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Abstract 

Reduction of transmission noises by mitigation of structure-borne sound 

Increasing customer requirements induce that in passenger car development, an important 
goal is to decrease transmission noises. To affect the noise level significantly, it is neces-
sary to use secondary measures for noise reduction in addition to primary measures. In case 
of whining noises, which are caused by gear pairs under load, primary measures deal with 
the reduction of noise excitation in the tooth contact. For defined load cases, excitation can 
be minimized by the optimization of the tooth flank geometry. In other load cases, flank 
modifications lead to an increased noise level. Additional secondary measures can lead to 
an additional, load-independent reduction of transmission noises. 

In this thesis, several secondary measures were examined. Their suitability in vehicle 
transmission was demonstrated by the use of a testing transmission. In the theoretical basics 
part, the propagation of structure-borne sound is described, and the physical mechanisms 
required to prevent or reduce the propagation of sound waves in solid bodies are identified. 
Significant physical principles are insulating and damping mechanisms. Insulation 
measures lead to the reflection, diffraction and scattering of structure-borne sound waves. 
Damping measures lead to dissipation and thus to the decay of structure-borne sound 
waves. 

In the first step, a transmission component, suitable for the installation of various insulation 
and damping measures, was selected. For this the machine acoustic transmission path in a 
vehicle transmission was analyzed. As a result, an adapter ring between transmission input 
shaft and transmission housing was chosen. 

Within this adapter ring various insulating and damping measures were installed. The ring 
variants were divided into three different categories. A group of insulating measures, a 
group of damping measures, and a group in which elastic interlayers are used. For the group 
of insulating and damping measures, different design variants were created. These variants 
were evaluated at the component level using a finite element model. Of the ring variants 
with insulating measures, two rings were selected. One ring with circular discontinuities 
and one ring with slot-shaped discontinuities. From the group of damping measures, a vi-
bration absorber principle was chosen. Another ring of the same basic geometry was used 
with an additional insulating measure. For the group of elastic interlayers, the finite element 
model was not used to evaluate the design. Out of this group, three variants were used for 
further studies. One ring with an interlayer of polyurethane, one with a flexible interlayer of 
nitrile rubber, and one variant with an elastic interlayer of metal rubber. 
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To assess the potential of the variants, the rings were installed in a testing transmission. At 
the test bench, speed run ups were performed and the acceleration level at the transmission 
housing surface was measured. A comparison of the ring variants has shown a small effect 
of the ring variants with insulating measures on noise behavior. The ring variants with 
damping measures have led to a reduction in body sound level of 3 dB at a ring stiffness of 
67 % compared to the reference ring. In the group of variants with elastic interlayer, the 
ring with a layer of metal rubber has shown the maximum potential for noise reduction. 
3 dB at a stiffness of 61 % compared to the reference ring. 

Measures to reduce structure-borne sound can be most effectively integrated into a product 
in an early development stage. To be able to predict the potential of a structure-borne sound 
reduction measure in a state in which no prototypes exist, simulation models can be used. In 
this thesis, the testing transmission was simulated by means of a flexible multi-body model. 
In order to simulate both, the excitation mechanisms as well as the propagation of structure-
borne sound in the transmission within one model. The validation of the model has shown 
good correlation between measured and simulated levels of acceleration on the gearbox 
housing. In addition, the use of the simulation model for the assessment of the potential of 
the developed ring variants was analyzed. A comparison of the calculated levels for differ-
ent ring variants has shown that the absolute values of the possible level reductions cannot 
be calculated. It was shown that the effective mechanisms leading to a reduced acoustic 
emission, such as material damping, could not be reproduced realistically with the chosen 
modeling approach. However, reliable trends can be determined with the model. 

 

 



 

1 Einleitung 

Ein wichtiges Kriterium bei der Bewertung der Qualität eines Produkts stellt dessen Ge-
räuschverhalten dar. Entscheidende Merkmale sind einerseits der absolute Pegel des entste-
henden Geräuschs, andererseits dessen Charakteristik. Als Geräusche werden Schwingun-
gen im vom menschlichen Ohr wahrnehmbaren Bereich bezeichnet. Der hörbare Bereich 
der Töne wird bei niedrigen Pegeln durch die Hörschwelle, bei großen Pegeln durch die 
Schmerzgrenze begrenzt [1]. Innerhalb dieses Bereichs liegende Geräusche können vom 
Menschen dabei als angenehm oder als störend wahrgenommen werden. Unangenehme Ge-
räusche werden als Lärm bezeichnet. Der Begriff „Lärm“ wird dabei als ungewolltes Ge-
räusch definiert [2]. Welche Geräusche vom Menschen als angenehm empfunden werden, 
hängt, neben deren Charakteristik, auch mit den damit verbundenen Assoziationen zusam-
men. Bei einem Fahrzeug können beispielweise die auftretenden Motorengeräusche mit der 
zur Verfügung stehenden Leistung in Verbindung gebracht werden. Geräusche, die in ei-
nem Fahrzeuggetriebe entstehen, werden dagegen immer dem Bereich der ungewollten Ge-
räusche, also dem Lärm zugeordnet. Ein lärmarmes Getriebe ist demnach ein Qualitätskrite-
rium eines Fahrzeugs. Der Einsatz von Elektromotoren als Alternative oder Ergänzung zum 
herkömmlichen Verbrennungsmotor führt zu einem Entfall oder einer Reduktion der Mas-
kierung von Getriebegeräuschen durch Motorengeräusche. Steigende Qualitätsanforderun-
gen an Fahrzeuge sowie aktuelle Trends in der Automobilbranche führen zu einer Fokussie-
rung auf Getriebegeräusche. Im Produktentstehungsprozess stellt daher die Entwicklung 
eines geräuscharmen Fahrzeuggetriebes ein wichtiges Entwicklungsziel dar, dessen Bedeu-
tung stetig zunimmt. 

1.1 Problemstellung  

Geräusche in Fahrzeuggetrieben werden zu einem großen Teil durch den Abwälzvorgang 
der Zahnräder (Heul- und Pfeifgeräusche) oder durch Losteilgeräusche (Klapper- und Ras-
selgeräusche) verursacht. Untergeordnete Geräuschquellen sind Schalteinrichtungen und 
Lagerstellen [3]. Die in den Geräuschquellen entstehenden Schwingungen werden vom 
Entstehungsort bis zum menschlichen Ohr durch Körper- und Luftschall übertragen.  
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Geräuschmindernde Maßnahmen, die entlang dieser maschinenakustischen Übertragungs-
kette eingesetzt werden können, lassen sich in primäre und sekundäre Maßnahmen eintei-
len. Primäre Maßnahmen betreffen die Anregung am Ort der Geräuschentstehung. Sekun-
däre Maßnahmen werden im Körper- und Luftschallübertragungspfad eingesetzt. Als 
primäre Maßnahmen im Bereich der Reduzierung von Heul- und Pfeifgeräuschen werden 
Modifikationen der Zahnflankenform vorgenommen. Innerhalb eines bestimmten Lastbe-
reichs kann damit die von einer Verzahnung hervorgerufene Anregung vermindert werden. 
Diese geräuschmindernde Wirkung ist einerseits auf einen bestimmten Lastbereich be-
grenzt, andererseits wird dadurch die Tragfähigkeit der Verzahnung beeinflusst. Der allei-
nige Einsatz primärer Maßnahmen ist daher nicht ausreichend um das akustische Verhalten 
eines Getriebes in dessen kompletten Betriebsbereich zu verbessern. Für eine umfassende 
Optimierung, müssen zudem sekundäre Maßnahmen innerhalb des Körper- und Luftschall-
übertragungspfads eingesetzt werden. 

1.2 Zielsetzung  

Die Reduzierung der Geräusche kann zusätzlich durch sekundäre Maßnahmen erfolgen. 
Diese befassen sich mit der Minderung des bereits entstandenen Körper- und Luftschalls. 
Körperschall lässt sich dabei durch Dämmungs- und Dämpfungsmechanismen reduzieren. 
Luftschall wird vor allem durch das Abstrahlverhalten des Getriebegehäuses beeinflusst.  

Ziel dieser Arbeit ist, Maßnahmen zur Reduktion der Körperschallübertragung im Getriebe 
zu entwickeln. Durch die Analyse des Übertragungspfads sollen Stellen innerhalb des Ge-
triebes identifiziert werden, die sich zur Integration von körperschallmindernden Maßnah-
men eignen. Physikalische Einflussmöglichkeiten auf die Ausbreitung der Körperschallwel-
len werden auf ihre Eignung zur Reduktion von Getriebegeräuschen hin überprüft. 
Innerhalb eines Versuchsgetriebes soll ein Bauteil identifiziert werden, das für die Umset-
zung der körperschallmindernden Maßnahmen geeignet ist. Innerhalb dieses Bauteils sollen 
physikalische Prinzipien zur Körperschallreduktion konstruktiv umgesetzt werden.  

Eine Bewertung der Maßnahmen soll zum einen anhand von Messungen, zum anderen an-
hand von Simulationen erfolgen. Messungen sollen durch die Erfassung des Beschleuni-
gungspegels an der Oberfläche des Getriebegehäuses eine Beurteilung der Wirksamkeit der 
Maßnahmen ermöglichen. Parallel soll die Entwicklung eines Simulationsmodells des Ver-
suchsgetriebes erfolgen. Um das akustische Verhalten eines Getriebes nachhaltig beeinflus-
sen zu können, müssen geräuschmindernde Aspekte bereits in frühen Phasen der Entwick-
lung berücksichtigt werden. Ohne das Vorhandensein von Prototypen sollen bereits 
Aussagen zum Geräuschverhalten getroffen werden können. Dazu ist es notwendig, 
rechnergestützte Werkzeuge zu verwenden. Eine ganzheitliche Erfassung des akustischen 
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Verhaltens ist dabei von entscheidender Bedeutung. So muss neben den Anregungsmecha-
nismen auch die Weiterleitung des Körperschalls möglichst innerhalb eines Modells abge-
bildet werden. Optimierungsmaßnahmen müssen mit diesen Modellen abbildbar und be-
wertbar sein.  

1.3 Aufbau der Arbeit 

Der grundsätzliche Aufbau der Arbeit ist in Abb. 1.1 dargestellt. Im Kapitel Grundlagen 
und Stand der Technik werden die Geräuschanregungsmechanismen einer belasteten Ver-
zahnung beschrieben. Weiterhin wird die Ausbreitung des aus der Anregung entstehenden 
Körperschalls erläutert. Es erfolgt die Beschreibung von Möglichkeiten zur Dämmung und 
Dämpfung von Körperschall. Abschließend werden Berechnungsverfahren vorgestellt, die 
zur Abbildung des akustischen Verhaltens eines Getriebes eingesetzt werden können.  

Das Kapitel Analyse der Körperschallübertragungskette im Getriebe beschreibt jedes 
an der maschinenakustischen Übertragungskette beteiligte Element. Ziel ist es, jedes Ele-
ment hinsichtlich seiner Eignung zur Umsetzung körperschallmindernder Maßnahmen zu 
untersuchen. Schlussendlich wird ein geeignetes Bauteil identifiziert, welches sich zur ver-
gleichenden Untersuchung verschiedener körperschallmindernder Maßnahmen eignet.  

Im Kapitel Gestaltung von Körperschallminderungsmaßnahmen erfolgt die konstrukti-
ve Umsetzung verschiedener Möglichkeiten zur Reduzierung von Körperschall. Dabei wird 
zwischen dämmenden Maßnahmen, dämpfenden Maßnahmen und einer Kombination aus 
beiden Mechanismen in Form von elastischen Zwischenschichten unterschieden. Es erfolgt 
eine theoretische Bewertung der Maßnahmen mit Hilfe eines Finite Elemente Modells auf 
Bauteilebene. Auf Grundlage der Bewertung werden sieben Konstruktionsvarianten für 
weitere Untersuchungen ausgewählt.  

Das Kapitel Messung des Körperschallpegels erläutert die Versuchsumgebung, die für die 
Bewertung der verschiedenen körperschallmindernden Maßnahmen verwendet wird. Es 
werden sowohl das Versuchsgetriebe als auch die Prüfstandsumgebung und der Versuchs-
ablauf beschrieben. Zudem werden die Versuchsergebnisse gezeigt und es erfolgt ein Ver-
gleich von Messergebnissen der verschiedenen körperschallmindernden Maßnahmen. Im 
Rahmen der Diskussion der Versuchsergebnisse werden die vielversprechendsten Varianten 
identifiziert. 

Die theoretische Beurteilung einer körperschallmindernden Maßnahme soll bereits in einer 
frühen Phase im Produktentwicklungsprozess möglich sein. Im Kapitel Simulation des 
Körperschallpegels wird dazu ein Simulationsmodell des Versuchsgetriebes vorgestellt, 
das die Beurteilung einer körperschallmindernden Maßnahme auf Systemebene ermögli-



4 1 Einleitung 

Analyse des Körperschallübertragungspfads in Getrieben 
(Kapitel 3)

Grundlagen und Stand der Technik 
(Kapitel 2)

Körperschallmindernde Maßnahmen 
(Kapitel 4)

Auwahl an körperschallmindernden Maßnahmen
(Kapitel 4.4)

Zusammenfassung und Ausblick
(Kapitel 8)

Konstruktive Ausgestaltung von 
körperschallmindernden Maßnahmen

Dämmende Maßnahmen
Dämpfende Maßnahmen

Elastische Zwischenschichten
(Kapitel 4.2)

Bewertung von körperschall-
mindernden Maßnahmen auf 

Bauteilebene 
Bestimmung Transfer- und Einfügungs-

dämmungswerte 
(Kapitel 4.3)

Prüfstandversuche
Bewertung der körperschallmindernden 
Maßnahmen anhand von Messungen 

(Kapitel 5)

Akustiksimulation
Bewertung von körperschallmindernden 

Maßnahmen auf Systemebene 
(Kapitel 6)

Bewertung der Körperschall-
minderungsmaßnahmen 

(Kapitel 5)

Bewertung der Simulationsmodelle 
(Kapitel 7)

chen soll. Dazu werden von der Entstehung des Geräuschs in der Verzahnung bis zur Ab-
strahlung an der Getriebegehäuseoberfläche alle an der maschinenakustischen Übertra-
gungskette beteiligen Bauteile sowie deren Abbildung in der Simulationsumgebung be-
schrieben. Es erfolgen die Darstellung der Simulationsergebnisse und ein Vergleich der 
Berechnungsergebnisse der verschiedenen körperschallmindernden Maßnahmen. 

Im Kapitel Beurteilung der verwendeten Simulationsmodelle werden die auf Bauteil- 
und Systemebene verwendeten Simulationsmodelle bewertet. Die Eignung des jeweils ver-
wendeten Simulationsmodells wird erläutert sowie Probleme und Verbesserungspotential 
aufgezeigt. 
 

 

Abb. 1.1. Aufbau der Arbeit 
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2 Grundlagen und Stand der Technik 

Nachfolgend werden die Grundlagen der Geräuschentstehung in Getriebeverzahnungen er-
läutert. Hierbei liegt der Fokus auf Geräuscherregungsmechanismen in belasteten Verzah-
nungen. Wichtige Grundlagen aus dem Bereich der Technischen Akustik, welche die Aus-
breitung der Geräusche beschreiben sowie bereits bestehende Maßnahmen zur Reduktion 
werden vorgestellt. Abschließend erfolgt die Darstellung rechnerischer Methoden, die zur 
Beschreibung der Geräuschanregung sowie deren Weiterleitung durch Körperschall und 
Abstrahlung durch Luftschall eingesetzt werden.  

2.1 Schwingungsanregung durch die Getriebeverzahnung 

In einer Fahrzeuggetriebeverzahnung kommt es durch äußere Anregung sowie durch sys-
teminterne Mechanismen zu Geräuschentwicklung. Neben Lastwechsel-, Schalt- und La-
gergeräuschen entstehen in einem Fahrzeuggetriebe vorwiegend Geräusche, die durch die 
Verzahnung verursacht werden. Die Anregungsmechanismen der erzeugten Geräusche las-
sen sich in fremd- und selbsterregte Schwingungen einteilen. Losteilgeräusche werden 
durch Schwingungen verursacht, deren Quelle außerhalb des Getriebes liegt. Anregungs-
quellen sind in diesem Fall der Verbrennungsmotor sowie von der Fahrbahn induzierte, in 
das Getriebe eingeleitete Schwingungen. Selbsterregte Geräuschphänomene werden von 
belasteten Verzahnungen hervorgerufen. Die Geräuschentstehung wird durch prinzipbe-
dingte Mechanismen verursacht. Nachfolgend werden die Ursachen für fremd- und selbst-
erregte Geräusche beschrieben. Das Hauptaugenmerk in dieser Arbeit liegt auf der Entste-
hung und der Weiterleitung selbsterregter Schwingungen.  

Aufgrund unausgeglichener Gas- und Massenkräfte unterliegt das vom Motor ins Getriebe 
eingeleitete Drehmoment Schwankungen, welche nicht im Leistungsfluss liegende Losteile 
zu Schwingungen anregen. Stoßen diese Bauteile an ihre Spielgrenzen, entsteht ein breit-
bandiges Geräusch [3], welches als Klapper- und Rasselgeräusch bezeichnet wird. Am 
Institut für Maschinenelemente wurden die Ursachen sowie Möglichkeiten zur Reduzierung 
dieses Geräuschphänomens eingehend untersucht. Weidner [4] untersuchte das Schwin-
gungsverhalten unbelasteter Zahnräder. Lang [5], Rach [6], Doğan [7] und Ryborz [8] 
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ermittelten in umfangreichen Parameterstudien Maßnahmen zur Geräuschreduktion. 
Stockmeier [9] und Novak [10] leiteten daraus ein Konzept für ein Klapper- und Rasselge-
räuschfreies Fahrzeuggetriebe ab. Li [11] und Kiefer [12] ermittelten experimentell das 
Bewegungsverhalten der Losräder.  

Zur Selbsterregung von Schwingungen kommt es durch systeminterne Mechanismen in ei-
ner belasteten Verzahnung. Die daraus resultierenden Geräusche zeichnen sich durch ihren 
tonalen Charakter [13] aus und werden als Heul- und Pfeifgeräusche bezeichnet. Hervorge-
rufen werden die Geräusche durch Drehzahl- und Momentenschwankungen, die sich aus 
einer ungleichförmigen Drehübertragung zwischen treibendendem und getriebenem Rad 
ergeben. Die ungleichförmige Übertragung ist auf Mechanismen im Zahnkontakt zurückzu-
führen. Die Ursachen des Geräuschs lassen sich in drei unterschiedliche 
Anregungsmechanismen, in Parametererregung, Wegerregung und Impulserregung 
unterteilen. Diese Erregungen führen zu Fehlern im Drehweg. Abb. 2.1 zeigt exemplarisch 
die Messung eines Drehwegfehlers x, der sich unter Last zwischen Ritzel und Rad einer 
Geradverzahnung ausbildet. Die Grundschwingung des sinusförmigen Verlaufs mit der 
Periodendauer T ergibt sich durch Parametererregung aus dem Kehrwert der 
Zehneingriffsfrequenz. Die überlagerten Effekte sind auf Weg- und Impulserregung 
zurückzuführen. 
 

 

Abb. 2.1. Verlauf des Drehwegfehlers 

In Abb. 2.2 ist ein einfaches Modell einer Zahnradstufe abgebildet. Im Modell ist über die 
zeitlich veränderliche Zahnfedersteifigkeit cS(t) eine Parametererregung des Systems 
abgebildet. Über eine weitere zeitvariable Größe w(t) ist eine Wegerregung abgebildet. Die 
Impulserregung kann in einem Modell durch eine Modifikation der Zahnfedersteifigkeit 
oder durch eine zusätzliche Wegerregung berücksichtigt werden [14]. Die physikalischen 
Ursachen dieser Erregungsformen in der Verzahnung sind in den folgenden Kapiteln 
dargestellt.  

Der sich zwischen den Grundkreisen r1 des Ritzels und r2 des Rades ergebende 
Drehwegfehler x lässt sich aus der Bewegungsdifferenzialgleichung herleiten. Das 
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Ersatzsystem mit den Torsionsfreiheitsgraden φ1 und φ2 sowie der Trägheitsmassen J1 und 
J2 besitzt die veränderliche Zahnfedersteifigkeit cS(t), die Verzahnungsdämpfung d und die 
Wegerregung w(t). 
 

 

Abb. 2.2. Modell einer Zahnradstufe 

Wirken an Ritzel und Rad die Momente M1 und M2, lassen sich folgende 
Bewegungsdifferenzialgleichungen aufstellen: 

 
(2.1)

 
(2.2)

Im Ersatzmodell ergibt sich der Drehwegfehler aus den Beziehungen zwischen Ritzel und 
Rad: 

 (2.3)

Durch Einführung der Koeffizienten m und M in den Gleichungen (2.4) und (2.5) ergibt 
sich die Bewegungsdifferentialgleichung des Systems zu Gleichung (2.6).  

 
(2.4)

 
(2.5)

 
(2.6)
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Nachfolgend sind die drei Erregungsformen sowie deren Einfluss auf den Drehwegfehler 
beschrieben. Weitere wichtige Einflussfaktoren auf das Anregungsverhalten der 
Verzahnung resultieren aus den Umgebungsbedingungen der Zahnradstufe, die am Ende 
dieses Kapitels zusammengefasst sind. 

2.1.1 Parametererregung  

Parameterregung entsteht durch Schwankungen der Zahnfedersteifigkeit, welche sich unter 
Last ausbilden. Verformungen der Zähne sowie der Zahnradkörper und aller weiteren 
lastführenden Teile führen zu den über der Eingriffsstrecke veränderlichen Bedingungen. 
Nach Ziegler [15] ergeben sich die in Abb. 2.3. gezeigten Zahnfedersteifigkeitsverläufe.  
 

 

Abb. 2.3. Verlauf der Gesamt-Zahnfedersteifigkeit cs. a) Geradverzahnung; b) Schrägverzah-

nung [16] 

Abb. 2.3a) zeigt die Zahnfedersteifigkeit einer Geradverzahnung abhängig vom Drehweg. 
Im Falle einer Geradverzahnung sind abwechselnd ein oder zwei Zähne gleichzeitig im 
Eingriff. Daher resultiert die Gesamtzahnfedersteifigkeit cs aus einer Überlagerung der 
Einzelzahnfedersteifigkeit c. Abb. 2.3 b) zeigt die Zahnfedersteifigkeit einer 
Schrägverzahnung. Aus einem eher sinusförmigen Verlauf der Einzelzahnfedersteifigkeit c 
sowie der höheren Zahl an lastführenden Zähnen ergeben sich geringere Schwankungen in 
der Gesamtzahnfedersteifigkeit cs [16].  

Der in Abb. 2.1 dargestellte Drehwegfehler wird hauptsächlich durch die zeitlich 
veränderliche Zahnfedersteifigkeit beeinflusst. Die Periodendauer T ergibt sich aus der 
Drehzahl n und der Zähnezahl z des treibenden oder getriebenen Zahnrads.  

 
(2.7)T

n z



1
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2.1.2 Wegerregung 

Aufgrund der verhältnismäßig einfachen Herstellung sowie der im lastfreien Zustand 
gleichförmigen Drehübertragung werden im Getriebebau vorwiegend Verzahnungen mit 
evolventischem Profil eingesetzt. Abweichungen von einer ideal evolventischen 
Flankenform führen zu einer Wegerregung w(t) des in Abb. 2.2 dargestellten Systems und 
damit zu einer Drehwegabweichung zwischen treibendem und getriebenem Rad.  

Abweichungen von einer ideal evolventischen Form resultieren einerseits aus 
Fertigungsfehlern [16]. Andererseits können gezielte Flankenformkorrekturen zur 
Optimierung der Tragfähigkeit oder des Geräuschverhaltens einer Verzahnung aufgebracht 
werden. In Abb. 2.6 sind gängige Flankenformkorrekturen dargestellt, die in Höhenrichtung 
der Verzahnung aufgebracht werden können.  
 

 

Abb. 2.4. Flankenformkorrekturen: a) Profilwinkelabweichung, b) Höhenballigkeit,  

c) Kopfrücknahme, d) Fußrücknahme 

Tesch [17] und Rettig [18] beschreiben, wie es durch Abweichungen von der 
evolventischen Zahnflankenform zu Drehwegabweichungen kommt, die als Wegerregung 
beschrieben werden können. Griggel [19] bewertet sowohl für Gerad- als auch für 
Schrägverzahnungen die Flankenformkorrekturen Höhenballigkeit sowie eine Kopf- und 
Fußrücknahme als besonders wirksam bezüglich ihres Einflusses auf das 
Anregungsverhalten einer Verzahnung. Die durch Fertigungsfehler hervorgerufene 
Erregung führt nach Bosch [20] besonders im unteren Drehzahlbereich zu größeren 
dynamischen Verzahnungskräften.  

2.1.3 Impulserregung 

Durch Stoßvorgänge in der Verzahnung kommt es zu Impulserregung. Unter Last 
hervorgerufene Verformungen der Zähne führen zu veränderten Eingriffsbedingungen. 
Damit ändert sich die Teilung zum nachfolgenden Zahn. Abb. 2.5 zeigt, wie dadurch das in 

a) b)
CHα

C h Ca

l C
a

c) d)

Cf
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der Drehbewegung nachfolgende Zahnpaar verfrüht in Eingriff kommt. Baethge [21] leitet 
die lastabhängigen Beziehungen für die veränderten Eingriffsbedinungen her. Tesch [17] 
beschreibt den Eingriffstoß als maßgebliche Ursache der Geräuschanregung.  
 

 

Abb. 2.5. Eingriffstoß 

2.1.4 Umgebungsbedingungen des Abwälzvorgangs 

Die oben beschriebenen Anregungsmechanismen werden beeinflusst durch die im Zahn-
kontakt herrschenden Randbedingungen. Der Ölfilm, der sich während des Abwälzvor-
gangs im Zahnkontakt befindet, trägt maßgeblich zur Dämpfung der Anregung bei. 
Baumann [22] betrachtet den Einfluss des Getriebeöls auf das Rasselgeräuschverhalten ei-
nes Getriebes und stellt fest, dass neben der Viskosität die chemische Zusammensetzung 
des Getriebeöls die dämpfende Eigenschaft des Schmierstoffs beeinflusst. 

Weitere Einflüsse auf die oben beschriebenen Anregungsmechanismen einer Verzahnung 
ergeben sich durch die relative Lage der Zahnradkörper zueinander. Verformungen der 
Zahnradkörper, der Wellen, der Lager und des Gehäuses unter Last führen zu Veränderun-
gen der Bedingungen im Zahnkontakt. In Abb. 2.6 sind aus den Verformungen resultieren-
de Achsabweichungen, wie Achsabstandsabweichung Δa, Achsneigung fΣδ und Achs-
schränkung fΣβ dargestellt. In einem Getriebe kommt es meist zu einer Kombination aller 
drei Verlagerungsarten. Daraus resultieren veränderte Eingriffsbedingungen in der Verzah-
nung und somit ein verändertes Anregungsverhalten.  

Abhängig von den Eingriffsbedingungen ergibt sich, beispielsweise für verschiedene Achs-
neigungen oder Achsschränkungen, ein veränderter Zahnfedersteifigkeitsverlauf cS(t) und 
damit eine veränderte Parametererregung. Gleichzeitig ändert sich die Wegerregung, die 
durch w(t) beschreiben wird. Das Anregungsverhalten einer Verzahnung kann daher nicht 
ohne die Einbeziehung der Randbedingungen, die sich aus den Steifigkeiten der Zahnrad-
körper, der Wellen, der Lager und des Gehäuses ergeben, beurteilt werden.  
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Abb. 2.6. a) Achsabstandsabweichung, b) Achsneigung, c) Achsschränkung 

2.2 Schallausbreitung im Getriebe 

Das akustische System „Getriebe“ kann nach Lübcke [23] in verschiedene Teile der ma-
schinenakustischen Übertragungskette zerlegt werden. Abb. 2.7 zeigt die akustischen Über-
tragungspfade im Getriebe. Die Verzahnung stellt im betrachteten System die Quelle des 
Geräuschs durch die in Kapitel 2.1 beschriebenen Anregungsmechanismen dar.  
 

 

Abb. 2.7. Akustische Übertragungspfade in einem Getriebe 

Ein Teil der dort entstehenden Schwingungsenergie wird innerhalb des Getriebes als Luft-
schall abgestrahlt. Obwohl dieser nach Opitz et. al. [24] hohe Amplituden aufweist, dringt 
er nur in unbedeutendem Maße an die Umgebung [1], [16]. Zahnradkörper und Getriebe-
wellen leiten die Schwingungsenergie mittels Körperschall weiter. Einen kleineren Teil des 

Körperschall
Luftschall

a)

b)

c)a+Δa
Δa

fΣδ

fΣβ



12 2 Grundlagen und Stand der Technik 

dx

σ σ
x

x

x
dx+

∂
∂

ξ ξ
+
∂
∂x
dx

ξ

σxx

v x

Körperschalls übertragen An- und Abtriebswellen an außerhalb des Getriebes liegende An-
bauteile. Der größere Teil [1] wird über die Lagerungen an das Getriebegehäuse weiterge-
leitet. Die so in Schwingung versetzte Gehäusestruktur gibt die Energie in Form von Luft-
schall an die Umgebung ab.  

2.2.1 Körperschall 

Nach Cremer et. al. [25] werden als Körperschall Ereignisse beschrieben, die durch einen 
schwingenden Festkörper im hörbaren Frequenzbereich, zwischen 16 Hz und 16000 Hz, er-
zeugt oder weitergeleitet werden. Die Ausbreitung in einem Festkörper erfolgt in Form von 
Schub- oder Kompressionswellen oder als Kombination aus beiden Wellenarten [26]. Zur 
Beschreibung des Schallfelds sind der Vektor der Schallschnelle υ sowie der Spannungs-
tensor σ notwendig. Da im Maschinenbau häufig Bauteile verwendet werden, deren Dimen-
sionen in mindestens einer Raumrichtung im Vergleich zur Körperschallwellenlänge klein 
sind, kann vereinfachend von Stäben, Balken, Schalen oder Platten ausgegangen werden 
[25], [26], [27]. Aus den beiden grundlegenden Wellenarten, Longitudinalwelle und Trans-
versalwelle, lassen sich alle weiteren Wellenarten kombinieren. Nachfolgend sind diese 
beiden Wellenarten sowie die für die Getriebeakustik relevanten Sonderformen beschrie-
ben.  

Longitudinalwellen 

Bei Longitudinalwellen fällt die Schwingungs- und Ausbreitungsrichtung zusammen. Ver-
anschaulicht werden kann dies durch die Bewegung einer Materialebene äquidistant zur 
Ausbreitungsrichtung [25]. Abb. 2.8 zeigt, dass sich dabei die Ebene einerseits um ξ ver-
schiebt, andererseits eine Dehnung um ∂ξ/∂x erfährt. Diese Dehnung geht mit einer Span-
nungsänderung ∂σx/∂x gegenüber der Spannung σx in der Ruhelage einher.  
 

 

Abb. 2.8. Ausbreitung einer Longitudinalwelle 
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Aus dem zweiten Newtonschen Axiom ergibt sich für die Materialebene die Gleichge-
wichtsbedingung 

 
(2.8)

Die Teilchenschnelle vx lässt sich dabei durch die Verschiebung beschreiben: 

 
(2.9)

Die in [25] eingeführte und als longitudinale Steife bezeichnete Konstante D ergibt sich in 
Abhängigkeit des Elastizitätsmoduls E und der Querkontaktionszahl ν.  

 
(2.10)

Mit dem Hooke‘schen Gesetz (Gleichung (2.11)) wird nach Differentiation nach der Zeit 
der Zusammenhang zwischen Spannung und Schnelle hergestellt (Gleichung (2.12). 

