
 

4  Versuchseinrichtungen zur Torsionsschwingungs-
nachbildung 

Bei der Analyse des Klapper- und Rasselgeräuschverhaltens von Fahrzeuggetrieben ist 
neben der theoretischen Betrachtung der Geräuschneigung loser Getriebekomponenten 
deren experimentelle Untersuchung von besonderer Bedeutung. Hierfür sind geeignete 
Versuchseinrichtungen bereitzustellen, mit denen diese Geräuschphänomene unter reali-
tätsnahen und reproduzierbaren Betriebsbedingungen ohne störende Nebeneinflüsse 
nachgebildet werden können. In diesem Kapitel werden die wesentlichen Anforderungen 
an eine solche Versuchseinrichtung beschrieben, mit der die Nachbildung der Torsions-
schwingungen eines Verbrennungsmotors möglich ist. Hierbei wird zum einen ein am 
Institut für Maschinenelemente der Universität Stuttgart entwickelter und realisierter 
Klapper- und Rasselprüfstand für Pkw-Getriebe mit dessen Sollwertvorgabe und Mess-
werterfassung beschrieben und zum anderen wird ein Konzept eines neuartigen Klapper-
prüfstands für Getriebe mit hohen Massenträgheitsmomenten, hier für Nkw-Getriebe, 
vorgestellt. Darüber hinaus werden die entsprechende Bewertungskriterien für das Klap-
per- und Rasselgeräuschverhalten von Fahrzeuggetrieben erläutert. 

4.1  Anforderungen an die Versuchseinrichtung 

Die Untersuchung des Klapper- und Rasselgeräuschverhaltens von Fahrzeuggetrieben für 
Pkw und Nkw ist in Fahr- und Prüfstandsversuchen mit dem Fahrzeug wegen der Ge-
räuschentfaltung zahlreicher anderer Aggregate im Fahrzeug sehr schwierig und wegen 
der notwendigen häufigen Demontage- und Umbauarbeiten auch sehr aufwendig. Für 
solche Grundsatzuntersuchungen bietet deshalb eine spezielle Versuchseinrichtung die 
Möglichkeit der Ermittlung der Parametereinflüsse auf das Klapper- und Rasselgeräusch-
verhalten eines Fahrzeuggetriebes. Sie ermöglicht die Untersuchung dieser Geräuschphä-
nomene unabhängig vom Fahrzeug, in einer neutralen Versuchsumgebung und ohne stö-
rende Nebengeräusche, vor allem aber unter exakt reproduzierbaren Betriebsbedingun-
gen. Mit dieser Versuchseinrichtung sollen Handschaltgetriebe in Koaxial- und Front-/ 
Quer-Bauweise sowohl in Neutralstellung als auch bei geschalteter Gangstufe unter Teil-
last mit definierten Torsionsschwingungen zu Klapper- und Rasselgeräuschen angeregt 
werden. Die Hauptanforderung an eine derartige Versuchseinrichtung ist die Nachbil-
dung des ungleichförmigen Drehzahlverlaufs der Kurbelwelle eines Verbrennungsmotors 
bei unterschiedlichen Betriebszuständen an der Getriebeeingangswelle, um die Anregung 
der Loskomponenten im Getriebe und somit deren Bewegungsverhalten entsprechend 
dem realen Betriebszustand zu erreichen. Dabei sind der entsprechenden Getriebeein-
gangswellendrehzahl im Leerlauf oder im Teillastbetrieb die definierten Torsionsschwin-
gungen zu überlagern. 
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Mit einer solchen Versuchseinrichtung sollen unterschiedliche Verbrennungsmotoren mit 
unterschiedlicher Zylinderzahl sowohl im Leerlauf als auch im Teillastbereich im Einzel-
betrieb des Verbrennungsmotors oder unter Einfluss dazugeschalteter Fahrzeugaggregate 
bzw. infolge aufgetretener Störungen nachgebildet werden können. Dies erfordert die 
Vorgabemöglichkeit unterschiedlicher Betriebsparameter, wie der Anregungsfrequenz 
und der Winkelbeschleunigung, die von der Drehzahl, der Ordnung und dem Betriebszu-
stand des nachzubildenden Verbrennungsmotors abhängig sind. Dabei sollen sowohl rea-
listische, rein periodische wie auch definierte Drehzahlverläufe für Grundsatzuntersu-
chungen vorgegeben werden können. Hierfür ist ein Sollwertgeneratorsystem erforder-
lich, mit dem die Anregungsfrequenz und die Winkelbeschleunigung frei innerhalb der 
festgelegten Parametergrenzen vorgegeben werden können. 

Entsprechend den zu simulierenden Verbrennungsmotoren und deren Betriebszustän-
den soll mit einem geeigneten Antriebsaggregat der Versuchseinrichtung entsprechende 
Drehzahl- und Winkelbeschleunigungsbereiche vorgegeben werden können. Beispiels-
weise für die Nachbildung eines Pkw-Sechs-Zylinder-Verbrennungsmotors mit einer 
Drehzahl von 3000 1/min ergibt sich eine Anregungsfrequenz von 150 Hz. Bei einer Mo-
tordrehzahl über 3000 1/min werden die Rasselgeräusche im Fahrgastraum infolge des 
großen Schleppmoments des Fahrzeuggetriebes, der hohen Antriebsstranggeräusche und 
der großen Umgebungsgeräusche des Gesamtfahrzeugs während der Fahrt nicht mehr 
wahrgenommen. Bei der Nachbildung von Pkw-Verbrennungsmotoren soll die Winkel-
beschleunigungsamplitude einen Bereich bis zu 4000 rad/s2 erreichen können, vgl. Kap. 
3.1.2. Bei einem Nkw-Sechs-Zylinder-Verbrennungsmotor beträgt beispielsweise die 
Anregungsfrequenz bei der Drehzahl von 2400 1/min 120 Hz. Für die Nachbildung von 
Nkw-Verbrennungsmotoren im Leerlauf sind auf der Versuchseinrichtung Winkelbe-
schleunigungsamplituden bis 600 rad/s2 erforderlich, vgl. Kap. 3.1.2.  

Bei der Torsionsschwingungsnachbildung mit einer Versuchseinrichtung im Hinblick 
auf die Untersuchung des Klapper- und Rasselgeräuschverhaltens von Fahrzeuggetrieben 
ist die Bereitstellung der maximalen Leistung eines Verbrennungsmotors nicht notwen-
dig. Sie muss entsprechend groß sein, damit sich die rotierenden Fest- und Loskompo-
nenten entsprechend den realen ungleichförmigen Drehzahlverläufen anregen lassen. Da-
bei müssen Rückwirkungen der stoßenden Getriebelos- auf die anregenden Festkompo-
nenten, die den Verlauf der Anregungsfunktion beeinflussen würden, vermieden werden. 
Deshalb sollte das Rotormassenträgheitsmoment des Antriebsmotors mindestens dem 
Massenträgheitsmoment des zu untersuchenden Prüfgetriebes entsprechen /141/. 

Bei der Untersuchung des Klappergeräuschverhaltens genügt die Einleitung von Tor-
sionsschwingungen über die Eingangswelle in das zu untersuchende Fahrzeuggetriebe. 
Der Abtrieb des Prüfgetriebes wird bei dieser Untersuchung verblockt, so dass es still-
steht. Bei Rasselgeräuschuntersuchungen im Zug- oder Schubbetrieb werden die un-
gleichförmigen Drehzahlverläufe ebenso über die Antriebswelle in das Prüfgetriebe ein-
geleitet und der Abtrieb wird mit einem definierten Lastdrehmoment behaftet, um die 
geschalteten Gangstufen zu verspannen, um so einen Schaltzustand nachzubilden. Dabei 
muss das Bremsmoment in allen Betriebszuständen mindestens so groß sein, dass die 
Zahnflanken der geschalteten Gangstufe nicht voneinander abheben. Deshalb wird für 
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diesen Zustand für die maximal erreichbare Winkelbeschleunigung der Anregungsfunkti-
on eine Vorspannkraft von mindestens 20 N zwischen den Zahnflanken der im Leistungs-
fluss liegenden Zahnradpaare festgelegt /71/.  

Darüber hinaus ist für die Nachbildung des realitätsnahen Betriebszustands des unter-
suchten Fahrzeuggetriebes dessen Anordnung auf dem Prüfstand, die der Einbaulage im 
Fahrzeug entsprechen sollte, sowie die Temperiermöglichkeit des Getriebeöls von nicht 
zu vernachlässigender Bedeutung. Des Weiteren sollte auch das Geräuschverhalten der 
Antriebsmaschine und weiterer Prüfstandsaggregate berücksichtigt werden, damit diese 
Schallquellen nicht die Klapper- und Rasselgeräuschmessungen des Prüfgetriebes beein-
flussen. 

4.2  Grundprinzipien der Drehschwingungsanregung 

Die Nachbildung von Torsionsschwingungen von Verbrennungsmotoren erfordert infolge 
schneller Beschleunigungs- und Verzögerungsvorgänge im Bewegungsverlauf der Kur-
belwelle innerhalb kurzer Zeit ein entsprechend hochdynamisches Antriebskonzept, mit 
dem der ungleichförmige Drehzahlverlauf der Antriebswelle erzeugt werden kann. Hier-
bei erlaubt der Antrieb mit einem Verbrennungsmotor keine gezielte Beeinflussung der 
Drehzahlungleichförmigkeit, deshalb sind alternative Antriebskonzepte zu entwickeln. 
Diese lassen sich in mechanische, hydraulische, elektromechanische sowie elektrische 
Funktionsprinzipien unterteilen. 

Mit mechanischen Systemen lassen sich primär nur oszillatorische Drehbewegungen 
1. Ordnung und Drehschwingungsbewegungen n.-ter Ordnung zur Antriebsdrehzahl rea-
lisieren. Dabei erzeugt der Antrieb eine gleichförmige Drehbewegung, die durch ein me-
chanisches System zu der entsprechenden Drehschwingung führt. Bei den meisten Sys-
temen mit mechanischer Überlagerung, wie Nockentriebe oder Polygonräder, besteht 
eine Abhängigkeit zwischen Anregungsfrequenz und Umlaufdrehzahl. Als ein weiteres 
Beispiel eines mechanischen Systems kann ein Kreuzgelenktrieb angeführt werden, bei 
dem die Schwingungsanregung mit der zweiten Ordnung der Antriebsdrehzahl erfolgen 
kann. Somit kann je nach Winkelstellung des Kreuzgelenks die Amplitude der Torsions-
schwingungen entsprechend einem Vier-Zylinder-Viertakt-Verbrennungsmotor nähe-
rungsweise nachgebildet werden. Mit Hilfe eines Überlagerungsgetriebes lassen sich e-
benso beliebige Anregungsfunktionen erzeugen. Beispielsweise durch den Einsatz eines 
Planetengetriebes, bei dem der gleichförmig drehende Antrieb über das Sonnenrad und 
der Abtrieb über den Steg erfolgt, wird über das Hohlrad durch mechanische Kurvenge-
triebe oder elektrohydraulisch eingeleitete Oszillationen ein ungleichförmiger Drehzahl-
verlauf der Antriebswelle erzeugt. Aber auch die Überlagerung oszillierender Schwin-
gungen über der gleichförmigen Drehbewegung der Antriebsmaschine, die auf den nicht-
umlaufenden Steg des Planetengetriebes eingeleitet werden, führen zur Erzeugung defi-
nierter Torsionsschwingungen /24/. Dadurch können hohe Wechselmomente erzeugt 
werden, deren Anregungsfrequenz bis zu 200 Hz reicht.  

