abbildung 56: Auszug Getriebekatalog Alform, Teil 3 
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Abbildung 57: Auszug Getriebekatalog Alform, Teil 4 
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Abbildung 58: Auszug Getriebekatalog Alform, Teil 5 
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Abbildung 59: Auszug Getriebekatalog Alform, Teil 6 
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Abbildung 60: Auszug Getriebekatalog Siemens/Flender, Teil 1 
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Abbildung 61: Auszug Getriebekatalog Siemens/Flender, Teil 2 
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Abbildung 62: Auszug Getriebekatalog Siemens/Flender, Teil 3 
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Abbildung 63: Auszug Getriebekatalog Siemens/Flender, Teil 4 
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4.2 Auszüge aus den verwendeten Planetenradgetriebekatalogen 
 

Die vollständigen Kataloge sind über die Website der jeweiligen Hersteller einsehbar 
bzw. können angefragt werden. Im Folgenden werden die relevanten Auszüge ange-
führt. 
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Abbildung 64: Auszug Getriebekatalog Elra, Teil 1 
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Abbildung 65: Auszug Getriebekatalog Elra, Teil 2 
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Abbildung 66: Auszug Getriebekatalog Elra, Teil 3 
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Abbildung 67: Auszug Getriebekatalog Elra, Teil 4 
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Abbildung 68: Auszug Getriebekatalog Wikov, Teil 1 
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Abbildung 69: Auszug Getriebekatalog Wikov, Teil 2 
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Abbildung 70: Auszug Getriebekatalog Wikov, Teil 3 
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Abbildung 71: Auszug Getriebekatalog Wikov, Teil 4 
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Abbildung 72: Auszug Getriebekatalog Wikov, Teil 5 
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Abbildung 73: Auszug Getriebekatalog Wikov, Teil 6 
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Abbildung 74: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 1 
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Abbildung 75: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 2 
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Abbildung 76: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 3 
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Abbildung 77: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 4 



Anhang  133 

 

Abbildung 78: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 5 
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Abbildung 79: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 6 
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Abbildung 80: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 7 
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Abbildung 81: Auszug Getriebekatalog Framo, Teil 8 
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4.3 Parametrisierte Diagramme 
 

 

Abbildung 82: Ermittlung des Kopffaktors – Parametrisierung (keine Profilverschiebung) des 
Diagramms für das verwendete Bezugsprofil nach DIN 3990 Teil 11 [7] 

Der Kopffaktor wurde in einer späteren Version des Programms exakt nach Norm 
ermittelt. Die in Abbildung 82 angeführte Parametrisierung ist nur für Zahnräder mit 
dem angegebenen Zahnprofil und ohne Profilverschiebung gültig. Sie wurde anfangs 
verwendet um etwas Berechnungszeit einzusparen. Die Resultate sind für 
entsprechende Verzahnungen sehr genau.  

Es gilt: 

14≤Z≤29: 𝑌𝐹𝑆 = 1,8 • 10−3 • 𝑍2 − 1,158 • 10−1 • 𝑍 + 6,2637  (4-1) 
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 30≤Z≤49: 𝑌𝐹𝑆 = 3 • 10−4 • 𝑍2 − 3,03 • 10−2 • 𝑍 + 5,0362    (4-2) 

50≤Z≤99: 𝑌𝐹𝑆 = 2 • 10−5 • 𝑍2 − 2,3 • 10−3 • 𝑍 + 4,3308  (4-3) 
100≤Z≤299: 𝑌𝐹𝑆 = −2 • 10−6 • 𝑍2 + 1,6 • 10−3 • 𝑍 + 4,15  (4-4) 

300≤Z: 𝑌𝐹𝑆 = 3,6963 • 𝑍0.0327≤4,63  (4-5) 
 
Z …    Zähnezahl des Zahnrades (Ersatzzähnezahl bei Schrägverzahnung) 
 

 
Abbildung 83: Wahl der optimalen Ölviskosität einer Getriebestufe, Parametrisierung des Diagramms 
zur optimalenÖlviskositätsauswahl nach DIN 51509 Teil 1 [15] 
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In Abbildung 83 ist das parametrisierte Diagramm zur Wahl der optimalen 
Ölviskosität ersichtlich. 

Es gilt: 

𝑣40,𝑜𝑝𝑡 = 198,83 • ( 𝑘𝑠𝑣𝑈𝑚𝑓𝑎𝑛𝑔)0.3924 (4-6) 
vUmfang …   Umfangsgeschwindigkeit am Wälzkreis der Übersetzungsstufe 
ks …    Stribek’sche Wälzpressung 
 

 
Abbildung 84: Dichte in Abhängigkeit der Viskosität – Linearisierung anhand Katalogwerte [16], siehe 
auch Abbildung 19 

In Abbildung 84 ist der mathematische Zusammenhang (linare Näherung) des 
Zusammenhanges zwischen Öldichte und Ölviskosität ersichtlich. 