 
(2.11)

 
(2.12)

Aus Gleichung (2.8) und Gleichung (2.12) folgt nach nochmaliger Differentiation nach x 
und t die Wellengleichung für Longitudinalwellen [25]: 

 
(2.13)

Für die Ausbreitungsgeschwindigkeit cL einer Longitudinalwelle gilt mit der Verwendung 
der Materialdichte ρ: 

 
(2.14)

Longitudinalwellen treten nur auf, wenn die Ausdehnung eines Körpers im Vergleich zur 
Wellenlänge sehr groß ist. In Bauteilen, die im Getriebebau Einsatz finden, ist dies jedoch 
selten der Fall. Dort tritt infolge der zusätzlich auftretenden Querkontraktion eine Sonder-
form, die quasilongitudinale Welle, auf. Abb. 2.9 zeigt die Ausbreitung dieser Wellenform. 
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Abb. 2.9. Ausbreitung einer Quasilongitudinalwelle 

Nach [25] wird in diesem Fall die longitudinale Steife D durch den Elastizitätsmodul E und 
die Zugspannung σx durch die an der Querschnittsfläche angreifende Kraft Fx ersetzt. 
Dadurch ergibt sich die Wellengleichung für Quasilongitudinalwellen: 

 
(2.15)

Die Ausbreitungsgeschwindigkeit cQL einer Quasilongitudinalwelle berechnet sich nach 
Gleichung (2.16). 

 
(2.16)

Transversalwellen 

Wird eine Welle in einem Körper ohne Volumenänderung, allein durch Querbewegungen 
zwischen zwei benachbarten Materialebenen hervorgerufen, handelt es sich um eine Trans-
versalwelle (Abb. 2.10). Nach [25] ruft eine auftretende Schubspannung τxy eine Verschie-
bung ߲ݔ߲/ߟ zweier um dx voneinander entfernter Materialebenen hervor. 
 

 

Abb. 2.10. Ausbreitung einer Transversalwelle 

Aus der Gleichgewichtsbedingung für die Materialebenen folgt:  
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Die Teilchenschnelle vy lässt sich analog zu Gleichung (2.9) durch die Verschiebung be-
schreiben: 

 
(2.18)

Das Hooke‘sche Gesetz stellt über das Schubmodul G den Zusammenhang zwischen 
Schubspannung und Dehnung her.  

 
(2.19)

Durch Differentiation nach der Zeit ergibt sich Gleichung (2.20). 

 
(2.20)

Aus der Zusammenfassung von Gleichung (2.17) und Gleichung (2.20) folgt nach nochma-
liger Differentiation nach x bzw. t die Wellengleichung für Transversalwellen [25]: 

 
(2.21)

Für die Ausbreitungsgeschwindigkeit cT einer Transversalwelle gilt demnach  

 
(2.22)

Biegewellen 

Vor allem bei der Abstrahlung von Körperschall spielen Biegewellen eine wichtige Rolle 
[25], [26], [27]. In plattenförmigen Körpern wie beispielsweise Getriebegehäusen findet die 
Bewegung senkrecht zur Ausbreitungsrichtung und damit zur Plattenoberfläche statt. Daher 
neigen Biegewellen am ehesten zur Abstrahlung [26]. Abb. 2.11 zeigt die Ausbreitung einer 
Biegewelle [25]. 

Mit der Biegesteife B und der Masse pro Längeneinheit m´ ergibt sich damit nach [25] die 
von der Ausbreitungsgeschwindigkeit vy, der Winkelgeschwindigkeit w, dem Biegemoment 
M und der Querkraft Fy abhängige Wellengleichung für Biegewellen: 

 
(2.23)
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Die von der Kreisfrequenz ω der Erregerkraft abhängige Ausbreitungsgeschwindigkeit cB 
einer Biegewelle: 

 
(2.24)

Die Biegesteifigkeit ergibt sich aus dem Produkt des Elastizitätsmoduls E und des Träg-
heitsmoment I des Körperquerschnitts, in dem sich die Biegewelle ausbreitet. 

 (2.25)

 

 

Abb. 2.11. Ausbreitung einer Biegewelle 

Tabelle 2.1 zeigt Ausbreitungsgeschwindigkeiten von Longitudinal-, Quasilongitudinal-, 
und Transversalwellen für die im Rahmen dieser Arbeit verwendeten metallischen Werk-
stoffe. Für die Ausbreitungsgeschwindigkeit von Biegewellen in einer Platte der Dicke 
5 mm wird eine Anregungsfrequenz von 16 kHz angenommen. 

Tabelle 2.1. Wellenausbreitungsgeschwindigkeiten für Stahl und Aluminium 

Werkstoff ρ 

[kg/m²] 

ν 

[-] 

E 

[kN/mm²] 

D 

[kN/mm²]

G 

[kN/mm²]

B 

[kN/mm²]

cL 

[m/s] 

cQL 

[m/s] 

cT 

[m/s] 

cB 

[m/s] 

Stahl 7850 0,3 210 283 81 2404 6001 5172 3208 1326 

Aluminium 2770 0,33 71 105 27 830 6163 5063 3104 1319 

2.3 Geräuschminderungsmaßnahmen 

Geräuschemissionen von Getrieben lassen sich nach VDI 3720 [28] durch die Reduktion 
der Körperschallanregung, die Reduktion der Körperschallübertragung oder die Reduktion 
der Schallabstrahlung vermindern. Möglichkeiten, die sich mit der Minimierung der 
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Geräuschanregung befassen, werden als primäre Maßnahmen bezeichnet. Sekundäre Maß-
nahmen bezeichnen Möglichkeiten zur Minimierung der Körperschalleitung sowie der Ab-
strahlung von Luftschall [29].  

2.3.1 Primäre Maßnahmen 

Lassen sich die Anregungen durch die Getriebeverzahnung vermindern, ist dies die wirk-
samste Methode, Getriebegeräusche zu reduzieren. Untersuchungen, die sich mit dieser 
Problemstellung beschäftigen, sind daher bereits seit Langem etabliert. Inhalte verschie-
denster Forschungsvorhaben sind die Optimierung des Verzahnungssteifigkeitsverlaufs, der 
Verzahnungsabweichungen sowie die Reduzierung von Stoßvorgängen. Unter Last stehen-
de Verzahnungen tragen den größten Anteil zum Getriebegeräusch bei, weshalb im Folgen-
den nur auf die Reduktion sogenannter Heul- und Pfeifgeräusche eingegangen wird. 

Soden [30] erkannte früh die günstige Auswirkung einer hohen Profilüberdeckung auf das 
Getriebegeräusch. Nimmt diese zu, so wird die Schwankung der Verzahnungssteifigkeit 
verringert. Signifikante Verbesserungen ergeben sich laut Hösel [31] durch den Übergang 
von einer Gerad- auf eine Schrägverzahnung, was bei Fahrzeuggetrieben dem heutigen 
Stand der Technik entspricht. Tesch [17] zeigt den Einfluss verschiedener Verzahnungspa-
rameter und Profilkorrekturen auf das Geräuschphänomen Eingriffsstoß. Gerber [32] unter-
sucht den Öleinfluss auf die Anregung in der Verzahnung und zeigt den Einfluss einer 
Kopfrücknahme. Eine kurze Kopfrücknahme erzeugt über den gesamten Drehzahl- und 
Lastbereich eine Reduzierung der dynamischen Kräfte. Eine lange Kopfrücknahme hinge-
gen trägt nur bei bestimmten Lasten zu einer Reduktion der Geräuschanregung bei. Der 
Lastpunkt, auf den eine Optimierung der Verzahnung erfolgt, wird als Auslegungslast be-
zeichnet. Außerhalb dieses Lastbereichs führt die Korrektur zu steigenden Geräuschpegeln. 
Saljé [33] zeigte für Leistungsgetriebe den geräuschmindernden Einfluss einer Verzahnung 
mit hohem Profil- und Gesamtüberdeckungsgrad, eine so genannte Hochverzahnung, die 
durch ein hohes Bezugsprofil erreicht wird. Müller [14] untersucht den Einfluss der 
Sprungüberdeckung auf die Geräuschanregung. So ergibt sich für ganzzahlige Werte der 
Sprungüberdeckung ein günstiger Einfluss auf die Verzahnungssteifigkeit. Er beschreibt, 
dass bei der Optimierung der Flankengeometrie ein Kompromiss zwischen Trag- und Ge-
räuschverhalten gefunden werden muss und schlägt Möglichkeiten der Flankenmodifikati-
on (Höhenballigkeit, Breitenballigkeit, Kopfrücknahme) vor. Müller zeigt außerdem den 
Einfluss der Flankenlinienwelligkeit sowie der Flankenrauigkeit, wobei bereits geringe 
Abweichungen zur signifikanten Geräuscherhöhung führen. Radev [34] untersucht periodi-
sche Anregungskorrekturen und weist deren Wirksamkeit in einem begrenzten Lastbereich 
um die Ausregungslast nach.  
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2.3.2 Sekundäre Maßnahmen 

Sollen Getriebegeräusche minimiert werden, ohne den Anregungsmechanismus in der Ver-
zahnung zu betrachten, können Maßnahmen ergriffen werden, welche die Ausbreitung des 
Körperschalls vermindern oder die Luftschallabstrahlung reduzieren. Dazu zählen alle Ar-
ten der Dämmung und Dämpfung von Körperschallwellen sowie die Anpassung des Eigen-
schwingungsverhaltens der maßgeblich an der Körperschallleitung und -abstrahlung betei-
ligten Bauteile. Nach Dietz [35] wird eine Struktur, im vorliegenden Fall handelt es sich 
dabei um Zahnräder, Wellen und das Gehäuse, durch zeitlich veränderliche Betriebskräfte, 
hier Anregungen durch die Getriebeverzahnung, zur Weiterleitung der Signale und zu Ei-
genschwingung angeregt. Die Signale werden in Form von Wellen als Körperschall in 
Festkörpern weitergeleitet [25]. Dietz et al. [36], Engel [37] und Zeller [38] teilen die Min-
derungsmaßnahmen entsprechend ihres physikalischen Wirkprinzips in verschiedene Kate-
gorien ein. Demnach besteht die Möglichkeit, die Impedanz der körperschallleitenden 
Struktur zu erhöhen, Dämmungs- oder Dämpfungsmaßnahmen zu ergreifen oder die Kör-
perschallenergie in der Struktur zu verteilen (siehe Abb. 2.12). In VDI 2062 sind gängige 
Konstruktionselemente zusammengefasst, die zur Schwingungsisolierung dienen [39]. 
Nachfolgend werden diese Möglichkeiten beschreiben. 
 

 

Abb. 2.12. Möglichkeiten der Köperschallreduzierung 

Impedanzerhöhung 

Die mechanische Impedanz ist ein Maß für den Schwingwiderstand, den ein Körper einer 
von außen einwirkenden Wechselkraft F෡ entgegensetzt [40]. Die daraus resultierende Be-
wegung, besitzt die Schwingschnelle vො. Die Definitionsgleichung der Impedanz lautet [25], 
[40]: 

Z=
෠ܨ

vො
 . (2.26)

Fallen der Ort der Krafteinleitung und der Schwingschnelle zusammen, ergibt sich die Ein-
gangsimpedanz einer Struktur [40]. Die Impedanz eines Körpers ist abhängig von der An-
regungsfrequenz, der geometrischen Gestalt sowie vom verwendeten Werkstoff. Eine 

Impedanzerhöhung Dämmung Dämpfung Energieverteilung

Kombination 
Dämmung/Dämpfung
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Erhöhung der Impedanz kann daher durch Gestaltänderung, Masseanhäufungen sowie 
durch Materialänderungen erfolgen [36], [37], [38]. 

Dämpfung 

Die in Kapitel 2.2.1 gezeigten Wellengleichungen basieren auf der Idealvorstellung, dass 
die Schwingung in einer Struktur nie abklingt. In Realität ist dies jedoch nicht der Fall. Jede 
Schwingung nimmt zeitlich und räumlich ab, siehe Abb. 2.13. Dieser Vorgang ist auf das 
Vorhandensein von Dämpfung zurückzuführen, welche eine Umwandlung der Schwin-
gungsenergie in eine andere Energieform bewirkt [25]. In mechanischen Systemen spielen 
physikalische Effekte wie innere Dämpfung und Fügestellendämpfung oder die Nutzung 
von Eigenfrequenzen zur Tilgung eine Rolle.  
 

 

Abb. 2.13. Dämpfung einer Körperschallwelle 

Innere Dämpfung ist werkstoffabhängig und beruht auf Mechanismen im atomaren und mo-
lekularen Bereich. Bei Metallen kommt es zum Gleiten von Kristallebenen, Wandern von 
Versetzungen und Umordnungsvorgängen im Werkstoff [40]. Metallische Werkstoffe wie 
Stahl und Aluminiumlegierungen besitzen geringe Materialdämpfungswerte, die weitge-
hend unabhängig von der Frequenz, der Temperatur und der Art der Wellenausbreitung 
sind. Bei Kunststoffen hingegen ist die Materialdämpfung deutlich höher und hängt stark 
von der Temperatur und in geringerem Maße von der Frequenz ab [41]. 

Polymere und Elastomere bestehen aus großen und langkettigen Molekülen. Ihr Werkstoff-
verhalten ist charakterisiert durch eine Kombination aus dem Verformungsverhalten eines 
elastischen Festkörpers und des energieabsorbierenden Verhaltens eines viskosen Fluids 
[42]. Diese viskoelastischen Eigenschaften machen den Einsatz als dämpfenden Werkstoff 
in Form einer elastischen Zwischenschicht, eines Beschichtungswerkstoffs sowie einer ab-
sorbierenden, elastischen Lagerung interessant [42]. Die infolge innerer Dämpfung 
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verlorene Energie kann materialabhängig als Verlustfaktor ηW angegeben werden. Für gän-
gige Werkstoffe finden sich in der Literatur ([25], [40], [41]) Werte für diesen Faktor.  

Fügestellendämpfung tritt an allen Verbindungsstellen in einer Konstruktion auf und wird 
durch Reibung infolge oszillierender Mikrobewegungen hervorgerufen [40]. In jeder Füge-
stelle ist ein tribologisches System vorhanden, bestehend aus den Kontaktkörpern mit Rau-
igkeiten und einer Zwischenschicht aus Öl, Staub oder Luft. Mathematisch können die im 
System wirkenden Rauigkeitsspitzen und die Zwischenschicht als Miniaturfedern und -
dämpfer beschrieben werden [43], [44]. Auch in diesem Fall kann die in der Fügestelle dis-
sipierte Energie als Verlustfaktor ηR [40] ausgedrückt werden. Dieser Faktor steigt mit der 
zunehmenden Zahl an Fügestellen an. Eine detaillierte Untersuchung von Fügestellen sowie 
deren mathematische Beschreibung erfolgt beispielsweise in [45] und [46].  

Eine weitere Möglichkeit, Dämpfung zu erreichen, besteht durch den Einsatz von Zusatz-
massen. Dabei werden Feder-Masse-Systeme, sogenannte Schwingungstilger oder Resona-
toren an einem Körper angebracht [25]. Abb. 2.14 zeigt einen Körper der Masse mK, an den 
mehrere Zusatzmassen mR über Feder-Dämpfer-Kombinationen angebunden sind. 
 

 

Abb. 2.14. Körper mit zusätzlich angebrachten Feder-Masse-Elementen 

Wird der Körper mK durch Körperschallwellen zu Schwingungen angeregt, können die im 
Verhältnis zur schwingenden Masse kleinen Zusatzmassen mR dem Körper mK Energie ent-
ziehen. Durch die Parameter Masse mR und Federsteifigkeit cR und Dämpfung dR der zu-
sätzlichen Struktur wird deren Resonanzfrequenz bestimmt. So wird es möglich, in einem 
abgegrenzten Frequenzbereich Dämpfung zu erreichen.  

Beachtet werden muss, dass es, durch die Schwingungen der zusätzlichen Struktur, abhän-
gig von der Schwingungsenergie, ebenfalls zu Körper- oder Luftschallanregung kommen 
kann. Deshalb kann es sinnvoll sein, zusätzliche dämmende Maßnahmen mit diesem Dämp-
fungsprinzip zu kombinieren.  

Dämmung 

In Bauteilen werden Körperschallwellen während ihrer Ausbreitung gestört und unterliegen 
wie optische oder elektromagnetische Wellen den Gesetzen der Reflexion und der Beu-
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gung. Abb. 2.15 zeigt die im zweidimensionalen Fall auftretenden Vorgänge. Trifft eine 
Longitudinalwelle (L1) auf eine Störstelle, so werden eine sekundäre Longitudinal- (L2) 
und eine Transversalwelle (T2) hervorgerufen [25], siehe Abb. 2.15 a). Der Einfallwinkel 
ΘL der Longitudinalwelle entspricht dabei dem Ausfallwinkel ΘL der sekundären Longitu-
dinalwelle. Aufgrund des Snelliusschen Brechungsgesetzes (Gleichung (2.27)), ist der Aus-
fallwinkel der Transversalwelle ΘT geringer als der der Longitudinalwelle ΘL [37].  

 
(2.27)

Ebenso ruft eine auftreffende Transversalwelle (T1) eine sekundäre Transversal- (T2) und 
eine Longitudinalwelle (L2) hervor [25], siehe Abb. 2.15 b).  
 

 

Abb. 2.15. Reflexion und Streuung von Körperschallwellen. a) Reflexion von Longitudinalwel-

len; b) Reflexion von Transversalwellen; c) Streuung von Longitudinalwellen 

Hierbei entspricht der Einfallswinkel der Transversalwelle dem Ausfallwinkel der sekundä-
ren Transversalwelle. Die Longitudinalwelle wird in einem größeren Winkel als die Trans-
versalwelle reflektiert (Gleichung (2.27)). Zur Brechung der Körperschallwellen kommt es 
durch Material- oder Querschnittsübergänge (siehe Abb. 2.15 c)). Dabei wird ein Teil der 
Welle reflektiert, ein anderer Teil wird unter einem geänderten Winkel an das andere Me-
dium abgestrahlt.  

Als Dämmung werden alle Arten von Störstellen bezeichnet, die eine Reflexion von Kör-
perschallwellen hervorrufen. Dies geschieht durch Material- oder Geometrieunstetigkeiten, 
Sperrmassen oder elastische Zwischenschichten [25], [26], [27]. Abb. 2.16 zeigt am Bei-
spiel eines Stabes mögliche Störstellen. Wieviel Energie durch eine Störstelle reflektiert 
wird und wieviel Energie weitergeleitet wird, lässt sich nach Cremer [25] anhand des 
Transmissionsgrads τ ermitteln. Im Fall eines Querschnittssprungs hängt der Transmissi-
onsgrad vom Querschnittsverhältnis S1/S2 ab. Handelt es sich bei der Störstelle um einen 
Materialwechsel, ergibt sich der Transmissionsgrad aus den Verhältnissen der Materialpa-
rameter Elastizitätsmodul und Dichte E1ρ1/E2ρ2. Bei elastischen Zwischenlagen hängt der 
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Transmissionsgrad von der Steifigkeit der Zwischenschicht s, bei einer zusätzlichen Sperr-
masse von deren Masse m ab. Transmissionsgrade für Longitudinal- und Biegewellen sind 
in [26] für verschiedene Arten von Störstellen und verschiedene Arten von Stabkombinati-
onen dargestellt.  
 

 

Abb. 2.16. Arten von Störstellen in Stäben; a) Querschnittssprung; b) Materialwechsel; c) Elas-

tische Zwischenschicht; d) Sperrmasse 

2.3.3 Beurteilung von Körperschallminderungsmaßnahmen 

Die Bewertung der Wirksamkeit einer körperschallreduzierenden Maßnahme erfolgt durch 
Kennwerte. Als Kenngrößen für die Körperschalldämmung können die Transferfunktion 
sowie die Durchgangs- und Einfügungsdämmung verwendet werden. Nach Dietz [36] und 
Engel [37] wird die Transferfunktion T(ω) aus dem Quotient von Ausgangssignal A(ω) zu 
Eingangssignal E(ω) gebildet (Gleichung (2.28)). Sie ist dimensionslos und kann für Be-
schleunigungen, Schnellen und Kräfte angegeben werden. 

 
(2.28)

Die Durchgangsdämmung ∆LD wird nach [26] und [40] als Differenz des Körperschallpe-
gels L vor Lvor und hinter Lnach einer körperschallreduzierenden Maßnahme bezeichnet.  

 
(2.29)

Um die Veränderung der Körperschallleitung durch eine Maßnahme auszudrücken steht die 
Einfügungsdämmung ∆LE zur Verfügung [36], [37], [38], [40]. Sie setzt den Schallpegel 
eines körperschalloptimierten Modells LOpt und eines nicht optimierten Referenzmodells 
LRef ins Verhältnis. Betrachtet werden hierbei ausschließlich die Pegel, die sich im Körper-
schallweg hinter der betrachten Maßnahme befinden. 

 

(2.30)
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2.3.4 Körperschallminderungsmaßnahmen in Getrieben 

In verschiedenen Forschungsvorhaben wurden unterschiedliche Prinzipien zur Minderung 
der Körperschallleitung angewandt. Opitz et. al. [24] schlagen zur Herabsetzung der Kör-
perschallleitung Sperrglieder aus Kunststoff vor. Als zweckmäßige Stelle wird der Einsatz 
zwischen Verzahnung und Zahnradnabe sowie die Lagerisolierung mit Hilfe eines zwi-
schen Lager und Gehäuse geschalteten Elements vorgeschlagen. Hösel [47] untersucht 
Möglichkeiten zur drehelastischen Abfederung des Zahnkranzes sowie Kunststoffnaben als 
Körperschallsperrglied. Aberle [48] untersucht den Einsatz von hochdämpfenden metalli-
schen Werkstoffen in Getrieben zur Geräuschminderung. Pospischil [49] verwendet faser-
verstärkte Kunststoffe bei der Gestaltung von Verzahnungen. Dietz, Schmied und Engel 
[36], [37] untersuchen den Einfluss von geometrischen Diskontinuitäten. Dazu werden in 
die verwendeten Zahnradkörper Diskontinuitäten unterschiedlicher geometrischer Form 
eingebracht. Ullmann et al. [50], Dilger et al. [51] und Mandt [52] untersuchen das Einsatz-
verhalten von Werkstoffverbund-Zahnrädern. Dabei werden Zahnkränze aus Stahl und 
Radkörper aus Leichtbau-Werkstoffen verwendet. Höhn et al. [53] verwenden ebenfalls 
Werkstoffverbundzahnräder, wobei hier sowohl die Verzahnung als auch die Welle-Nabe-
Verbindung aus Stahl gefertigt werden. Der Radkörper selbst wird aus einem Hochleis-
tungspolymer gefertigt und formschlüssig mit dem Zahnkranz und der Nabe verbunden.  

In den beschriebenen Forschungsvorhaben werden körperschallmindernde Maßnahmen 
vorrangig im Zahnradkörper eingesetzt, lediglich Opitz schlägt den Einsatz von Sperrglie-
dern zwischen Lager und Gehäuse vor. Die konstruktive Umsetzung erfolgt nicht. Die sys-
tematische Untersuchung verschiedener physikalischer Wirkprinzipien auf deren körper-
schallminderndes Potential in einem Getriebe sowie deren Vergleich untereinander ist in 
den beschriebenen Arbeiten nicht zu finden. 

2.4 Simulationswerkzeuge in der Getriebeakustik 

Ein wichtiger Aspekt bei der Entwicklung geräuscharmer Getriebe ist, wie in allen Berei-
chen der Produktentwicklung, die Zeit- und Kostenersparnis. Die Nutzung von Berech-
nungsmodellen, die den Einsatz von Prototypen und Versuchsaufbauten reduzieren, rückt 
daher immer weiter in den Fokus. Zur vollständigen Beurteilung des akustischen Verhal-
tens eines unter Last stehenden Getriebes muss zum einen die Anregung durch die Getrie-
beverzahnung, zum anderen die Weiterleitung des daraus resultierenden Körperschalls ab-
gebildet werden. Der Abwälzvorgang stellt einen hochdynamischen Prozess dar, in dessen 
Verlauf sich die beteiligten Körper verformen. Des Weiteren erfolgt die Körperschallaus-
breitung durch die beteiligten Körper wie Wellen, Lager und Gehäuse sowie die Abstrah-
lung von der Getriebegehäuseoberfläche. Als mechanische Ersatzmodelle des Systems 



24 2 Grundlagen und Stand der Technik 

kommen daher Mehrkörpersysteme, Finite Elemente Systeme sowie eine Kombination bei-
der Methoden in flexiblen Mehrkörpersystemen oder die Randelementmethode in Frage. 

2.4.1 Mehrkörpersysteme  

Zur Beschreibung des Bewegungsverhaltens diskreter Schwingungssysteme, deren beteilig-
te Körper Verschiebungen und Verdrehungen ausführen, eignet sich die Methode der 
Mehrkörpersysteme. Mehrkörpersysteme bestehen aus starren, massebehafteten Körpern 
mit einer definierten Anzahl an Kontenpunkten. Knotenpunkte können durch verallgemei-
nerte Koordinaten, die in einem Lagevektor zusammengefasst sind, beschrieben werden: 

 (2.31)

Ein starrer Körper setzt sich aus einer endlichen Anzahl an Knotenpunkten zusammen, de-
ren Lage zueinander bestimmt ist. Ein freier, starrer Körper im Raum verfügt über sechs 
Freiheitsgrade. Drei translatorische Freiheitsgrade, für die die translatorischen Beziehungen 
der Punktkinematik gelten, und drei rotatorische Freiheitsgrade. Der verallgemeinerte La-
gevektor erweitert sich somit um drei Koordinaten: 

 (2.32)

Greifen an diesen Knotenpunkten masselose Koppel- oder Bindungselemente an, wird die 
Bewegungsfreiheit des Systems eingeschränkt. Der Lagevektor x(t) wird durch Zwangs- 
und Reaktionskräfte eingeschränkt, die durch Koppel- oder Bindungselemente entstehen. 
Die Bewegung des Körpers in einem holonomen System wird daher durch den Lagevektor 
y(t) beschrieben, dessen Länge durch die Anzahl der Freiheitsgrade u des Körpers bestimmt 
wird.  

 (2.33)

Koppelelemente wie Feder, Dämpfer und Kraftstellglieder rufen in einem holonomen Sys-
tem Zwangskräfte hervor. Bindungselemente wie Stäbe, Gelenke oder Lagestellglieder füh-
ren zu Reaktionskräften. Mit Hilfe des Impuls- und des Drallsatzes werden durch die 
Newtonsche Gleichung (2.34) die Massen m und die eingeprägten Kräfte      , durch die Eu-
lersche Gleichung (2.35) die Trägheit   sowie die eingeprägten Momente      berücksichtigt.  

 (2.34)

 (2.35)

Die Bewegungsgleichung des Systems wird somit durch die Differentialgleichung (2.36) 
beschrieben. Die verallgemeinerten Kreiselkräfte sind in Vektor k zusammengefasst, die 
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verallgemeinerten eingeprägten Kräfte im Vektor f. Die Matrix M enthält die Masseeigen-
schaften des Systems. Eine detaillierte Herleitung der Formel ist in [54] zu finden. 

 (2.36)

Bei der Modellierung eines starren Mehrkörpersystems muss darauf geachtet werden, dass 
sich die Massen- und Trägheitseigenschaften jedes Körpers auf die Knotenpunkte beziehen. 
Elastizitäts- oder Dämpfungseigenschaften eines Körpers können nur durch Koppelelemen-
te einbezogen werden.  

Die Methode eignet sich zur Beschreibung großer Bauteilverschiebungen und Verdrehun-
gen und findet daher ein breites Anwendungsspektrum bei der mathematischen Beschrei-
bung von Antriebssystemen [55]. Zur Aufstellung und Lösung der Bewegungsgleichung ei-
nes Mehrkörpersystems stehen rechnergestützte Lösungsverfahren zur Verfügung, die in 
verschiedenen Programmpaketen umgesetzt wurden. 

2.4.2 Methode der Finiten Elemente  

Zur Beschreibung kontinuierlicher Systeme eignet sich die Methode der Finiten Elemente. 
Mit Hilfe dieser Methode wird ein Kontinuum in eine endliche Anzahl von Elementen zer-
legt, die durch diskrete Kontenpunkte miteinander verbunden sind. Kräfte und Momente 
können auf Knotenpunkte, Oberflächen- und Volumenkräfte können auf Elemente wirken. 
Die Lagerung des Systems erfolgt in Knotenpunkten [54]. Die Elemente zeichnen sich 
durch einen einfachen geometrischen Aufbau aus. Eine mathematische Beschreibung des 
Verhaltens eines Elements erfolgt durch das Aufstellen von lokalen Bewegungsgleichun-
gen. Die globale Bewegungsgleichung des Gesamtsystems ergibt sich dann aus der Zu-
sammenführung der Gleichungen aller Elemente [54]. Die Systemeigenschaften werden 
durch die Massenmatrix M, die Dämpfungsmatrix D und die Steifigkeitsmatrix K beschrie-
ben. Im Vektor f(t) sind die äußeren Erregerkräfte zusammengefasst.  

 (2.37)

Mit Hilfe der Finite Elemente Methode lassen sich strukturmechanische und strukturdyna-
mische Probleme lösen. Sollen zeitlich veränderliche Belastungen berücksichtigt werden, 
ist ein strukturdynamischer Ansatz notwendig. Die Bewegungsgleichung kann in diesem 
Fall rechenzeitintensiv schrittweise transient durch Zeitintegration gelöst werden. Der Be-
rechnungsaufwand kann, abhängig von der Modellgröße, in diesem Fall sehr groß werden. 
Die Verringerung des Rechenaufwands, ohne einen signifikanten Verlust der Modellgenau-
igkeit, ist durch eine Reduktion der Freiheitsgrade möglich. Grundvoraussetzung dafür ist 
jedoch eine lineare Modellbeschreibung.  
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Einen Ansatz zur Freiheitsgradreduktion liefern Craig und Bampton [56]. Für die soge-
nannte modale Reduktion werden die Freiheitsgrade u unterteilt in Freiheitsgrade, die nach 
der Reduktion weiterhin zur Verfügung stehen sollen uB und innere Freiheitsgrade u I. 

 
(2.38)

Freiheitsgrade, die weiterhin zur Verfügung stehen sollen, werden durch modale Koordina-
ten q (Gleichung (2.39)) repräsentiert und lassen sich ebenfalls in zwei Untervektoren auf-
teilen. Auf qC kann nach der Reduktion zugegriffen werden, qN fasst die inneren Freiheits-
grade zusammen. 

 
(2.39)

Eine Verknüpfung zwischen Freiheitsgraden des Originalmodells und Freiheitsgraden des 
reduzierten Modells lässt sich über die Transformationsmatrix nach Craig-Bampton ΦCB 
herstellen: 

 (2.40)

Die Transformationsmatrix ΦCB setzt sich aus den Matrizen ΦC, ΦN und der Einheitsmatrix 
E zusammen. ΦC wird durch statische Kondensation nach Guyan [57] gewonnen, indem je 
einem Freiheitsgrad qC eine Einheitsverformung aufgeprägt wird, während alle anderen 
Freiheitsgrade festgehalten werden. Die daraus resultierenden statischen Verformungen 
werden in der Matrix der Zwangsdeformationen ΦC abgelegt. Die Matrix ΦN enthält die na-
türlichen Moden. Sie entsprechen den Eigenmoden der Struktur, die sich ergeben, wenn die 
Freiheitsgrade qC festgehalten werden. 

 
(2.41)

Durch die Transformationsmatrix werden ebenfalls die Massen- und Steifigkeitsmatrizen 
sowie die Erregerkräfte f aus Gleichung (2.37) in die reduzierte Form überführt. 

෡=ΦCBܯ
TMΦCB (2.42)

෡=ΦCBܭ
TKΦCB (2.43)

መ݂=ΦCB
Tf ΦCB (2.44)

Die reduzierte Bewegungsgleichung ergibt sich ohne Dämpfung damit zu:  

=qሶ	෡ܭ+qሷ	෡ܯ መ݂ (2.45)
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Sie kann in dieser Form im Rahmen der Finite Elemente Simulation weiterverwendet wer-
den oder an eine Mehrkörpersimulationsumgebung übergeben werden. Dort können dann 
rechenzeiteffizient die Verformungseigenschaften einer Struktur berücksichtigt werden.  