Hydraulische Schwingungserreger wie beispielsweise Längszylinder mit Gelenken, 
Dreh- oder umlaufende Zylinder zeichnen sich durch eine hohe Leistungsdichte aus. Sie 
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können mittlere bis hohe Drehmomente übertragen, denen zusätzlich dynamische Anteile 
überlagert werden können. Somit sind sie in der Lage, oszillatorische Drehbewegungen 
oder Drehschwingungen variabler Frequenz zu erzeugen. Dabei ist die Anregungsfre-
quenz und die Schwingungsamplitude in bestimmten Bereichen unabhängig voneinander 
einstellbar. Nachteilig erweist sich hierbei die recht geringe Dynamik, die bei sinusför-
miger Anregung infolge der Öl-Kompressibilität nur bis zu 100 Hz reicht /24/. 

Mit dem elektromechanischen Funktionsprinzip können teilweise Oszillationen oder 
Drehschwingungen variabler Frequenz erzeugt werden. Hierbei wird in der Regel einer 
gleichförmig drehenden Antriebsmaschine die Ungleichförmigkeit eines nachgeschalte-
ten Aggregats überlagert. Zu den bekannten Ausführungen gehören das System Tauch-
spule-Zahnstange-Zahnrad sowie elektrodynamische Erreger wie Drehspulen und elekt-
romagnetische Wechselpolerreger /24/. 

Wesentlich einfacher und komfortabler lassen sich definierte Drehschwingungen mit 
einem elektrischen, hochdynamischen Antriebsmotor erzeugen. Beispielsweise mit einem 
Drehstrom-Synchronmotor, der sich durch geringes Rotormassenträgheitsmoment und 
hohes Drehmomentpotenzial auszeichnet, lässt sich der ungleichförmige Drehzahlverlauf 
verschiedener Verbrennungsmotoren mit ihren schnellen Beschleunigungs- und Verzöge-
rungsvorgängen nachbilden. Ein weiterer wesentlicher Vorteil ist in der einfachen und re-
produzierbaren Sollwertvorgabe und der damit verbundenen Ansteuerung des Antriebs-
motors zu finden. 

4.3  Klapper- und Rasselprüfstand für Pkw-Getriebe 

Am Institut für Maschinenelemente der Universität Stuttgart wurde ein Klapper- und 
Rasselprüfstand für Fahrzeuggetriebe als Direktantriebskonzept entwickelt und realisiert. 
Mit diesem Prüfstand können Klapper- und Rasselgeräusche von Handschaltgetrieben in 
Front-/Quer-, aber auch in Koaxial-Bauweise sowohl im Leerlauf als auch im Zug-/ 
Schubbetrieb oder deren Baugruppen unter realistischen Betriebsbedingungen ohne stö-
rende Einflüsse bei beliebiger Reproduzierbarkeit untersucht werden.  

4.3.1  Aufbau des IMA-Klapper- und Rasselprüfstands 

Der hier vorgestellte IMA-Klapper- und Rasselprüfstand für Fahrzeuggetriebe basiert auf 
der Entwicklung von /66/ und den Weiterentwicklungen von /71, 72/ und /73/. Der Di-
rektantrieb dieses Prüfstands ist durch einen hochdynamischen, bürstenlosen, perma-
nentmagneterregten Drehstrom-Synchronmotor realisiert, mit dem Verbrennungsmotoren 
mit unterschiedlicher Zylinderzahl bei verschiedenen Betriebszuständen nachgebildet 
werden können. Für Rasselgeräuschuntersuchungen steht der gleiche Elektromotor als 
Bremsmotor zur Verfügung. Die beiden Servomotoren, von denen der Antriebsmotor 
drehzahl- und der Bremsmotor drehmomentgesteuert ist, verfügen über eine Nennleis-
tung von 12 kW bei einem Nenndrehmoment von 30 Nm und haben ein Spitzendrehmo-
ment von 120 Nm. Die maximale Drehzahl dieser Aggregate beträgt 4000 1/min. Ent-
sprechend des geringen Massenträgheitsmoments des Motorrotors von 0,005 kgm2 und 
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der entsprechenden Massenträgheitsmomentgröße des Prüfgetriebes sind an der Ein-
gangswelle im Leerlauf Winkelbeschleunigungsamplituden von bis zu 3000 rad/s2 er-
reichbar, ohne dass Rückwirkungen des Prüfgetriebes den vorgegebenen Drehzahlverlauf 
des Antriebsmotors beeinträchtigen. 

Der Aufbau des IMA-Klapper- und Rasselprüfstands besteht aus einem massiven Ge-
stell, an dem das Antriebsaggregat koaxial gegenüberliegend zum Prüfgetriebe angeord-
net ist, Bild 4.1. 

Bild 4.1 Schematischer Aufbau des IMA-Klapper- und Rasselprüfstands 

Das zu untersuchende Getriebe wird über eine Flanschplatte, die unterschiedliche Ver-
dreh-Einbaulagen des Getriebes entsprechend der Anordnung im Fahrzeug ermöglicht, an 
der Schweißkonstruktion befestigt. Die Nachbildung der Kipp-Einbaulagen des Prüfge-
triebes lässt sich durch Neigungsänderung des gesamten Prüfstandsaufbaus realisieren. 
Bei Rasselgeräuschuntersuchungen wird der Bremsmotor entsprechend der Prüfgetriebe-
Bauweise am Prüfstandsgestell angebracht. Beim Front-/Quer-Getriebe wird der Brems-
motor achsparallel neben dem Antriebsaggregat angeordnet und beim Koaxial-Getriebe 
wird er koaxial hinter dem Prüfgetriebe angeflanscht. Das Prüfgetriebe wird mit Wellen-
adaptern und torsionssteifen Balgkupplungen spielfrei und kraftschlüssig direkt mit den 
Servomotoren verbunden, um kleine Achsversätze bis zu 0,5 mm zu kompensieren, ohne 
dabei die Anregungsfunktion zu beeinflussen. Das Prüfstandsgestell ist zur akustischen 
und schwingungstechnischen Abkopplung vom Fundament auf zwei Holzträgern ange-
bracht, die sich über vorgespannte Schraubenfedern auf dem Fundament abstützen. 
Durch entsprechend gewählte Federsteifigkeit der Schraubenfedern liegt die Eigenfre-
quenz des gesamten Aufbaus unter 10 Hz. Somit ist der Prüfstandsbetrieb bei den unter-
suchten Betriebsbedingungen immer überkritisch. In Bild 4.2 ist der mechanische Aufbau 
des IMA-Klapper- und Rasselprüfstands zu sehen. 
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Bild 4.2 Mechanischer Aufbau des IMA-Klapper- und Rasselprüfstands 

Da die durchzuführenden Klapper- und Rasselgeräuschuntersuchungen immer im last-
freien Zustand bzw. mit geringer Last erfolgen, kann somit das Getriebeöl nicht auf Be-
triebstemperatur gebracht werden. Somit bedarf es zur Nachbildung realitätsnaher Be-
triebsbedingungen eines externen Temperieraggregats, mit dem im Vorfeld des Versuchs 
das Öl erhitzt wird. Eine Umwälzpumpe lässt das Öl durch das Prüfgetriebe zirkulieren, 
das das Getriebegehäuse und -komponenten innerhalb von ca. zwei Stunden auf die ge-
wünschte Betriebstemperatur erwärmt. Dadurch wird die gleichmäßige Erwärmung des 
Getriebes gewährleistet. Nach Erreichen der gewünschten Temperatur wird die Zirkula-
tion unterbrochen und im Getriebe die Sollfüllstandshöhe des Getriebeöls eingestellt. 

4.3.2  Sollwertvorgabe 

Die Sollwertvorgabe für den drehzahlgesteuerten Antriebsmotor des IMA-Klapper- und 
Rasselprüfstands erfolgt mit Hilfe eines PC-gesteuerten Funktionsgenerators. Dieser Ge-
nerator erzeugt diese Sollwerte in Form von diskreten Stützstellenwerten oder aber analy-
tisch über eine oder mehrere Umdrehungen, die den gemessenen Drehzahlverläufen der 
Motorkurbel- bzw. Getriebeeingangswelle oder aber idealisierten Sinusverläufen entspre-
chen. Sie werden als Zahlenkolonne in einer Datei definiert und in Form einer analogen 
Spannung der Motorsteuerung vorgegeben. Somit können sowohl idealisierte als auch 
gemessene Drehzahlverläufe von Verbrennungsmotoren, vgl. Bild 3.2 und 3.4, wie z.B. 
Leerlauf mit und ohne Verbraucher, reproduzierbar erzeugt werden. Zur Synchronisation 
des Funktionsgenerators mit der Winkelposition des Antriebsmotors dient der an der Mo-
torwelle angekoppelte Inkrementalgeber. Dadurch steht die vorgegebene Ungleichför-
migkeit in einer festen Phasenbeziehung mit dem Drehwinkel des Servomotors. Mit die-
sem realisierten Antriebskonzept lassen sich Anregungsfrequenzen im Leerlauf und im 
Teillastbetrieb mit bis zu 300 Hz vorgeben. 
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4.3.3  Messdatenerfassung 

Die am IMA-Klapper- und Rasselprüfstand eingesetzte Messdatenerfassung dient zur 
Überwachung der Versuchsparameter, die exakte Reproduzierbarkeit der Versuchsbedin-
gungen gewährleistet und zur Aufzeichnung der Versuchsergebnisse. Die Messdatenein-
richtung lässt sich in die Erfassung des Drehzahlverlaufs rotierender Komponenten, der 
Temperatur, des Luftschalls und des Körperschalls unterteilen. 

Die Erfassung des Drehzahlverlaufs der Antriebswelle sowie der Abtriebswelle wird 
mit Hilfe des auf der Motorwelle angeordneten Drehinkrementalgebers mit 2500 Inkre-
menten durchgeführt. Die Darstellung des Drehzahlverlaufs erfolgt nach der Signalum-
wandlung mit einem Frequenz-Spannungs-Wandler zur Analogspannung mit einem Os-
zilloskop, die auch mit einem XY-Schreiber dokumentiert werden kann. Darüber hinaus 
steht ein Rotationsanalysesystem RAS sowie ein Laser-Doppler-Interferometer zur be-
rührungslosen Drehzahlerfassung rotierender Komponenten zur Verfügung. Die Messung 
der Getriebeöltemperatur im Ölheizaggregat und im Prüfgetriebe sowie die Messung der 
Getriebegehäusetemperatur erfolgt mit PT-100 Platinfilmsonden.  