Es gilt: 

ρÖ𝑙 = 7 • 10−5 • 𝑣40 + 0.8749 (4-7) 
ϱÖl …    Öldichte 
v40 …   Viskosität des Öls bei 40°C 
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8 Abkürzungsverzeichnis 
 

Zeichen Benennung Einheit 
   
a Faktor für logarithmische Näherung der Getriebemasse kg/Nm 
A Hilfswert zur Bestimmung von fsh mm•µm/N 
aISO Lebensdauerbeiwert, auf Grundlage einer Systembetrach-

tung der Lebensdauerberechnung 
- 

b Faktor für logarithmische Näherung der Getriebemasse kg/Nm 
brel Zahradbreite bezogen auf den Normalmodul - 
c Faktor für lineare Näherung der Getriebemasse kg/Nm 
Cr dynamische radiale Tragzahl N 
Cu Ermüdungsgrenzbelastung N 
d Faktor für lineare Näherung der Getriebemasse (in Kapitel 

2.1) 
kg 

d Teilkreisdurchmesser (ab Kapitel 2.2) mm 
Dpw Teilkreisdurchmesser des Kugel- oder Rollensatzes mm 
eC Verunreinigungsbeiwert - 
fH,β Flankenlinienabweichung µm 

fma 
Herstellabweichung (Ergebnis der Akkumulierung von Flan-
kenlinien-Herstellabweichungen) 

µm 

fsh Flankenlinienabweichung  infolge Wellen- und Ritzelverfor-
mung 

µm 

Fβ,x Ursprünglich (vor dem einlaufen) wirksame Flankenlinien-
abweichung 

µm 

Fβ,y nach dem Einlaufen wirksame Flankenlinienabweichung µm 
haP Kopfhöhe des Stirnrad-Bezugprofils bezogen auf den Nor-

malmodul 
- 

hfP Fußhöhe des Stirnrad-Bezugprofils bezogen auf den Nor-
malmodul 

- 

i Laufvariabel der Getriebe eines Herstellers mit l Stufen - 
i12 Übersetzung der ersten Übersetzungsstufe - 
i34 Übersetzung der zweiten Übersetzungsstufe - 
i56 Übersetzung der dritten Übersetzungsstufe - 
iges Gesamtübersetzung eines Getriebes  - 
j Laufvariabel der Getriebehersteller mit Getrieben l Stufen - 
k Faktor für proportionale Näherung der Getriebemasse kg/Nm 
K‘ Konstante zur Berechnung von fsh - 
K1 Hilfswert zur Bestimmung des Dynamikfaktors - 
K2 Hilfswert zur Bestimmung des Dynamikfaktors - 
KF,α Breitenfaktor (Fuß); berücksichtigt die Kraftverteilung auf 

mehrere Zähne 
- 

KF,β Breitenfaktor (Fuß); berücksichtigt die Kraftverteilung über 
die Zahnbreite 

- 

KH, α Stirnfaktor (Flanke); berücksichtigt die Kraftverteilung auf 
mehrere Zähne 

- 

KH,β Breitenfaktor (Flanke); berücksichtigt die Kraftverteilung 
über die Zahnbreite 

- 

ks Stribek’sche Wälzpressung N/mm² 
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l Laufvariabel der Anzahl der Übersetzungsstufen - 
m Normalmodul mm 
M Getriebemasse kg 
M1 Hilfswert für die Bestimmung von ZB - 
M2 Hilfswert für die Bestimmung von ZD - 
Mlin linear angenäherte Getriebemasse kg 
Mlog logarithmisch angenäherte Getriebemasse kg 
Mprop proportional angenäherte Getriebemasse kg 
nab Abtriebsdrehzahl des Getriebes U/min 
o  Laufvariabel der Zeilennummer der Übersetzungsmatix - 
p Laufvariabel der aktuell zu berechnenden Übersetzungs-

stufe 
- 

PR Planetenrad(getriebe), Verwendung als Index - 
q Laufvariabel für den verwendeten Lagerkatalog - 
r Laufvariabel für das Lager des aktuellen Lagerkataloges - 
RMS root mean square – quadratischer Mittelwert, in dieser Arbeit 

der der Abweichung vom Mittelwert, bezogen auf den Mit-
telwert 

% 

s Laufvariabel für die Anzahl der Lager für die Lagerung - 
SR Stirnrad(getriebe), Verwendung als Index - 
Tab Abtriebsdrehmoment des Getriebes Nm 
v1 erforderliche kinematische Referenzviskosität für angemes-

sene Schmierung 
mm²/s 

vUmfang Umfangsgeschwindigkeit am Wälzkreis m/s 
X dynamischer Radiallastfaktor - 
Y dynamischer Axiallastfaktor - 
YFS Kopffaktor - 
YNT Lebensdauerfaktor (Fuß) für Standard-Bedingungen - 
YR,rel,T relativer Oberflächenfaktor - 
YX Größenfaktor (Fuß) - 
yβ Einlaufbetrag µm 
Yβ Schrägenfaktor (Fuß) - 
Yδ,rel,T relative Stützziffer bezogen auf das Standard-Referenz-

Prüfrad 
- 

Yε Überdeckungsfaktor (Fuß) - 
Z Zähnezahl des Zahnrades - 
ZB Einzeleingriffsfaktor Ritzel - 
ZD Einzeleingriffsfaktor Großrad - 
ZE Elastizitätsfaktor - 
ZH Zonenfaktor - 
ZL Schmierstofffaktor - 
ZNT Lebensdauerfaktor (Flanke) für Standard-Bedingungen - 
ZR Rauigkeitsfaktor - 
ZV Geschwindigkeitsfaktor - 
ZW Werkstoffpaarungsfaktor - 
ZX Größenfaktor für Flankenpressung - 
Zβ Schrägenfaktor (Fuß) - 
Zε Überdeckungsfaktor (Fuß) - 
α Eingriffswinkel ° 
β Schrägungswinkel ° 
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ϰ Viskositätsverhältnis  - 
ϱfP Fußrundungsradius am Stirnrad-Bezugprofils bezogen auf 

den Normalmodul 
- 

σF Zahnfußspannung N/mm² 
σH Flankenpressung N/mm² 

 