Die Finite Elemente Methode eignet sich zur Beschreibung des Schwingverhaltens einer 
Struktur. Die Eigenmoden sowie die zugehörigen Eigenformen lassen sich damit realitäts-
nah abbilden. Mit Hilfe dieser Methode lassen sich sowohl Bauteile als auch Baugruppen 
betrachten. Ein wichtiger Aspekt bei der Abbildung einer Struktur ist die Beschreibung der 
Materialeigenschaften. Die Massenmatrix M, die Dämpfungsmatrix D und die Steifig-
keitsmatrix K sowie deren reduzierte Formen hängen von den gewählten Materialparame-
tern ab.  

2.4.3 Flexible Mehrkörpersysteme 

Sollen große Bauteilbewegungen und verhältnismäßig kleine Bauteilverformungen gemein-
sam in einem Modell betrachtet werden, kann die Methode der flexiblen Mehrkörpersyste-
me verwendet werden. Das Verformungsverhalten einzelner Körper eines Modells infolge 
angreifender Kräfte kann dabei durch den Einsatz von flexiblen Körpern abgebildet wer-
den. Dazu müssen vorab modal reduzierte Modelle der jeweiligen Komponente erstellt 
werden. Im Rahmen der Modalreduktion werden die statischen Zwangsmoden sowie die 
natürlichen Moden der jeweiligen Struktur ermittelt. Um in der Mehrkörperumgebung 
Kräfte auf einen Körper aufprägen oder Verformungen berechnen zu können, müssen im 
Finite Elemente Modell Knoten uB definiert werden, auf die auch nach der modalen Reduk-
tion zugegriffen werden kann, siehe Kapitel 2.4.2.  

Die reduzierte Bewegungsgleichung (2.45) kann dazu durch eine weitere Eigenwertanalyse 
orthogonalisiert werden.  

൫ܯ෡-λܭ෡൯R=0 (2.46)

In Matrix R sind damit die statischen Verformungen sowie die natürlichen Moden gekop-
pelt abgelegt. Die Bewegungsgleichung in entkoppelten modalen Koordinaten ergibt sich 
durch Linksmultiplikation mit der transponierten Matrix RT. Im Vektor b sind die entkop-
pelten äußeren Erregerkräfte abgelegt. 

ൣRTܯ෡R൧qሷ+ൣRTܭ෡R൧q=ൣRT൧ መ݂ (2.47)

M	qሷ+K	q=b (2.48)

Gleichung (2.48) ist nun vollständig entkoppelt und kann in der Mehrkörpersimulation 
verwendet werden.  
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Die Dämpfung der modal reduzierten Struktur kann beispielsweise durch einen modalen 
Dämpfungsansatz erfolgen. Jede Mode wird dabei einzeln durch einen Faktor bedämpft. 
Die Entkoppelung der Dämpfungsmatrix erfolgt analog zu Gleichung (2.47) durch Links-
multiplikation: 

D=ൣRTܦ෡R൧ (2.49)

Die Bewegungsgleichung des modal reduzierten Modells inklusive Dämpfung ergibt sich 
zu: 

M	qሷ+D	qሶ+K	q	=	b (2.50)

In der Mehrkörperumgebung kann damit das dynamische Verhalten kontinuierlicher Struk-
turen abgebildet werden.  

2.4.4 Randelementverfahren 

Die Randelementmethode (Boundary Element Method, kurz BEM) ist eine numerische Me-
thode, die bei der Berechnung der Abstrahlung von Luftschall in die Umgebung verwendet 
wird. Die Ausbreitung der Wellen in die Umgebung ist dabei allein durch die Eigenschaften 
der Randelemente charakterisiert, die sich am Übergang von Festkörper zur Umgebung be-
finden. Dort erfolgt die Diskretisierung des Bauteils. Die Dimension des Problems reduziert 
sich im Gegensatz zur Finite Elemente Methode um eins, da nur die Oberfläche, nicht das 
Volumen eines Körpers diskretisiert wird. Die Methode ermöglicht, durch Verwendung von 
Integralgleichungsmethoden, die Berechnung von Feldgrößen an beliebigen Punkten in der 
Umgebung [58]. Vor- und Nachteile der Randelementmethode im Vergleich zur Finite 
Elemente Methode sind in [58] zusammengefasst.  

2.4.5 Anwendung von Simulationswerkzeugen in der Getriebeberechnung 

Anregungsmechanismen und die Körperschallweiterleitung im Getriebe sowie Luft-
schallabstrahlung vom Getriebegehäuse lassen sich mit Hilfe der oben beschriebenen rech-
nerischen Verfahren abbilden. Nachfolgend sind verschiedene Ansätze, die auf der Nutzung 
von Mehrkörpersystemen oder von Finite Elemente Systemen beruhen, zusammengefasst. 

Die Anregung durch eine variable Verzahnungssteifigkeit wird von Bosch [19], Winkler 
[59], Küҫükay [60] und Gerber [32] als Feder-Dämpfer-Element mit variabler Steifigkeit 
abgebildet. Die Anregung durch Verzahnungsabweichungen und –korrekturen wird als 
Wegerregung modelliert. Müller [14] erweitert diese Modelle und bezieht die Lastvertei-
lung über der gesamten Berührbreite der Verzahnung mit ein. Umgesetzt ist dieser Ansatz 
im Programm DZP [61] der Forschungsvereinigung Antriebstechnik (FVA). Sollen 
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Umgebungseinflüsse der Verzahnung berücksichtigt werden, kann das Programm DYLA 
[61], [62], [63], [64] verwendet werden. Griggel [19] und Höhn et al. [65] setzen dieses 
Programm zur Optimierung von Zahnflankengeometrien ein. Dabei kann die Verzahnungs-
steifigkeit unter anderem nach Ziegler [15] oder Schmidt [66] berechnet werden. Mauer 
[67] bestimmt Verzahnungskräfte analytisch, wobei der Achsabstand, die axiale Verschie-
bung und die Verkippung mit einbezogen werden. Umgesetzt ist dies im Kraftelement „Ge-
ar Pair“ in der Mehrkörpersimulationssoftware SIMPACK [68]. Früh [69] bestimmt die 
Verzahnungssteifigkeiten über Finite Elemente Rechnungen und nutzt mehrere parallele 
Federn, um die Lastverteilung über die Zahnbreite zu berücksichtigen. Brecher et al. [70] 
nutzen ebenfalls vorgelagerte Finite Elemente Berechnungen zur Bestimmung der Zahnfe-
dersteifigkeit. Diese wird in Kennfeldern abgelegt, auf die im Rahmen einer Mehrkör-
persimulation zugegriffen werden kann. Ziegler [71] nutzt modal reduzierte Finite Elemen-
te Zahnradmodelle und bindet diese in eine Mehrkörpersimulation ein.  

Zur Berechnung der Gehäusedynamik entspricht der Einsatz der Finite Elemente Simulati-
on nach Franck [72] dem Stand der Technik. Nachteilig bei der Nutzung der Finiten Ele-
mente Methode ist der große zeitliche und rechnerische Aufwand bei der Lösung dynami-
scher Probleme im Zeitbereich. Daher wird zumeist der Finite Elemente Simulation eine 
Mehrkörpersimulation zur Berechnung der dynamischen Anregungskräfte vorgeschaltet. 
Diese Kräfte werden dann auf das Finite Elemente Modell aufgeprägt, um das Strukturüber-
tragungsverhalten zu berechnen. Steffens [73] führt dies am Beispiel des Motor-Getriebe-
Verbunds durch. Die Kopplung eines Mehrkörpermodells mit flexiblen Strukturen ermög-
licht die Abbildung von Schwingungsvorgängen einer Struktur. Fietkau [74] zeigt dies in 
einem Vergleich zwischen Berechnungsergebnissen einer Finite Elemente Simulation und 
einer flexiblen Mehrkörpersimulation.  

Die Berechnung des abgestrahlten Luftschalls erfolgt bei Graf [75] und Neher et al. [76] 
durch eine Kombination der Finite Elemente Methode mit der Randelementmethode. Zu-
nächst werden mittels Finite Elemente Analyse die Geschwindigkeiten der Elemente an der 
Getriebegehäuseoberfläche berechnet. Anschließend erfolgt die Berechnung des sich aus-
breitenden Luftschalls, der sich aus dem Körperschall an der Gehäuseoberfläche ergibt.  

In der Literatur werden vorwiegend die Anregungsmechanismen einer Getriebeverzahnung 
getrennt vom Abstrahlverhalten des Getriebegehäuses betrachtet. Rückkopplungen der Ge-
häusedynamik auf die Anregungsmechanismen in der Verzahnung werden selten dokumen-
tiert. Kapitel 2.1 beschreibt den Einfluss der Verlagerungen zwischen Ritzel und Rad unter 
Last, der nicht zu vernachlässigen ist. Eine Abbildung der Anregungsmechanismen, der 
Umgebungsbedingungen der Verzahnung sowie die sich ergebenden Wechselwirkungen 
innerhalb eines einzigen Simulationsmodells ist daher sinnvoll.  
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3 Körperschallübertragungskette im Getriebe 

In Kapitel 2 wurden Maßnahmen zur Reduzierung des Getriebegeräusches vorgestellt. Zur 
Identifizierung eines Bauteils, welches sich am besten zur Umsetzung der in Kapitel 2.3 
vorgestellten Möglichkeiten zur Geräuschminimierung eignet, erfolgt in diesem Kapitel die 
Beschreibung der Körperschallübertragungskette. Dazu werden die an der Körperschallü-
bertragung beteiligten Komponenten genauer betrachtet. Abb. 3.1 zeigt Bauteile, welche 
die Körperschallwellen von der Anregung durch die Verzahnung bis zur Abstrahlung am 
Getriebegehäuse durchlaufen.  
 

 

Abb. 3.1. Körperschallübertragungskette 

Abschließend erfolgt eine Beurteilung der Elemente bezüglich ihrer Eignung zur Umset-
zung körperschallmindernder Maßnahmen. Die nachfolgenden Betrachtungen erfolgen aus-
schließlich für unter Last stehende Verzahnungen. 

3.1 Verzahnung 

Die Verzahnung dient zur formschlüssigen Kraftübertragung zwischen zwei nicht fluchten-
den Wellen [77] und stellt den Ort der Körperschallanregung dar. Die dafür verantwortli-
chen Mechanismen sind in Kapitel 2.1 dargestellt. Geräuschreduzierungsmaßnahmen, wel-
che die Verzahnung direkt betreffen, werden als primäre Maßnahmen bezeichnet. Sie 
zeichnen sich durch den direkten Einfluss auf die Geräuschquelle, die Anregung durch die 
Verzahnung, aus. In der Praxis geschieht eine Geräuschoptimierung durch die Gestaltung 
der Flankenform. Sie wird als Verzahnungskorrektur bezeichnet (Kapitel 2.3.1). Die Ausle-
gung dieser Korrekturen liegt dabei immer im Spannungsfeld zwischen Anregungsarmut, 
Tragfähigkeit, Lebensdauer und Wirkungsgrad [19]. Sie stellt damit ein Optimierungsprob-
lem dar. Verschärft wird dieses Problem durch den Einsatz der Verzahnung in einem Fahr-
zeug. Das Last- und Drehzahlkollektiv, für das eine Fahrzeuggetriebeverzahnung ausgelegt 
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werden muss, hängt von Fahrzeugtyp und Zugkraftbedarf in der jeweiligen Fahrsituation 
ab. Der Einfluss einer Verzahnungskorrektur ist in hohem Maße drehzahl- und lastabhängig 
und beeinflusst die Anregung maßgeblich [63]. Eine über alle Betriebspunkte geräuschop-
timale Verzahnung existiert demnach nicht.  

3.2 Zahnradkörper 

Im Getriebe übernimmt das Zahnradpaar die Aufgabe, das Drehmoment sowie die Drehzahl 
zu wandeln [16]. Der Zahnradkörper übernimmt dabei die Aufgabe, die Kräfte und Mo-
mente zu leiten sowie den für die Übersetzung nötigen Wälzkreisradius festzulegen. Bei der 
Integration körperschallmindernder Maßnahmen (Kapitel 2.3.2) in den Zahnradkörper ist 
die Nähe zum Anregungsort als positiv zu bewerten. An dieser Stelle findet noch keine 
Aufteilung der Körperschallenergie auf verschiedene Bauteile statt. Die gesamte Körper-
schallenergie ist somit von der Minderungsmaßnahme betroffen. 

Als dämmende Maßnahmen kommen das Einbringen von geometrischen Störstellen oder 
Materialübergängen in Frage. Die dort stattfindenden Reflexionsvorgänge können den Kör-
perschall reduzieren. Als dämpfende Maßnahme ist der Einsatz von Materialen mit hoher 
Werkstoffdämpfung möglich. Weiterhin ist es möglich, über die konstruktive Gestaltung 
Dämpfung zu erreichen. Der Einsatz möglichst vieler Fügestellen sowie das Anbringen zu-
sätzlicher Feder-Masse-Systeme kann zur Dämpfung der Körperschallenergie beitragen.  

Als nachteilig im Hinblick auf die mögliche Steifigkeitsreduktion des Bauteils, beispiels-
weise durch den Einsatz von elastischen Materialien mit hoher Werkstoffdämpfung, muss 
aufgeführt werden, dass die Hauptaufgabe des Zahnradkörpers in der Leitung des Dreh-
moments liegt. Die verminderte Steifigkeit gängiger elastischer Materialien führt zu einer 
Reduktion der Lasten, die durch die Verzahnung übertragen werden können. Die Steifigkeit 
der Zahnradkörper beeinflusst zudem das Anregungsverhalten der Verzahnung. Einflüsse 
durch das Verformungsverhalten der Zahnradkörper auf die Eingriffsbedingungen in der 
Verzahnung führen zu einem veränderten Zahnfedersteifigkeitsverlauf (Kapitel 2.1.4) und 
somit zu einem veränderten Geräuschanregungsverhalten der Verzahnung.  

3.3 Wellen und Welle-Nabe-Verbindung 

Wellen dienen der Übertragung von Drehmomenten. Sie werden auf Torsion, durch Längs- 
und Querkräfte und auf Biegung beansprucht [77]. Über die Welle-Nabe-Verbindung zwi-
schen Zahnradkörper und Getriebewelle müssen die auf das Zahnrad wirkenden Kräfte und 
Momente auf die Welle übertragen werden. Dies geschieht im Fall einer lastführenden 
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Verzahnung in einem Fahrzeuggetriebe in der Regel formschlüssig über eine Synchronisie-
rung oder über eine Keilwellenverbindung.  

Die Form einer An- oder Abtriebswelle in einem Fahrzeuggetriebe ergibt sich direkt aus 
den Torsions- und Biegemomentverläufen sowie den Längs- und Querkraftverläufen, die 
sich aufgrund der Belastung auf die jeweilige Welle einstellen. Innerhalb des Volumens der 
Welle ergibt sich daher kaum Bauraum zur Integration körperschallmindernder Maßnah-
men, wenn davon ausgegangen werden soll, dass durch die Maßnahme die Abmaße und das 
Gewicht des Getriebes nicht deutlich erhöht werden sollen. Dämmung durch geometrische 
Störstellen oder Materialübergänge ist im vorhandenen Volumen schwer umsetzbar. Mög-
lichkeiten zur Dämpfung des Körperschalls durch den Einsatz von Materialien mit hoher 
Werkstoffdämpfung, wie beispielsweise elastische Materialien, sind aufgrund der damit 
einhergehenden Steifigkeitsreduktion der Wellen nicht zielführend. Theoretisch ist das An-
bringen von Zusatzmassen an den Wellen zur Tilgung von Körperschallwellen möglich. 
Ein wichtiges Kriterium für Integration eines Getriebes im Fahrzeug ist dessen axiale Bau-
länge. Zwischen den Verzahnungen und Synchronisierungen ergibt sich daher kein Platz 
zur Integration von zusätzlichen Strukturen zur Dämpfung von Körperschall.  

Innerhalb der Welle-Nabe-Verbindung ergibt sich ebenfalls das Problem der räumlichen 
Unterbringung körperschallmindernder Maßnahmen. Lediglich die Gestalt der Verbindung 
kann so gewählt werden, dass sich möglichst viele Stellen ergeben, an denen Relativbewe-
gungen zwischen den Bauteilen möglich sind. Eine Keilwellenverbindung ist aus Sicht der 
Körperschallminderung einer Passfeder- oder Pressverbindung vorzuziehen. Dabei handelt 
es sich im Fahrzeuggetriebebau bereits um den Stand der Technik.  

3.4 Lagerungen  

Per Definition stützen Lager relativ zueinander drehbewegliche Teile gegeneinander ab und 
führen diese. Sie nehmen äußere Kräfte auf und übertragen sie auf ein Gehäuse oder Fun-
dament [77]. Sie stellen ein wichtiges Element in der Körperschallübertragungskette dar. 
Von ihren Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften hängt die Übertragung der Schwin-
gungen der Wellen auf das Gehäuse ab. Das Übertragungsverhalten von genormten Wälz-
lagern wurde im FVA-Forschungsvorhaben Nr. 404 untersucht [78]. Messtechnisch ermit-
telt wurde die Durchgangsdämmung unter anderem für verschiedene Einbaubedingungen 
und verschiedene Drehzahlen. Den Ergebnissen ist ein starker Einfluss der Einbaubedin-
gungen zu entnehmen, wobei neben der geometrischen Gestalt der Platte, die der Lagerauf-
nahme dient, vor allem die Art der Passung die Geräuschübertragung beeinflusst.  

Der Umsetzung von Körperschallminderungsmaßnahmen innerhalb eines Lagers kann in-
nerhalb des Lageraußen- oder des Lagerinnenrings erfolgen. Es ist möglich, geometrische 
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Störstellen oder Materialübergänge zur Dämmung zu verwenden. Materialien mit hoher 
Werkstoffdämpfung, eine Vielzahl an Fügestellen oder zusätzliche tilgende Strukturen 
können zur Dämpfung des Körperschalls integriert werden. Durch die Verwendung dieser 
körperschallmindernden Maßnahmen wird der radiale Bauraum beeinflusst, was aber durch 
eine geeignete Gehäusekonstruktion kompensiert werden kann. Der Lageraußenring eignet 
sich dabei eher zur Integration geräuschreduzierender Maßnahmen. Dadurch können die 
Radien der Wälzkörperlaufbahnen beibehalten werden. Es kommt damit nicht zu höheren 
dynamischen Beanspruchungen der Wälzkörper. 

Bei der Verwendung von elastischen Werkstoffen mit hoher Werkstoffdämpfung muss, wie 
im Falle der Integration in den Zahnradkörper, die Beeinträchtigung der Steifigkeit in Be-
tracht gezogen werden. Einerseits sind dadurch der zu gewährleistenden Kraftübertragung 
Grenzen gesetzt, andererseits beeinflussen Verlagerungen der Wellen und damit der Zahn-
räder das Anregungsverhalten der Verzahnung. Zudem kommt es durch die Verlagerungen 
zu Veränderungen im Tragbild der Verzahnung und damit eventuell zu erhöhtem Ver-
schleiß.  

3.5 Gehäuse 

Das Getriebegehäuse umschließt alle Bauelemente eines Getriebes. Es nimmt die Betriebs-
kräfte und -momente auf, definiert die Lage der Wellen und Zahnräder zueinander, stellt 
gute Wärmeleitung und –abstrahlung sicher und dämmt und dämpft Getriebegeräusche. 
Maßgeblich für die Gehäusegestalt sind eine gute Montage und Demontage sowie gute Fes-
tigkeits- und Steifigkeitseigenschaften und ein geringes Gewicht [1]. Neben der zu gewähr-
leistenden Dichtheit sind vom Getriebegehäuse das Abstützmoment, welches sich durch die 
Drehmomentwandlung in der Verzahnung ergibt, und die Lagerkräfte aufzunehmen. 

Innerhalb des Getriebegehäuses können verschiedene Körperschallminderungsmaßnahmen 
integriert werden. Analog zum Lagerring können verschiedene dämpfende und dämmende 
Maßnahmen realisiert werden. Bei der Wahl der Position, an der die Maßnahme umgesetzt 
werden soll, muss darauf geachtet werden, dass alle Körperschallenergie, die durch die La-
gerungen an das Getriebegehäuse abgegeben wird, von der körperschallmindernden Maß-
nahme betroffen ist. Es dürfen sich keine Schallbrücken ausbilden. 

Soll die Geräuschabstrahlung des Gehäuses nachhaltig beeinflusst werden, muss die Aus-
breitung von Körperschallenergie im Getriebegehäuse minimiert werden. Am wirkungs-
vollsten ist daher die Verhinderung oder Reduzierung der Übertragung von Körperschall 
der Getriebewellen an das Gehäuse. Opitz [24] schlägt bereits früh die Kapselung der La-
gerstelle durch Kunststoffsperrglieder vor, konkretisiert die Vorschläge aber nicht.  
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Neben der Minderung der Körperschallausbreitung kann auch die Neigung eines Gehäuses 
zur Abstrahlung von Luftschall beeinflusst werden. Herrmann [79] untersucht dazu die 
Auswirkung der konstruktiven Gestalt eines Getriebegehäuses auf die Schallabstrahlung. 
Unter der Berücksichtigung von Leichtbauprinzipien werden das Anbringen von Verrip-
pungen oder die Verwendung von doppelwandigen Konstruktionen diskutiert. Schösser 
[80] untersucht Getriebe, die sich durch Gehäuseabmessungen, Gehäusewerkstoffe und Ge-
häusegestaltungsparameter, wie beispielsweise der Position von Verrippungen, unterschei-
den.  

3.6 Analyse der Körperschallübertragungskette 

Zur Reduktion der Anregung durch die Getriebeverzahnung gibt es zahlreiche, umfassende 
Forschungsarbeiten. Einige der Arbeiten sind in Kapitel 2.3.1 aufgeführt. Es ergibt sich je-
doch stets eine Einschränkung der Wirksamkeit einer Maßnahme auf einen kleinen Be-
triebsbereich. Eine komplette Vermeidung der Anregung ist nicht zu erreichen. Eine zusätz-
liche Verringerung der aus der Anregung entstehenden Körperschallenergie ist daher 
notwendig, um das akustische Verhalten eines Getriebes nachhaltig zu verbessern. Bereits 
bestehende Untersuchungen, den Körperschallübertragungsweg betreffend, sind in Kapitel 
2.3.2 zusammengefasst. Die gezeigten Forschungsarbeiten befassen sich mit der Integration 
von Maßnahmen in den Zahnradkörper.  

Aus der vorangegangenen Analyse der Körperschallübertragungskette ergibt sich, dass für 
die Umsetzung von körperschallmindernden Maßnahmen aus Bauraumgründen vor allem 
die Zahnradkörper, die Lagerung sowie das Getriebegehäuse in Frage kommen. Für die 
Umsetzung innerhalb des Zahnradkörpers spricht die Nähe zur Geräuschquelle. Werden 
Schallbrücken vermieden, ist alle Körperschallenergie, die durch die Verzahnung erzeugt 
wird, von Maßnahmen im Zahnradkörper betroffen. Für die Umsetzung innerhalb der Lage-
rung oder des Gehäuses spricht, dass nicht wie im Falle des Zahnradkörpers das An-
triebsmoment, sondern lediglich das Abstützmoment und die Lagerkräfte aufgenommen 
werden müssen. Dadurch lassen sich eher Konstruktionsvarianten mit geringer Steifigkeit 
einsetzen.  

Eine Kapselung der Lagerung bietet das größte Potential, verschiedene Maßnahmen zur 
Körperschallreduktion umzusetzen und deren Wirksamkeit in einem Getriebe zu bewerten 
und untereinander zu vergleichen. In dieser Arbeit werden dazu im Folgenden verschiedene 
körperschalldämmende und –dämpfende Möglichkeiten untersucht, die zwischen Lager und 
Gehäuse integriert werden können.  
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4 Gestaltung von 
Körperschallminderungsmaßnahmen 

Aus der Analyse der Körperschallübertragungskette in Kapitel 3 ergibt sich die Kapselung 
des Lagers als wirkungsvolle Maßnahme zur Verminderung der Geräuschabstrahlung am 
Getriebegehäuse. Das mögliche Bauteil zur Realisierung von Körperschallminderungsmaß-
nahmen muss das Lager umschließen und in das Getriebegehäuse integriert werden. Das 
Bauteil soll dabei möglichst viel Platz zur Umsetzung dämmender und dämpfender Maß-
nahmen bieten. Als Geometrie, die als „Black Box“ für verschiedene Maßnahmen dient, 
kommt ein ringförmiges Element zum Einsatz, welches zwischen Lager und Gehäuse sitzt 
und mit dessen Hilfe die Ausbreitung des Körperschalls im Getriebegehäuse verringert 
werden soll.  

In diesem Kapitel erfolgt die Ausgestaltung der Maßnahmen innerhalb des ringförmigen 
Elements, welches in einem einfachen Versuchsgetriebe zur Reduzierung des Körperschalls 
eingesetzt werden soll. Zunächst werden die Rahmenbedingungen für den Einbau des Rings 
dargestellt. Dazu wird das Versuchsgetriebe beschrieben, welches zur Bewertung der kör-
perschallreduzierenden Maßnahmen verwendet wird. Im nächsten Schritt werden konstruk-
tive Varianten vorgestellt, in welchen die in Kapitel 2.3.2 beschriebenen physikalischen 
Mechanismen zur Körperschallreduktion umgesetzt werden. Anschließend erfolgt die theo-
retische Bewertung der Ringvarianten durch Kennwerte, die mittels Finite Elemente Simu-
lation gewonnen werden. In einem weiteren Schritt erfolgt die Auswahl der vielverspre-
chendsten Varianten. Abschließend werden Steifigkeitsuntersuchungen an den 
ausgewählten Varianten durchgeführt, um die mögliche Verschiebung der Lagerstelle ab-
schätzen zu können.  

4.1 Einbausituation der Körperschallminderungsmaßnahmen 

Für die Untersuchung der Maßnahmen zur Reduktion von Körperschall wurde das in 
Abb. 4.1 im Schnitt dargestellte Getriebe entwickelt. Es handelt sich dabei um ein einstufi-
ges Getriebe, welches über die Eingangswelle (1) angetrieben wird. Über die Zahnradstufe 
(2) findet die Drehzahl- und Drehmomentwandlung statt. Der Abtrieb erfolgt über die 
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Ausgangswelle (3). Der Adapterring (4) sitzt zwischen dem Lageraußenring des Loslagers, 
der Antriebswelle und dem Gehäuse. Um vergleichbare Ergebnisse zu erhalten, muss der 
Einbau des Rings so gewählt werden, dass dessen Wechsel nur geringe Demontagearbeiten 
am Getriebe mit sich bringt. Ein am Gehäuse montierter Beschleunigungsaufnehmer (5) 
nimmt den Körperschall an der Getriebegehäuseoberfläche auf. Die Verschraubung des 
Gehäuses mit einem Unterbau erfolgt über zwei Durchsteck-Schraubverbindungen (6).  
 

 

Abb. 4.1. Versuchsgetriebe im Schnitt dargestellt [110] 

Das Getriebe ist so ausgelegt, dass gerad- und schrägverzahnte Zahnräder zum Einsatz 
kommen können. Im Rahmen dieser Untersuchungen wurde ein Radpaar mit Geradverzah-
nung verwendet. Dies entspricht bei der Nutzung in Fahrzeuggetrieben nicht dem Stand der 
Technik, da die Anregungen, die durch eine Geradverzahnung zu erwarten sind, höher als 
die einer Schrägverzahnung liegen (siehe Kapitel 2.3.1).  

Das Augenmerk der vorliegenden Arbeit liegt auf der Verminderung der bereits entstande-
nen Körperschallenergie. Es wird erwartet, dass das Verbesserungspotential durch eine 
Körperschallminderungsmaßnahme deutlicher hervortritt, je größer die Anregung ist. Die 
Verzahnungsdaten sind in Tabelle 4.1 zusammengefasst. Mit dem Zähnezahlverhältnis 
ergibt sich eine Übersetzung von:  

 
(4.1)i

z

z
  2

1

39

25
1 56, .
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Bei der verwendeten Verzahnung handelt es sich um eine unkorrigierte Verzahnung. Die 
Flankenform entspricht demnach einer Evolvente. Dies wurde durch die Vermessung der 
Verzahnung auf einer Koordinatenmessmaschine bestätigt [113].  

Tabelle 4.1. Verzahnungsdaten 

 Rad 1 Rad 2 

Zähnezahl  25 39 

Normalmodul  3 mm 

Eingriffswinkel im Normalschnitt  20° 

Achsabstand  100 mm 

Zahnbreite  22 mm 20 mm 

Profilverschiebungsfaktor  +0,6909 +0,8272 

Verzahnungsqualität nach DIN 3961 7 

Die Lagerung beider Getriebewellen ist über eine Fest-Loslagerung im Getriebegehäuse re-
alisiert. Als Loslager dient ein Rillenkugellager (7). Die Festlagerung wird von einer La-
gerkombination aus zwei Lagern übernommen. Dabei nimmt das Zylinderrollenlager (8) 
die resultierenden Radialkräfte auf. Axialkräfte werden über ein Vierpunktlager (9) über-
tragen. Die Aufteilung der Kraftanteile ist aus Platzgründen notwendig. Werden alle resul-
tierenden Kräfte über ein einziges Lager abgestützt, nimmt der benötigte radiale Bauraum 
des Lagers zu. Die radiale Ausdehnung des Adapterrings (4) wird damit eingeschränkt. 

Das Getriebegehäuse, das sowohl die Lagerungen als auch den Adapterring aufnimmt, ist 
als Schweißkonstruktion ausgeführt. Als Gehäusewerkstoff wird eine Aluminiumknetlegie-
rung AlMg4,5Mn0,7 verwendet. Die Seitenwand des Getriebes (10) ist demontierbar. Ein 
Ringwechsel ist in wenigen Schritten möglich, indem Seitenwand (10) und Getriebeein-
gangswelle (1) gleichzeitig demontiert werden. Damit ist der Ring zugänglich und kann 
ausgepresst und durch einen anderen Ring ersetzt werden. An der Unterseite des Getriebes 
ist eine Ölwanne (11) angebracht, siehe Abb. 4.2. Die Schmierung des Getriebes erfolgt 
durch Tauchschmierung mit Getriebeöl für den Einsatz in Handschaltgetrieben. Vor einer 
Demontage muss das Öl über eine Ölablassschraube (12) entfernt werden. Diese befindet 
sich an der tiefsten Stelle im Getriebe an der angeschraubten Ölwanne.  

Zur Abdichtung des Getriebes werden an dynamischen Dichtstellen, den Durchtrittsstellen 
der Wellen, Radialwellendichtringe (13) verwendet. Mit dieser Art von Dichtelement kön-
nen nur geringe Differenzdrücke zwischen Getriebeinnenraum und Umgebung abgedichtet 
werden [81]. Die Gewährleistung des Druckausgleichs erfolgt durch eine Getriebeentlüf-
tung (14), welche in den an der Oberseite des Getriebes angebrachten Deckel eingeschraubt 
ist. Die statischen Dichtstellen an den Trennstellen zwischen der Seitenwand sowie des De-
ckels und dem Getriebegehäuse werden mit Dichtschnur (15) abgedichtet. Die Dichtstellen 
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an den seitlichen Gehäusedeckeln werden mit Papier-Flachdichtungen abgedichtet, die 
Dichtstelle zwischen Ölwanne und Gehäuse mit einem Flüssigdichtmittel. 

Für den Adapterring werden, ausgehend von physikalischen Grundgesetzen, die zur Impe-
danzerhöhung, Dämpfung und Dämmung führen, verschiedene Lösungskonzepte entwi-
ckelt. Dabei werden die in Kapitel 3 vorgestellten Maßnahmen hinsichtlich ihrer Realisier-
barkeit untersucht. Mit Hilfe der Finite Elemente Simulation werden Kennwerte ermittelt, 
die eine Bewertung der Konzepte ermöglichen. Abschließend erfolgt die Auswahl der viel-
versprechendsten Varianten. 
 