Neben dem Drehzahlverlauf wird synchron der Luftschalldruckpegel mit einem in-
tegrierenden Luftschalldruckpegelmessgerät im Nahfeld des Prüfgetriebegehäuses aufge-
zeichnet. Dabei wird der sekundär abgestrahlte Luftschall mit einem Mikrofon nach DIN 
IEC 651 mit dem A-bewerteten Summenpegel in einem Abstand von 100 mm seitlich 
mittig zum Getriebegehäuse gemessen, Bild 4.3.  

Bild 4.3 Mikrofonposition im Nahfeld des Prüfgetriebes 

Parallel zum Drehzahlverlauf wird mit einem piezoelektrischen Beschleunigungsaufneh-
mer zeitsynchron der Körperschall an der Getriebegehäuseoberfläche erfasst, dessen Ver-
lauf mit Hilfe des XY-Schreibers dokumentiert werden kann. Dadurch können Verdreh-
flanken- und Axialstöße eines Prüfgetriebes eindeutig identifiziert werden. Allerdings 
lassen sich auf Grund unterschiedlichen Übertragungsverhaltens der Getriebegehäuse 
verschiedene Getriebeausführungen nur bedingt vergleichen.  

4.4  Klapperprüfstandskonzept für Nkw-Getriebe 

Die Zielsetzung eines Prüfstands zur Untersuchung des Klappergeräuschverhaltens von 
Nkw-Getrieben ist die Nachbildung des ungleichförmigen Drehzahlverlaufs von Nkw-
Verbrennungsmotoren unterschiedlicher Zylinderzahl im Leerlauf. Diese Aufgabe erfor-
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dert eine Bereitstellung entsprechend großer hochdynamischer Leistung des Antriebsag-
gregats, um das mit großem Massenträgheitsmoment behaftete Nkw-Getriebe definiert 
antreiben zu können. In diesem Abschnitt werden die wesentlichsten Anforderungen an 
einen solchen Klapperprüfstand für Nkw-Getriebe beschrieben und dessen Konzept mit 
den erforderlichen Antriebsdaten eingehend aufgezeigt. 

4.4.1  Anforderungen an den Klapperprüfstand für Nkw-Getriebe 

Die wesentlichsten Anforderungen an einen Klapper- und Rasselprüfstand für Fahrzeug-
getriebe wurden bereits im Kap. 4.1 beschrieben. Für einen Nkw-Getriebe-Klapperprüf-
stand sind die Anforderungen, insbesondere an das sehr große Drehmoment des Antriebs-
aggregats infolge großer Massenträgheitsmomente dieser Getriebe mit entsprechender 
Dynamik deutlich höher. Die hier dargestellten Anforderungen gelten nur für die Ausfüh-
rung der Klappergeräuschuntersuchung von Nkw-Getrieben, eine Option zur Adaptierung 
eines Bremsmotors für Rasselgeräuschuntersuchungen sollte jedoch nicht fehlen.  

Aus der Analyse von Nkw-Verbrennungsmotoren sind für den Antriebsstrang des 
Klapperprüfstands für Nkw-Getriebe folgende wesentliche Anforderungen zu nennen 
/142, 143/: 

 � Mindestnenndrehzahl  nnenn = 1500 1/min, 
 � Winkelbeschleunigung  ω̂&  = 2000 rad/s2 und 
 � Anregungsfrequenz   16,7 < fAn < 125 Hz. 

Die Mindestdrehzahl des Antriebsaggregats dieses Klapperprüfstands von 1500 1/min ist 
sowohl auf Grund der niedrigeren Leerlaufdrehzahlen von Nkw-Verbrennungsmotoren, 
die zwischen 500 und 900 1/min liegen, als auch für Untersuchungen im Teillastbetrieb 
ausreichend. Die geforderte Winkelbeschleunigungsgröße ist mit 2000 rad/s2 anhand rea-
listischer Drehzahlverläufe von Nkw-Verbrennungsmotoren, die im Leerlauf bis zu 500 
rad/s2 betragen können, gewählt worden. Dadurch besteht auch die Möglichkeit, Rassel-
geräuschuntersuchungen im Teillastbetrieb bei höheren Winkelbeschleunigungsamplitu-
den durchzuführen. Die max. Anregungsfrequenz von 125 Hz bezieht sich auf die Nach-
bildungsmöglichkeit eines Zehn-Zylindermotors bei der geforderten Mindestprüfstands-
drehzahl von 1500 1/min.  

Die Analyse von leichten, mittleren und schweren Nkw-Getrieben ergab eine Getrie-
beauslegungsgröße für das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheits-
moment in Höhe von 0,15 kgm2 /142, 143/. Diese Größe deckt den gesamten Bereich der 
leichten und mittleren Nutzfahrzeuggetriebe im Leerlauf ab und reicht weit bis in den 
Bereich der schweren Nkw-Getriebe, deren maximales reduziertes Massenträgheitsmo-
ment in diesem Betriebszustand bei 0,26 kgm2 liegt, Bild 4.4. Hierbei ist der deutliche 
Größenunterschied des auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmo-
ments zwischen der Auslegungsgröße für Nkw-Getriebe von 0,15 kgm2 und für Pkw-
Getriebe von 0,004 kgm2 zu erkennen. Zum Vergleich bewegt sich das auf die Getriebe-
eingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment der Nkw-Getriebe im geschalteten Zu-
stand zwischen 0,006 kgm2 bei leichten und weit über 1,0 kgm2 bei schweren Nkw-Ge-
trieben.  
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Bild 4.4 Auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmomente von 
Nkw-Getrieben unterschiedlicher Größen im Vergleich mit der Auslegungs-
größe und einem Pkw-Getriebe mittlerer Größe im Leerlauf 

Aus diesen Daten kann das für die Prüfgetriebeanregung erforderliche Drehmoment und 
die Leistung des Antriebsaggregats ermittelt werden. Unter Berücksichtigung des min-
destens gleich großen Massenträgheitsmoments des Antriebsaggregatsrotors, aber ohne 
weitere Antriebskomponenten ist ein Mindestantriebsdrehmoment des Prüfstandsantriebs 
von 600 Nm erforderlich. Bei der gewünschten Mindestdrehzahl von 1500 1/min ergibt 
sich somit die erforderliche Leistung des Prüfstandsantriebs von 95 kW. 

4.4.2  Antriebskonzept des Klapperprüfstands für Nkw-Getriebe 

In /142/ sind verschiedene Konzepte mit unterschiedlichen Antriebsarten untersucht wor-
den. Dabei sind neben verbrennungsmotorischem Antrieb auch elektrische, hydraulische 
und kombinierte Antriebsmöglichkeiten berücksichtigt worden. Diese Lösungskonzepte 
lassen sich in zwei Gruppen der direkten und der indirekten Antriebsprinzipien einteilen. 
Zu den direkten Antriebsprinzipien, mit denen der ungleichförmige Drehzahlverlauf ent-
sprechend eines Verbrennungsmotors direkt erzeugt wird, gehören der hochdynamische 
Elektromotor, in Reihe geschaltete Servomotoren, die sich auf einer Antriebswelle befin-
den oder parallelgeschaltete Elektromotoren, die ihre Leistung über ein Summengetriebe 
auf die Antriebswelle übertragen. Aber auch ein hydrostatisches Antriebsaggregat mit 
einem großen und dynamischen Drehmomentpotenzial ist denkbar.  

Bei indirekten Antriebsprinzipien wird die definierte Ungleichförmigkeit einer 
gleichförmigen Drehbewegung überlagert. Beispielsweise einer gleichförmigen Drehbe-
wegung eines leistungsstarken Gleichstrommotors wird die Winkelbeschleunigungsamp-
litude eines hochdynamischen Elektromotors oder eines hydraulischen Drehpulsers, der 
auf der Antriebswelle des Gleichstrommotors angeordnet ist oder aber über eine Zahn-
radstufe seine Ungleichförmigkeiten auf die Antriebswelle einleitet, aufgebracht. Das 
spielarme Planetengetriebe bietet eine hervorragende Möglichkeit zur Realisierung des 
indirekten Antriebsprinzips. Beispielsweise über das Sonnenrad kann die gleichförmige 
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Drehbewegung eines großen Elektromotors eingeleitet werden und über den Planetenträ-
ger oder das Hohlrad werden dann die Drehungleichförmigkeiten eines Dreh- oder Li-
nearpulsers der gleichförmigen Drehbewegung überlagert. Mittels eines unbefeuerten 
Nkw-Verbrennungsmotors, der von einem leistungsstarken Elektromotor angetrieben 
wird, lassen sich im geschleppten Zustand ebenso gewünschte Drehzahlungleichförmig-
keiten erzeugen. 

Das ausgewählte Antriebskonzept des Klapperprüfstands für Nkw-Getriebe beruht 
auf dem direkten Antriebsprinzip /142, 143/. Auf Grund der gestellten Anforderungen an 
den hochdynamischen Prüfstandsantrieb eignen sich hierfür nur elektrische Antriebe, da 
die hydraulischen Antriebsaggregate wegen unzureichender Anregungsfrequenzhöhe aus-
scheiden. Das aufzubringende hochdynamische Drehmoment gepaart mit großer Leistung 
ist mit einem einzigen Elektromotor nicht zu realisieren. Deshalb empfiehlt sich hierbei 
die Aufsummierung des Antriebsdrehmoments und somit auch der Leistung von mehre-
ren hochdynamischen Antriebsmotoren. Dieses Prüfstandsantriebskonzept weist zwei pa-
rallelgeschaltete, hochdynamische, permanenterregte Drehstrom-Synchronmotoren auf, 
deren Leistung über ein Summengetriebe auf die Prüfstandsantriebswelle übertragen 
wird, Bild 4.5. Dabei wird jeder einzelne Drehstrom-Synchronmotor parallel, direkt und 
exakt von einer digitalen Prüfstandssteuerung mit Lageregelung entsprechend angesteu-
ert. Dadurch wird der ungleichförmige Drehzahlverlauf beider Antriebsmotoren auf das 
Abtriebszahnrad des Summengetriebes und somit auf die Prüfstandsantriebswelle syn-
chron übertragen. Durch die Aufsummierung der einzelnen Antriebsleistungen können 
somit hohe Beschleunigungsdrehmomente erzeugt werden, die für das Erreichen der ge-
forderten Winkelbeschleunigungen notwendig sind.  

Bild 4.5 Antriebskonzept des Nkw-Getriebe-Klapperprüfstands 
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Die Leistung der beiden Drehstrom-Synchronmotoren beträgt je nach Betriebsart, S1-
Dauer-Nennbetrieb bzw. S3-Kurzzeit-Betrieb mit 40%-er Motorauslastung, bei jeweils 
einer maximalen Drehzahl von 2200 1/min 63 kW bzw. 93 kW. Dabei können mit einem 
Motor Antriebsdrehmomente bis 273 Nm bzw. 403 Nm erreicht werden. Somit kann die 
Gesamtantriebsleistung dieser Antriebseinheit je nach Betriebsart max. 186 kW betragen. 
Die maximale Drehzahl des Prüfstandsantriebs liegt bei 2100 1/min und das Gesamtan-
triebsdrehmoment kann sich im S1-Betrieb bis 560 Nm bzw. S3-Betrieb bis 830 Nm ent-
falten. Somit sind bei einem Gesamtmassenträgheitsmoment des Prüfstandsantriebs von 
0,2223 kgm2 und dem Prüfgetriebemassenträgheitsmoment von 0,15 kgm2 max. Winkel-
beschleunigungen von bis zu 2200 rad/s2 erreichbar. Bei kleineren Fahrzeuggetrieben 
lassen sich mit diesem Antriebskonzept deutlich größere Winkelbeschleunigungsampli-
tuden erreichen. Das Summengetriebe mit der Übersetzung i = 1,03 entspricht dem Auf-
bau eines offenen Planetengetriebes mit Sonnenrad und zwei Planetenrädern, jedoch ohne 
Hohlrad. Die Hauptanforderung an das Summengetriebe bezieht sich auf spielarme Über-
tragung der Antriebsdrehmomente einzelner Antriebsmotoren, damit der vorgegebene 
Drehzahlverlauf dadurch nicht beeinflusst wird und kein Klappergeräusch entsteht. 

Der verdrehsteife Käfig, dessen tragender Teil das Prüfstandsgestell ist, nimmt die 
zwei Antriebsmotoren und das Summengetriebe auf, Bild 4.6. Die zwei Antriebsmotoren, 
deren Antriebswellen mit den Eingangswellen des Summengetriebes mit Hilfe verdreh-
steifer Kupplungen verbunden sind, sind in diesem Gestell verankert. Die Prüfstandsan-
triebswelle des Summengetriebes wird ebenfalls mit Hilfe einer verdrehsteifen Kupplung 
mit der Prüfgetriebeeingangswelle verbunden. Für die Ölversorgung des Prüfgetriebes ist 
ein Ölaggregat mit Pumpe und Heizgerät vorgesehen. Mit Hilfe eines Sollwertgenerators 
können idealisierte aber auch realistische Drehzahlverläufe in Form von Sollwerten vor-
gegeben werden. Dadurch können die Antriebsmotoren exakte ungleichförmige Drehbe-
wegungen ausführen, die über Summengetriebe auf die Antriebswelle übertragen werden. 
Der gewünschte Drehzahlverlauf des jeweiligen Antriebsmotors wird über Inkremental-
geber erfasst und entsprechend geregelt. 

Bild 4.6 Schema des Klapperprüfstandskonzepts für Nkw-Getriebe 
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Die wesentlichen Überwachungs- und Messparameter werden bei diesem Klapperprüf-
stand mit einem Messdatenerfassungssystem erfasst, analysiert und dokumentiert. Dabei 
wird der Drehzahlverlauf der beiden Drehstrom-Synchronmotoren sowie der Prüfstands-
welle und der Drehmomentverlauf an der Antriebswelle erfasst. Für die Aufzeichnung 
der Klapperkurve wird der Luftschalldruck mit Hilfe eines Luftschalldruckpegelmessge-
räts aufgezeichnet. Für die Aufnahme der beim Klappern und Rasseln auftretenden Stöße 
einzelner Losteile wird ein Beschleunigungssensor eingesetzt, der den Körperschall di-
rekt am Prüfgetriebegehäuse erfasst. 

4.5  Bewertungskriterien für Klapper- und Rasselgeräusche 

Die bei der Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung von Fahrzeuggetrieben auftretenden 
Stoßimpulse beim Anschlagen der Los- an den Festkomponenten des Getriebes werden 
zum einen direkt als Luftschall abgestrahlt und zum anderen wird der dadurch entstehen-
de Körperschall über Wellenlagerungen, Getriebegehäuse und Fahrzeugaufhängung in 
den Fahrzeuginnenraum übertragen. Dieser wird dann in erster Linie als Luftschall wahr-
genommen. Diese Geräusche werden von den Insassen im Innenraum eines Fahrzeugs als 
lästig empfunden. Hierbei ist nicht vordergründig die Luftschalldruckpegelhöhe ent-
scheidend, sondern insbesondere deren Charakteristik. Diese Geräusche sind somit bei 
Personenkraftwagen ein Komfortproblem, bei Nutzkraftwagen hingegen stellen sie neben 
dem Komfortproblem auch eine Umweltbelastung dar. In diesem Abschnitt wird die ob-
jektive Erfassung der Klapper- und Rasselgeräusche am Prüfstand beschrieben, insbe-
sondere der Klapperkurve, die das charakteristische Geräuschverhalten eines Fahrzeugge-
triebes beschreibt. Darüber hinaus wird auf die subjektive Geräuschbewertung eingegan-
gen. 

4.5.1  Objektive Geräuscherfassung am Prüfstand 

Die Bewertung der Klapper- und Rasselgeräusche eines Fahrzeuggetriebes ist auf Grund 
der breitbandigen Schwingungsanregung des Getriebes, bei dem beinahe alle Getriebeei-
genformen angeregt werden, mit Hilfe der klassischen Frequenzanalyse nicht möglich. 
Eine Alternative bietet hierbei die Erfassung des A-bewerteten Summenpegels des abge-
strahlten Luftschalls, der prinzipiell dem Körperschall gleichwertig ist /66/. Jedoch auf 
Grund des integralen Charakters des Luftschalls wird dessen Summenpegel zur objekti-
ven Bewertung dieser Geräusche auf dem IMA-Klapper- und Rasselprüfstand herange-
zogen. Die Klapper- und Rasselgeräusche werden mit einem integrierenden Luftschall-
druckpegelmessgerät im Nahfeld des Prüfgetriebes entsprechend der A-Bewertung in 
dB(A) gemessen. Dadurch wird eine Beeinflussung der Geräuschmessung durch Umge-
bungseinflüsse wie Antriebsgeräusche des Prüfstands oder Reflexionen durch das Prüf-
standsumfeld vermieden. Somit lassen sich unterschiedliche Getriebekomponenten und 
Getriebeausführungen objektiv miteinander vergleichen. 
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Zwei Schallquellen, die gleich laut sind und die gleiche Entfernung zum Wahrnehmungs-
punkt haben, weisen eine Luftschalldruckpegelerhöhung um 3 dB(A) im Vergleich zu 
einer Schallquelle auf. Dies entspricht einer Verdoppelung der Schalldruckintensität. Da-
gegen empfindet das menschliche Gehör subjektiv eine Verdoppelung bzw. Halbierung 
des Luftschalldruckpegels erst bei einer Luftschalldruckpegelerhöhung bzw. -verringe-
rung von 10 dB(A) /144/. 

Das Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von Fahrzeuggetrieben wird anhand einer 
Klapperkurve beurteilt, bei der der Luftschalldruckpegel über der Winkelbeschleuni-
gungsamplitude aufgetragen wird. Dieses charakteristische Bewertungsmaß gilt sowohl 
für die Beurteilung der Klapperneigung einzelner Zahnradstufen als auch der Klapper- 
und Rasselgeräuschentfaltung kompletter Getriebe. Prinzipiell lässt sich eine Klapper-
kurve in vier charakteristische Bereiche einteilen: das Grundgeräusch, die Klappergrenze 
sowie der Pegelverlauf mit seinem steilen und anschließend flachem Anstieg, Bild 4.7.  

Bild 4.7 Klapperkurve eines Fahrzeuggetriebes 

Beim Grundgeräusch c sind nur Abwälzgeräusche von den sich im Eingriff befindlichen 
Zahnradpaaren, deren Plansch- sowie Wälzlagergeräusche der Getriebewellen zu hören. 
Hierbei treten noch keine Stöße auf, vgl. Drehzahl- und Körperschallverlauf c. Dieser 
Anfangssummenpegel, der bei gleichförmiger Drehbewegung, d. h. bei der Winkelbe-
schleunigungsamplitude von 0 rad/s2, aufgezeichnet wird, gilt bis zum Auftreten der ers-
ten hörbaren Geräusche, bei denen sich das Losrad erstmals von der treibenden Zugflan-
ke ablöst und daran wieder anstößt. Dieser Punkt wird Klappergrenze d genannt, vgl. 
Drehzahl- und Körperschallverlauf d. Hierbei ist die Winkelbeschleunigung und somit 
die die Loskomponente antreibende Kraft bereits größer als die auf die Loskomponente 
entgegen seiner Drehrichtung infolge Schleppmoments wirkenden Kräfte, die den Ablö-
sevorgang nun nicht mehr verhindern können. Danach beginnt mit zunehmender Winkel-
beschleunigungsamplitude die Zunahme des Luftschalldruckpegels. Der Pegelverlauf 
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e+f gibt das Geräuschverhalten bei Winkelbeschleunigungsamplituden oberhalb der 
Klappergrenze wieder. Zunächst folgt ein starker Anstieg der Klapperkurve e nach der 
Klappergrenze infolge der Zugflanken- und einseitigen Axialstöße und später auch be-
dingt durch Schubflankenstöße. Hierbei sind im Körperschallverlauf e bereits deutliche 
Stöße zu erkennen. Bei höheren Winkelbeschleunigungsamplituden oberhalb von 600 
rad/s2  ist der Gradient der Klapperkurve f deutlich flacher. Zu den Stößen an den Zug- 
und Schubflanken sowie den einseitigen Axialstößen kommt es zu beidseitigen Axialstö-
ßen bei gleichbleibender Häufigkeit. Im Körperschallverlauf f sind deutlich größere 
Stoßimpulse zu sehen. Hierbei kann das Schleppmoment in Umfangsrichtung die Los-
komponentenbewegung nur noch unwesentlich verzögern. 

Eine Weiterentwicklung der zweidimensionalen Klapperkurve ist die dreidimensiona-
le Klapperkurve, bei der der Luftschalldruckpegel neben der Winkelbeschleunigungs-
amplitude zusätzlich über der Drehzahl oder der Motorordnung aufgetragen werden kann, 
Bild 4.8. Dieser dreidimensionale Klapperkurvenverlauf lässt sich entsprechend der zwei-
dimensionalen Klapperkurve in vier wesentliche Flächen- bzw. Kurvenbereiche untertei-
len. Die Grundgeräuschfläche c kennzeichnet den Luftschalldruckpegelverlauf bei un-
terschiedlicher Grunddrehzahl oder Motorordnung bei der gleichförmigen Drehbewe-
gung, also ohne Anregung. Dabei stellt der Luftschalldruckpegelverlauf über der Grund-
drehzahl den Verlauf einer Drehzahlrampe dar, die beispielsweise die Resonanzbereiche 
eines Getriebes aufzeigen kann. Und das Grundgeräusch über der Motorordnung gibt den 
Verlauf einer Ordnungsrampe wieder. Die Klappergrenzenkurve d stellt den Verlauf der 
Klappergrenze in Abhängigkeit von der unterschiedlichen Grunddrehzahl oder Ordnung 
dar. 