 

Abb. 4.2. CAD-Modell des Versuchsgetriebe [110] 

4.2 Konstruktive Ausgestaltung der 
Körperschallminderungsmaßnahmen 

Neben der Aufgabe des Adapterrings, möglichst viel Körperschallenergie zu dissipieren, 
werden über diesen Ring die auftretenden Lagerkräfte abgestützt. Ein zusätzlicher Aspekt, 
der bei der Konstruktion des Rings beachtet werden muss, ist daher dessen Steifigkeit. Im 
Adapterring ist über ein Kugellager die Getriebeeingangswelle gelagert, siehe Abb. 4.1. 
Wird die Zahnradstufe belastet, stützen sich die Lagerreaktionskräfte über den Ring am 
Gehäuse ab. Die Steifigkeit der Lagerstelle beeinflusst die Verlagerung der Eingangswelle 
und damit auch die Verschiebung und Verkippung der Zahnräder zueinander. Die Ein-
griffsbedingungen in der Verzahnung hängen damit von der Lagersteifigkeit ab. Starke 
Verlagerungen der Zahnräder zueinander führen zu einer verminderten Tragfähigkeit sowie 
einer stärkeren Neigung zur Geräuschanregung der Verzahnung.  

11 12 

14 
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a) b) c) d)

Longitudinalwelle Transversalwelle

In der Theorie lassen sich die in Kapitel 2.3.2 beschriebenen Mechanismen zur Körper-
schalldämmung voneinander abgegrenzt in Maßnahmen zur Impedanzerhöhung, Dämmung 
und Dämpfung einteilen. In der Praxis sind diese Mechanismen oft nicht eindeutig vonei-
nander zu trennen. So bringt beispielsweise eine geometrische Diskontinuität, die zur Re-
flexion und somit zur Dämmung von Körperschall eingesetzt wird, immer eine Änderung 
der Impedanz mit sich. Auch die Dämpfung spielt in diesem Fall eine Rolle, denn durch die 
Reflexion der Wellen verlängert sich deren zurückzulegender Weg innerhalb des Körpers. 
Die Dämpfung der Welle nimmt damit zu.  

Im Folgenden werden daher die Maßnahmen entsprechend ihrer Hauptwirkungsweise in 
dämmende und dämpfende Maßnahmen unterteilt. Eine separate Gruppe bilden Ringvarian-
ten mit elastischer Zwischenschicht. Werden Dämpfungsschichten zur Verminderung der 
Körperschallenergie eingesetzt, so kommt es einerseits durch Materialunstetigkeiten zu 
Dämmung, andererseits durch elastische Zwischenschichten zu erhöhter Materialdämpfung. 

4.2.1 Dämmende Maßnahmen  

Geometrische Diskontinuitäten können auf vier Basisgeometrien reduziert werden. Sie tre-
ten in Form von ebenen, konvexen, konkaven oder kreisförmigen Störstellen auf. Treffen 
Körperschallwellen auf eine dieser Störstellen, kommt es zu Reflexionsvorgängen, die wie-
derum zu Interferenzphänomenen führen können. Abb. 4.3 zeigt idealisiert die zweidimen-
sionalen Fälle der auftretenden Reflexionen einer Körperschallwelle an einer Störstelle. Die 
Körperschallwelle geht von einer punktförmigen Schallquelle aus.  
 

 

Abb. 4.3. Reflexionsvorgänge an a) ebenen, b) konvexen, c) konkaven und d) kreisförmigen 

Störstellen  

Im Falle einer ebenen a) oder konvexen b) Störstelle kommt es zur Energieverteilung. Wer-
den konkave Störstellen c) verwendet, können diese, abhängig von ihrer Entfernung zur 
Schallquelle, zu einer Energiekonzentration führen. Kreisförmige Störstellen d) sind eine 
Sonderform der konvexen Störstellen, wobei mit kleiner werdendem Durchmesser die 
Streuung zunimmt [36], [37]. Wie in 2.3.2 beschrieben, resultiert aus einer auf eine Stör-
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V1.1 V1.2 V1.3 V1.4

V1.5 V1.6 V1.7 V1.8

stelle auftreffende Longitudinalwelle eine sekundäre Longitudinalwelle sowie eine Trans-
versalwelle. Allerdings besitzt diese eine geringere Ausbreitungsgeschwindigkeit (siehe 
Kapitel 2.2.1). Der zurückgelegte Weg verringert sich dadurch. Die Erzwingung von Inter-
ferenz ist mit einer einzelnen Störstelle schwierig. Bei der Umsetzung im Adapterring wer-
den daher mehrere Störstellen eingesetzt.  

Um den Einfluss von Reflexionsvorgängen auf das akustische Verhalten untersuchen zu 
können, wurden verschiedene konstruktive Ringvarianten entwickelt [111]. Im einfachsten 
Fall wurden kreisförmige Störstellen in den Ring integriert (siehe Abb. 4.4).  
 

 

Abb. 4.4. Kreisförmige Störstellen [111] 

Zunächst wurden acht Bohrungen mit gleichbleibendem Durchmesser gleichmäßig am Um-
fang verteilt (V1.1). Bei V1.2 wurde die Größe der Störstelle verändert. Die Varianten V1.3 
und V1.4 wurden um kleinere, alternierend angeordnete Bohrungen ergänzt. Ziel dieser 
Störstellen ist es, die Körperschallenergie im Ring zu verteilen und destruktive Interferenz-
vorgänge hervorzurufen [82]. 

Abb. 4.5 zeigt vier Varianten mit konzentrisch und zueinander versetzt angeordneten nuten-
förmigen Störstellen. Durch die eingebrachten Diskontinuitäten wird der zurückzulegende 
Weg der Körperschallwellen um Größenordnungen erhöht.  
 

 

Abb. 4.5. Nutenförmige Störstellen [111] 
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Dieser Effekt wurde bereits von Dietz et al. [36] und Engel [37] im Rahmen von Untersu-
chungen geometrischer Diskontinuitäten in Zahnradkörpern festgestellt. Die Körperschalle-
nergie kann somit durch innere Dämpfung reduziert werden. Bei den Varianten V1.5 bis 
V1.8 wurden die Nutbreite und die Anordnung der Nuten im Ring variiert. Nachteilig bei 
allen Varianten ist die durch die Störstellen herabgesetzte Steifigkeit des Rings. Dies kann 
zu einer reduzierten Impedanz des Rings führen.  

4.2.2 Dämpfende Maßnahmen 

Zur Realisierung von Dämpfung wird die Verwendung von Resonatoren (siehe 2.3.2) un-
tersucht. Dazu werden schwingungsfähige Feder-Masse-Systeme in den Ring integriert. 
Von Heckel [83] wurde nachgewiesen, dass der Verlustfaktor einer Platte zunimmt, wenn 
seitliche Blechstreifen als Resonatoren angebracht werden. Dieser Effekt verstärkt sich, 
wenn die Blechstreifen zusätzlich mit einem dämpfenden Belag versehen werden [83]. Die 
Umsetzung im Adapterring erfolgt durch Biegebalken, die durch Materialentnahme aus 
dem Ring entstehen [82]. Durch die Wahl der Breite, Länge und Dicke der entstehenden 
Balken kann das dynamische Verhalten des Rings beeinflusst werden. Ein Vorteil dieser 
Ringvarianten ist die geringe Minimierung der Steifigkeit des Rings. Abb. 4.6 zeigt drei 
verschiedene Varianten.  
 

 

Abb. 4.6. Resonatoren [111] 

Bei Variante V2.2 sind im Vergleich zu Variante V2.1 mehr Biegebalken am Umfang an-
gebracht. Bei Variante V2.3 werden Biegebalken unterschiedlicher Dicke verwendet, um 
die Wirkung des Resonators möglichst breitbandig zu gestalten. Um die Wirkungsweise der 
Resonatorringe zu verstärken, kann in die Zwischenräume zwischen den Biegebalken ein 
zusätzlich dämpfendes Medium in Form eines viskosen Materials eingebracht werden. 

V2.1 V2.2 V2.3

A

A-A

A

B-B

B B
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4.2.3 Elastische Zwischenschichten 

Werden elastische Zwischenschichten eingesetzt, kann nicht mehr unterschieden werden 
welchen Anteil dämmende und welchen Anteil dämpfende Mechanismen an der Verminde-
rung der Körperschallenergie haben. Dämmende Wirkung kommt der Zwischenschicht 
durch eine Entkopplung des Gehäuses von der Anregungsquelle zu (Kapitel 2.3.2). Am Ma-
terialübergang kommt es zu Reflexionsvorgängen der Körperschallwellen. Dämpfende 
Wirkung resultiert aus Vorgängen im elastischen Werkstoff, bei denen es zur Dissipation 
von Körperschallenergie kommt (Kapitel 2.3.2). Bei der Gestaltung des Rings muss darauf 
geachtet werden, dass Schallbrücken, beispielsweise über Verschraubungen, vermieden 
werden. Besonders gut zur Körperschalldämpfung eignen sich elastische Zwischenschich-
ten, die auf Schub beansprucht werden [25]. Oexl [84] zeigt dies mit Untersuchungen nor-
malbelasteter Schraubenverbindungen. Die Integration einer um den Winkel α gegenüber 
der Hauptbelastungsrichtung geneigten Zwischenschicht ist daher sinnvoll. Abb. 4.7 zeigt 
einen Adapterring mit elastischer Zwischenschicht.  
 

  

Abb. 4.7. Elastische Zwischenschicht [111] 

Es werden die Verschiebungen der Zwischenschicht für eine radial am Ring auftreffende 
Kraft F betrachtet. Vereinfacht wird angenommen, dass die Last gleichmäßig auf die in 
Kraftrichtung projizierte Fläche A wirkt. Ferner wird von rein elastischem Verformungs-
verhalten ausgegangen. Aus der normal zur elastischen Schicht wirkenden Kraft ergibt sich 
mit dem Elastizitätsmodul E die Verformung dN:  

dN	=	F	cosα
t

EA
 . (4.2)

Aus der tangential zur elastischen Schicht wirkenden Kraft ergibt sich mit dem Schubmo-
dul G die tangentiale Verschiebung dT: 

dT	=	F	sinα
t

GA
 . (4.3)

Daraus resultiert eine gesamte Verschiebung von 

Ø
d m

t

α

A
A

A-A

F
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(4.4)

Wird die Zwischenschicht aus Polyurethan gewählt, ergibt sich ein Elastizitätsmodul von 
E=2,74 N/mm² und ein Schubmodul von G=0,91 N/mm². Aus Gleichung (4.4) ergeben sich 
für einen von 0° bis 90° variierten Einbauwinkel α die in Abb. 4.8 gezeigten Verschiebun-
gen.  
 

 

Abb. 4.8. Verschiebung der elastischen Zwischenschicht in Abhängigkeit vom Einbauwinkel α 

Mit zunehmendem Winkel sinkt die zu übertragende Normalkraft und die tangentiale Be-
lastung der Zwischenschicht steigt. Aufgrund des im Vergleich zum Elastizitätsmodul um 
Faktor drei geringeren Schubmoduls nimmt auch die Verformung zu. Bis zu einem Winkel 
von etwa 20° ist die Verformung normal zur Zwischenschicht vorherrschend, was die Stei-
figkeit des Bauteils begünstigt. Bei Winkeln größer 20° überwiegt die tangentiale Verfor-
mung. Somit überwiegt die Beanspruchung der Zwischenschicht auf Schub und damit der 
dämpfende Charakter der Schicht. 

Elastische Zwischenschichten können auch in Form von metallischen Geflechten integriert 
werden. Zur Herstellung solcher Metallgeflechte [85], [86] wird ein Metalldraht zu einem 
Gestrick verwoben, welches dann in eine gewünschte Form gepresst wird. Die Eigenschaf-
ten des Dämpfers können durch Drahtgeometrie, Drahtwerkstoff und Dichte des Drahtge-
flechts beeinflusst werden. Die dämpfende Eigenschaft haben die Metallgeflechte einer 
ausgeprägten Hysterese ihres Kraft-Verformungsverhaltens zu verdanken, siehe Abb. 4.9.  

Die dissipierte Energie entspricht der Fläche ΔW, welche der Differenz der Flächen unter 
der Be- und Entlastungskurve entspricht. Zurückzuführen ist der Energieverlust auf Vor-
gänge im Metallgeflecht. Durch Relativbewegungen zwischen den einzelnen Drähten 
kommt es zu Reibung. Verwendung finden diese Art der Schwingungsdämpfer bereits in 
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der Automobilindustrie [87]. Dort können Sie zum Beispiel bei der Aufhängung von An-
trieben im Fahrzeug [88] oder bei der Anbindung des Lenksystems ans Fahrzeug Anwen-
dung finden [89].  
 

 

Abb. 4.9. Hystereseverhalten eines Dämpfers aus Metallgeflecht 

4.3 Bewertung der Körperschallminderungsmaßnahmen 

Die vielversprechendsten Varianten werden identifiziert, indem die in den vorhergehenden 
Kapiteln gezeigten Varianten bewertet werden. Zur Beurteilung des Potentials einer Ring-
variante wird die Transferfunktion sowie die Einfügungsdämmung bestimmt (siehe Glei-
chungen (2.28) und (2.30)). Die Transferfunktion gibt Auskunft über den Verlust an 
Schwingungsenergie innerhalb des Rings. Zur Bestimmung des Transferwertes wird die 
Beschleunigung der angeregten Struktur am Innenring (aein) und am Außenring (aaus) er-
fasst, siehe Abb. 4.10 a). 
 

 

Abb. 4.10. a) Auswertepunkte zur Bestimmung der Transferfunktion; b) Auswertepunkte zur 

Bestimmung der Einfügungsdämmung 
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F

Aus dem Quotient von Ausgangs- zu Eingangsbeschleunigung wird für verschiedene Anre-
gungsfrequenzen der Transferwert T bestimmt. Werden die Transferwerte über der Anre-
gungsfrequenz f aufgetragen, spricht man von der Transferfunktion der Struktur. 

 
(4.5)

Die Einfügungsdämmung beschreibt die Effektivität eines akustisch optimierten Rings, 
verglichen mit einer nicht optimierten Struktur. Dazu wird die Beschleunigung am Außen-
ring des optimierten Rings (aopt) zu der Beschleunigung am Außenring des nicht-
optimierten Rings (a0) ins Verhältnis gesetzt.  

 
(4.6)

Der Ort, an dem die Beschleunigungen ermittelt werden, ist in Abb. 4.10 b) dargestellt. Da 
die Anregung des Systems krafterregt erfolgt, kommt hier, neben dämmenden oder dämp-
fenden Effekten, die Impedanz der Struktur zum Tragen. Besitzt ein Körper eine niedrigere 
Impedanz als eine anderer, kann er leichter zum Schwingen angeregt werden. Ergeben sich 
für die Einfügungsdämmung positive Werte, entspricht dies einer gegenüber dem Referenz-
ring erhöhten Beschleunigung am äußeren Durchmesser des Rings. Die Körperschallener-
gie kann durch diese Maßnahme also nicht reduziert werden. Zurückzuführen ist die Erhö-
hung der Beschleunigung gegenüber dem Referenzring auf eine geringere Impedanz der 
Struktur. Negative Einfügungsdämmungswerte deuten auf das Potential einer Maßnahme 
hin, die Körperschallenergie zu vermindern. Die Ermittlung der Beschleunigungswerte an 
den in Abb. 4.10 dargestellten Punkten erfolgt mit Hilfe der Finite Elemente Methode.  

Abb. 4.11 zeigt den schematischen Modellaufbau.  
 

 

Abb. 4.11. Finite Elemente Modell zur Berechnung der Beschleunigungswerte 
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Im Modell sitzt der jeweilige Ring in einer Platte. Die Platte besitzt dieselbe Dicke wie der 
Ring und wird am äußeren Durchmesser fest eingespannt. Die Anregung erfolgt konzent-
risch mit einer sinusförmigen Kraft F. Die Krafteinleitung findet an einem zentrisch ange-
ordneten Knoten statt, der über starre Stäbe mit dem am inneren Durchmesser des Rings be-
findlichen Knoten verbunden ist. Diese sinusförmige Anregung entspricht näherungsweise 
der Anregung durch die Getriebeverzahnung. Die wechselnde Zahnfedersteifigkeit, die in 
Abb. 2.3 dargestellt ist, kann durch eine Sinusfunktion approximiert werden. Die Anre-
gungsfrequenz ist dabei abhängig von der Zahneingriffsfrequenz, die sich aus der Wellen-
drehzahl und der Zähnezahl ergibt. Zur Berechnung der Beschleunigungswerte werden im 
Modell Auswerteknoten am Innen- und Außendurchmesser des Rings definiert, für welche 
die Beschleunigung in Abhängigkeit zur anregenden Frequenz erfasst wird. Der Frequenz-
bereich, in dem die Betrachtungen vorgenommen werden, ergibt sich aus dem für den Men-
schen hörbaren Frequenzbereich, der zwischen 16 Hz und 16 kHz liegt [90].  

Das verwendete Finite Elemente Modell stellt eine Vereinfachung der realen Einbausituati-
on im Prüfgetriebe dar. Die ermittelten Werte sind daher nicht als Absolutwerte zu verste-
hen, deren Höhe so im Gesamtsystem des Versuchsgetriebes zu erwarten sind. Sie dienen 
lediglich zum Vergleich der Ringvarianten untereinander. Im Folgenden werden die Ergeb-
nisse der Finite Elemente Berechnung gezeigt und diskutiert.  

Dämmende Maßnahmen  

Abb. 4.12 zeigt die Transferfunktion sowie die Einfügungsdämmung für die Ringvarianten 
mit kreisförmigen Störstellen. Alle vier Varianten besitzen geringere Transferwerte als der 
Referenzring V0. Daraus lässt sich schließen, dass in allen Varianten mit kreisförmigen 
Störstellen innerhalb des Rings mehr Schwingungsenergie dissipiert wird als im Referenz-
ring. Variante V1.4 weist dabei die geringsten Transferwerte auf.  
 

 

Abb. 4.12. Transferfunktion a) und Einfügungsdämmung b) für die Ringvarianten V1.1 bis 

V1.4 mit kreisförmigen Störstellen 
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Die Einfügungsdämmung aller Varianten mit kreisförmigen Störstellen zeigt im Bereich 
von 0 kHz bis 11 kHz und von 15 kHz bis 16 kHz positive Werte. In diesen Bereichen kann 
die Körperschallenergie durch diese Maßnahmen nicht reduziert werden. Lediglich im Be-
reich zwischen 11 kHz und 15 kHz ist eine Reduktion möglich. Variante V1.1 hat den ge-
ringsten Einfluss auf die Einfügungsdämmung, sowohl im positiven als auch im negativen 
Bereich. Die Varianten V1.3 und V1.4 zeigen ähnliche Werte und haben den größten Ein-
fluss auf die Einfügungsdämmung. 

Ein Vergleich zwischen Transfer- und Einfügungsdämmwerten am Beispiel der Ringvari-
ante V1.4, macht die Bedeutung der Impedanz eines Körpers deutlich. Die Transferfunktion 
zeigt, dass innerhalb von V1.4 mehr Körperschallenergie dissipiert wird als im Referenz-
ring V0. Für Variante V1.4 ergibt sich aber dennoch im unteren Frequenzbereich ein positi-
ver Einfügungsdämmwert. Da die Anregung kraft- und nicht wegerregt erfolgt, weist der 
Körper demnach eine niedrigere Impedanz auf. Variante V1.4 lässt sich also eher zu 
Schwingungen anregen als Variante V0. Der positive Effekt, der im Transferwert ersicht-
lich ist, wird durch einen niedrigeren Impedanzwert kompensiert. 

Die Transferwerte sowie die Einfügungsdämmung für Ringe mit nutenförmigen Störstellen 
sind in Abb. 4.13 dargestellt. Alle Varianten zeigen eine deutlich niedrigere Transferfunkti-
on als der Referenzring. Die Betrachtung der Einfügungsdämmung zeigt, dass die am Au-
ßenring berechneten Beschleunigungswerte im Bereich der Ringvarianten mit kreisförmi-
gen Störstellen liegen. Allerdings führen alle Varianten im Bereich von 0 kHz bis 7 kHz 
und zwischen 14 kHz und 16 kHz zu negativen Einfügungsdämmwerten und damit zu einer 
Verbesserung des Körperschallübertragungsverhaltens.  
 

 

Abb. 4.13. Transferfunktion a) und Einfügungsdämmung b) für die Ringvarianten V1.5 bis 

V1.8 mit nutenförmigen Störstellen 

Im Bereich von 6 kHz bis 13 kHz kommt es zu positiven Einfügungsdämmwerten. Je nach 
Ringvariante variieren der Spitzenwert der Einfügungsdämmung und die Frequenz, bei der 
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er auftritt. Die Höhe der Einfügungsdämmung hängt vom Potential des Rings zur Körper-
schallreduktion ab, die Frequenz resultiert aus der Eigenform des Körpers, die sich durch 
Geometrieänderungen verschiebt. Variante 1.5 zeigt den größten Einfluss auf die Einfü-
gungsdämmung. Bei Ringen mit nutenförmigen Störstellen tritt der oben beschriebene Ein-
fluss der Impedanz eines Körpers noch deutlicher hervor als bei Ringen mit kreisförmigen 
Störstellen. Die kraftgesteuerte Anregung führt bei Ringvarianten mit nutenförmigen Stör-
stellen zu einer höheren Beschleunigung am Innenring. Die gegenüber dem Referenzring 
herabgesetzte Impedanz wurde bereits von Dietz [35], [36] und Engel [37] beobachtet und 
ist auf die durch die Nuten verminderte Steifigkeit der Ringe zurückzuführen. Ein Ver-
gleich zwischen V1.5 bis V1.8 lässt den Schluss zu, dass Variante V1.5 das größte Potential 
zur Körperschallreduktion zeigt. Der Transferwert dieses Rings weist die geringsten Werte 
auf. Auch die Einfügungsdämmwerte zeigen im Bereich zwischen 12 und 16 kHz die nied-
rigsten Werte. 

Dämpfende Maßnahmen  

Abb. 4.14 zeigt Transferfunktion und Einfügungsdämmung für die Varianten mit dämpfen-
den Maßnahmen.  
 

 

Abb. 4.14. Transferfunktion a) und Einfügungsdämmung b) für die Resonatoren-Ringvarianten 

V2.1 bis V2.3  

Alle Varianten führen im Gegensatz zur Referenzvariante zu verminderten Transferwerten. 
V2.3 weist im Gegensatz zu V2.1 und V2.2 unterschiedlich dicke Biegebalken auf (siehe 
Abb. 4.5), was in diesem Frequenzbereich zu einer Vielzahl an Eigenfrequenzen führt. 
Auch V2.1 und V2.2 führen im Frequenzbereich zwischen 4 kHz und 10 kHz zu Spitzen, 
allerdings sind diese kaum zu erkennen und im Vergleich zu V2.3 vernachlässigbar. Im 
Verlauf der Einfügungsdämmungen sind diese Spitzen ebenfalls festzustellen. Die besten 
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Werte lassen sich hier mit Variante V2.3 erzielen. Es lassen sich hier Pegelverminderungen 
von durchschnittlich 30 dB erzielen. Ringvariante V2.1 führt zu einer Verminderung von 
4 dB, Variante V2.2 zu 20 dB. 

Elastische Zwischenschichten  

Die in Kapitel 4.2.3 gezeigten Möglichkeiten bei der Verwendung von elastischer Zwi-
schenschicht wurden nicht anhand der Transferfunktion oder der Einfügungsdämmung be-
wertet. Elastische Materialien weisen ein stark nichtlineares Werkstoffverhalten auf [91]. 
Auf eine Abbildung des Materialverhaltens wurde deshalb an dieser Stelle im Rahmen der 
Finite Elemente Analyse verzichtet.  

4.4 Ausgewählte Körperschallminderungsmaßnahmen 

Auf Grundlage der berechneten Transfer- und Einfügungsdämmwerte werden Varianten 
aus den Gruppen mit dämmenden und dämpfenden Maßnahmen ausgewählt. Nach Auswahl 
der geeigneten Fertigungsverfahren werden die zur Fertigung notwendigen Unterlagen er-
stellt und die Bauteile hergestellt. Nachfolgend sind die Auswahlkriterien für die Ringe 
dargestellt und die gefertigten Varianten abgebildet. Gefertigt werden alle Ringvarianten 
aus einer Aluminiumlegierung, welche dem Gehäusewerkstoff entspricht. 

Dämmende Maßnahmen  

Aus der Gruppe der dämmenden Maßnahmen werden eine Variante mit kreisförmigen und 
eine Variante mit nutenförmigen Störstellen ausgewählt. Aus Abb. 4.12 ergibt sich für Va-
riante 1.4 das größte Potential zur Verminderung der Körperschallenergie. Die kreisförmi-
gen Störstellen werden in Form von Bohrungen realisiert. Die in Abb. 4.13 dargestellten 
Transfer- und Einfügungsdämmwerte für nutenförmige Störstellen führen zu einer Auswahl 
der Variante V 1.5. In Abb. 4.15 werden die gefertigten Varianten gezeigt. 
 

  

Abb. 4.15. Ringvariante mit kreisförmigen Störstellen (V1.4) und mit nutenförmigen Störstel-

len (V1.5)  
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 Dämpfende Maßnahmen 

Aus der Gruppe der dämpfenden Maßnahmen zeigt Variante V2.3 das größte Potential zur 
Reduzierung der Körperschallenergie (siehe Abb. 4.14). Vor allem durch die unterschiedli-
chen Dicken der Resonatorplättchen sowie deren Länge weist diese Variante die breitban-
digste Wirkung auf. Zur Realisierung der Variante muss diese hinsichtlich der Fertigbarkeit 
überarbeitet werden. Sollen die Biegebalken durch die Herstellungsprozesse Drehen und 
Fräsen der Zwischenräume entstehen, muss ein gewisses Verhältnis zwischen Nuttiefe und 
Nutbreite eingehalten werden. Wird die Geometrie hinsichtlich der Fertigbarkeit durch 
Drehen und Fräsen optimiert, ergibt sich die in Abb. 4.16 dargestellt Geometrie. 
 

 

Abb. 4.16. Ringvariante mit dämpfender Maßnahme (V2.4) [112] 

Die Biegehebelarme weisen dabei alle dieselbe Dicke auf. Der Abstand zwischen den Bie-
gehebelarmen ist konstant. Zur Ringmitte werden die Biegehebelarme schmaler, damit 
bleibt die breitbandige Wirkung der Ringvariante erhalten. Eine Variation dieser Variante 
ergibt sich durch das Füllen der Räume zwischen den Biegehebelarmen (V2.4-d) mit einem 
elastischen Material. Wie in Kapitel 2.3.2 und 4.2.2 beschrieben, kann dies zur Erhöhung 
der Körperschallminderung führen. Als elastisches Material wird ein Naturkautschuk der 
Shore-A-Härte 35 verwendet, der sich in flüssiger Form in die Zwischenräume einfüllen 
lässt und dort zu einer zähen Masse aushärtet. 

Elastische Zwischenschichten 

Als elastische Zwischenschicht kommt eine Variante mit viskoelastischem Material in Fra-
ge. Die Schicht wird dabei um den Winkel α gegenüber der Achse des Rings geneigt. In 
Kapitel 4.2.3 wird gezeigt, dass mit zunehmendem Winkel α die dämpfende Eigenschaft 
des Rings zunimmt. Gleichzeitig nimmt die Steifigkeit des Rings ab. Aus Abb. 4.8 ergibt 
sich, dass mit einem Winkel von etwa 20° ein Kompromiss zwischen der Steifigkeit des 
Rings und dessen dämpfender Eigenschaft gefunden werden kann.  
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In der ausgeführten Konstruktion ergibt sich ein Winkel von α = 22,5° (siehe Abb. 4.17). 
Um ein Abwandern des Außenrings gegenüber dem Innenring zu verhindern, wird die 
Zwischenschicht als Doppelkonus ausgeführt. Der Außenring besteht aus Montagegründen 
aus zwei Teilen, die über vier am Umfang verteilte Schraubenverbindungen verbunden 
werden. Als elastisches Material der Zwischenschicht wurde der Werkstoff Polyurethan 
gewählt. Er kann in pastöser Form zwischen Außen- und Innenring eingebracht werden. In 
einer eigens dafür konstruierten Aushärtevorrichtung kann der Werkstoff über mehrere Ta-
ge aushärten. Die Konzentrizität zwischen Innen- und Außenring wird dabei durch die Vor-
richtung gewährleistet. Nach dem Aushärten besitzt der Werkstoff eine Shore-A-Härte von 
50.  
 

  

Abb. 4.17. Ringvariante mit elastischer Zwischenschicht aus Polyurethan (V3.1)  

Eine weitere Variante mit elastischer Zwischenschicht aus Nitrilkautschuk (NBR) ist in 
Abb. 4.18 dargestellt. Hierbei kommen O-Ringe zum Einsatz, die radial auf den Innenring 
des Adapterrings geschoben werden. Die O-Ringe sind aus NBR hergestellt und besitzen 
eine Shore-A-Härte von 80. Mit einem Deckel, der mit dem Außenring des Adapterrings 
verschraubt wird, werden die O-Ringe axial vorgespannt, um radial eine höhere Steifigkeit 
aufzuweisen. Zwischen den O-Ringen befinden sich Stützringe aus Stahl.  

 

  

Abb. 4.18. Ringvariante mit elastischer Zwischenschicht aus NBR (V3.2)  
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Eine dritte Variante mit elastischer Zwischenschicht wird durch Ringe aus Metallgeflecht 
realisiert. Diese Ringe wurden von der Firma Hutchinson Stop-Choc [87] zur Verfügung 
gestellt. Die Zwischenschicht besteht aus fünf Ringen aus Metallgeflecht, die zwischen Au-
ßen- und Innenring gepresst werden. Außen- und Innenring besitzen ein Aufmaß gegenüber 
den Ringen aus Metallgeflecht, so dass diese im eingebauten Zustand eine Vorspannung 
aufweisen. Dadurch wird die Steifigkeit des gesamten Rings erhöht. Das Metallgeflecht 
setzt sich aus Chrom-Nickel-Stahldrähten zusammen. Die Drähte besitzen eine Dicke von 
0,23 mm.  
 

   

Abb. 4.19. Ringvariante mit elastischer Zwischenschicht aus Metallgeflecht (V3.3)  

4.5 Steifigkeitsuntersuchungen an konstruktiven Varianten zur 
Körperschallminderung 

Die Steifigkeit der Ringvarianten spielt eine wichtige Rolle für die einwandfreie Funktion 
des Getriebes. Im Adapterring befindet sich das Loslager der Getriebeeingangswelle. Wird 
das Getriebe belastet, kommt es aufgrund der Lagerreaktionskräfte zu einer Verschiebung 
der Lagerstelle. Aufgrund dieser Verschiebungen kommt es zu Abweichungen der Zahn-
radachsen zueinander. In Kapitel 2.1.4 sind diese Achsabweichungen und ihre Auswirkun-
gen auf die Eingriffsbedingungen in der Verzahnung beschrieben. Achsabweichungen füh-
ren zu einem veränderten Tragbild und damit zu größerem Verschleiß in der Verzahnung. 
Auch die Geräuschanregung durch die Getriebeverzahnung wird dadurch verändert, was zu 
negativen Einflüssen auf das akustische Verhalten des Getriebes führen kann. Eine gewisse 
Achsverlagerung im Betrieb ist aufgrund endlicher Steifigkeiten der Wellen, der Lager und 
des Getriebegehäuses unvermeidbar, muss jedoch innerhalb gewisser geometrischer Gren-
zen liegen, die von den Abmessungen des Getriebes sowie dessen Einsatz abhängen. Eine 
Abschätzung der Steifigkeit der verschiedenen Lageraufnahmen ist für eine spätere, ganz-
heitliche Bewertung der Eignung einer Variante für die Verwendung in einem Getriebe 
notwendig. Die Steifigkeit der Ringvariante wird dazu mit der am Institut vorhandenen 
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Zugprüfmaschine der Firma Instron bestimmt [92]. Die dafür entwickelte Prüfkörperauf-
nahme mit eingebautem Referenzring V0 ist in Abb. 4.20 zu sehen.  
 