Bild 4.8 Verlauf einer dreidimensionalen Klapperkurve 
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Der Luftschalldruckflächenverlauf e und f kennzeichnet das Geräuschverhalten ober-
halb der Klappergrenzenkurve in Zusammenhang mit unterschiedlicher Grunddrehzahl 
oder Motorordnung. Hierbei ist ein vergleichbarer Klapperkurvenverlauf entsprechend 
der zweidimensionalen Klapperkurve zu erkennen, jedoch unter Berücksichtigung des 
Grunddrehzahl- oder Motorordnungseinflusses. Beispielsweise können die Kurven e 
und f als Drehzahlrampe mit steigender Drehzahl und abnehmender Schwingungsampli-
tude interpretiert werden, was zu konstanter Winkelbeschleunigung führt. Auch eine ent-
sprechende Interpretation der Ordnungsrampe bei konstanter Winkelbeschleunigungs-
amplitude stellt den Einfluss der Schwingungsamplitude bei konstanter Winkelbeschleu-
nigungsamplitude dar. 

Mit Hilfe des Bewertungskriteriums Klapperkurve lassen sich auf dem IMA-Klapper- 
und Rasselprüfstand somit unterschiedliche Zahnradstufen und Getriebevarianten mitein-
ander vergleichen, analysieren und bewerten. Zu beachten ist hier jedoch, dass sich bei 
verschiedenen Getrieben bei gleichen Betriebszuständen auf Grund des unterschiedlichen 
Luftschallabstrahl- und Körperschallausbreitungsverhaltens (Gehäuseeinfluss) auch un-
terschiedliche Luftschalldruckpegel ergeben. Diese Erkenntnisse, insbesondere die Ge-
räuschpegelhöhe, können jedoch nicht mit den subjektiv wahrgenommenen Geräuschen 
im Fahrzeuginnenraum verglichen werden, denn dort kann die Luft- und Körper-
schallausbreitung zu einer quantitativ anderen Geräuschempfindung führen. 

4.5.2  Subjektive Geräuschbewertung 

Die Geräuschqualität im Innenraum eines Fahrzeugs ist Bestandteil des Fahrzeugkom-
forts und nimmt deshalb einen immer größeren Stellenwert ein. Eines der Ziele der heuti-
gen Fahrzeugentwicklung basiert auf der Bereitstellung eines kundenfreundlichen Klangs 
im Fahrzeuginnenraum. Dabei sind störende Geräusche des Antriebsstrangs, der Karosse-
rie und der Innenausstattung, die sich im Fahrzeuginnenraum entfalten können, zu ver-
meiden. Da die Klapper- und Rasselgeräusche hauptsächlich wegen ihrer Charakteristik 
als störend und lästig empfunden werden, gilt es das subjektive Empfinden dieser Geräu-
sche im Fahrzeuginnenraum zu charakterisieren und zu bewerten. Letztendlich entschei-
det die subjektive Wahrnehmung des Menschen über die Akzeptanz der Klapper- und 
Rasselgeräusche im Fahrzeuginnenraum. In der Regel ist dabei nicht die Luftschalldruck-
pegelhöhe sondern der Geräuschcharakter von entscheidender Bedeutung. Die Bewertung 
des Fahrzeuginnenraumgeräuschs erfolgt in der Praxis durch geschulte Geräuschexperten 
mit Hilfe eines Bewertungssystems. Dieses Bewertungssystem wird neben Getriebege-
räuschen unter anderem auch für Schaltqualität verwendet. Dabei werden Noten von 1 für 
„nicht annehmbar“ bis 10 für „annehmbar“ vergeben. 

Das menschliche Gehör kann akustische Signale innerhalb eines bestimmten Fre-
quenz- und Schalldruckbereichs wahrnehmen. Dabei werden gleichlaute Tonsignale ver-
schiedener Frequenzen unterschiedlich laut empfunden. Die Lästigkeit eines Geräuschs 
ist durch die Lautheit, die ein Maß für das gehörrichtige Lautstärkeempfinden ist und die 
Schärfe, die ein Verhältnis der höherfrequenten zu den niederfrequenten Schallanteilen 
bildet, gekennzeichnet. 



 

5  Klapper- und Rasselgeräuschuntersuchungen von  
Pkw-Getrieben 

In diesem Kapitel wird das Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von Pkw-Handschalt-
getrieben in Front-/Quer- und in Koaxialbauweise dargestellt. Dabei wird am Beispiel 
einstufiger und mehrstufiger Getriebe deren Klapper- und Rasselgeräuschneigung, die so-
wohl in experimentellen Untersuchungen auf dem IMA-Klapper- und Rasselprüfstand als 
auch in theoretischen Betrachtungen mit dem EKM-Berechnungsverfahren ermittelt wur-
de, beschrieben. Ziel dieses Kapitels ist ein Korrelationsvergleich von Mess- und Be-
rechnungsergebnissen bei Pkw-Handschaltgetrieben beliebiger Ausführung, um das er-
weiterte EKM-Näherungsverfahren zu verifizieren und die Gültigkeit der Geräuschab-
schätzung nachzuweisen. Mit diesem Berechnungsverfahren wird im nachfolgenden Ka-
pitel das Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von Nkw-Getrieben theoretisch abge-
schätzt. In diesem Kapitel wird anhand dieser Ergebnisse das Klapper- und Rasselge-
räuschverhalten ausgewählter Pkw-Getriebe dargestellt und diskutiert. Darüber hinaus 
wird mit Hilfe der multiplen Regressionsanalyse ein Klapper- und Rasselgeräuschkenn-
feld in Abhängigkeit des Betriebszustands für Pkw-Koaxial-Getriebe aufgebaut, mit dem 
der absolute Klapper- bzw. Rasselgeräuschpegel näherungsweise ermittelt werden kann.  

Bei diesen Untersuchungen wurden alle betrachteten Getriebe mit einer idealisierten 
sinusförmigen Anregungsfunktion behaftet. Die weiteren konstanten Untersuchungspa-
rameter entsprachen bei einer Drehzahl von 800 1/min und einer Temperatur von 80 °C 
dem realen Betriebszustand. 

5.1  Vergleich von Pkw-Getriebeausführungen 

Bei den heutigen Personenkraftfahrzeugen werden im wesentlichen mit Front- und Stan-
dardantrieb zwei unterschiedliche Antriebskonzepte eingesetzt. In einem Vergleich wer-
den der Aufbau und die für die Klapper- und Rasselgeräuschneigung maßgebenden Pa-
rameter von Front-/Quer- und Koaxial-Getrieben dargestellt.  

5.1.1  Front-/Quer-Getriebe 

Das untersuchte Front-/Quer-Getriebe des Typs A ist ein 5-Gang-Handschaltgetriebe in 
Drei-Wellen-Ausführung für frontgetriebene Fahrzeuge, dessen max. Eingangsdrehmo-
ment 300 Nm beträgt, Bild 5.1. Dadurch ergeben sich Zahnräder mit Mehrfacheingriff 
oder mehrstufige Gangstufen. Bei diesem synchronisierten Getriebe sind die Losräder des 
1., 2., 5. und R-Gangs auf zwei Zwischenwellen angebracht, die jeweils mit dem Diffe-
rential im Eingriff sind. 
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5-Gang-Front-/Quer-Getriebe Typ A Technische Daten 

 

5.R- 1. 2. 3.4.

 

Tmax = 300 Nm 

a = 80 / 80 mm 

i1 = 3,071 

i2 = 1,773 

i3 = 1,194 

i4 = 0,868 

i5 = 0,700 

iR = 2,991 

 

Bild 5.1 5-Gang-Front-/Quer-Handschaltgetriebe in Drei-Wellen-Bauweise 

Die Losräder der 3. und 4. Gangstufe sind dagegen auf der Antriebswelle angeordnet. 
Eine konstruktive Besonderheit stellt das Zwischenrad des R-Gangs dar, das mit dem 
Losrad des 1. Gangs fest verbunden ist und somit eine Einheit bildet. 

Die Analyse des Getriebeaufbaus gibt bereits im Hinblick auf die Klapperstellenan-
zahl den ersten Hinweis auf den dominierenden Betriebszustand (Leerlauf oder geschal-
teter Gang) an. Bei diesem Front-/Quer-Getriebe sind im Leerlauf vier Losrad-Klapper-
stellen vorhanden, Bild 3.6a, während im geschalteten Zustand beispielsweise im ersten 
Gang fünf Klapperstellen auftreten. Hierbei fällt die Klapperstelle des ersten Gangs in-
folge Leistungsübertragung und somit der Verspannung dieser Zahnradstufe weg, dafür 
werden zusätzlich die Losräder des 3. und 4. Gangs zu Rasselgeräuschen angeregt. 

Ein weiterer Schritt der Analysebetrachtung bezieht sich auf die Betrachtung geomet-
rischer Einflussparameter einzelner Getriebeloskomponenten. Bild 5.2a gibt Einblick in 
die Massenträgheitsmomentverhältnisse (bezogen auf die eigene Achse) und Massenver-
hältnisse einzelner Loskomponenten des betrachteten Front-/Quer-Getriebes. Hierbei 
weisen die Losräder des 1., 2. und des R-Gangs, das zusammen mit dem Losrad des ers-
ten Gangs als Zwischenrad (ZWR) den Rückwärtsgang bildet, ein großes Massenträg-
heitsmoment und eine große Masse auf. 

Bild 5.2 a) Massenträgheitsmoment- und Massenverhältnisse einzelner Losräder sowie 
b) Verdrehflanken- und Axialspiele des Front-/Quer-Getriebes, Typ A 
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Bei diesem Front-/Quer-Getriebe ist das Verdrehflankenspiel bis auf wenige Ausnahmen, 
insbesondere des R-Gangs, nahezu gleich groß, Bild 5.2b, während das Axialspiel unter-
schiedliche Größen ausweist. 

Eine weitere wesentliche Betrachtungsgröße bei der Analyse des Getriebeaufbaus im 
Hinblick auf das Klappergeräuschverhalten des Gesamtgetriebes ist die Winkelbeschleu-
nigungsamplitude jedes einzelnen Festrads, mit dem das jeweilige Losrad angeregt wird. 
Bild 5.3 zeigt die Winkelbeschleunigungsamplituden der treibenden Festräder und somit 
der angeregten Losräder entsprechend den Übersetzungen im Leerlauf des Komplettge-
triebes bei einer an der Getriebeeingangswelle eingeleiteten Winkelbeschleunigung von 
800 rad/s2. Auf Grund der Front-/Quer-Bauweise des hier betrachteten Getriebes werden 
im Leerlauf alle Losräder bis auf das Losrad des R-Gangs mit der gleichen Winkelbe-
schleunigung angeregt, die auch an der Eingangswelle eingeleitet wird. 