  

Abb. 4.20. Steifigkeitsmessung der Ringvariante V0 

Abb. 4.21 zeigt das gemessene Kraft-Weg-Diagramm für den oben gezeigten Messaufbau 
mit Referenzring V0. Aus der Steigung im linearen Bereich der Kurve lässt sich die Stei-
figkeit des Systems bestimmen.  
 

 

Abb. 4.21. Kraft-Weg-Diagramm des Messaufbaus mit Referenzring V0 und Ersatzfedermodell 

des Prüfaufbaus 
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In der gemessenen Steifigkeit cM sind neben der Steifigkeit der jeweiligen Ringvariante cV 
auch die Steifigkeiten des Rahmens der Zugprüfmaschine cR , der oberen Zugstange cSt,o, 
der unteren Zugstange cSt,u sowie der Einspannvorrichtung des Rings cE enthalten. Abb. 
4.21 zeigt das Ersatzfedermodell des Prüfaufbaus.  

Mit Kenntnis der Steifigkeit des Prüfaufbaus lässt sich die Steifigkeit der jeweiligen Ring-
variante mit Hilfe von Gleichung (4.7) berechnen.  

 
(4.7)

Die Steifigkeit des Rahmens der Zugprüfmaschine cR ist der Herstellerangabe [92] zu ent-
nehmen. Die Steifigkeiten der oberen Zugstange cSt,o und unteren Zugstange cSt,u lassen sich 
mit Gleichung (4.8) berechnen. Die Steifigkeit der Einspannvorrichtung des Rings cE wurde 
mit Hilfe einer Finiten Elemente Simulation ermittelt.  

 
(4.8)

Tabelle 4.2 zeigt die berechneten Steifigkeitswerte sowie das prozentuale Verhältnis ihrer 
Steifigkeiten im Vergleich zur Steifigkeit des Referenzrings V0.  

Tabelle 4.2. Steifigkeitswerte der Ringvarianten 

 V0 V1.4 V1.5 V2.4 V3.1 V3.2 V3.3 

cV [N/mm] 55291 30712 25818 36887 24504 7241 33553 

cV,i/cV,Ref [-] 100 % 56 % 47 % 67 % 44 % 13 % 61 % 

Aus der Gruppe der Ringvarianten mit dämmenden Mechanismen, also geometrischen 
Störstellen, weist Variante V1.4 höhere Steifigkeitswerte auf als Variante V1.5. Variante 
V1.4 ist mit kreisförmigen Störstellen versehen, Ringvariante V1.5 mit nutenförmigen.  

Aus der Gruppe der Ringvarianten mit dämpfenden Mechanismen wurde nur Variante V2.4 
vermessen. Das als Zwischenschicht verwendete elastische Material bei Variante V2.4-d 
trägt nicht zur Lastübertragung bei. Variante V2.4 stellt die steifste Konstruktionsvariante 
dar. Dieser Adapterring besitzt einen über den Umfang durchgängigen Steg mit einer Breite 
von 16 mm, wodurch die Steifigkeit des Rings positiv beeinflusst wird.  

Aus der Gruppe der Ringvarianten mit elastischer Schicht liefert V3.3 mit einer Zwischen-
schicht aus Metallgeflecht die höchsten Steifigkeitswerte. Ringvariante V3.1 mit einer elas-
tischen Zwischenschicht aus Polyurethan weist deutlich niedrigere Steifigkeitswerte auf. 
Variante V3.2 besitzt die geringste Steifigkeit.  
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5 Messung des Körperschallpegels  

Die Beurteilung des realen Potentials jedes einzelnen Rings zur Minderung der Körper-
schallenergie erfolgt durch Prüfstandsversuche. Ziel ist es, das akustische Verhalten des in 
Kapitel 4.1 vorgestellten Prüfgetriebes unter der Verwendung verschiedener Ringvarianten 
aufzuzeichnen. In Kapitel 5.1 wird zunächst die Prüfstandsumgebung vorgestellt. Im Weite-
ren werden in Kapitel 5.2 Versuchsbedingungen und in Kapitel 5.3 der Messablauf be-
schrieben. Bei der Analyse der Versuchsergebnisse in Kapitel 5.4 wird zunächst das cha-
rakteristische Schwingungsverhalten des Prüfaufbaus diskutiert. In Kapitel 5.4.1 werden 
Gehäusebeschleunigungspegel, die sich an verschiedenen Messpositionen am Gehäuse er-
geben, dargestellt und diskutiert. Abschließend erfolgt ein Vergleich der Gehäusebeschleu-
nigungspegel, die sich beim Einsatz unterschiedlicher Ringvarianten einstellen. Dargestellt 
werden diese Vergleiche für verschiedene Lastniveaus, gruppiert nach der Art des verwen-
deten Prinzips zur Verminderung des Körperschalls. Für jedes Lastniveau werden in Kapi-
tel 5.4.2 bis 5.4.4 jeweils die Varianten mit geometrischen Diskontinuitäten, mit Re-
sonatorprinzip und mit elastischen Zwischenschichten mit dem Referenzring verglichen.  

5.1 Prüfstandsumgebung 

Die Prüfstandsversuche, die im Rahmen dieser Arbeit entstanden, wurden am institutseige-
nen Lastprüfstand durchgeführt. Der Prüfstand ist für die Untersuchung unterschiedlichster 
Antriebskonzepte konzipiert. Abb. 5.1 zeigt den prinzipiellen Aufbau des Prüfstands. Die 
Verspannungseinheit besteht aus zwei elektrischen Maschinen, die auf einem dreiteiligen 
Maschinenbett gelagert sind. Ein Membranluftfedersystem zwischen Maschinenbett und 
dem Fundament dient zur Schwingungsentkopplung zwischen Prüfstand und Prüfraum.  

An- und Abtriebsmaschine können, je nach Prüfaufbau, auf dem Maschinenbett verschoben 
werden, somit können Koaxialgetriebe sowie Getriebe mit Achsversatz zwischen Antriebs- 
und Abtriebswelle und Antriebsstränge unterschiedlicher Baulänge untersucht werden. Bei 
beiden elektrischen Maschinen handelt es sich um Asynchronmaschinen, wobei die An-
triebsmaschine für Leistungszufuhr sorgt und die Abtriebsmaschine als Bremsmaschine ge-
neratorisch betrieben wird. Die gewonnene Energie wird wieder an die Umrichter 
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zurückgespeist, so dass lediglich die Verlustenergie, die in den elektrischen Maschinen und 
im Antriebsstrang entsteht, aus dem externen Netz bezogen werden muss. Mit der An-
triebsmaschine ist es möglich, Drehmomentungleichförmigkeiten von Verbrennungsmoto-
ren mit 1 bis 16 Zylindern nachzubilden und einem Lastmoment eine Drehmomentschwan-
kung bis zu einer Frequenz von 300 Hz zu überlagern. Möglich wird dies durch ein sehr 
niedriges Trägheitsmoment der Antriebsmaschine von 0,31 kgm². 
 

 

Abb. 5.1. Prinzipieller Aufbau des Prüfantriebstrangs  

Durch ihre Bauform ist die Maschine thermisch hochbeansprucht und ist mit einer kombi-
nierten Wasser- und Luftkühlung des Mantels ausgestattet. Mit der Antriebsmaschine kann 
ein Nennmoment von 704 Nm bei einer Nenndrehzahl von 4475 1/min aufgebracht werden. 
Die Maximaldrehzahl liegt bei 8000 1/min. Die Abtriebsmaschine verfügt über ein Nenn-
moment von 1484 Nm bei einer Nenndrehzahl von 2960 1/min. Die Maximaldrehzahl liegt 
ebenfalls bei 8000 1/min. Die Maschine ist lediglich mit einer Luftkühlung versehen. Eine 
gleichbleibende Temperatur des Prüfraums wird durch den Einsatz von Klimageräten ge-
währleistet, die ans Kühlwassersystem des Gebäudes angeschlossen sind.  

Die Steuerung und Regelung des Prüfstands erfolgt durch die Software SPARC (Schenk 
Pegasus Advanced Realtime Controller). Die beiden elektrischen Maschinen können damit 
getrennt oder in Kombination betrieben werden. Werden beide Maschinen gemeinsam ge-
regelt betrieben, ist es möglich, antriebseitig eine Drehzahl und abtriebseitig ein Moment 
oder antriebseitig ein Moment und abtriebseitig eine Drehzahl vorzugeben. Um die entspre-
chenden Werte einregeln zu können, wird am An- und Abtrieb jeweils die Drehzahl und das 
Drehmoment erfasst. Die Drehzahlmessung erfolgt dabei optisch über eine Schlitzscheibe 
mit 512 Segmenten. Die Drehmomenterfassung erfolgt durch eine Drehmomentmessnabe, 
die mit dem Prinzip der Scherspannungsmessung arbeitet.  
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Die Aufzeichnung der Messdaten erfolgt über ein externes Messsystem PAK MKII der 
Firma Müller BBM [93]. Damit ist es möglich, Drehzahl-, Körper- und Luftschallsignale 
hochgenau zu erfassen und online weiterzuverarbeiten. Als Sensoren werden zur Erfassung 
der Drehzahl am Getriebeeingang und –ausgang Inkrementalgeber mit einer hohen Auflö-
sung von 10000 am Umfang verteilten Strichen verwendet. Damit wird es möglich, die 
Wellendrehzahlen sowie den Drehwegfehler zwischen Getriebeeingangs- und Getriebeaus-
gangswelle hochgenau zu erfassen. Alle Körperschallsignale werden mittels eines Triax-
Beschleunigungssensors mit Ladungsausgang erfasst. Der Sensor arbeitet nach dem piezoe-
lektrischen Prinzip. 

5.2 Versuchsbedingungen 

Für die Untersuchungen wird das Prüfgetriebe auf einen bereits für das Forschungsprojekt 
von Wacker [94] konzipierten Unterbau fixiert, siehe Abb. 5.2.  
 

 

Abb. 5.2. Lastprüfstand des Instituts für Maschinenelemente  

Aufgabe dieses Aufbaus ist die Lagerung des Getriebegehäuses auf Höhe der Verbin-
dungswellen der An- und Abtriebsmaschine, die auf einer Höhe von 800 mm liegt. Die 
Verbindungsplatte zwischen Getriebe und dem Gestell des Unterbaus ist in alle drei Raum-
richtungen verschiebbar, wobei die Positionierung mittels Schrauben mit Feingewinde 
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erfolgt und somit sehr fein justierbar ist. Eine genaue Ausrichtung der Ausgangswelle der 
Antriebsmaschine und der Eingangswelle des Getriebes sowie der Ausgangswelle des Ge-
triebes und der Eingangswelle der Abtriebsmaschine ist somit möglich. Die Ausrichtung 
der Wellen zueinander erfolgt mittels eines optischen Verfahrens nach der Doppel-Radial-
Methode [95].  

Die Verbindung zwischen den elektrischen Maschinen und den Getriebewellen erfolgt mit 
drehsteifen Kupplungen, die vom Versuchsaufbau von Wacker [94] übernommen wurden. 
Da es trotz ausgerichteter Wellen im Betrieb zu Radial- oder Winkelversatz kommt, werden 
am An- und Abtrieb Federlaschenkupplungen verbaut. Zwei Stahllamellenpakete sind dazu 
über ein Zwischenrohr verbunden. Ein Zwischenstück verbindet die Drehmomentmessnabe, 
die direkt mit der Antriebswelle der elektrischen Maschine verschraubt ist, mit einem La-
mellenpaket. Die Getriebeeingangswelle ist über eine Halbschalenkupplung mit integrierter 
Passfederverbindung reib- und formschlüssig mit dem zweiten Stahllamellenpaket verbun-
den. Abtriebsseitig sind ebenfalls zwei Stahllamellenpakete über eine Zwischenwelle mit-
einander verbunden. Die Anbindung zur Getriebeausgangswelle erfolgt analog zum Getrie-
beeingang mit einer Halbschalenkupplung mit integrierter Passfederverbindung. Die 
Verbindung zur Abtriebsmaschine ist über eine Sicherheitskupplung realisiert, die im Über-
lastfall auslöst, um eine Zerstörung des Antriebsstrangs zu verhindern.  

Die Temperatur des Getriebeöls wird über einen Temperatursensor im Ölsumpf erfasst. An 
der Getriebeein- und Ausgangswelle ist jeweils zwischen der Kupplung und dem Gehäuse 
ein Inkrementalgeber angebracht. Über einen Klemmring ist dabei der rotierende Teil mit 
der Welle verbunden. Der fest stehende Gehäuseteil ist über ein Federblech mit dem Ge-
triebegehäuse verbunden.  

Der Körperschall wird mittels eines Triax-Beschleunigungsaufnehmers an verschiedenen 
Stellen des Getriebegehäuses erfasst. Abb. 5.3 zeigt verschiedene Positionen, an denen der 
Körperschall gemessen wird.  
 

 

 

 

 

Abb. 5.3. Messstellen zur Erfassung des Körperschalls  

A 

B 

C 

D
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Um reproduzierbare Ergebnisse zu erhalten, sind am Gehäuse an der jeweiligen Messposi-
tion Befestigungsclips für den Beschleunigungssensor aufgeklebt. Abb. 5.3 zeigt den an 
Stelle A fixierten Sensor. Stelle A befindet sich in der Mitte der auf der Seite der Antriebs-
welle und somit der Seite des Einbaurings liegenden Gehäusewand. Stelle B liegt auf der 
gleichen Fläche, jedoch näher an der Gehäusekante, die durch eine Schweißnaht mit der 
Stirnseite des Getriebes verbunden ist. Dort werden, aufgrund der größeren Steifigkeit, ge-
ringere Gehäusebeschleunigungswerte erwartet. Stelle C liegt auf der Stirnseite des Getrie-
bes, in der Nähe der Lagerstelle, deren Lagerkräfte sich über den Adapterring im Gehäuse 
abstützen. Die vierte Messstelle, Stelle D, liegt auf der Seite der Getriebeausgangswelle und 
ist somit am weitesten von der Lagerstelle mit Adapterring entfernt. Da die Stelle mittig auf 
der Gehäusefläche liegt, werden dort große Beschleunigungsamplituden erwartet. 

5.3 Versuchsablauf 

Ziel der Versuche ist es, das Potential einer jeweiligen Ringvariante zur Reduzierung des 
Körperschallpegels an der Getriebegehäuseoberfläche mittels Messungen zu ermitteln. Die 
Versuche werden für jede Ringvariante, an jeder Messposition durchgeführt. Die Messun-
gen erfolgen immer in derselben Reihenfolge bei konstanten Umgebungsbedingungen, so 
dass bei den jeweiligen Versuchen konstante Temperaturbedingungen vorhanden sind.  

Zunächst werden die Drehzahlen am Getriebeeingang und –ausgang erfasst. Dazu werden 
am Getriebeeingang ein konstantes Moment und am Getriebeausgang eine konstante Dreh-
zahl vorgegeben. Aus den beiden, mit Hilfe der Inkrementalgeber ermittelten Drehzahlen, 
lässt sich eine Winkeldifferenz zwischen Getriebeeingang und Getriebeausgang berechnen. 
Diese Winkeldifferenz gibt Aufschluss über den Drehwegfehler (siehe Kapitel 2.1), der sich 
zwischen den beiden Messpunkten ergibt. Zum einen kommt es zu Winkelabweichungen 
aufgrund der in Kapitel 2.1 beschriebenen Anregungsmechanismen in der Getriebeverzah-
nung, zum anderen führen auch die endlichen Steifigkeiten der Wellen und Zahnradkörper, 
die zwischen den beiden Messpunkten liegen, zu Abweichungen.  

Zur Bewertung des Potentials der jeweiligen Ringvariante wird der Beschleunigungspegel 
für Drehzahlhochläufe bei verschiedenen Lastniveaus erfasst. Dabei wird am Getriebeein-
gang ein konstantes Moment eingestellt. Am Getriebeausgang wird ein Drehzahlhochlauf 
von 320 1/min auf 3200 1/min in 36 s vorgegeben. Am Getriebeeingang bedeutet dies einen 
Drehzahlanstieg von 700 1/min auf 5000 1/min.  

Durch einen Drehzahlhochlauf kann das akustische Verhalten des Getriebes im gesamten 
Drehzahlbereich beurteilt werden. Kritische Antriebsstrangfrequenzen werden durchfahren, 
genauso wie Zahneingriffsfrequenzen verschiedener Ordnungen. Deren Auswirkung auf 
den Körperschallpegel wird auf der Getriebegehäuseoberfläche erfasst.  
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Drehzahlhochläufe werden für Lastniveaus von 30 Nm, 50 Nm und 100 Nm an allen Mess-
positionen durchgeführt. Die Reihenfolge der Messungen ist stets identisch. Beginnend mit 
Stelle A wird für jedes Lastniveau, beginnend mit dem niedrigsten, eine Messung durchge-
führt. Anschließend erfolgen analoge Messungen an Stelle B, C und D. Insgesamt werden 
pro Ring zwölf Messungen durchgeführt. Sind alle Messungen abgeschlossen, erfolgt eine 
Umbauphase, bei der ein Tausch des Adapterrings erfolgt. 

5.4 Versuchsergebnisse 

Zunächst wird das dynamische Verhalten des Getriebes analysiert. Abb. 5.4 zeigt dazu das 
Campbell-Diagramm eines Drehzahlhochlaufs von 500 1/min auf 5000 1/min bei einem 
konstanten Antriebsmoment von 100 Nm.  
 

 

Abb. 5.4. Campbell-Diagramm der Gehäusebeschleunigung für einen Hochlauf von 500 1/min 

bis 5000 1/min, Stelle A bei 100 Nm, Referenzring V0  

Die dargestellte Messung erfolgte für das Versuchsgetriebe mit eingebautem Referenzring 
V0. Gemessen wurde an der Messstelle A. Das Diagramm zeigt die Gehäusebeschleuni-
gung über der Antriebsdrehzahl und der Frequenz des gemessenen Körperschallsignals. Die 
Gehäusebeschleunigung wird dabei als Pegelwert dargestellt. Analog zu Luftschallpegeln 
wird die Gehäusebeschleunigung in Dezibel-Werte umgerechnet. Der Effektivwert der ge-
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messenen Beschleunigung aeff wird zu einem Bezugswert a0 ins Verhältnis gesetzt und lo-
garithmiert. Der genormte Bezugswert entspricht a0=1·10-6 m/s² [96].  

  

(5.1)

Im Diagramm treten die Zahneingriffsfrequenz und deren höhere Ordnungen hervor. Da die 
Zahneingriffsfrequenz von der Zähnezahl und der Drehzahl abhängt, steigt diese mit der 
Drehzahl an. Neben der Zahneingriffsfrequenz und deren höheren Ordnungen treten soge-
nannte Seitenbänder auf. Sie befinden sich seitlich neben der eigentlichen Ordnung und re-
sultieren aus stetig periodischen Unregelmäßigkeiten wie Teilung- und Eingriffsteilungs-
abweichungen. Seitenbänder treten als Frequenz- und Amplitudenmodulation der 
Zahneingriffsfrequenz auf [97]. Der Abstand der Seitenbänder zur Grundfrequenz ent-
spricht der Drehfrequenz oder deren Vielfachen. Bei einer Antriebsdrehzahl von 
5000 1/min ergibt sich eine Drehfrequenz von 83,3 Hz. Die Betrachtung der Zahneingriffs-
frequenz bei einer Drehzahl von 5000 1/min zeigt diese Seitenbänder links und rechts im 
Abstand von 83,3 Hz. Die Seitenbänder treten vorrangig bei der Zahneingriffsfrequenz und 
ihrer ersten Harmonischen auf.  

Die Gehäusebeschleunigung ist entlang der Zahneingriffslinien nicht konstant. Fällt die 
Zahneingriffsfrequenz mit einer Eigenfrequenz des Triebstrangs, des Gehäuses oder der 
Antriebs- und Abtriebsmaschinen zusammen kann es zum Resonanzfall kommen. Abhän-
gig ist dies von der Energieverteilung im System und der Anregbarkeit der betroffenen 
Elemente im jeweiligen Frequenzbereich.  

Neben Anregungsmechanismen in der Verzahnung kommt es auch durch den Prüfaufbau zu 
Systemanregung. Anregungen erster Drehzahlordnung sind auf Restunwuchten im 
Triebstrang zurückzuführen, die sich trotz geringer Fertigungstoleranzen sowie gewuchteter 
Antriebsstrangkomponenten ergeben. Anregungen durch die zweite und sechste Ordnung 
der resultieren aus dem Aufbau und der Funktionsweise der elektrischen Maschinen sowie 
der Umrichter. Die zweite Ordnung ergibt sich durch die zweipolige Ausführung der Asyn-
chronmaschinen, die sechste Ordnung liefern die Umrichter aus dem Wechselfeld der drei 
Stromphasen [94].  

Im Diagramm treten Eigenfrequenzen des Systems als vertikale Linien erhöhter Gehäuse-
beschleunigung auf. Bei einer Frequenz von 850 Hz und einer Drehzahl von 2100 1/min 
fallen die Zahneingriffsfrequenz, bei 1060 1/min deren zweite Ordnung mit einer Eigenfre-
quenz des Systems zusammen. Dies äußert sich in einer Erhöhung der Gehäusebeschleuni-
gung.  

In Abb. 5.4 ist zudem auffällig, dass nicht die Zahneingriffsfrequenz, sondern deren vierte 
Zahneingriffsordnung die größten Beschleunigungswerte an der Getriebegehäuseoberfläche 
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hervorruft. Nach Klein [97] und Schlecht [98] ist bei einem funktionsfähigen Getriebe von 
der Zahneingriffsfrequenz der höchste Anregungspegel zu erwarten, nicht von deren Hö-
herharmonischen. Eine Analyse des Frequenzgehalts der Winkelgeschwindigkeit der An-
triebswelle zeigt das Abb. 5.5 dargestellte Campell-Diagramm.  

Im vorliegenden Fall trifft die Erwartung von Klein und Schlecht zu [96], [98]. Die höchste 
Anregung der Versuchsverzahnung geht von der Zahneingriffsfrequenz aus. Die größten 
Winkelgeschwindigkeiten werden im Bereich der Zahneingriffsfrequenz erreicht. Mit zu-
nehmender Ordnung nimmt der Anregungspegel ab. Das in Abb. 5.4 ersichtliche Hervortre-
ten der 3. Harmonischen zeigt den Einfluss des Gehäuses auf das Geräuschverhalten des 
Getriebes.  
 

 

Abb. 5.5. Campbell-Diagramm der Winkelgeschwindigkeit der Antriebswelle für einen Hoch-

lauf von 500 1/min bis 5000 1/min, Stelle A bei 100 Nm, Referenzring V0 

Die Eigenmoden des Gehäuses lassen sich durch die vierte Zahneingriffsordnung leichter 
anregen, obwohl deren Anregungspegel weniger energiereich ist. Diese Beobachtung zeigt, 
dass zur Beurteilung des akustischen Verhaltens eines Systems eine ganzheitliche Betrach-
tung notwendig ist. Die alleinige Betrachtung des Anregungsverhaltens ist nicht hinrei-
chend.  

Für die Bewertung des Potentials der unterschiedlichen Ringvarianten wird die Gehäusebe-
schleunigung als Summenpegel über der Drehzahl aufgetragen. Es erfolgt keine Zerlegung 
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des Signals in seine Frequenzanteile, wie in Abb. 5.4. Den gemessenen Summenpegel der 
Gehäusebeschleunigung über der Antriebsdrehzahl zeigt Abb. 5.6 für den Referenzring V0. 
Mit Hilfe der Campbell-Diagramme in Abb. 5.4 und Abb. 5.5 lassen sich charakteristische 
Punkte der Kurve Resonanzphänomenen des Antriebsstrangs zuordnen. Die Pegelüberhö-
hung an Stelle 1 resultiert aus dem Schnittpunkt der zweiten Zahneingriffsordnung mit ei-
ner Eigenfrequenz des Antriebstrangs bei 850 Hz. An Stelle 2 kommt es zur Resonanz auf-
grund der Überschneidung der Zahneingriffsfrequenz mit einer Eigenfrequenz des 
Antriebstrangs bei 850 Hz. Der höchste Beschleunigungspegel wird an Stelle 3 bei einer 
Drehzahl von 2900 1/min erreicht. An dieser Stelle fallen die Zahneingriffsordnung mit ei-
ner Eigenfrequenz des Antriebsstrangs zusammen, wodurch es zu Pegelerhöhungen der 
Winkelgeschwindigkeit kommt (Abb. 5.5). Die zweite Ordnung der Zahneingriffsfrequenz 
zeigt ebenfalls Pegelerhöhungen im Gehäusebeschleunigungspegel (Abb. 5.4) was auf eine 
Gehäuseeigenfrequenz zurückzuführen sein kann. An Stelle 4, bei 3900 1/min, fallen die 
Zahneingriffsfrequenz und eine Antriebstrangeigenfrequenz sowie die dritte Zahneingriffs-
ordnung mit einer Gehäuseeigenfrequenz zusammen. Bei 4800 1/min (Stelle 5) trifft die 
Zahneingriffsfrequenz ebenfalls eine Gehäuseeigenfrequenz.  
 

 

Abb. 5.6. Summenpegel, Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A bei 100 Nm 

5.4.1 Vergleich zwischen den Messstellen am Getriebegehäuse 

Die Messung des Gehäusebeschleunigungspegels wurde für Drehzahlhochläufe von 
700 1/min auf 5000 1/min bei verschiedenen Laststufen und an verschiedenen Stellen am 
Gehäuse (Abb. 5.3) durchgeführt. Im Folgenden werden die an vier verschiedenen Positio-
nen gemessenen Pegelverläufe, an den Stellen A bis D, vorgestellt. Abb. 5.7 zeigt die Ge-
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häusebeschleunigung über der Drehzahl an Stelle A für Antriebsmomente von 30 Nm, 
50 Nm und 100 Nm. Mit zunehmendem Antriebsmoment nimmt die Gehäusebeschleuni-
gung zu. Charakteristische Punkte treten deutlicher hervor oder es erfolgt eine Verschie-
bung zu höheren oder niedrigen Drehzahlen hin. Eine mit steigender Last einhergehende 
Erhöhung des Pegels lässt sich durch eine Zunahme der Anregungskräfte in der Verzah-
nung erklären. Damit steigen die Amplituden der Steifigkeitsschwankungen in der Verzah-
nung und somit auch die zu erwartenden Pegelwerte. 

Zusätzlich nehmen die Durchbiegungen der An- und Abtriebswelle mit zunehmendem An-
triebsmoment zu. Damit verändern sich die Eingriffsbedingungen in der Verzahnung und 
somit die Charakteristik der Anregung. Ein höheres Antriebsmoment führt außerdem zu 
höheren Lagerreaktionskräften. Wird ein System durch Kräfte belastet, so verschieben sich 
diese Eigenfrequenzen hin zu höheren Frequenzen und die Steifigkeit nimmt zu. Diese Ei-
genschaft lässt sich auch am Prüfgetriebe feststellen. Eine höhere Belastung des Getrie-
begehäuses führt zu einer größeren Steifigkeit und damit zu einer leichten Verschiebung 
der Pegelüberhöhungen hin zu höheren Drehzahlen.  
 

 

Abb. 5.7. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A bei 30 Nm, 50 Nm und 100 Nm 

Abb. 5.8 zeigt die Pegelmessungen für Messstelle B. Diese befindet sich an derselben Ge-
häuseseite wie Stelle A, jedoch näher an der Schweißnaht, welche diese Seite mit der Stirn-
seite des Getriebes verbindet, siehe Abb. 5.3. Die Pegelhöhe nimmt auch hier mit steigen-
dem Antriebsmoment zu. Die Pegel liegen jedoch im Mittel unterhalb der an Stelle A 
gemessenen Werte. Das Gehäuse ist in Kantennähe steifer als im Zentrum der Gehäuse-
wand. An Stelle A sind größere Amplituden und somit höhere Gehäusebeschleunigungen 
möglich. Weiterhin ist zu erkennen, dass sich die charakteristischen Stellen ebenfalls aus-
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bilden, jedoch gegenüber Stelle A leicht verschoben sind. Hier wird der Einfluss der Ge-
häusedynamik deutlich.  

Bereits beim Vergleich der Campbell-Diagramme der Gehäusebeschleunigung, Abb. 5.4, 
und der Winkelgeschwindigkeit, Abb. 5.5, wurde deutlich, dass der Gehäusebeschleuni-
gungspegel deutlich von den Eigenfrequenzen des Gehäuses beeinflusst wird. Je nach Ei-
genform, die sich zur jeweiligen Eigenfrequenz des Gehäuses ausbildet, werden Gehäuse-
teile bei der jeweiligen Anregungsfrequenz verstärkt zu Schwingungen angeregt. Befindet 
sich an der Messstelle ein Schwingungsknoten, so kommt es trotz eines erheblichen Anre-
gungspegels zu geringen Beschleunigungswerten. 
 

 

Abb. 5.8. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B bei 30 Nm, 50 Nm und 100 Nm 

Die gemessenen Pegel an Stelle C zeigt Abb. 5.9. Auch in diesem Fall steigt der Beschleu-
nigungspegel mit zunehmender Last an. Die Pegelwerte liegen jedoch auf niedrigerem Ni-
veau als bei den Messstellen A und B. Die charakteristischen Punkte der Pegelverläufe ver-
schieben sich mit niedrigerem Antriebsmoment zu niedrigeren Drehzahlen. Durch die 
Abnahme der Belastung eines Systems nimmt dessen gesamte Steifigkeit ab. Die Eigenfre-
quenzen des Systems verschieben sich dadurch zu niedrigen Frequenzen hin.  

Im vorliegenden Fall wird eine geradverzahnte Stirnradstufe verwendet. Die resultierenden 
Lagerreaktionskräfte, die sich aus dem Verzahnungskräften ergeben, weisen daher fast aus-
schließlich radiale Komponenten auf. Die Anregung des Gehäuses erfolgt ebenfalls vor-
wiegend normal zu den Gehäusewänden, auf denen sich die Messstellen A, B und D 
befinden. Die Messstelle C befindet sich auf der Stirnseite des Getriebes. Somit sind die zu 
erwartenden Anregungskräfte in Messrichtung geringer. Zudem befindet sich die Messstel-
le, ähnlich wie Messstelle B, nahe an der Gehäusekante, an der eine höhere Steifigkeit zu 
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erwarten ist. Der Pegelverlauf zeigt ähnliche charakteristische Eigenschaften wie Messstel-
le A und B, die charakteristischen Punkte variieren jedoch im Betrag.  
 

 

Abb. 5.9. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C bei 30 Nm, 50 Nm und 100 Nm 

Messstelle D befindet sich auf der Gehäuseseite, die derjenigen, an der sich die Messstellen 
A und B befinden, gegenüberliegt. Die Messungen sind in Abb. 5.10 dargestellt. Die Pe-
gelwerte steigen auch in diesem Fall mit zunehmender Last. Charakteristische Punkte ver-
schieben sich ebenfalls. Verglichen mit den Pegelhöhen an Messstelle A und B liegen die 
Werte etwas niedriger. 
 

 

Abb. 5.10. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D bei 30 Nm, 50 Nm und 100 Nm  
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Aus dem Vergleich der Messstellen ergeben sich die höchsten Anregungspegel für Mess-
stelle A. Zudem zeigt sich der deutliche Einfluss der Lasterhöhung auf den Gehäusebe-
schleunigungspegel. Die in den folgenden Kapiteln 5.4.2 bis 5.4.4 dargestellten Vergleiche 
verschiedener Ringvarianten bei verschiedenen Lastniveaus werden daher für die Messstel-
le A gezeigt. Die Messergebnisse für die Stellen B bis D sind im Anhang aufgeführt.  

5.4.2 Ringvarianten bei 30 Nm 

Der Vergleich der Ringvarianten erfolgt gruppiert nach der Art des physikalischen Wirk-
mechanismus zur Reduzierung des Körperschalls. Abb. 5.11 zeigt den Vergleich von Mes-
sungen an Stelle A zwischen dem Referenzring V0 und den Ringen mit dämmenden Maß-
nahmen, V1.4 und V1.5. Das Getriebeeingangsmoment liegt bei 30 Nm.  
 

 

Abb. 5.11. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 30 Nm, dämmende Maßnahmen 

Die Pegelverläufe von V1.4 und V1.5 zeigen im Gegensatz zu V0 ausgeprägte Pegelüber-
höhungen bei 1700 1/min sowie bei 2800 1/min. Ab 4000 1/min liegen die Pegel unterhalb 
derer des Referenzrings. Der Vergleich des Mittelwerts der Pegel über den gesamten Dreh-
zahlbereich zeigt eine Pegelverminderung bei Verwendung von V1.4 um 0,6 dB. Durch den 
Einsatz von Ringvariante V1.5 wird der Pegel um 0,1 dB erhöht. 

Abb. 5.12 zeigt Messungen für ein Antriebsmoment von 30 Nm, für Ringvarianten mit 
dämpfenden Maßnahmen, V2.4 und V2.4-d. Beide Varianten zeigen einen Pegelverlauf, der 
annähernd über den gesamten Drehzahlbereich vermindert ist. Bei 3700 1/min zeigen sich 
Pegelüberhöhungen, die bei V0 nicht deutlich hervortreten. Vergleiche des Mittelwerts des 
jeweiligen Pegels über den gesamten Drehzahlbereich zeigen eine Reduzierung der Gehäu-
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sebeschleunigung um 2,5 dB bei Verwendung von V2.4. Der Einsatz von V2.4-d führt zu 
einer Reduktion um 3,0 dB.  
 

 

Abb. 5.12. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 30 Nm, dämpfende Maßnahmen 

Der Vergleich der Ringe mit elastischer Zwischenschicht mit dem Referenzring ist in Abb. 
5.13 dargestellt.  
 

 

Abb. 5.13. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 30 Nm, elastische Schichten 

Der Beschleunigungspegel, der sich bei Verwendung von V3.1 ergibt, liegt annähernd im 
gesamten Drehzahlbereich unterhalb des Pegels von V0. Pegelüberhöhungen ergeben sich 
bei 1700 1/min, 2800 1/min und 3700 1/min. Der Mittelwert des Pegels über den gesamten 
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Drehzahlbereich liegt um 2,1 dB unterhalb des Pegels von V0. Durch die Verwendung von 
Ringvariante V3.2 wird der Pegel ebenfalls fast über den gesamten Drehzahlbereich verrin-
gert. Der Verlauf ähnelt dem Verlauf bei Verwendung von V3.1. Stellen mit Pegelüberhö-
hungen sind jedoch teilweise hin zu niedrigen Drehzahlen verschoben. Über den gesamten 
Drehzahlbereich ergibt sich eine Pegelreduzierung um 2,0 dB. Messungen für die Ringvari-
ante V3.3 ergeben im Drehzahlbereich bis 2000 1/min einen gegenüber dem Referenzpegel 
von V0 erhöhten Beschleunigungspegel. Im weiteren Verlauf liegt der Pegel leicht unter-
halb des Referenzpegels oder auf vergleichbarem Niveau. Der über den gesamten Dreh-
zahlbereich gemittelte Pegelwert ist um 0,1 dB gegenüber der Messung mit Referenzring 
erhöht.  

5.4.3 Ringvarianten bei 50 Nm 

Im Folgenden werden die Pegelverläufe für ein Antriebsmoment von 50 Nm bei einem 
Hochlauf von 700 1/min auf 5000 1/min dargestellt. Abb. 5.14 zeigt die Pegelverläufe der 
Ringvarianten mit dämmenden Maßnahmen, V1.4 und V1.5 sowie den Verlauf des Refe-
renzrings. Für alle drei Varianten zeigt sich ein ähnlicher charakteristischer Verlauf, wobei 
die Pegelüberhöhung bei 1700 1/min bei den Ringen mit integrierten dämmenden Maß-
nahmen deutlicher ausgeprägt sind. Der Pegelverlauf von V1.4 liegt auf ähnlichem Niveau 
wie der des Referenzrings. Der Vergleich der Mittelwerte über den gesamten Drehzahlbe-
reich zeigt in diesem Fall eine Abweichung von 0,0 dB. Variante V1.5 hingegen zeigt einen 
deutlichen Einfluss auf den Gehäusebeschleunigungspegel. Der Pegel liegt fast ausschließ-
lich oberhalb des Referenzpegels. Im Mittel ergibt sich über den gesamten Drehzahlbereich 
eine Pegelerhöhung von 1,5 dB. 
 

 

Abb. 5.14. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 50 Nm, dämmende Maßnahmen 
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Abb. 5.15 zeigt die Pegelverläufe für Ringvarianten mit dämpfenden Maßnahmen, V2.4 
und V2.4-d sowie den Referenzring bei einem Antriebsmoment von 50 Nm.  
 

 

Abb. 5.15. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 50 Nm, dämpfende Maßnahmen 

Die Pegelverläufe beider Ringvarianten mit dämpfenden Maßnahmen liegen unterhalb des-
sen des Referenzrings. Die Charakteristik der Verläufe ähnelt sehr stark denen des Refe-
renzrings. Ringvariante V2.4 liegt im Bereich von 3800 1/min bis 5000 1/min nahe am Ver-
lauf des Referenzrings. Bei Verwendung dieser Variante lässt sich der Pegel um 2,4 dB 
reduzieren. Wird Ringvariante V2.4-d verwendet, werden auch im oberen Drehzahlbereich 
Pegelminderungen erreicht, im Mittel sinkt der Pegel mit dieser Variante um 3,3 dB.  

Messergebnisse für Ringvarianten mit elastischer Zwischenschicht zeigt Abb. 5.16. Die Pe-
gelwerte für V3.1 liegen bis 3700 1/min unterhalb des Referenzwerts. Bei höheren Dreh-
zahlwerten ergeben sich annähernd identische Werte. Die Charakteristik des Pegelverlaufs 
ist mit der des Referenzrings vergleichbar. Die Stelle des höchsten Pegelwerts bei 
2800 1/min ist zu höheren Drehzahlen hin verschoben. Im Mittel ergibt sich eine Reduzie-
rung des Beschleunigungspegels um 1,7 dB. Die Verwendung von Ringvariante V3.2 führt 
zu einer Reduzierung des Beschleunigungspegels im kompletten Drehzahlbereich. Die Cha-
rakteristik des Verlaufs weicht vor allem im mittleren und oberen Drehzahlbereich deutlich 
von der des Referenzverlaufs ab. Dort bilden sich anstelle einer Überhöhung bei 
1800 1/min zwei Überhöhungen bei 2600 1/min und 3500 1/min aus. 

Eine deutliche Verminderung des Pegels zeigt sich ab einer Drehzahl von 3900 1/min. Im 
Mittel über den gesamten Drehzahlbereich lässt sich mit dieser Variante der Pegel um 
3,0 dB gegenüber dem Referenzring reduzieren. Die Verwendung von Ringvariante V3.3 
führt vor allem im mittleren Drehzahlbereich zu einem verminderten Beschleunigungspe-
gel. Die Charakteristik ähnelt der des Referenzrings. Gegenüber dem Referenzring lässt 
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sich der Pegel mit dieser Variante im Mittel über den gesamten Drehzahlbereich um 1,3 dB 
reduzieren. 
 

 

Abb. 5.16. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 50 Nm, elastische Schichten 

5.4.4 Ringvarianten bei 100 Nm 

Weitere Messungen erfolgen für ein Antriebsmoment von 100 Nm. Die Darstellung der Er-
gebnisse erfolgt wie in den voranstehenden Kapiteln gruppiert nach der Art des Mechanis-
mus zur Körperschallreduktion. Abb. 5.17 zeigt die Pegelverläufe für den Referenzring V0 
sowie für die Ringe mit dämmenden Maßnahmen, V1.4 und V1.5.  
 

 

Abb. 5.17. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 100 Nm, dämmende Maßnahmen 



72 5 Messung des Körperschallpegels 

135

145

155

165

175

Antriebsdrehzahl  [1/min]

G
eh

äu
se

be
sc

hl
eu

ni
gu

ng
 [d

B
]

1000 2000 3000 4000 5000

V 2.4
V 0

V 2.4-d

Die Pegelverläufe befinden sich annähernd auf demselben Niveau. Lediglich im Drehzahl-
bereich zwischen 3100 1/min und 3900 1/min kommt es zu Abweichungen, wobei Variante 
V1.4 in diesem Bereich eher zur Reduktion des Körperschalls beiträgt. Der Pegel für Vari-
ante V1.5 liegt oberhalb des Referenzpegels. Im Mittel über den gesamten Drehzahlbereich 
kann durch den Einsatz von Variante V1.4 der Pegel um 0,4 dB reduziert werden. Ringva-
riante V1.5 führt zu einer Erhöhung des Pegels um 0,6 dB.  

Messungen, die unter Verwendung der dämpfenden Ringvarianten, V2.4 und V2.4-d 
durchgeführt werden, sind zum Vergleich mit Ringvariante V0 in Abb. 5.18 dargestellt.  
 

 

Abb. 5.18. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 100 Nm, dämpfende Maßnahmen 

Die Gehäusebeschleunigungspegel der beiden Ringvarianten mit Dämpfungsprinzip liegen 
im Drehzahlbereich vom 700 1/min bis 4500 1/min unterhalb derer des Referenzrings. Cha-
rakteristische Punkte im Pegelverlauf bilden sich ähnlich denen des Referenzverlaufs aus. 
Über den gesamten Drehzahlbereich lässt sich mit Ringvariante V2.4 eine Pegelreduzierung 
von 2,7 dB erreichen. Mit Hilfe der Ringvariante V2.4-d erfolgt eine Reduzierung um 
3,0 dB.  

Pegelverläufe, die sich bei der Verwendung von Ringvarianten mit elastischer Zwischen-
schicht ergeben, sind in Abb. 5.19 dargestellt. Der Einsatz von Ringvariante V3.1 führt zu 
einer Reduzierung des Beschleunigungspegels über den gesamten Drehzahlbereich.Im Mit-
tel lässt sich eine Pegelminderung von 3,7 dB erzielen. Die charakteristischen Punkte des 
Pegelverlaufs sind weniger stark ausgeprägt, sind jedoch zu erkennen. Variante V3.2 führt 
ebenfalls zu reduzierten Gehäusebeschleunigungswerten. Die Charakteristik des Verlaufs 
weicht jedoch, vor allem im Drehzahlbereich zwischen 2500 1/min und 4000 1/min, von 
der des Referenzrings ab. 
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Abb. 5.19. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle A, 100 Nm, elastische Schichten 

Es kommt, wie auch bei einem Antriebsmoment von 50 Nm, zu zwei Pegelüberhöhungen 
bei 2600 1/min und 3500 1/min anstelle einer Überhöhung bei 2900 1/min, welche die an-
deren Ringvarianten aufweisen. Im Mittel über den gesamten Drehzahlbereich wird die Ge-
häusebeschleunigung beim Einsatz von V3.2 um 4,2 dB reduziert. Ringvariante V3.2 führt 
im Bereich von 1500 1/min bis 5000 1/min zu Reduzierungen des Beschleunigungspegels. 
Im unteren Drehzahlbereich bis 1500 1/min befindet sich der Pegel auf demselben Niveau. 
Die Charakteristik des Verlaufs ähnelt stark derer der Variante V3.1, was sich auch im Mit-
telwert des Pegels über den gesamten Drehzahlbereich ausdrückt. Eine Pegelreduktion ge-
genüber dem Referenzring vom 3,5 dB ist durch den Einsatz von V3.3 möglich.  

5.4.5 Vergleich und Bewertung der Ringvarianten  

Abschließend erfolgen ein Vergleich und die Bewertung aller Ringvarianten. Dazu werden 
die Pegelwerte einer jeweiligen Ringvariante über den Drehzahlbereich zwischen 
700 U/min und 5000 U/min gemittelt und dem Pegelmittelwert des Referenzrings V0 ge-
genübergestellt. Diese Betrachtung wird an allen Messstellen durchgeführt. Die detaillierten 
Pegelverläufe der Ringvarianten an den Messstellen B bis D sind im Anhang zu finden. 
Somit kann das Potential einer jeden Ringvariante bewertet werden. Abb. 5.20 zeigt die Pe-
gelwertabweichungen aller Ringvarianten und Laststufen im Vergleich zu den Pegelmittel-
werten des Referenzrings. Ergibt sich ein positiver Wert, bedeutet das im Mittel eine Zu-
nahme des Körperschallpegels, ein negativer Wert bedeutet eine Verminderung des Pegels.  



74 5 Messung des Körperschallpegels 

30 Nm 50 Nm 100 Nm

Stelle A

-3

-2

-1

0

2

A
bw

ei
ch

un
g 

P
eg

el
m

itt
el

w
er

t [
dB

]

V1
.4

V2
.4

V2
.4

-d

V3
.1

V3
.2

V3
.3

1

-4

-5

V1
.5

Stelle B

-3

-2

-1

0

2

V1
.4

V2
.4

V2
.4

-d

V3
.1

V3
.2

V3
.3

1

-4

-5

V1
.5

Stelle C

-3

-2

-1

0

2

A
bw

ei
ch

un
g 

P
eg

el
m

itt
el

w
er

t [
dB

]

V1
.4

V2
.4

V2
.4

-d

V3
.1

V3
.2

V3
.3

1

-4

-5

V1
.5

Stelle D

-3

-2

-1

0

2

V1
.4

V2
.4

V2
.4

-d

V3
.1

V3
.2

V3
.3

1

-4

-5

V1
.5

Für Variante V1.4 ergibt sich an den Messstelle A und B ein schwacher Einfluss auf den 
Körperschallpegel. Bei Messstelle C und D zeigt sich ein größerer Einfluss bei 30 Nm. Mit 
zunehmender Belastung des Getriebes nimmt der Einfluss auf den Pegel jedoch ab. Varian-
te V1.5 zeigt an den Messstelle A, B und D keinen deutlich positiven Einfluss auf das Ge-
räuschverhalten, der Einsatz dieses Rings führt an manchen Laststufen und Messstellen zu 
einer Erhöhung des Körperschallpegels. Lediglich an Messstelle C ist ein positiver Einfluss 
festzustellen, der jedoch wie bei Variante V1.4 mit zunehmender Last geringer ausfällt.  
 

 

Abb. 5.20. Abweichungen der Pegelmittelwerte über Hochlauf gegenüber Referenzring 

Die Resonatorvarianten V2.4 und V2.4-d weisen an allen Messstellen und bei allen Mo-
menten einen deutlich positiven Einfluss auf das Körperschallverhalten auf. Bei Variante 
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V2.4 ist an Messstelle A der Einfluss auf den Pegel nahezu konstant über der Last. Bei den 
Messstellen B, C und D nimmt er mit zunehmender Last ab. Wird das Resonatorprinzip 
durch den Einsatz einer zusätzlichen Dämpfung erweitert (V2.4-d), so lassen sich ab 50 Nm 
Pegelreduzierungen gegenüber V2.4 an den Messstellen A und B feststellen. Über der Last 
lässt sich beim Einsatz von V2.4-d kaum ein Einfluss auf den Körperschallpegel feststellen.  

Werden Ringvarianten mit elastischer Zwischenschicht verwendet, ergibt sich ebenfalls ein 
positiver Einfluss auf den Körperschallpegel. Ringvariante V3.1 führt an Messstelle A und 
D zu einem positiven Einfluss auf den Pegel. Mit zunehmender Last nimmt der Einfluss 
leicht zu. An Messstelle B zeigt sich kaum ein Einfluss auf den Körperschallpegel. An 
Messstelle C nimmt der Einfluss mit steigender Last ab. Der Einsatz von Variante V3.2 
führt an den Messstelle A und D zu deutlichen Pegelverringerungen. Der positive Einfluss 
nimmt mit steigender Last zu. An Messstelle B zeigt sich nur ein geringer Einfluss auf den 
Körperschallpegel. Messstelle C weist wiederum größere Reduzierungen auf, die allerdings 
mit zunehmendem Moment abnehmen. Bei Ringvariante V3.3 ist vor allem bei hohen Las-
ten eine deutliche Verringerung des Körperschallpegels festzustellen. Der Einfluss der Last 
wird an allen Messstellen deutlich. Bei geringen Lasten führt der Einsatz dieser Variante 
bei Messstelle A und B zu einem negativen Einfluss auf den Körperschallpegel.  

Ein wichtiges Kriterium für die Bewertung der Ringvariante ist neben der körperschallre-
duzierenden Wirkung auch die Steifigkeit der jeweiligen Variante. Da die Ringe zur Kapse-
lung der Getriebelagerung verwendet werden, darf ihre Steifigkeit nicht zu gering werden. 
Verlagern sich die Getriebewellen, kommt es zu veränderten Eingriffsbedingungen in der 
Verzahnung. Nehmen diese Verlagerungen zu große Werte an, kann es zu erhöhtem Ver-
schleiß und zu höheren Anregungsamplituden in der Verzahnung kommen. An dieser Stelle 
werden zur Bewertung der Ringvarianten die in Kapitel 4.5 ermittelten Steifigkeitswerte 
der Ringvariante hinzugezogen. Abb. 5.21 zeigt den Pegelmittelwert der Gehäusebeschleu-
nigung über der Steifigkeit der jeweiligen der Ringvariante. Dargestellt sind exemplarisch 
die Pegelmittelwerte, die sich für Messungen an der Stelle A bei einem Antriebsmoment 
von 100 Nm ergeben. Je weiter rechts ein Punkt liegt und je niedrigere Werte der Pegelmit-
telwert annimmt, desto günstiger ist die jeweilige Ringvariante. 

Die Ringvarianten mit geometrischen Diskontinuitäten (V1.4 und V1.5) sind nicht geeignet, 
um das Körperschallverhalten des Getriebes zu verbessern. Beide Varianten führen nicht zu 
einer signifikanten Reduzierung des Körperschallpegels, Variante V1.5 hat in diesem Fall 
sogar einen negativen Einfluss auf den Pegelverlauf. Die beiden Resonatorvarianten (V2.4 
und V2.4-d) hingegen führen zu einer deutlichen Pegelreduzierung, in diesem Fall von 
3 dB. Diese Ringvarianten erreichen mit einer Steifigkeit von 67 % der Steifigkeit des Re-
ferenzrings V0 die höchsten Steifigkeitswerte aller Ringvarianten mit Körperschallreduzie-
rungsmaßnahmen.  
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Abb. 5.21. Pegelmittelwert der Gehäusebeschleunigung über der Steifigkeit der Ringvariante, 

Stelle A, 100 Nm 

Alle Ringvarianten mit elastischer Zwischenschicht (V3.1, V3.2 und V3.3) erzielen gute 
Ergebnisse bei der Reduzierung des Körperschallpegels. Alle drei Varianten führen bei 
Stelle A und einem Antiebsmoment von 100 Nm zu einer Pegelreduzierung von mehr als 
3 dB. Die Steifigkeitswerte variieren jedoch sehr stark. Mit 13 % der Steifigkeit des Refe-
renzrings besitzt Variante V3.2 die geringste Steifigkeit aller Ringvarianten. Variante V3.1 
weist 44 % der Steifigkeit des Referenzrings auf, Ringvariante V3.3 eine Steifigkeit von 
61 %. Obwohl mit Ringvariante V3.2 in diesem Fall die besten Ergebnisse bei der Reduzie-
rung von Körperschallenergie erzielt werden konnten, ist sie aufgrund der niedrigen Stei-
figkeitswerte eher ungeeignet für den Einsatz in einem Getriebe. 

Für den Einsatz zur Reduzierung von Körperschall im Rahmen der Kapselung der Lage-
rung kommen die Resonatorvarianten V2.4 sowie Varianten V3.1 und V3.3 mit elastischer 
Zwischenschicht in Frage. Zur Steigerung der Steifigkeit kann die Geometrie der Re-
sonatorvarianten angepasst werden. Der Steg, der die Biegehebelarme trägt, kann bei-
spielsweise breiter ausgeführt werden. Dabei muss jedoch auf die Bauraumgrenzen im Ge-
triebe sowie die mechanischen Eigenschaften der Biegehebelarme geachtet werden. Die 
Wirksamkeit dieses Prinzips hängt stark von der Geometrie der Biegehebelarme und damit 
den Eigenfrequenzen der Ringvariante ab. Die Ringvarianten mit elastischen Zwischen-
schichten können ebenfalls hinsichtlich ihrer Steifigkeit weiterentwickelt werden. Die Zwi-
schenschicht bei Variante V3.1 kann bezüglich ihrer Dicke, ihrem Winkel zur Wellenachse 
sowie des verwendeten Materials überarbeitet werden. Bei Variante V3.3 kann ebenfalls 
das Material, die Schichtdicke sowie die Vorspannung der Zwischenschicht verändert und 
hinsichtlich der Steifigkeitseigenschaften variiert werden.  
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6 Simulation des Körperschallpegels 

Zur Vorhersage des akustischen Verhaltens des Prüfgetriebes wird ein Mehrkörpermodell 
in der Simulationsumgebung SIMPACK erstellt [99]. Ziel ist es, den Körperschallpegel des 
Getriebegehäuses unter Berücksichtigung verschiedener Ringvarianten zu berechnen. Eine 
Beurteilung der Ringvarianten soll damit bereits in einer frühen Entwicklungsphase mög-
lich sein. Abb. 6.1 zeigt eine Prinzipskizze des Mehrkörpermodells.  
 

 

Abb. 6.1. Prinzipskizze des Mehrkörpermodells in SIMPACK [100] 

Innerhalb des Modells werden einige Bauteile als starre, einige als flexible Körper model-
liert. Entsprechend den realen Bedingungen im Versuchsgetriebe werden die Verzahnung 
als Anregungsquelle (1), die Anbindung der Zahnräder an die Wellen über eine Passfeder-
verbindung (2) sowie die An- und Abtriebswelle abgebildet. Ebenfalls berücksichtigt ist die 
Lagerung (3, 4) der Wellen im Gehäuse (5). Als Systemgrenze ist antriebsseitig die An-
triebsmaschine gewählt, über die das Moment aufgebracht wird. Abtriebseitig wird als Sys-
temgrenze die Stelle gewählt, an der mit Hilfe eines Inkrementalgebers die Drehzahl erfasst 
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wird. Im Folgenden werden die an der Simulation beteiligten Körper sowie deren Verbin-
dungselemente detailliert vorgestellt.  

6.1 Zahnradmodellierung 

Die Anregungsquelle für Heul- und Pfeifgeräusche stellt die Getriebeverzahnung dar. Ein 
Hauptaugenmerk liegt daher auf der Modellierung der dominierenden Anregungsmecha-
nismen. Wie Kapitel 2.1 gezeigt, trägt sowohl die Geometrie der Zahnflanke als auch die 
wechselnde Zahnfedersteifigkeit zur Geräuschanregung bei. In SIMPACK stehen zur Be-
schreibung der Zahnradgeometrie sowie der daraus resultierenden wechselnden Zahnfeder-
steifigkeit bereits Module zur Verfügung.  

Die Makrogeometrie wird über das Modul „Gear Wheel“ [68] durch Verzahnungsdaten wie 
Zähnezahl, Zahnradbreite, Modul und Profilverschiebung beschrieben. Die Mikrogeomet-
rie, also mögliche Flankenkorrekturen, lässt sich in Form von Kopf- oder Fußrücknahmen, 
Höhen- und Breitenballigkeiten oder Endrücknahmen definieren. Auf Basis der Geometrie-
daten ist mit dem Kraftelement „Gear Pair“ die detaillierte Beschreibung des Zahnkontakts 
möglich [67], [101]. Ausgehend von der Geometrie des Zahnrads werden dabei unter Be-
rücksichtigung der durch die Wellendurchbiegung entstehenden Achsabstandsabweichun-
gen, der axialen Verschiebung und der Verkippung der Räder die Kontaktpunkten zwischen 
treibendem und getriebenem Zahnrad analytisch ermittelt. Für die ermittelten Kontaktpunk-
te erfolgt die Berechnung der Verzahnungskraft. Diese setzt sich aus der Verformungskraft, 
der Dämpfungskraft und der Reibungskraft zusammen. Die Verformungskraft wirkt normal 
zur Kontaktfläche und ergibt sich linear aus der Durchdringung der als starr angenomme-
nen Zahnradkörper sowie der Kontaktsteifigkeit im jeweiligen Eingriffspunkt. Die Kontakt-
steifigkeit wird nach ISO 6336 [102] bestimmt und setzt sich aus Radkörpersteifigkeit, 
Verzahnungssteifigkeit und der Hertz’schen Pressung zusammen. Die Anregung resultiert 
aus einer veränderlichen Verzahnungssteifigkeit (Abb. 2.3). Gleichung (6.1) zeigt das 
Kraftgesetz welches zur Ermittlung der Verzahnungssteifigkeit c über dem Wälzwinkel φ 
in SIMPACK [68] herangezogen wird. In die Berechnung gehen der Maximalwert der 
Zahnpaarsteifigkeit cmax (siehe Abb. 2.3), das Steifigkeitsverhältnis SR, der Grundkreisradi-
us rb sowie das Maximum zwischen Eintrittspunkt und Wälzpunkt s1c und Austrittspunkt 
und Wälzpunkt s2c ein. 

 

(6.1)

Das Steifigkeitsverhältnis SR (Gleichung (6.2)) wird aus dem Quotient aus minimaler Zahn-
paarsteifigkeit cmin zu maximaler Zahnpaarsteifigkeit cmax gebildet.  

c c S r
s sR

g

c c

( ) ( )
max( , )maxφ φ

= ⋅ − − ⋅
⋅⎡

⎣
⎢

⎤

⎦
⎥

⎡

⎣
⎢
⎢

⎤

⎦
⎥
⎥

1 1
1 2

2



6 Simulation des Körperschallpegels 79 

RillenkugellagerInkrementalgeber Zylinderrollenlager

Vierpunktlager ZahnradsitzAntrieb

 
(6.2)

Die Dämpfungskraft wirkt ebenfalls normal zur Kontaktfläche im jeweiligen Kontaktpunkt. 
In tangentialer Richtung zur Kontaktfläche wirkt die Reibungskraft, die nach Coulomb be-
rechnet wird.  

Die Verbindung zwischen Radkörper und Welle, die im Prüfgetriebe als Passfederverbin-
dungen ausgeführt ist, wird im Modell als starre Verbindung abgebildet. Diese Annahme ist 
zulässig, da keine Drehrichtungswechsel während eines Mess- oder Simulationsablaufs 
vollzogen werden.  

6.2 Modellierung der Getriebewellen 

In einem Getriebe führt eine lastführende Verzahnung zur Verformung der Wellen, an wel-
chen die zugehörigen Zahnradkörper fixiert sind. Aus der Verformung resultieren Ver-
schiebungen und Verkippungen der Zahnradkörper zueinander. Dadurch verändern sich die 
Bedingungen im Zahneingriff und somit auch die Anregung durch die Verzahnung. Im 
Mehrkörpermodell werden deshalb die Getriebewellen als flexible Körper integriert. Eine 
Rückkopplung der unter Last entstehenden Wellendurchbiegung auf die Verzahnungsanre-
gung kann somit berücksichtigt werden.  

Für eine Modellierung als flexibler Körper muss vorab mit Hilfe einer Finite Elemente Si-
mulationssoftware ein modalreduziertes Modell (Kapitel 2.4.3) der Antriebs- und 
Abtriebswelle vorliegen. Dazu erfolgt zunächst die Modellierung der Wellen in der Finite 
Elemente Umgebung. Im ersten Schritt wird deren Geometrie vereinfacht, indem Nuten und 
Freistiche entfernt werden. Durch diese Art der Vereinfachung werden die Eigenmoden des 
Bauteils nur unwesentlich verändert, die Vernetzung wird aber erleichtert und der Rechen-
aufwand sinkt. Bevor die modale Reduktion durchgeführt wird, müssen Schnittstellenkno-
ten definiert werden, die später im Mehrkörpersimulationsmodell zur Verfügung stehen. 
Abb. 6.2 zeigt die Antriebswelle mit Schnittstellenknoten.  
 

 

Abb. 6.2. Antriebswelle als vereinfachte Geometrie mit Schnittstellenknoten 

S
c
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Um die Ausbreitung von Körperschallwellen abbilden zu können, muss bei der Vernetzung 
der Wellen auf die Größe der Elemente geachtet werden. Eine Körperschallwelle der Wel-
lenlänge λ soll dabei mindestens durch 20 Elemente aufgelöst werden. Aus der Schallge-
schwindigkeit c und der maximal auftretenden Frequenz f ergibt sich die maximale Kanten-
länge eines Elements Δl. 

Δl=
λ

20
=

c

20f
 (6.3)

Mit einer Schallgeschwindigkeit, die für Metalle je nach Wellenart zwischen 1300 m/s und 
6000 m/s (siehe Tabelle 2.1) liegt, und einem maximalen Frequenzbereich von 20 kHz soll-
te eine Elementkante die Länge von 5 mm nicht überschreiten. Abb. 6.3 zeigt die mit fini-
ten Elementen diskretisierte Antriebswelle. Zur Vernetzung wurden Tetraederelemente mit 
zehn Knoten verwendet. 
 

 

Abb. 6.3. Antriebswelle mit finiten Elementen diskretisiert  

Vor der eigentlichen Modalreduktion muss ein Frequenzbereich festgelegt werden, aus dem 
Eigenmoden berücksichtigt werden sollen. In der Mehrkörpersimulation sollen später Mo-
den bis 20 kHz berücksichtigt werden. Bei der modalen Reduktion werden daher Moden bis 
30 kHz berücksichtigt. Steht das modal reduzierte Modell zur Verfügung, kann es in 
SIMPACK eingebunden werden. An den zuvor festgelegen Schnittstellenknoten kann die 
Welle jetzt durch Kraft- und Koppelelemente mit anderen Körpern verbunden werden.  

Die Beschreibung des Bewegungsverhaltens des Körpers wird durch die Verwendung von 
„Frequency Response Modes“ verbessert. Dazu wird jeder Schnittstellenknoten mit einer 
harmonischen Anregung beaufschlagt und die Systemantwort berechnet. In der Matrix der 
Zwangsdeformationen werden die Ergebnisse abgelegt und in die Berechnung der Verfor-
mung des Körpers einbezogen [68].  

Die Dämpfung des Körpers erfolgt über einen modalen Dämpfungsansatz. Dabei kann jede 
Mode mit einem unterschiedlichen Faktor bedämpft werden. Da die modalen Dämpfungs-
maße aber nur in aufwendigen Messungen ermittelt werden können, wird in der vorliegen-
den Arbeit eine Dämpfung von 2 % für alle Moden gewählt. Dies entspricht gängigen Wer-
ten aus der Literatur [54]. 
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6.3 Lagermodellierung  

Als wesentliche Elemente der Körperschallübertragungskette im Getriebe kommt der Mo-
dellierung der Lager eine wichtige Rolle zu. An- und Abtriebswelle sind jeweils über eine 
Kombination aus Zylinderrollenlager und Vierpunktlager als Festlager und einem Kugella-
ger als Loslager im Gehäuse gelagert. Jedes dieser Lager wird in Simpack als Kraftelement 
„BEARINX Rolling Bearing“ integriert [68], mit dem die Lagerkräfte und -momente be-
rechnet werden. Berücksichtigt werden bei dieser Modellierung nicht nur die Steifigkeiten 
in translatorischer und rotatorischer Richtung, sondern auch die Koppelung der Steifigkei-
ten durch Verschiebungen der Lagerringe zueinander [103], [104], [105]. Somit können 
auch die aus Verspannungen der Lager resultierenden Versteifungen abgebildet werden. 
Aus der axialen und den radialen Verschiebungen, sowie den Verkippungen der Lagerringe 
zueinander werden die Lagerkräfte und –momente bestimmt. Der Berechnung zugrunde 
liegen gekoppelte Lagersteifigkeiten. Diese sind in Kennfeldern abgelegt, die vom Lager-
hersteller Schaeffler bereitgestellt wurden. Berücksichtigt werden bei der Berechnung der 
Steifigkeit die Form der Wälzkörper und das Lagerspiel. Ebenfalls mit einbezogen wird die 
Rotation des Wälzkörpersatzes. Aus der veränderlichen Wälzstellung resultiert eine perio-
disch wechselnde Lagersteifigkeit. 