Bild 5.3 Winkelbeschleunigungsamplituden am treibenden Festrad des Front-/Quer-
Getriebes im Leerlaufzustand bei einer Anregung von 800 rad/s2 an der Ge-
triebeeingangswelle 

5.1.2  Koaxial-Getriebe 

Koaxial-Getriebe in Vorgelegewellenausführung werden in Fahrzeugen mit Standardan-
trieb, d. h. Hinterradantrieb und Längsanordnung des Motors eingesetzt. Das nachfolgend 
dargestellte zweistufige 5-Gang-Handschaltgetriebe in Koaxialausführung des Typs B ist 
für ein max. Eingangsdrehmoment von 200 Nm ausgelegt, Bild 5.4.  

5-Gang-Koaxial-Getriebe Typ B Technische Daten 

 

K 1.2.3.4. 5.R-

 

Tmax = 200 Nm 

a = 75 mm 

i1 = 4,168 

i2 = 2,244 

i3 = 1,469 

i4 = 1,000 

i5 = 0,822 

iR = 3,760 
iK = 1,423 

Bild 5.4 Zweistufiges 5-Gang-Koaxial-Getriebe 
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Auf Grund der Getriebebauweise werden hierbei die Torsionsschwingungen von der Ge-
triebeeingangswelle über die Konstantenstufe auf die Vorgelegewelle übertragen, auf der 
alle Festräder angeordnet sind. Dadurch werden sowohl im Leerlauf als auch im Direkt-
gang alle Losräder mit dem ungleichförmigen Drehzahlverlauf angeregt. Da die Vorgele-
gewelle selbst auch eine Loskomponente ist, sind bei diesem Getriebe im Leerlauf sieben 
Losrad-Klapperstellen vorhanden. Im geschalteten Zustand nimmt dagegen bis auf den 
vierten Gang (Direktgang), bei dem ebenfalls sieben Klapperstellen auftreten, die Anzahl 
der Klapperstellen bis auf vier Stellen ab.  

Die Vorgelegewelle dieses Koaxial-Getriebes, bei dem der 4. Gang der Direktgang 
ist, ist mit ihrem großen Massenträgheitsmoment und ihrer großen Masse dominierend, 
Bild 5.5a. Dadurch ist im Leerlauf und beim geschalteten Direktgang ein deutlicher Vor-
gelegewelleneinfluss auf das Gesamtklappergeräusch dieses Getriebes zu erwarten. Aber 
auch das Losrad des 1. und des R-Gangs weisen eine große Masse auf. Die Verdrehflan-
kenspiele dieses Getriebes sind annähernd gleich groß und die angenommenen konstan-
ten Axialspiele betragen 0,2 mm, Bild 5.5b. 

Bild 5.5 a) Massenträgheitsmoment- und Massenverhältnisse einzelner Losräder und 
b) Verdrehflanken- und Axialspiele des Koaxial-Getriebes Typ B 

Dagegen stellen sich bei den Festrädern des Koaxial-Getriebes auf Grund der Konstan-
tenübersetzung der Vorgelegewelle unterschiedliche Winkelbeschleunigungsamplituden 
im Vergleich zu der Winkelbeschleunigung an der Getriebeeingangswelle (GEW) ein, 
Bild 5.6. Hier zeigt nur die Vorgelegewelle (4. Gang) eine entsprechend der Getriebeein-
gangswelle gleich große Winkelbeschleunigungsgröße. Alle anderen Losräder weisen um 
die Konstantenübersetzung kleinere Winkelbeschleunigungsamplituden auf. 

Bild 5.6 Winkelbeschleunigungsamplituden am treibenden Festrad des Koaxial-
Getriebes Typ B im Leerlauf bei einer Anregung von 800 rad/s2 
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5.2  Geräuschverhalten einzelner Getriebekomponenten 

Am Beispiel des vorgestellten Front-/Quer- und Koaxial-Getriebes wird das Klapperge-
räuschverhalten von einstufigen und mehrstufigen Gangstufen diskutiert. Hierbei werden 
die Ergebnisse aus experimentellen Untersuchungen einzelner Zahnradstufen, die bei ei-
ner Anregung zweiter Ordnung ermittelt wurden, dargestellt. Bei diesen Untersuchungen 
waren jeweils nur einzelne betrachtete Zahnradstufen mit dazugehöriger Synchronisie-
rung und Welle im Getriebe eingebaut, alle anderen Getriebekomponenten waren ausge-
baut. Der Luftschalldruckpegel wurde hierbei bei einem Abstand von 1000 mm vom Ge-
triebegehäuse gemessen. 

5.2.1  Klappergeräuschneigung einstufiger Gangstufen 

Am Beispiel des Front-/Quer-Getriebes Typ A ist das Klappergeräuschverhalten einzel-
ner einstufiger Gangstufen, hier des 1., 2. und 5. Gangs ermittelt worden /138, 139/, Bild 
5.7. Bei diesem Getriebe regt im untersuchten Ausbauzustand mit Ausnahme des R-
Gangs jeweils ein Festrad nur ein Losrad an, was zu einer einzigen Klapperstelle führt. 
Die einzelnen hier dargestellten Gangstufen beginnen zwischen 50 und 150 rad/s2 zu 
klappern. Als einflussreichste Gangstufe erweist sich hierbei, trotz erhöhtem Ölstand im 
Getriebe, der 5. Gang, was auf die besondere Losrad-Anordnung im Getriebe zurückzu-
führen ist. Dieses Losrad ist auf einer Zwischenwelle im oberen Bereich des Getriebes 
angeordnet, wo es erheblich weniger mit Öl versorgt werden kann und dadurch einen 
deutlich höheren Luftschalldruckpegel im Vergleich zu anderen Klapperkurven aufweist. 
Weitere auf den Gesamtpegelverlauf des Front-/Quer-Getriebes einflussreiche Klapper-
kurven einstufiger Gangstufen sind die Zahnradpaare des 1. und 2. Gangs. Der Klapper-
kurvenverlauf des 1. Gangs liegt um bis zu 3 dB(A) oberhalb des Luftschalldruckpegel-
verlaufs  der  2. Gangstufe,  was auf  die höhere Masse und das größere Massenträgheits- 

Bild 5.7 Klappergeräuschneigung einzelner einstufiger Gangstufen 
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moment des Losrads der 1. Gangstufe bei etwa gleich großen Spielen und gleicher Win-
kelbeschleunigung beider Losräder zurückzuführen ist (vgl. Bild 5.2a). Darüber hinaus 
trägt im gleichen Ausmaß die Klapperkurve des R-Gangs zum Gesamtklappergeräusch-
pegel des Getriebes bei. Hierfür sind zwei Klapperstellen zwischen Fest- und Zwischen-
rad (ZWR) und zwischen dem Zwischenrad und dem Losrad des R-Gangs verantwort-
lich. Die dominierende Komponente für die beiden Gangstufen ist hierbei das Losrad des 
1. Gangs mit seinem großen Massenträgheitsmoment und seiner großen Masse, vgl. Bild 
5.2a, das zudem mit der gleichen Winkelbeschleunigungsamplitude wie die Getriebeein-
gangswelle angeregt wird. Hinzu kommen noch die großen Werte für Massenträgheits-
moment und Masse des Losrads des R-Gangs mit den großen Spielen, aber bei deutlich 
geringerer Winkelbeschleunigung, vgl. Bild 5.2b und 5.3. 

5.2.2  Klappergeräuschverhalten mehrstufiger Gangstufen 

Das Klappergeräuschverhalten mehrstufiger Gangstufen ist am Beispiel des zweistufigen 
Koaxial-Getriebes Typ B in Bild 5.8 dargestellt. Bei dieser Getriebeausführung werden 
alle Losräder, die auf der Getriebeausgangswelle angeordnet sind, von der Vorgelegewel-
le angeregt. Bei den hier dargestellten Ergebnissen der Ausbauuntersuchungen waren 
folglich nur das Losrad der betrachteten Gangstufe, die dazugehörige Synchronisierung 
und die Vorgelegewelle eingebaut, was zu mindestens zwei Klapperstellen mit Ausnah-
me des Direktgangs führt. Somit setzt sich die dargestellte Klapperkurve der jeweiligen 
Gangstufe aus den Klappergeräuschanteilen der Vorgelegewelle und des eingebauten 
Losrads zusammen. Hierbei ist der deutliche Einfluss der Vorgelegewelle mit ihrer gro-
ßen Masse und großem Massenträgheitsmoment, vgl. Bild 5.5a, auf den Gesamtklapper-
geräuschverlauf erkennbar. 

Bild 5.8 Klappergeräuschverhalten einzelner zweistufiger Gangstufen (Vorgelegewel-
le mit jeweiligem Losrad des Getriebes Typ B) /138, 139/ 
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Infolge dessen ist bei jeder in Bild 5.8 dargestellten Klapperkurve der dominierende An-
teil der Vorgelegewelle enthalten, was zu einem schmalen Klappergeräuschband aller 
Gangstufen im Vergleich zum Front-/Quer-Getriebe führt. Hierbei ist auch der große Ein-
fluss des R-Gangs (inkl. ZWR) auf Grund dreier Klapperstellen, großem Massenträg-
heitsmoment und großer Masse des Losrads des R-Gangs ersichtlich. Der 1. Gang trägt 
ebenfalls einen entscheidenden Beitrag zum Gesamtklapperkurvenverlauf bei. 

5.3  Korrelationsvergleich von Mess- und Berechnungsergebnissen 

Am Beispiel des 1. Gangs und des Komplettgetriebes werden die Messergebnisse mit den 
Berechnungsergebnissen des EKM-Simulations- und des -Näherungsverfahrens der bei-
den Getriebeausführungen verglichen und diskutiert /138, 139/. Die Klapperkurven der 
Berechnungsverfahren wurden hierbei bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 an 
den experimentell ermittelten Luftschalldruckpegelverlauf kalibriert, was zu unterschied-
lichen Kalibrierfaktoren einzelner Gangstufen führte. Betrachtet man das Komplettge-
triebe, so wird der Kalibrierfaktorwert an der Klapperkurve des Gesamtgetriebes ermit-
telt, was zu einheitlichen Kalibrierfaktoren für alle Gangstufen (Klapperkurven) führt. 

5.3.1  Vergleich bei einstufigen und mehrstufigen Gangstufen 

Für die einstufige Gangstufe wird am Beispiel des 1. Gangs des Front-/Quer-Getriebes 
Typ A der Korrelationsvergleich zwischen Mess- und Berechnungsergebnissen darge-
stellt. Bei einer einzigen Klapperstelle der 1. Gangstufe ist hierbei eine gute Überein-
stimmung der berechneten Klapperkurven mit der Messung zu erkennen, Bild 5.9. Die 
mit dem EKM-Berechnungsverfahren ermittelten Klapperkurven zeigen ein hinreichend 
gutes Ergebnis. 

Bild 5.9 Korrelationsvergleich von gemessenen und berechneten Klapperkurven bei 
einer einstufigen Gangstufe (1. Gangstufe des Front-/Quer-Getriebes Typ A) 
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Ab einer Winkelbeschleunigung von 200 rad/s2 sind die berechneten Kurvenverläufe an-
nähernd gleich, wobei die Klapperkurve des Näherungsverfahrens näher an die gemesse-
ne Klapperkurve herankommt.  

Bei mehrstufigen Gangstufen, wie sie beispielsweise beim Koaxial-Getriebe Typ B 
vorliegen, weist der Klapperkurvenverlauf infolge zweier Klapperstellen und der gegen-
seitigen Beeinflussung der beiden Loskomponenten Abweichungen zu der Messkurve 
auf, Bild 5.10. Beide rechnerisch ermittelten Klapperkurven der 1. Gangstufe zeigen ei-
nen ähnlichen Luftschalldruckpegelverlauf. Trotz der Abweichungen ist im Winkelbe-
schleunigungsbereich um den Kalibrierpunkt zwischen 600 und 900 rad/s2 eine hinrei-
chend gute Übereinstimmung der Klapperkurven erkennbar.  

Bild 5.10 Gemessener und berechneter Klapperkurvenverlauf bei einer mehrstufigen 
Gangstufe (1. Gang des Koaxial-Getriebes Typ B) 

5.3.2  Korrelationsvergleich beim kompletten Front-/Quer-Getriebe 

Bild 5.11 zeigt den Klapperkurvenvergleich zwischen der Messung und der Berechnung 
beim Komplettgetriebe in Front-/Quer-Bauweise Typ A, bei dem alle Zahnradstufen und 
Synchronisierungspakete eingebaut waren. Während die berechneten Klapperkurven im 
Bereich des Kalibrierpunktes eine gute Übereinstimmung zeigen, ist im unteren Winkel-
beschleunigungsbereich eine Abweichung zu erkennen, deren Ursache, wie bereits bei 
mehrstufigen Gangstufen beschreiben, in der gegenseitigen Beeinflussung der Loskom-
ponenten untereinander und somit im überlagerten Schwingungsverhalten einzelner 
Gangstufen liegt.  

Vergleicht man die Luftschalldruckpegelwerte einzelner Gangstufen und des Kom-
plettgetriebes am Kalibrierpunkt bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2, erkennt 
man eine hinreichend gute Übereinstimmung der gemessenen und der berechneten Klap-
perkurvenwerte einzelner Gangstufen, die beim jeweiligen Berechnungsverfahren mit 
einheitlichem Kalibrierfaktor zur experimentell ermittelten Klapperkurve des Komplett-
getriebes kalibriert wurden, Bild 5.12. 
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Bild 5.11 Gemessene und berechnete Klapperkurven des kompletten Front-/Quer-
Getriebes Typ A /138, 139/ 

Bei dieser Getriebeausführung zeigen die berechneten Luftschalldruckpegel des 1., 2. und 
des R-Gangs um ca. 2 – 3 dB(A) höhere Werte gegenüber den gemessenen Luftschall-
druckpegeln auf, während der 5. Gang trotz der erhöhten Ölmenge im Getriebe, die auf 
Grund der Nachbildung der vorherrschenden Ölschmierung beim Komplettgetriebe not-
wendig war, einen erhöhten Messpegel zeigt. Beim Luftschalldruckpegel des Komplett-
getriebes sind auch die Geräuschanteile der Synchronisierungen der 3. und 4. Gangstufe 
berücksichtigt. 

Bild 5.12 Luftschalldruckpegelwerte von gemessenen und berechneten Klapperkurven 
im Leerlauf bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 des Front-/Quer-
Getriebes Typ A 

5.3.3  Korrelationsvergleich beim kompletten Koaxial-Getriebe 

Bei diesem Vergleich der berechneten und gemessenen Klapperkurvenverläufe des kom-
pletten Koaxial-Getriebes Typ B erkennt man eine für die Berechnung charakteristische 
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Abweichung der rechnerisch ermittelten Luftschalldruckpegelverläufe zu der Messklap-
perkurve, Bild 5.13, die auf gegenseitige Beeinflussung der Loskomponenten des Getrie-
bes zurückzuführen ist und die von den EKM-Berechnungsverfahren nicht erfasst wird. 
Auf Grund des sehr großen Vorgelegewelleneinflusses auf den Klapperkurvenverlauf des 
Komplettgetriebes ist jedoch die Abweichung deutlich geringer. In einem Winkelbe-
schleunigungsbereich um den Kalibrierpunkt ist von 400 bis 1000 rad/s2 eine hinreichend 
gute Übereinstimmung der mit dem Simulations- und Näherungsverfahren ermittelten 
Klapperkurven, die etwa einen gleichen Verlauf aufweisen, zu der Messklapperkurve des 
Komplettgetriebes zu erkennen. 

Bild 5.13 Korrelationsvergleich der gemessenen und rechnerisch ermittelten Luftschall-
druckpegelverläufe des kompletten Koaxial-Getriebes Typ B /138, 139/ 

Beim Koaxial-Getriebe sind die Unterschiede zwischen den gemessenen und den be-
rechneten Luftschalldruckpegeln wegen des Vorgelegewelleneinflusses bei einer Win-
kelbeschleunigung von 800 rad/s2 deutlich geringer, Bild 5.14.  

Bild 5.14 Luftschalldruckpegelwerte von gemessenen und berechneten Leerlauf-Klapper-
kurven bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 des Getriebes Typ B 
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Die Gänge 2., 3. und 4. wurden bei dieser Winkelbeschleunigungsamplitude mit einem 
um bis zu 2 dB(A) höherem Luftschalldruckpegelwert ermittelt, während der 1., 5., R-
Gang und das Zwischenrad um bis zu 2 dB(A) niedrigere Berechnungswerte aufweisen. 
Die Ergebnisse beider EKM-Berechnungsverfahren, des Simulations- und des Nähe-
rungsverfahrens, sind nahezu identisch, die Abweichungen voneinander liegen unter  
1 dB(A). 

Bild 5.15 stellt zur Verdeutlichung des dominierenden Einflusses der Vorgelegewelle 
des Koaxial-Getriebes die mit EKM-Berechnungsverfahren im Leerlauf ermittelten Luft-
schalldruckpegel einzelner Gangstufen und des Gesamtgetriebes beim gleichen, einheitli-
chen Kalibrierfaktor wie bei den einzelnen Klapperkurven in Bild 5.14 dar. Hierbei ist 
neben der dominierenden Vorgelegewelle der starke Einfluss des 1., 2., 5. und R-Gangs 
auf den Gesamtklappergeräuschpegel zu erkennen. Diese Reihenfolge spiegelt sich bei 
der Betrachtung des Massenträgheitsmoments und der Masse wieder, vgl. Bild 5.5a. 

Bild 5.15 Berechnete Luftschalldruckpegelwerte einzelner Gangstufen und des kom-
pletten Koaxial-Getriebes Typ B im Leerlauf 

5.4  Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von baugleichen Pkw-
Koaxial-Getrieben 

In diesem Abschnitt wird am Beispiel zweier 5-Gang-Koaxial-Handschaltgetriebe bau-
gleicher Ausführung aber unterschiedlicher Getriebeeingangsdrehmomentklasse der Grö-
ßeneinfluss insbesondere der Masse, des Massenträgheitsmoments und des auf die Ge-
triebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoments auf das Klapper- und Rasselge-
räuschverhalten diskutiert. Mit Hilfe des EKM-Näherungsverfahrens werden die domi-
nierenden Loskomponenten dieser Getriebe ermittelt. Darüber hinaus wird der Einfluss 
der Betriebsparameter auf die Klappergeräuschneigung der Getriebe dargestellt. 

5.4.1  Vergleich zweier baugleicher Koaxial-Getriebe 

Die beiden baugleichen Getriebe in Vorgelegebauweise werden bei hinterradgetriebenen 
Fahrzeugen eingesetzt, deren max. Eingangsdrehmoment 325 Nm (Typ C) bei einem 
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Achsabstand von 80 mm und 400 Nm (Typ D) beim Achsabstand von 89 mm beträgt. 
Hauptmerkmal dieser zweistufigen Getriebe ist die Anordnung der Losräder des 3. und 4. 
Gangs auf der Vorgelegewelle, Bild 5.16, was zur Klappergeräuschreduzierung im Be-
triebszustand Leerlauf führt. Alle anderen Losräder sind auf der Getriebeausgangswelle 
angeordnet. Das führt im Leerlauf zu fünf Klapperstellen, während bei geschalteter 
Gangstufe die Zahl der Losrad-Klapperstellen zwischen 4 und 7 variiert, wobei die ma-
ximale Klapperstellenanzahl im 5. Gang, dem Direktgang auftritt.  

5-Gang-Koaxial-Getriebe Typ C Technische Daten 

 

K 4.3.2.1.5. R-

 

Tmax = 325 Nm 

a = 80 mm 

i1 = 4,210 

i2 = 2,493 

i3 = 1,664 

i4 = 1,240 

i5 = 1,000 

iR = 3,852 

iK = 1,433 

5-Gang-Koaxial-Getriebe Typ D Technische Daten 

 

K 4.3.2.1.5. R-

 

Tmax = 400 Nm 

a = 89 mm 

i1 = 5,243 

i2 = 2,921 

i3 = 1,818 

i4 = 1,266 

i5 = 1,000 

iR = 4,717 

iK = 1,704 

Bild 5.16 Fünf-Gang-Koaxial-Getriebe in Vorgelegebauweise 

Die Losräder der 1. und der 2. Gangstufe der beiden baugleichen Getriebe weisen neben 
der Vorgelegewelle eine große Masse auf, Bild 5.17a.  

Bild 5.17 Massen- und Massenträgheitsmomentverhältnisse der zweistufigen Koaxial-
Getriebe Typ C und D 
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Vergleicht man die Massenverhältnisse beider Getriebe untereinander, erkennt man deut-
lich die erhöhten Massen einzelner Losräder bis auf die Vorgelegewelle des Getriebes 
Typ D, das für ein größeres Eingangsdrehmoment konzipiert wurde. Ein ähnliches Ver-
halten ist bei den Massenträgheitsmomentverhältnissen einzelner Losräder der beiden 
Koaxial-Getriebe zu erkennen, Bild 5.17b. Hierbei dominieren neben der Vorgelegewelle 
ebenso die Losräder der 1. und der 2. Gangstufe. Das Getriebe Typ D weist deutlich grö-
ßere Massenträgheitsmomente im Vergleich zum Getriebe Typ C auf, insbesondere die 
Vorgelegewelle sowie die Losräder der 1. und 2. Gangstufe. 

Die Verdrehflankenspiele der zweistufigen Getriebe in Vorgelegebauweise sind beim 
Getriebe Typ C etwa von gleicher Größe knapp über 0,08 mm, während sie beim Getrie-
be Typ D zum Teil oberhalb von 0,1 mm liegen, Bild 5.18. Das bei der rechnerischen 
Betrachtung angenommene Axialspiel beider Getriebe betrug 0,2 mm. 