6.4 Gehäusemodellierung 

Wie die in Kapitel 6.2 beschriebenen Wellen wird auch das Gehäuse als elastischer Körper 
in das Mehrkörpersimulationsmodell eingebunden. Die Notwendigkeit dieser Formulierung 
ergibt sich aus der unter Last resultierenden Verformung des Gehäuses. Diese wirkt sich, 
wie eine Verformung der Getriebewellen, auf die Anregung in der Getriebeverzahnung aus. 
Somit wird die ganzheitliche Betrachtung des akustischen Verhaltens ermöglicht. Mit Hilfe 
des als flexiblem Körper modellierten Gehäuses ist es zudem möglich, die aus der 
Körperschallübertragung resultierenden Beschleunigungen an der Getriebegehäuseoberflä-
che zu berechnen.  

Das Gehäuse wird zunächst geometrisch vereinfacht. Dazu werden Fasen, Freistiche und 
kleinere Bohrungen entfernt. Im Anschluss erfolgt die Betrachtung der Verbindungsstellen 
zwischen den Einzelteilen des Getriebegehäuses. Das Gehäuse besteht aus vier Teilen, dem 
geschweißten Gehäuseteil, der Seitenwand, dem Adapterring und der Ölwanne. Für die 
Verwendung des Getriebegehäuses als flexiblem Körper in der Mehrkörpersimulationsum-
gebung muss ein Finite Elemente Modell des Gehäuses einer modalen Reduktion unterzo-
gen werden. Die Reduktion kann nur dann erfolgen, wenn das mathematische Ersatzmodell 
in einer linearen Form vorliegt. Auf jegliche Kontaktberechnung muss daher verzichtet 
werden. Die Verbindungsstellen werden zunächst in der Finite Elemente Umgebung mittels 
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nichtlinearer Kontaktberechnung untersucht. Im Anschluss werden vereinfachte, linearisier-
te Kontaktstellen modelliert. Nachfolgend wird die Abbildung der Verbindungsstellen be-
schrieben. 

Der Adapterring wird mit dem geschweißten Gehäuseteil verpresst. Der Kontakt zwischen 
beiden Bauteilen kann somit als geschlossener Kontakt modelliert werden, die Bauteile sind 
also fest miteinander verbunden. Gehäusedeckel und Ölwanne sind über Schraubenverbin-
dungen am Gehäuse befestigt. Von einem durchgängigen Kontakt kann daher nicht ausge-
gangen werden. Es müssen vorab Kontaktberechnungen zur Ermittlung des Pressungsver-
laufs in der Kontaktfläche zwischen den Bauteilen erfolgen. Dazu werden alle Schrauben 
detailliert modelliert und inklusive ihrer Vorspannkraft, die sich durch die Schraubenver-
bindung ergibt, in der Finite Elemente Rechnung berücksichtigt. Abb. 6.4 a) zeigt den Pres-
sungsverlauf am Gehäusedeckel, wenn die Kontaktfläche als reibungsbehafteter Kontakt 
modelliert wird. Dunkelgrau eingefärbte Bereiche bedeuten, dass an dieser Stelle Kontakt 
herrscht.  
 
a) b) 

  

Abb. 6.4. a) Pressungsverlauf nichtlinear berechnet, b) Verbundkontaktzone im linearisierten 

Modell des Gehäusedeckels  

Im Rahmen der modalen Reduktion werden die Schrauben entfernt. In Bereichen, in denen 
Kontakt herrscht, wird der Gehäusedeckel fest mit dem Getriebegehäuse verbunden. Dazu 
wird die Kontaktfläche in verschiedene Zonen eigeteilt. Abb. 6.4 b) zeigt dunkelgraue Zo-
nen, welche die Kontaktzone darstellen. Alle anderen Bereiche stehen im Modell nicht mit 
der gegenüberliegenden Fläche in Verbindung. Der Gehäuseflansch, welcher mit dem Ge-
häusedeckel verbunden wird, wird analog zur Geometrie des Deckels in Flächen unterteilt, 
in denen Kontakt herrscht, und in Flächen, die mit keinem anderen Körper in Verbindung 
stehen. Analog wird für die Verbindungsfläche zwischen Gehäuseboden und Ölwanne vor-
gegangen. Dort werden ebenfalls die Verschraubungen entfernt und durch Zonen ersetzt, an 
denen eine feste Verbindung zwischen den Körpern besteht. Im Anschluss werden Schnitt-
stellenkonten definiert, die nach der modalen Reduktion in SIMPACK zur Verfügung ste-
hen sollen. Die Kraftelemente, die die Lager repräsentieren, verbinden die Wellen mit dem 
Gehäuse und benötigen jeweils einen Schnittstellenknoten am jeweiligen Lagersitz im Ge-
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häuse. Für die Fixierung der An- und Abtriebswelle im Gehäuse werden jeweils drei Kno-
ten im Gehäuse vorgesehen, die mit den Außenringen der Lager verbunden werden können. 
Zwei Knoten werden benötigt, um das Gehäuse mit der Umgebung zu koppeln. Diese Kno-
ten befinden sich an der Position, an der das Getriebe mit dem Unterbau verschraubt wird. 
Zur Berechnung der Gehäusebeschleunigung werden analog zur Messumgebung (Kapitel 
5.2) Auswerteknoten auf der Getriebegehäuseoberfläche definiert, deren Lage mit der Posi-
tion der Körperschallsensors zur Messung der Beschleunigung übereinstimmt.  

Die Dämpfung des Gehäuses erfolgt, analog zur An- und Abtriebswelle, über einen moda-
len Dämpfungsansatz. Auch beim Gehäuse wurde auf eine aufwändige messtechnische Er-
mittlung der Dämpfung verzichtet. Entsprechend gängigen Werten aus der Literatur [54] 
werden alle Moden mit einer Dämpfung von 5 % gedämpft. Die Dämpfung liegt etwas hö-
her als die der Wellen. Dies ist einerseits auf den Gehäusewerkstoff, andererseits auf die im 
Gehäuse befindlichen Fügestellen zurückzuführen.  

6.5 Prüfstandsrandbedingungen 

Zum Abgleich der Simulationsergebnisse werden Messungen verwendet, die am institutsei-
genen Lastprüfstand (siehe Kapitel 5) durchgeführt wurden. Um vergleichbare Ergebnisse 
zu erhalten, werden die Bedingungen, welche am Prüfstand herrschen, möglichst genau 
nachgebildet. Die Systemgrenze für das Simulationsmodell muss dazu sinnvoll gewählt 
werden, um möglichst genau das Verhalten des Getriebes unter Prüfstandsbedingungen er-
fassen zu können und den Rechenaufwand gering zu halten. Auf der Antriebsseite wird 
zwischen Antriebsmaschine und Antriebswelle die Masse der am Prüfstand verbauten Fe-
derlaschenkupplung integriert. Diese ist starr mit der Antriebswelle verbunden und über ih-
re translatorische und rotatorische Steifigkeit mit der Antriebsmaschine gekoppelt. Am An-
trieb wird ein Moment vorgegeben, wobei die Antriebsmasse im Modell lediglich einen 
Rotationsfreiheitsgrad besitzt. Am Abtrieb wird direkt an der Abtriebswelle die Drehzahl 
vorgegeben. Das vorgegebene Drehzahlsignal entstammt dabei einer Messung. Dadurch 
werden Anregungsphänomene, die aus dem dynamischen Verhalten der Abtriebsmaschine 
resultieren, mit berücksichtigt.  

In der Versuchsumgebung ist das Getriebe mit einem am Maschinenbett befestigten Unter-
bau verschraubt. Da es sich um eine massive Stahlkonstruktion handelt, wird der Unterbau 
in der Simulation vernachlässigt. Die Verschraubung des Gehäuses mit einem Unterbau er-
folgt über zwei Schraubverbindungen. Im Modell werden diese Schraubenverbindungen 
von jeweils einem rotatorischen und einem translatorischen Feder-Dämpfer-Element reprä-
sentiert. Diese Elemente koppeln das Gehäuse mit dem Inertialsystem. Die translatorischen 
und rotatorischen Steifigkeiten wurden vorab in einem detaillierten Finite Elemente Modell 
der Schrauben sowie der beiden Kontaktpartner Gehäuse und Unterbau ermittelt.  
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6.6 Verifikation des Simulationsmodells 

Zur Verifikation des Modells wird zunächst geklärt, ob die Anregung durch die Getriebe-
verzahnung realitätsnah abgebildet werden kann. Für die Verifikation der in der Simulation 
berechneten Verzahnungsanregung ist ein Abgleich des gemessenen und berechneten 
Drehwegfehlers zwischen Getriebeeingang und –ausgang entscheidend. Der Drehwegfehler 
ergibt sich aus der in Gleichung (2.3) beschriebenen Beziehung zwischen treibendem und 
getriebenem Rad. Nur wenn eine realitätsnah abgebildete Anregung gegeben ist, kann die 
Körperschallweiterleitung hinreichend genau berechnet werden. Die Verifikation erfolgt 
durch eine Gegenüberstellung von gemessenem und berechnetem Drehwegfehler, der sich 
bei konstanter Last und konstanter Drehzahl einstellt. Der unter konstanten Bedingungen 
ermittelte Drehwegfehler kann als stationärer Drehwegfehler bezeichnet werden [34], 
[106], [107].  

Sowohl in der Versuchs- als auch in der Simulationsumgebung wird am Antrieb ein kon-
stantes Moment vorgegeben. Am Abtrieb wird in der Messung eine konstante Drehzahl 
vorgegeben. In der Simulation wird abtriebsseitig die in der Messung ermittelte Abtriebs-
drehzahl vorgegeben. Dadurch werden die von der Abtriebsmaschine verursachten Anre-
gungen in der Berechnung berücksichtigt. Der Vergleich des Drehwegfehlers erfolgt für 
verschiedene Drehzahlen und verschiedene Laststufen. Abb. 6.5 zeigt den berechneten und 
gemessenen Drehwegfehler, der sich bei einem Antriebsmoment von 50 Nm für die beiden 
Drehzahlstufen 600 1/min und 900 1/min einstellt.  
 

 

Abb. 6.5. Drehwegfehler bei 600 1/min und 900 1/min, Antriebsmoment 50 Nm 

In Messung und Simulation zeigen sich hoch- und niederfrequente Anteile im Zeitsignal 
des Drehwegfehlers. Die hochfrequenten Anteile sind auf die in Kapitel 2.1 beschriebenen 
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Anregungsmechanismen in der Verzahnung zurückzuführen. Niederfrequente Anteile sind 
der ersten, zweiten und sechsten Ordnung der An- und Abtriebsdrehzahl zuzuordnen. Wie 
in Kapitel 5.4 beschrieben, treten diese Ordnungen aufgrund von Restunwuchten im An-
triebsstrang sowie aufgrund des Aufbaus der elektrischen Maschinen und der Umrichter 
auf.  

Abb. 6.6 zeigt den berechneten und gemessenen Drehwegfehler, der sich bei einem An-
triebsmoment von 100 Nm für die Drehzahlstufen 600 1/min und 900 1/min einstellt.  
 

 

Abb. 6.6. Drehwegfehler bei 600 1/min und 900 1/min, Antriebsmoment 100 Nm 

Bei einem Antiebsmoment von 100 Nm kommt es ebenfalls zu einer guten Korrelation zwi-
schen Messung und Rechnung. Ein Vergleich des Drehwegfehlers, der sich bei den ver-
schiedenen Laststufen und einer Drehzahl von 600 1/min einstellt, zeigt den Einfluss des 
Antriebsmoments auf die Ausprägung der Zahneingriffsfrequenz. Mit steigendem Moment 
nimmt die Amplitudenhöhe der vom Zahneingriff verursachten, hochfrequenten Schwin-
gung zu. Zudem zeigt sich bei beiden Laststufen sowohl in der Rechnung als auch in der 
Messung ein Drehzahleinfluss auf die hochfrequenten Anteile der Schwingung. Mit stei-
gender Drehzahl nimmt die Ausprägung der Amplitude ab. Dies lässt sich auf die Trägheit 
des Systems zurückführen. Mit steigender Drehzahl kann sich die Zahneingriffsschwingung 
weniger stark ausprägen. 

Neben dem Vergleich der zeitlichen Verläufe des Drehwegfehlers erfolgt ein Vergleich des 
Frequenzgehalts der Signale. Abb. 6.7 zeigt das Frequenzspektrum des berechneten und 
gemessenen Drehwegfehlers bei einer Abtriebsdrehzahl von 600 1/min und einem An-
triebsmoment von 100 Nm.  
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Abb. 6.7. Frequenzsprektrum des gemessenen und berechneten Drehwegfehlers bei 600 1/min 

und 100 Nm 

Im unteren Frequenzbereich zeigen sich Amplitudenüberhöhungen bei der 1., 2. und 
6. Ordnung der An- und Abtriebsdrehzahl. Im höheren Frequenzbereich tritt die erste 
Zahneinriffsfrequenz bei 390 Hz sowie deren zweite Harmonische bei 780 Hz hervor.  
Abb. 6.8 zeigt das Freuquenzspektrum bei einer Abtriebsdrehzahl von 900 1/min und einem 
Antriebsmoment von 100 Nm. Es treten wiederum die 1., 2. und 6. Ordnung der An- und 
Abtriebsdrehzahl hervor sowie die Zahneingriffsfrequenz bei 585 Hz und deren zweite 
Harmonische bei 1170 Hz.  
 

 

Abb. 6.8. Frequenzspektrum des gemessenen und berechneten Drehwegfehlers bei 900 1/min 

und 100 Nm 
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Nach erfolgter Verifikation des Modells zu diskreten Betriebspunkten kann die Abbildung 
des Anregungsverhaltens des Getriebes in der Simulation für den stationären Fall als reali-
tätsnah bezeichnet werden. In einem weiteren Verifikationsschritt erfolgt die Beurteilung 
des Simulationsmodells im dynamischen Fall. Dazu wird ein Vergleich des an der Getrie-
begehäuseoberfläche berechneten und gemessenen Körperschallbeschleunigungspegels 
während eines Drehzahlhochlaufs durchgeführt.  

Für den Vergleich wird die an Messstelle A (Kapitel 5.2) ermittelte Gehäusebeschleuni-
gung verwendet. Das am Prüfstand vorgegebene Antriebsmoment liegt bei 100 Nm. Zur 
Berechnung des Pegelverlaufs der Gehäusebeschleunigung wird am Getriebeeingang eben-
falls ein Moment von 100 Nm vorgegeben. Dieses Moment ist, wie bei der Berechnung des 
stationären Drehwegfehlers, mit einer Schwingung der zweiten und sechsten Ordnung der 
Antriebsdrehzahl überlagert. Am Abtrieb wird die in einer Messung ermittelte Drehzahl 
vorgegeben. Damit werden Anregungsphänomene, die aus dem Aufbau der Abtriebsma-
schine resultieren, mit berücksichtigt. Im Simulationsmodell steht zur Auswertung der Ge-
häusebeschleunigung ein Auswerteknoten auf der Getriebegehäuseoberfläche zur Verfü-
gung (Kapitel 6.4). Werden die gemessene und berechnete Gehäusebeschleunigung mittels 
Gleichung (5.1) in Pegelwerte umgerechnet, ergeben sich die in Abb. 6.9 dargestellten Ver-
läufe.  

Die Charakteristik von gemessenem und berechnetem Pegelverlauf stimmt gut überein. In 
beiden Fällen ergeben sich Pegelüberhöhungen bei 1000 1/min, 1800 1/min, 2900 1/min 
und 3900 1/min. Die Pegelüberhöhung bei 4800 1/min tritt in der Simulation weniger deut-
lich hervor als in der Messung. Eine ansteigende Tendenz ergibt sich ebenfalls. 
  

 

Abb. 6.9. Gemessene und berechnete Gehäusebeschleunigung, Stelle A, Antriebsmoment 

100 Nm 
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Im unteren Drehzahlbereich, bis 2500 1/min, liegen beide Pegel etwa auf derselben Höhe. 
Die Pegelüberhöhung bei 2900 1/min bildet sich dagegen in der Messung deutlicher aus als 
in der Rechnung. Ab einer Antriebsdrehzahl von 3500 1/min liegt der berechnete Pegel 
oberhalb des gemessenen Pegels. Diese Abweichungen lassen sich durch die bei der Model-
lierung deutlich vereinfachten Prüfstandsrahmenbedingungen erklären. Die Anregungsme-
chanismen der Abtriebsmaschine sind durch die Verwendung eines gemessenen Drehzahl-
signals gut in das Simulationsmodell zu integrieren. Die Anregungsmechanismen der 
Antriebsmaschine sind jedoch nur durch die Überlagerung der zweiten und sechsten Ord-
nung der Antriebsdrehzahl im Antriebsmoment abgebildet. Weitere Anregungsmechanis-
men wie beispielsweise durch die Kühlaggregate oder die Lagerungen der Maschine wer-
den nicht berücksichtigt. Zudem stellt der modale Dämpfungsansatz eine vereinfachte 
Abbildung der Realität dar.  

Eine Berechnung der exakten Pegelhöhe ist mittels des Berechnungsmodells in den meisten 
Drehzahlbereichen möglich. Lediglich im höheren Drehzahlbereich kommt es zu Abwei-
chungen zwischen Messung und Simulation. Das dynamische Verhalten des Getriebes wird 
jedoch sehr gut abgebildet. Für einen Vergleich der Ringvarianten untereinander und zur 
Beurteilung des Verbesserungspotentials gegenüber dem Referenzring ist vorwiegend die 
Pegeldifferenz entscheidend. Die absolute Pegelhöhe die aufgrund von Modellvereinfa-
chungen nicht in allen Drehzahlbereichen den gemessenen Werten entspricht, kann als un-
tergeordnet betrachtet werden. Für weitergehende Untersuchungen zur Beurteilung des Po-
tentials unterschiedlicher Ringvarianten kann das Modell herangezogen werden.  

6.7 Simulationsergebnisse für verschiedene Ringvarianten 

Nach in Kapitel 6.6 erfolgter Verifikation des Simulationsmodells wird im Folgenden die 
Eignung des Modells zur Beurteilung verschiedener Ringvarianten untersucht. Wie bei der 
Bewertung verschiedener Maßnahmen zur Körperschallminderung anhand von Messungen 
(Kapitel 5.4), wird im Modell lediglich der Adapterring modifiziert. Da der Adapterring 
Bestandteil des Gehäuses ist, wird er, wie in Kapitel 6.4 beschrieben, gemeinsam mit dem 
Gehäuse einer modalen Reduktion unterzogen. Dazu wird für jede Ringvariante ein separa-
tes Gehäusemodell erzeugt. Eine Schwierigkeit bei der Modellierung einiger Ringvarianten, 
die zum Teil aus elastischen Materialien bestehen, stellt die Verwendung eines geeigneten 
Materialmodells dar. Elastische Materialien weisen im Allgemeinen nichtlineares Werk-
stoffverhalten auf. In einer nichtlinearen Finite Elemente Simulation kann durch das Mate-
rialmodell dieses Verhalten abgebildet werden, wobei die Genauigkeit von der Komplexität 
des gewählten Modells abhängt. Soll das Gehäuse inklusive Adapterring durch ein modal 
reduziertes Modell in einer Mehrkörpersimulation repräsentiert werden, muss eine lineare 
Formulierung des Finite Elemente Modells vorliegen. Dazu muss das Materialverhalten der 
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elastischen Werkstoffe linearisiert werden. Entscheidende Charakteristika können dabei 
nicht berücksichtigt werden. Bei der Minderung von Körperschallenergie ist vor allem das 
hysteretische Verformungsverhalten, welches die dämpfenden Eigenschaften des Werk-
stoffs beschreibt, von Bedeutung. Diese Eigenschaften kann durch lineares Werkstoffver-
halten nicht abgebildet werden. 

Nachfolgend sind die verwendeten Gehäusemodelle unter der Verwendung verschiedener 
Ringvarianten beschrieben. Die Ergebnisse der berechneten Drehzahlhochläufe werden, 
analog zu Kapitel 5.4 nach der Art ihrer Wirkungsweise bei der Reduktion der Körperschal-
lausbreitung, gruppiert dargestellt. Für alle Ringvarianten wird ein Drehzahlhochlauf von 
700 1/min auf 5000 1/min bei einem Getriebeeingangsmoment von 100 Nm berechnet. Die 
Auswertung des Körperschallbeschleunigungspegels erfolgt an Messstelle A (Kapitel 5.2).  

6.7.1  Dämmende Maßnahmen 

Die Berechnung des Gehäusebeschleunigungspegels während eines Drehzahlhochlaufs 
wird zunächst mit Ringvarianten V1.4 und V1.5 durchgeführt. In Ringvariante V1.4 sind 
kreisförmige Störstellen integriert, in Variante V1.5 nutenförmige Störstellen (Kapitel 4.4). 
Die Modellierung ist einfach umsetzbar, da die Ringvarianten ebenso wie das Gehäuse und 
der Referenzring aus demselben Material, einer Aluminiumlegierung, hergestellt wurden. 
Da die Ringe wie auch der Referenzring in das Gehäuse eingepresst werden, wird der Kon-
taktbereich als Verbundkontakt modelliert. Somit ist die lineare Formulierung des Modells 
gegeben und eine modale Reduktion durchführbar. Abb. 6.10 zeigt die Gehäusebeschleuni-
gung für das jeweilige Gehäusemodell mit dem Referenzring V0, dem Ring mit kreisförmi-
gen Störstellen V1.4 und dem Ring mit nutenförmigen Störstellen V1.5.  
 

 

Abb. 6.10. Berechnete Gehäusebeschleunigung mit den Ringvarianten V0, V1.4 und V1.5  
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Für beide Ringvarianten ergibt sich lediglich eine geringe Abweichung zum Pegelverlauf 
des Referenzrings. Im unteren Drehzahlbereich liegen die Werte der Ringvariante V1.4 
leicht unterhalb des Referenzrings. Im Bereich zwischen 2500 1/min und 3500 1/min erge-
ben sich höhere Pegelwerte als für die Ringvariante V0. 

Ab einer Drehzahl von 3500 1/min liegen die Werte leicht unterhalb oder auf gleicher Höhe 
wie die des Referenzrings. Im Mittel ergibt sich über den gesamten Drehzahlbereich eine 
Pegelerhöhung von 0,08 dB gegenüber dem Referenzpegel. Der Pegelverlauf von Ringvari-
ante V1.5 liegt nahezu im gesamten Drehzahlbereich oberhalb oder auf gleicher Höhe des 
Referenzpegelverlaufs. Der Einsatz von Ringvariante V1.5 führt in der Simulation im Mit-
tel über den gesamten Drehzahlbereich zu einer Erhöhung des Gehäusebeschleunigungspe-
gels um 0,21 dB. 

6.7.2 Dämpfende Maßnahmen 

Als Ringvariante mit Resonatorprinzip wird V2.4 im Gehäusemodell verwendet. Diese Va-
riante wurde wie die Varianten V1.4 und V1.5 ebenfalls aus einer Aluminiumlegierung ge-
fertigt. Der Ring wird in das Gehäuse eingepresst und die Kontaktfläche zwischen Ring und 
Gehäuse als Verbundkontakt modelliert. Die modale Reduktion des Bauteils ist aufgrund 
einer gegebenen Linearität der Modellformulierung möglich. Das Gehäuse inklusive Ring-
variante V2.4 kann somit für die Mehrkörpersimulation verwendet werden. Abb. 6.11 zeigt 
den berechneten Körperschallbeschleunigungspegel der Ringvariante mit Resonatorprinzip 
V2.4 im Vergleich zum Referenzring V0.  
  

 

Abb. 6.11. Berechnete Gehäusebeschleunigung mit den Ringvarianten V0 und V2.4 
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Im Bereich zwischen 2500 1/min und 3200 1/min liegt der Pegel leicht oberhalb des Refe-
renzpegels. Außerhalb dieses Bereichs liegt der Pegel unterhalb oder auf gleicher Höhe wie 
der Referenzpegel. Im Mittel über den gesamten Drehzahlbereich ergibt sich bei Einsatz der 
Ringvariante V2.4 eine Pegelabsenkung um 0,27 dB. Die Verwendung des Resonatorprin-
zips in Kombination mit einem dämpfenden Prinzip in Variante V2.4-d wird in der Simula-
tion nicht berücksichtigt. Grund hierfür ist die oben beschriebene Problematik der Materi-
almodellierung. 

6.7.3 Elastische Zwischenschichten 

Aus der Gruppe der Ringvarianten mit elastischer Zwischenschicht wird Ringvariante V3.1 
modelliert. In dieser Variante ist eine Schicht aus Polyurethan integriert. Eine Schwierigkeit 
bei der Modellierung dieses Rings stellt das für die Zwischenschicht zu erstellende Materi-
almodell dar. Das Werkstoffverhalten wird in diesem Modell stark vereinfacht über eine li-
neare Elastizität beschrieben, die deutlich geringer ist als die des Aluminiums. Für den Fall, 
dass der Elastomerwerkstoff nur kleine Deformationen ausführt, kann der Schubmodul G 
des Werkstoffs definiert werden [88]. Lutz [108] stellt Formeln auf (Gleichung (6.4) und 
(6.5)) durch die sich aus der Kenntnis der Shore-A-Härte HA der Schubmodul GSH abschät-
zen lässt. 

 
(6.4)

 (6.5)

Für den vorliegenden Fall besitzt der Werkstoff eine Shore-A-Härte von 50. Damit ergibt 
sich ein Schubmodul von 0,91 N/mm². Vereinfacht wird hier ein isotropes Werkstoffverhal-
ten angenommen und somit die Linearität des Modells gewährleistet. Abb. 6.12 zeigt den 
berechneten Beschleunigungspegel bei Verwendung der Ringvariante V3.1 im Vergleich 
zum Referenzring V0.  

Im unteren Drehzahlbereich bis 2600 1/min liegt der Pegel unterhalb des Referenzpegels. 
Im Bereich zwischen 2600 1/min und 3100 1/min liegt der Pegel der Variante V3.1 leicht 
über dem Pegel des Referenzrings. Ab einer Drehzahl von 3100 1/min liegt der Pegel un-
terhalb oder auf gleicher Höhe wie der Referenzpegel. Gemittelt über den gesamten Dreh-
zahlbereich liegt der Pegel, der sich mit der Ringvariante V3.1 in der Simulation ergibt, um 
0,35 dB unterhalb des berechneten Referenzringpegels.  
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Abb. 6.12. Berechnete Gehäusebeschleunigung mit den Ringvarianten V0 und V3.1 

Die Ringvarianten V3.2 und V3.3 wurden nicht berechnet. Die Abbildung der Variante 
V3.2 weist durch den Einsatz von O-Ringen als elastische Zwischenschicht zusätzlich zur 
Problematik der Materialmodellierung die Notwendigkeit einer nichtlinearen Kontaktmo-
dellierung auf. Auch Ringvariante V3.3 wurde nicht abgebildet, da keine Materialmodelle 
zur Abschätzung der Materialparameter des Metallgeflechts vorliegen. 
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7 Beurteilung der verwendeten Simulationsmodelle 

Simulationsmodelle werden in dieser Arbeit zur Bewertung der Ringvarianten auf Bauteil-
ebene sowie auf Systemebene verwendet. Zunächst werden die entworfenen Ringvarianten 
auf Bauteilebene beurteilt. Ausgehend von physikalischen Dämpfungsprinzipien werden in 
der Konzeptionsphase verschiedene Varianten eines Adapterrings entwickelt. Mit Hilfe ei-
ner Finiten Elemente Simulation werden in Kapitel 4.3 die Transfer- und Einfügungsdäm-
mungswerte der entworfenen Ringvarianten berechnet und bewertet. Mittels der Simulati-
onsergebnisse kommt es zu einer Auswahl der im Weiteren verwendeten Ringvarianten. 
Anschließend erfolgen in Kapitel 5.4 die Vermessung im Versuchsgetriebe und in Kapitel 
6.7 die Abbildung in einem Simulationsmodell des kompletten Versuchsgetriebes. Sowohl 
in der Messung als auch in der Simulation wird der Körperschallpegel an der Getriebege-
häuseoberfläche zur Bewertung der Ringvarianten herangezogen. Dadurch erfolgt die Beur-
teilung der jeweiligen körperschallmindernden Maßnahme auf Systemebene. In diesem Ka-
pitel werden die in der jeweiligen Phase verwendeten Simulationsmodelle hinsichtlich ihrer 
Aussagefähigkeit beurteilt.  

7.1 Simulationsmodell auf Bauteilebene 

Anhand eines Vergleichs der gemessenen Pegelverläufe einer jeweiligen Ringvariante in 
Kapitel 5.4 mit den in Kapitel 4.3 zur Vorauswahl der Ringvarianten berechneten Transfer- 
und Einfügungsdämmungswerten erfolgt die Beurteilung des Simulationsmodells. Die Vor-
auswahl findet anhand eines einfachen Finite Elemente Simulationsmodells statt. Aufgrund 
des nichtlinearen Verhaltens von elastischen Materialen werden lediglich Varianten aus der 
Gruppe der dämmenden und dämpfenden Maßnahmen abgebildet. Auf eine Abbildung der 
Ringvarianten mit elastischer Zwischenschicht wird verzichtet. Mit Hilfe des Modells wer-
den für Ringvarianten aus der Gruppe der dämmenden und dämpfenden Maßnahmen der 
Transferwert und die Einfügungsdämmung (Kapitel 2.3.2) berechnet. Dadurch konnten aus 
der Gruppe mit dämmenden Maßnahmen eine Ringvariante mit kreisförmigen und eine mit 
nutenförmigen Störstellen ausgewählt werden. Die gewählten Varianten im Vergleich zu 
Varianten mit ähnlicher Störgeometrie weisen jeweils die besten Transfer- und Einfü-
gungsdämmwerte auf.  
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Ein Vergleich zwischen berechneten Werten der Ringvariante mit kreisförmigen Störstellen 
V1.4 und der Ringvarianten mit nutenförmigen Störstellen V1.5 ergibt ein höheres Körper-
schalldämmungspotential der Variante V1.5. Ob die Aussagekraft der ermittelten 
Kennwerte, Transferwerte und Einfügungsdämmungswerte gegeben ist, kann anhand der 
im Versuchsgetriebe gemessenen Körperschallpegel überprüft werden.  

Welcher Frequenzbereich für die Bewertung der berechneten Transfer- und Einfügungs-
dämmwerte herangezogen werden muss, ergibt sich aus den Zahneingriffsfrequenzen. Im 
Versuchsgetriebe resultiert aus der Antriebsdrehzahl n, der Zähnezahl z des Antriebsrads 
und der Anzahl der betrachteten Ordnungen i der zu betrachtende Frequenzbereich. Für ei-
ne minimale Drehzahl von n = 700 1/min und eine maximale Drehzahl von n = 5000 1/min 
ergeben sich mit einer Zähnezahl von z = 39 aus Gleichung (7.1) die in Tabelle 7.1 darge-
stellten Frequenzen. 

 
(7.1)

Tabelle 7.1. Frequenzbereiche der Verzahnungsordnungen 

i f  bei 700 1/min f  bei 5000 1/min 

1 455 Hz 3250 Hz 

2 910 Hz 6500 Hz 

3 1365 Hz 9750 Hz 

Der höchste Anregungspegel ist aus der ersten Verzahnungsordnung zu erwarten [16]. Aber 
auch höhere Ordnungen haben einen Einfluss auf die Anregung, weshalb an dieser Stelle 
auch die zweite und dritte Ordnung betrachtet werden. Zur Bewertung der Transfer- und 
Einfügungsdämmwerte muss daher der Frequenzbereich zwischen 455 Hz und 9750 Hz 
herangezogen werden. 

Aus den Messungen des Körperschallpegels während eines Drehzahlhochlaufs (Kapitel 5.4) 
ergibt sich ein geringer körperschalldämmender Einfluss der Ringvarianten mit geometri-
schen Störstellen (V1.4 und V1.5). Darauf lässt auch die Betrachtung der Einfügungs-
dämmwerte der Varianten V1.4 und V1.5 im Bereich zwischen 0 Hz und 10000 Hz schlie-
ßen (Abb. 4.12 und Abb. 4.13). Aus den Einfügungsdämmwerten ist ein Vorteil der 
Ringvarianten mit nutenförmigen Störstellen zu erwarten. Aus den Messungen ergibt sich 
allerdings ein Vorteil der Ringvariante mit kreisförmigen Störstellen. Dietz et al. [35], [36] 
und [37] machten bei der Verwendung von nutenförmigen Störstellen, die in einen Zahn-
radkörper eingebracht wurden, die Beobachtung, dass durch diese Art der Störstellen die 
Impedanz des Körpers herabgesetzt wird. Im Transferwert von Ringvariante V1.5 wird die-
ses Phänomen ersichtlich. Durch die realen Einspannbedingungen des Adapterrings V1.5 

f
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im Versuchsgetriebe wird dieser Effekt möglicherweise verstärkt. Alleine durch die ermit-
telte Einfügungsdämmung oder den Transferwert kann keine eindeutige Beurteilung erfol-
gen. Die Einfügungsdämmung deutet auf ein geringes Potential beider Ringvarianten hin, 
was sich auch in der Messung widerspiegelt. Ringvariante V1.5 zeigt das größere Potential 
gegenüber Variante V1.4, was durch die Messung jedoch nicht bestätigt werden konnte. 
Wird der Transferwert in die Betrachtung aufgenommen, so lässt sich über eine geringe 
Impedanz der Ringvariante V1.5 das geringere Potential zur Minderung von Körperschall 
erklären.  

In den Messungen mit Ringvariante V2.4 ergibt sich ein deutlicher Einfluss auf den Köper-
schallpegel. An allen Messstellen und bei allen Laststufen lassen sich mit dieser Ringvari-
ante Pegelminderungen gegenüber Messungen mit dem Referenzring feststellen. Da die 
Geometrie des Rings im Vergleich zu den berechneten Ringvarianten V2.1, V2.2 und V2.3 
aus Gründen der Fertigbarkeit leicht modifiziert wird, kann keine eindeutige Zuordnung zu 
einem Verlauf der Einfügungsdämmung gezogen werden. Allerdings führen alle berechne-
ten Varianten zu einer negativen Einfügungsdämmung, d.h. zu Pegelminderung im Fre-
quenzbereich zwischen 0 Hz und 10000 Hz. Auch der Transferwert deutet auf eine deutli-
che Pegelreduzierung bei der Verwendung des Rings im Versuchsgetriebe hin. Die mit 
Hilfe des Simulationsmodells ermittelten Tendenzen decken sich mit den Messergebnissen.  

Mit Hilfe der in der Entwurfsphase der Ringe verwendeten Simulationsmethode ist eine ab-
solute Einschätzung der Höhe der zu erzielenden Pegelminderung an der Getriebegehäuse-
oberfläche nicht möglich. Das Modell dient an dieser Stelle lediglich einer qualitativen Ab-
schätzung des Potentials. Zum einen werden die Einbaubedingungen des Rings stark 
vereinfacht, das Getriebegehäuse wird durch eine Platte repräsentiert, die am Umfang fest 
eingespannt wird. Zum anderen findet die Anregung durch eine Kraft an einem zentrisch im 
Ring gelegenen Knoten statt, der starr an den inneren Ringdurchmesser angebunden ist. In 
der Realität ist der Ring in das Getriebegehäuse eingebettet, dessen dynamische Eigen-
schaften durch die im Modell verwendete Platte nicht abgebildet werden. Die Krafteinlei-
tung erfolgt im Getriebe durch die veränderliche Lagerkraft. Eine zentrische Krafteinleitung 
über starre Stäbe in den Ring bildet die Krafteinleitung in den Ring nur stark vereinfacht 
ab. Die Transfer- und Einfügungsdämmwerte, die mit diesem Simulationsmodell ermittelt 
wurden, eigenen sich für die vorliegenden Ringvarianten lediglich zur Abschätzung der 
Wirksamkeit eines Dämmungs- oder Dämpfungsmechanismus in der Konzeptphase.  

  



96 7 Beurteilung der verwendeten Simulationsmodelle 

7.2 Simulationsmodell auf Systemebene 

Um für weitergehende Untersuchungen die Wirksamkeit einer Körperschallminderungs-
maßnahme ohne das Vorhandensein eines realen Getriebes quantitativ und qualitativ ab-
schätzen zu können, wird im Rahmen dieser Arbeit ein Simulationsmodell entwickelt (Ka-
pitel 6). Ziel dieses Modells ist es, möglichst realitätsnah die Schwingungsanregung durch 
die Getriebeverzahnung und die Körperschallleitung im Getriebe darzustellen. Da die 
Anregung und das Schwingungsverhalten der im System verbauten Teile wie Verzahnung, 
Wellen, Lager, Adapterring und Getriebegehäuse in starker Wechselwirkung zueinander 
stehen, wird alles in einer Simulationsumgebung abgebildet. Als Simulationsumgebung 
wird die Mehrkörpersimulationsumgebung SIMPACK [68] gewählt. Mit Hilfe dieses Soft-
warepakets ist es möglich, die Anregung durch die Getriebeverzahnung abzubilden. Wei-
terhin besteht die Möglichkeit, flexible Körper einzubinden und damit die Verformung der 
Bauteile unter Last sowie deren Schwingungsverhalten abzubilden. In dieser Umgebung 
wurde ein Mehrkörpermodell entwickelt, das sich aus starren und flexiblen Körpern zu-
sammensetzt. Im Rahmen der Verifikation des Modells wurde in Kapitel 6.6 bereits ein 
Vergleich zwischen gemessenem und berechnetem Körperschallpegel gezogen. Verwendet 
wurde in der Phase der Modellerstellung und der Verifikation stets ein Getriebegehäuse, in 
das als Adapterring der Referenzring V0 eingebaut wurde.  

Wie der Vergleich zwischen Messung und Simulation (siehe Abb. 6.9) zeigt, kann mit Hilfe 
dieses Modells das akustische Verhalten des Versuchsgetriebes während eines Drehzahl-
hochlaufs gut abgebildet werden. Differenzen zwischen gemessenem und berechnetem Pe-
gel sind vorhanden, lassen sich aber durch den gewählten Dämpfungsansatz sowie die stark 
vereinfachte Abbildung der Prüfstandsrandbedingungen erklären. Für die weitergehenden 
Untersuchungen, für die das Modell entwickelt wurde, kann dessen Güte als ausreichend 
betrachtet werden. Ziel des Modells ist es, den Einfluss unterschiedlicher Varianten des 
Adapterrings und dessen Einfluss auf den Körperschallpegel zu untersuchen. Dazu wird le-
diglich das als elastischer Körper modellierte Gehäuse ausgetauscht. Für die jeweilige Be-
rechnung müssen dazu im Finite Elemente Modell die entsprechende Ringvariante im Ge-
häuse fixiert sowie die Materialparameter gewählt werden. Nach erfolgter modaler 
Reduktion kann die Mehrkörpersimulation durchgeführt werden (Kapitel 6.7). Im Folgen-
den wird ein Vergleich gezogen zwischen berechneten und gemessenen Beschleunigungs-
pegeln während eines Drehzahlhochlaufs des Versuchsgetriebes.  

Abb. 7.1 zeigt die berechneten und gemessenen Pegelwerte für Ringvarianten mit geometri-
schen Störstellen. Die berechneten Werte zeigen nur eine geringe Abweichung gegenüber 
dem berechneten Referenzpegel des Rings V0. Auch in den gemessenen Pegeln sind keine 
großen Abweichungen im Vergleich zur Referenz vorhanden. Lediglich im Bereich zwi-
schen 3000 1/min und 4000 1/min kommt es zu signifikanten Abweichungen. In der Simu-
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lation treten diese Abweichungen nicht hervor. Im Bereich der größten Pegelüberhöhung 
bei 3000 1/min liegen in der Simulation die Ringvarianten V1.4 und V1.5 oberhalb des Re-
ferenzwerts. In der Messung liegen beide Ringe unterhalb des Referenzverlaufs. 

Die Betrachtung der Mittelwerte aller Pegel über den gesamten Drehzahlbereich ergibt für 
die Ringvariante V1.4 in der Simulation eine Pegelerhöhung gegenüber dem Referenzpegel 
von 0,08 dB. In der Messung ergibt sich für V1.4 eine Pegelminderung um 0,35 dB. Für 
Variante V1.5 ergibt sich in der Simulation eine Pegelerhöhung gegenüber V0 um 0,21 dB. 
Die Messung zeigt ebenfalls eine Pegelerhöhung um 0,58 dB. In Messung und Simulation 
zeigt sich für Variante V1.5 die gleiche Tendenz, die absolute Höhe der Pegelabweichung 
ist in der Simulation etwa um Faktor drei niedriger als in der Messung. 
 

 

Abb. 7.1. Vergleich zwischen Rechnung und Messung für Ringvarianten mit dämmenden Maß-

nahmen 

In Abb. 7.2 ist der Vergleich zwischen Rechnung und Messung für die Ringvariante mit 
Resonatorprinzip V2.4 dargestellt. Auch hier zeigen sich im berechneten Pegelverlauf nur 
geringe Abweichungen zwischen Variante V2.4 und Referenzring. Der gemessene Pegel-
verlauf zeigt hingegen eine deutliche Pegelreduzierung gegenüber der Referenz. Im Bereich 
der maximalen Pegelüberhöhung, bei 3000 1/min, liegen die berechneten Pegelwerte von 
V2.4 unterhalb der Referenz. Außerhalb dieses Bereichs stellen sich in der Simulation bis 
4500 1/min geringere Pegelwerte ein. Ab einer Drehzahl von 4500 1/min befinden sich die 
Werte auf gleichem Niveau. Die gemessenen Werte zeigen ebenfalls ab 4500 1/min eine 
geringere Abweichung zwischen Ringvariante V2.4 und Referenzring. Im niedrigeren 
Drehzahlbereich ergibt sich überall ein deutlich geringeres Pegelniveau. Über den gesamten 
Drehzahlbereich ergibt sich in der Simulation eine Pegelreduzierung mit Variante V2.4 um 
0,27 dB, in der Messung um 2,73 dB. Im Mittel ergibt sich in Simulation und Messung eine 
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Pegelreduzierung. Der Vergleich des simulierten zum gemessenen Pegelmittelwert zeigt je-
doch einen um Faktor zehn niedrigeren Wert.  
 

 

Abb. 7.2. Vergleich zwischen Rechnung und Messung für Ringvariante mit dämpfenden Maß-

nahmen 

Der Vergleich zwischen Simulation und Messung für die Ringvariante V3.1 mit elastischer 
Zwischenschicht ist in Abb. 7.3 dargestellt.  
 

 

Abb. 7.3. Vergleich zwischen Rechnung und Messung für Ringvariante mit elastischer Zwi-

schenschicht 
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In der Simulation zeigt sich wiederum eine geringe Abweichung von Referenzpegel V0. Im 
Bereich bis 2500 1/min liegen die Werte unterhalb des Referenzwerts. Im höheren Dreh-
zahlbereich ergeben sich Pegelwerte, die leicht oberhalb oder auf gleichem Niveau wie der 
Referenzring liegen. Der gemessene Pegelverlauf von V3.1 liegt im gesamten Drehzahlbe-
reich unterhalb der des Refenzrings. Der Pegelmittelwert über den gesamten Drehzahlbe-
reich ergibt für den berechneten Pegelverlauf eine Reduktion von 0,35 dB. In der Messung 
zeigt sich eine Pegelreduktion von 3,71 dB. Auch in diesem Fall ergibt sich im Mittel in 
beiden Fällen eine Reduktion, deren Höhe jedoch in der Simulation etwa um Faktor zehn 
niedriger liegt als in der Messung.  

In der Simulation wie auch in der Messung kann Ringvariante V3.1 als am geeignetsten zur 
Reduktion des Körperschalls identifiziert werden. Als zweitbeste Variante ergibt sich in 
beiden Fällen V2.4. Variante V1.4 zeigt sowohl in der Simulation als auch in der Messung 
kaum einen Einfluss auf die Gehäusebeschleunigung. Ringvariante V1.5 ist in beiden Fäl-
len als ungeeignet zu identifizieren, da der Einsatz dieses Rings in beiden Fällen zu einer 
Pegelerhöhung führte. Die Rangfolge kann also für die berechneten Hochläufe in der Simu-
lation nachgebildet werden. Allerdings kann die Höhe der mit einer Variante möglichen 
Pegelreduktion nicht prognostiziert werden.  

Anhand der Beobachtungen lässt sich das hier verwendete Simulationsmodell als nicht hin-
reichend aussagekräftig bezeichnen. Gründe für die Diskrepanzen zwischen Prüfstands- 
und Simulationsergebnis sind in der Problemformulierung zu finden. Die getroffenen Ver-
einfachungen bezüglich der Modellierung des Gehäuses, der Materialmodellierung sowie 
der Dämpfungsmethode können dazu führen, dass entscheidende Effekte, wie beispielswei-
se die Materialdämpfung, nicht abgebildet werden. 

Im Simulationsmodell sind die Wellen und das Getriebegehäuse als flexible Körper inte-
griert. Dadurch ist es möglich, mit Hilfe der Mehrkörpersimulation nicht nur Eigenfrequen-
zen des Systems aufgrund der gekoppelten Massen und Trägheiten abzubilden, sondern 
auch Eigenfrequenzen der einzelnen Bauteile. Global betrachtet führt diese Problemformu-
lierung zu hinreichend guten Ergebnissen bezüglich der Abbildung des akustischen Verhal-
tens des Versuchsgetriebes. Eine Änderung der Gehäusestruktur, die lediglich den Adapter-
ring betrifft, kann mit Hilfe der gewählten Methode jedoch nicht ausreichend genau 
abgebildet werden. Bereits in der Finite Elemente Umgebung werden Vereinfachungen ge-
troffen. Durch die Vernetzung der Geometrie wird aus einer kontinuierlichen Struktur eine 
diskrete. Eine weitere signifikante Vereinfachung stellt die Formulierung des Materialmo-
dells dar. Soll das Getriebegehäuse als elastischer Körper in der Mehrkörpersimulation 
verwendbar sein, muss vorab eine modale Reduktion des Finite-Elemente-Modells durch-
geführt werden. Voraussetzung dafür ist eine lineare Formulierung der Bewegungsglei-
chung. Bei der Materialmodellierung können daher keine nichtlinearen Effekte abgebildet 
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werden. Speziell bei elastischen Materialien beruht die dämpfende Wirkung auf diesem Ef-
fekt (siehe 0).  

Den im Gehäuse vorhandenen Fügestellen werden lediglich über die globale Dämpfung 
Rechnung getragen. Der Dämpfungswert der Gehäusestruktur wird mit 5 % angenommen 
und liegt damit über dem Dämpfungswert der beiden Getriebewellen, der mit 2 % ange-
nommen wurde. Relativbewegungen, die an Bauteilschnittstellen und bei Materialübergän-
gen im Gehäuse und Adapterring auftreten, werden aufgrund der notwendigen Linearität 
vernachlässigt. Bograd [109] zeigt den Einfluss der Gestalt sowie deren Position einer Fü-
gestelle auf das Dämpfungsverhalten einer Struktur. Je nachdem, ob sich die Fügestelle an 
einem Schwingungsknoten oder an einem Schwingungsbauch befindet, variiert ihr Einfluss 
auf die Dämpfung in der Gesamtstruktur. Im vorliegenden Fall werden lediglich Verbund-
kontakte verwendet. Eine detaillierte Modellierung der Fügestellen und eine Kontaktbe-
rechnung erfolgt nicht.  

Nach abgeschlossener Modellierung geht im nächsten Schritt bei der Durchführung der 
modalen Reduktion wiederum Modellgenauigkeit verloren. Das dynamische Verhalten des 
Getriebegehäuses wird ab diesem Zeitpunkt nur von dessen natürlichen und gekoppelten 
Moden repräsentiert (siehe Kapitel 2.4.3). In der Mehrkörperumgebung erfolgt die Abbil-
dung der Dämpfung. Dabei wird ein globaler Dämpfungsansatz gewählt, der alle Gehäuse-
moden mit dem gleichen Wert bedämpft. Auch dies entspricht einer starken Vereinfachung 
der Realität.  

Es konnte gezeigt werden, dass die Charakteristik des akustischen Verhaltens des Getriebes 
während eines Drehzahlhochlaufs mit Hilfe des Simulationsmodells gut abgebildet werden 
kann. Lediglich im höheren Drehzahlbereich kommt es zu Abweichungen zwischen be-
rechnetem und gemessenem Pegelverlauf. Weiterhin konnte gezeigt werden, dass die ge-
wählte Methode die in der Realität auftretenden Mechanismen, die im Adapterring zum 
Tragen kommen, nicht umfassend nachbilden kann. Das Potential der Ringvarianten im 
Körperschallübertragungsweg kann mit Hilfe des Modells nicht ausreichend beurteilt wer-
den. Die Abbildung in einer Simulationsumgebung als flexibles Mehrkörpersystem ist für 
die vorliegende Problemstellung als nicht geeignet zu bewerten.  

Für eine detailliertere Betrachtung können die mit Hilfe dieses Modells berechenbaren La-
gerreaktionskräfte auf ein detaillierteres Finite Elemente Modell des Gehäuses mit Adapter-
ring aufgebracht werden. In den Lagerreaktionskräften sind bei der Berechnung durch das 
in dieser Arbeit verwendete Modell Wechselwirkungen zwischen Verzahnungsanregung 
und den dynamischen Eigenschaften der Wellen und des Gehäuses enthalten. Mit Hilfe ei-
ner transienten Formulierung ist die Abbildung nichtlinearer Materialmodelle sowie der 
Fügestellen innerhalb eines Finite Elemente Modells möglich. Mechanismen, die Einflüsse 
auf die Körperschallübertragung innerhalb einer Struktur haben, können damit detaillierter 
abgebildet werden. 
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8 Zusammenfassung und Ausblick 

Getriebegeräusche rücken durch steigende Komfortansprüche an Fahrzeuge immer weiter 
in den Fokus. Um das Geräuschverhalten maßgeblich zu beeinflussen, ist es notwendig, ne-
ben primären Maßnahmen auch auf sekundäre Maßnahmen zur Geräuschreduktion zurück-
zugreifen. Im Fall der Heul- und Pfeifgeräusche, die in unter Last stehenden Verzahnungen 
entstehen, befassen sich primäre Maßnahmen mit der Verminderung der Geräuschanregung 
in der Verzahnung. Für definierte Lastpunkte lässt sich durch die Optimierungen der Zahn-
flankengeometrie der Anregungspegel minimieren. Außerhalb dieses Lastpunkts ist die 
Flankenmodifikation nur bedingt zur Geräuschreduktion geeignet. Zusätzliche, sekundäre 
Maßnahmen können zu einer weiteren, lastunabhängigen Reduktion der Getriebegeräusche 
führen.  

In dieser Arbeit wurden verschiedene sekundäre Maßnahmen untersucht. Deren Eignung in 
einem Fahrzeuggetriebe wurde anhand des Einsatzes in einem Versuchsgetriebe gezeigt. 
Dazu wurden zunächst die theoretischen Grundlagen zur Ausbreitung von Schall in Fest-
körpern, so genanntem Körperschall, zusammengefasst. Physikalische Mechanismen, die 
die Ausbreitung von Schallwellen in Körpern verhindern oder vermindern, wurden aufge-
zeigt und daraus konstruktive Maßnahmen zur Körperschallreduktion abgeleitet. Wesentli-
che physikalische Prinzipien, die in Frage kommen, sind dämmende und dämpfende Me-
chanismen. Dämmende Maßnahmen führen zu Reflexions-, Beugungs- und 
Streuungseffekten der Körperschallwellen innerhalb eines Körpers. Dämpfende Maßnah-
men führen zu Dissipation und damit zum Abklingen der Körperschallwellen.  

Im ersten Schritt wurde ein Bauteil innerhalb eines Getriebes gesucht, das zur Umsetzung 
verschiedener dämmender und dämpfender Maßnahmen geeignet ist. Dazu wurden die ma-
schinenakustische Übertragungskette in einem Fahrzeuggetriebe untersucht und Bauteile, 
die maßgeblich an der Übertragung des Körperschalls beteiligt sind, betrachtet. Neben dem 
zur Verfügung stehenden Raum für die Umsetzung von Minderungsmaßnahmen war auch 
die für die Funktion notwendige Steifigkeit der jeweiligen Komponente bei der Auswahl 
von Bedeutung. Als Ergebnis dieser Analyse wurde zur Integration geräuschreduzierender 
Maßnahmen ein Adapterring gewählt, der sich zwischen dem Lager der Getriebeeingangs-
welle und dem Getriebegehäuse befindet.  



102 8 Zusammenfassung und Ausblick 

Innerhalb dieses Adapterrings wurden verschiedene dämmende und dämpfende Maßnah-
men umgesetzt. Dabei wurden die Ringvarianten in drei verschiedene Kategorien eingeteilt. 
In der Gruppe der dämmenden Maßnahmen wurden alle Ringvarianten zusammengefasst, 
deren Wirkprinzip hauptsächlich auf Reflexions-, Beugungs- und Streuungseffekten beru-
hen. Zum Einsatz kamen hierbei verschiedene Varianten geometrischer Störstellen inner-
halb des Adapterrings. In der Gruppe der dämpfenden Maßnahmen beruht das Wirkprinzip 
vorwiegend auf Mechanismen, die zur Energiedissipation innerhalb des Rings führen. Eine 
dritte Gruppe bildeten die elastischen Zwischenschichten. In diesem Fall lassen sich däm-
mende und dämpfende Wirkung nicht voneinander trennen. Zum einen führt die Materi-
alunstetigkeit zu Reflexions-, Beugungs- und Streuungsvorgängen der Körperschallwellen, 
also zu Dämmung, zum anderen kommt es innerhalb des elastischen Materials zu Dissipati-
onsvorgängen, also zur Dämpfung der Körperschallwellen.  

Zunächst wurden für die Gruppe der dämmenden und dämpfenden Maßnahmen verschie-
dene Konstruktionsvarianten erstellt. Dabei wurden verschiedene geometrische Variationen 
eines Prinzips entwickelt. Diese Varianten wurden auf Bauteilebene mit Hilfe eines Finite 
Elemente Modells bewertet. Durch das Modell konnten Kennwerte der Ringe wie der 
Transferwert und die Einfügungsdämmung ermittelt werden. Ein Vergleich der Kennwerte 
führte zur Identifikation der vielversprechendsten Varianten. Aus den Ringvarianten mit 
dämmenden Maßnahmen wurden zwei Ringe ausgewählt, ein Ring mit kreisförmigen Stör-
stellen und ein Ring mit nutenförmigen Störstellen. Aus der Gruppe der dämpfenden Vari-
anten wurde ein Ring mit Resonatorprinzip gewählt. Ein weiterer Ring derselben Grundge-
ometrie wurde um zusätzliche Dämpfung erweitert. Für die Gruppe der elastischen 
Zwischenschichten konnte das Finite Elemente Modell zur Bewertung nicht verwendet 
werden, da die dämpfenden Materialeigenschaften im Rahmen dieser Analyse nicht abge-
bildet werden können. Aus dieser Gruppe wurden drei Varianten für weitere Untersuchun-
gen verwendet. Ein Ring mit zur Belastungsrichtung geneigter Zwischenschicht aus Po-
lyurethan, eine Ringvariante mit elastischer Schicht aus Nitrilkautschuk und eine dritte 
Variante mit einer elastischen Zwischenschicht aus Metallgeflecht.  

Zur Beurteilung des Potentials der jeweiligen Ringvarianten wurden die Ringe in einem 
Versuchsgetriebe verbaut. Am Prüfstand wurden Drehzahlhochläufe des Prüfgetriebes 
durchgeführt und der Beschleunigungspegel an der Getriebegehäuseoberfläche erfasst. Ein 
Vergleich der Ringvarianten ergab einen geringen Einfluss der Ringvarianten mit dämmen-
den Mechanismen auf das Geräuschverhalten. Die Ringvarianten mit Resonatorprinzip füh-
ren zu einer Reduktion des Körperschallpegels um 3 dB bei einer Steifigkeit von 67 % ge-
genüber dem Referenzring. Bei den Ringvarianten mit elastischer Zwischenschicht bietet 
der Ring mit einer Schicht aus Metallgeflecht das größte Potential zur Geräuschminderung 
von 3 dB bei einer Steifigkeit gegenüber dem Referenzring von 61%.  
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Körperschallmindernde Maßnahmen lassen sich am effektivsten in einer frühen Entwick-
lungsphase in ein Produkt integrieren. Um das Potential einer körperschallmindernden 
Maßnahme in einem Stadium prognostizieren zu können, in dem noch keine Prototypen 
vorhanden sind, können Simulationsmodelle eingesetzt werden. Im Rahmen dieser Arbeit 
erfolgte die Abbildung des Versuchsgetriebes mittels eines flexiblen Mehrkörpermodells. 
Ziel war es, die Anregungsmechanismen sowie die Körperschallleitung im Getriebe inner-
halb eines Modells abbilden zu können. Die Validierung des Modells erfolgte in zwei 
Schritten. Zunächst wurde überprüft, ob die Anregungsmechanismen in der Verzahnung re-
alitätsnah abgebildet sind. Dazu erfolgte ein Vergleich des gemessenen sowie des berechne-
ten Drehwegfehlers. In einem weiteren Schritt erfolgte der Abgleich zwischen gemessenem 
und berechnetem Gehäusebeschleunigungspegel. Sowohl der Drehwegfehler als auch der 
Pegelverlauf der Gehäusebeschleunigung konnten dabei hinreichend genau abgebildet wer-
den. Im Weiteren wurde der Einsatz des Simulationsmodells bei der Beurteilung des Poten-
tials der Ringvarianten untersucht. Ein Vergleich der über der Drehzahl gemittelten berech-
neten Pegel für verschiedene Ringvarianten zeigte, dass mit Hilfe des Modells die 
vielversprechendste Variante ermittelt werden konnte. Eine detailliertere Analyse des Ver-
laufs über der Drehzahl lässt jedoch keinen eindeutigen Schluss bezüglich des Körper-
schallminderungspotentials zu. Die Absolutwerte der möglichen Pegelreduzierungen konn-
ten nicht berechnet werden. Es konnte gezeigt werden, dass mit dem gewählten 
Modellierungsansatz die Wirkmechanismen der Körperschallminderung, wie beispielsweise 
Materialdämpfung, nicht realitätsnah abgebildet werden können.  

Ziele zukünftiger Arbeiten können die Optimierung der Ringvarianten hinsichtlich ihrer 
dämmenden oder dämpfenden Wirkung sowie ihrer Steifigkeit, deren Integration in ein rea-
les Fahrzeuggetriebe und die Entwicklung geeigneter Simulationsmodelle zur Bewertung 
von Köperschallminderungsmaßnahmen sein. Hinsichtlich der Optimierung der Steifigkeit 
einer Variante bei gleichbleibender körperschallreduzierender Wirkung ist beim Einsatz 
von elastischen Schichten eine Variation der Schichtdicken sowie der Materialparameter 
sinnvoll. Bei der Integration in ein reales Fahrzeuggetriebe sind weitere Pegelreduzierungen 
zu erwarten, wenn alle Lagerstellen mit Lagerschalen ausgestattet werden die mit dämmen-
den oder dämpfenden Maßnahmen ausgestattet sind. Bei der Entwicklung einer Simulati-
onsmethode zur Beurteilung des Potentials einer körperschallmindernden Maßnahme könn-
te eine Kombination aus Mehrkörpersimulation und Finite Elemente Simulation verwendet 
werden. In der Mehrkörpersimulation können dynamische Lagerreaktionskräfte ermittelt 
werden, die in einem weiteren Schritt auf ein Finite Elemente Modell aufgebracht werden. 
Innerhalb eines Finite Elemente Modells können nichtlineare Effekte wie Material oder Fü-
gestellendämpfung, abgebildet werden. 
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10 Anhang 

10.1 Messungen an Stelle B 

10.1.1  Ringvarianten bei 30 Nm 

 

Abb. 10.1. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 30 Nm, dämmende Maßnahmen 

 



112 10 Anhang 

 

1000 2000 3000 4000 5000
135

145

155

165

175

Antriebsdrehzahl  [1/min]

G
eh

äu
se

be
sc

hl
eu

ni
gu

ng
 [d

B
]

V 2.4
V 0

V 2.4-d

1000 2000 3000 4000 5000
135

145

155

165

175

Antriebsdrehzahl  [1/min]

G
eh

äu
se

be
sc

hl
eu

ni
gu

ng
 [d

B
]

V 3.1
V 0

V 3.2
V 3.3

 

Abb. 10.2. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 30 Nm, dämpfende Maßnahmen 

 

 

Abb. 10.3. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 30 Nm, elastische Schichten 
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10.1.2 Ringvarianten bei 50 Nm 

 

Abb. 10.4. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 50 Nm, dämmende Maßnahmen 

 

 

Abb. 10.5. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 50 Nm, dämpfende Maßnahmen 
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Abb. 10.6. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 50 Nm, elastische Schichten 

10.1.3 Ringvarianten bei 100 Nm 

 

Abb. 10.7. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 100 Nm, dämmende Maßnahmen 
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Abb. 10.8. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 100 Nm, dämpfende Maßnahmen 

 

 

Abb. 10.9. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle B, 100 Nm, elastische Schichten 
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10.2 Messungen an Stelle C 

10.2.1  Ringvarianten bei 30 Nm 

 

Abb. 10.10. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 30 Nm, dämmende Maßnahmen 

 

 

Abb. 10.11. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 30 Nm, dämpfende Maßnahmen 
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Abb. 10.12. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 30 Nm, elastische Schichten 

10.2.2 Ringvarianten bei 50 Nm 

 

Abb. 10.13. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 50 Nm, dämmende Maßnahmen 
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Abb. 10.14. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 50 Nm, dämpfende Maßnahmen 

 

 

Abb. 10.15. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 50 Nm, elastische Schichten 
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10.2.3 Ringvarianten bei 100 Nm 

 

Abb. 10.16. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 100 Nm, dämmende Maßnah-

men 

 

 

Abb. 10.17. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 100 Nm, dämpfende Maßnah-

men 
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Abb. 10.18. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle C, 100 Nm, elastische Schichten 

 

10.3 Messungen an Stelle D 

10.3.1  Ringvarianten bei 30 Nm 

 

Abb. 10.19. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 30 Nm, dämmende Maßnahmen 
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Abb. 10.20. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 30 Nm, dämpfende Maßnahmen 

 

 

Abb. 10.21. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 30 Nm, elastische Schichten 
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10.3.2 Ringvarianten bei 50 Nm 

 

Abb. 10.22. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 50 Nm, dämmende Maßnahmen 

 

 

Abb. 10.23. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 50 Nm, dämpfende Maßnahmen 
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Abb. 10.24. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 50 Nm, elastische Schichten 

10.3.3 Ringvarianten bei 100 Nm 

 

Abb. 10.25. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 100 Nm, dämmende Maßnah-

men 
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Abb. 10.26. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 100 Nm, dämpfende Maßnah-

men 

 

 

Abb. 10.27. Hochlauf von 700 1/min bis 5000 1/min, Stelle D, 100 Nm, elastische Schichten 
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