Bild. 5.18 Verdrehflankenspiele der Getriebe in Vorgelegebauweise Typ C und D 

Die Größe der Winkelbeschleunigung der treibenden Festräder des Getriebes Typ D ist in 
Bild 5.19 zu sehen. Infolge unterschiedlicher Übersetzung werden die einzelnen Losräder 
mit unterschiedlicher Winkelbeschleunigung angeregt. Bei dieser Darstellung ist die in 
jedem Betriebszustand zur Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung angeregte Anzahl der 
Gangstufen erkennbar. 

Bild 5.19 Festrad-Winkelbeschleunigungsamplituden im jeweiligen Betriebszustand des 
Getriebes Typ D bei einer Eingangswinkelbeschleunigung von 500 rad/s2 
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Im Leerlauf sind fünf Klapperstellen vorhanden und die Vorgelegewelle wird, wie auch 
im Direktgang neben den Losrädern des 3. und 4. Gangs mit der gleich großen Getriebe-
eingangswellen-Winkelbeschleunigungsamplitude angeregt. In den anderen geschalteten 
Gangstufen ist die Vorgelegewelle im Leistungsfluss und trägt somit nicht zur Geräusch-
bildung bei. Entsprechend den Übersetzungen beim Getriebe Typ C kommt es zu einem 
ähnlichen Winkelbeschleunigungsverhalten der Festräder.  

5.4.2  Einfluss der Grunddrehzahl 

Einen wesentlichen Einfluss auf die Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung eines Fahr-
zeuggetriebes haben neben den Konstruktionsparametern die Betriebsparameter, zu de-
nen die Grunddrehzahl und die Ordnung des Verbrennungsmotors gehören, vgl. Kap. 3.3. 
Diese Betriebsparameter können im Hinblick auf die Klappergeräuschreduzierung in ei-
nem kleinen Bereich beeinflusst werden. 

Eine Erhöhung der Grunddrehzahl führt infolge zunehmender Anzahl der Klapper-
stöße in einem konstanten Zeitbereich zum Anstieg des abgestrahlten Luftschalldruck-
pegels. Beispielsweise beim größeren Getriebe Typ D tritt bei einer idealisierten sinus-
förmigen Anregung 3. Ordnung bei einer Grunddrehzahlverdoppelung von 500 auf 1000 
1/min im oberen Winkelbeschleunigungsbereich eine Luftschalldruckpegelzunahme von 
4 dB(A) auf, vgl. Bild 5.20.  

Bild 5.20 Drehzahlbezogener 3D-Klapperkurvenverlauf des Koaxial-Getriebes Typ D bei 
einer Anregung dritter Ordnung und Vergleich des Leerlaufdrehzahleinflusses 
der beiden baugleichen Getriebe bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 
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Anhand der dreidimensionalen Klapperkurve lässt sich auch das günstigste Klapperge-
räuschverhalten eines Getriebes im Leerlaufdrehzahl-Bereich entnehmen. Bei dem hier 
betrachteten Getriebe Typ D weisen besonders die Grunddrehzahlbereiche von 500 1/min 
sowie im Nahfeld von 700 und 900 1/min Klappergeräuschminima auf, Bild 5.20. Die 
Grundgeräuschpegel-Bandbreite, die einer Drehzahlrampe zwischen 500 und 1000 1/min 
entspricht, beträgt über 5 dB(A). Vergleicht man den Leerlaufdrehzahleinfluss auf das 
Klappergeräuschverhalten beider baugleicher Koaxial-Getriebe, so erkennt man bei einer 
Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 eine erhebliche Zunahme des Luftschalldruckpe-
gels des Getriebes Typ D zum Getriebe Typ C, Bild 5.20, die sich über 5 dB(A) erstreckt. 
Dies ist vor allem auf die deutlich größeren Massen und größeren Massenträgheitsmo-
mente der Loskomponenten des Getriebes Typ D, insbesondere der Vorgelegewelle zu-
rückzuführen.  

5.4.3  Einfluss der Motorordnung 

Der Einfluss eines weiteren wesentlichen Betriebsparameters, der Motorordnung, ist am 
Beispiel des Getriebes Typ D in Vorgelegebauweise bei einer Leerlaufdrehzahl von 800 
1/min in Bild 5.21 dargestellt. Hierbei ist mit Zunahme der Motorordnung ein deutlicher 
Anstieg des Luftschalldruckpegels zu erkennen, der auf zunehmende Klapperstöße in 
einer Wellenumdrehung bzw. in konstantem Zeitbereich zurückzuführen ist. Die Luft-
schalldruckpegelbandbreite zwischen einer sinusförmigen Anregung 2. und 5. Motorord-
nung erstreckt sich bei höheren Winkelbeschleunigungsamplituden bis auf 7 dB(A). 

Bild 5.21 3D-Klapperkurvenverlauf in Abhängigkeit der Motorordnung des Koaxial-
Getriebes Typ D und Ordnungseinfluss bei den beiden Koaxial-Getrieben Typ 
C und D bei einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 rad/s2 
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Mit steigender Motorordnung tritt die Klappergrenze infolge zunehmender Anzahl der 
Sinusperioden pro Wellenumdrehung früher auf. Das relative Klappergeräuschminimum 
im betrachteten Winkelbeschleunigungsbereich ist hierbei zum einen bei einem Vier-
Zylinder-Vier-Takt-Verbrennungsmotor und zum anderen im Nahfeld der 3. Motorord-
nung zu finden. Beim direkten Vergleich der baugleichen Koaxial-Getriebe sind wie auch 
beim Grunddrehzahleinfluss die Luftschalldruckpegel des größeren Getriebes Typ D 
deutlich höher, insbesondere bei der 2. Motorordnung. Dabei erstreckt sich die Luft-
schalldruckpegeldifferenz von 3 bis über 5 dB(A). Hier erkennt man den deutlich größe-
ren Massen- und Massenträgheitsmomenteinfluss der Loskomponenten des Getriebes 
Typ D. 

5.4.4  Abhängigkeit des Klappergeräuschpegels vom reduzierten Massenträg-
heitsmoment 

Der Luftschalldruckpegelverlauf der beiden baugleichen Getriebe in Vorgelegebauweise 
unterschiedlicher Größe ist im Betriebszustand Leerlauf proportional zum auf die Getrie-
beeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoment der rotierenden Komponenten, Bild 
5.22. Eine Massenträgheitsmomentsteigerung des Komplettgetriebes Typ D im Leerlauf 
um 0,001 kgm2 im Vergleich zum Typ C, was einer 30 %-gen Steigerung entspricht, hat 
eine Zunahme des Luftschalldruckpegels um ca. 4 dB(A) zur Folge. 

Bild 5.22 Klapperkurvenverläufe beider Koaxial-Getriebe im Vergleich zu den auf die 
Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmomente im Leerlauf 

5.4.5  Einfluss dominierender Loskomponenten im Leerlauf 

Anhand des Getriebeaufbaus und der für das Klapper- und Rasselgeräusch verantwortli-
chen Konstruktionsparameter der Loskomponenten, vgl. Kap. 5.4.1, lassen sich bereits 
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die dominierenden Loskomponenten eines Fahrzeuggetriebes ermitteln. Da beide Koaxi-
al-Getriebe baugleich sind, sind entsprechend gleiche Loskomponenten jedoch unter-
schiedlicher Größe für die Klappergeräuschneigung verantwortlich. Mit Hilfe des erwei-
terten EKM-Näherungsverfahrens, vgl. Kap. 3.5.2, wird der Einfluss einzelner Loskom-
ponenten auf das Klappergeräuschverhalten näherungsweise ermittelt. Bei der detaillier-
ten Klappergeräuschbetrachtung einzelner loser Getriebekomponenten ist beispielsweise 
beim Getriebe Typ D im Leerlauf der große Einfluss der Vorgelegewelle deutlich er-
kennbar, Bild 5.23. Die Klapperkurve der Vorgelegewelle liegt mit 2,5 dB(A) knapp un-
terhalb dem Luftschalldruckpegelverlauf des kompletten Getriebes, aber 5 dB(A) ober-
halb des Geräuschpegels der restlichen Losräder, die vom Schaltrad der 1. Gangstufe an-
geführt werden. Aus diesem Klapperkurven-Diagramm ist infolge des logarithmischen 
Geräuschverhältnisses der geringe Einfluss restlicher Losräder auf das Klappergeräusch-
verhalten des Komplettgetriebes, die mit über 8 dB(A) unterhalb der Klapperkurve des 
Komplettgetriebes liegen, erkennbar. 

Bild 5.23 Einfluss einzelner Loskomponenten auf die Klapperkurve des kompletten  
Koaxial-Getriebes Typ D im Leerlauf (Kalibrierpunkt bei 800 rad/s2) 

Ein Vergleich der Luftschalldruckpegelverhältnisse einzelner Loskomponenten der bei-
den Koaxial-Getriebe im Leerlauf bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 zeigt 
einen deutlich stärkeren Einfluss der Vorgelegewelle beim Getriebe Typ C im Vergleich 
zum Typ D, Bild 5.24. Dies ist insbesondere auf die größere Masse aber auch auf ein 
größeres Verdrehflankenspiel zurückzuführen, vgl. Bild 5.17 und 5.18. Der Geräuschpe-
gelwert der Vorgelegewellenklapperkurve des Getriebes Typ C liegt knapp unter dem 
Geräuschpegel des kompletten Getriebes und mit über 7 dB(A) oberhalb den Klapperge-
räuschwerten der anderen Losräder. Im Gegensatz zum Getriebe Typ D weist hierbei das 
Losrad der 2. Gangstufe neben der Vorgelegewelle den größten Luftschalldruckpegel auf.  
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Bild 5.24 Vergleich der Luftschalldruckpegelverhältnisse einzelner Loskomponenten 
der bauartgleichen Getriebe Typ C und D im Leerlauf bei einer Winkelbe-
schleunigungsamplitude von 800 rad/s2 

5.4.6  Rasselgeräuschverhalten baugleicher Koaxial-Getriebe 

Wie die Klappergeräuschneigung ist auch das Rasselgeräuschverhalten von Getrieben 
neben dem Verdrehflanken- und dem Axialspiel sehr stark insbesondere von den Massen 
und den Massenträgheitsmomenten der Loskomponenten abhängig. Bei den betrachteten 
Getrieben in Koaxialbauweise leistet jedoch die dominierende Loskomponente – die 
Vorgelegewelle – bis auf den Direktgang infolge des Leistungsflusses keinen Beitrag zur 
Luftschalldruckpegelentfaltung. 

Am Beispiel des 5-Gang-Koaxial-Getriebes Typ D im Zugbetrieb ist in Bild 5.25 des-
sen Rasselgeräuschentfaltung im Vergleich zum Leerlaufbetrieb dargestellt. Dabei ist mit 
höhergeschalteter Gangstufe die zunehmende Luftschalldruckpegelabstrahlung des Ge-
triebes zu erkennen. Die geringste Rasselgeräuschentfaltung ist infolge dreier leis-
tungsflussbehafteter Loskomponenten beim geschalteten Rückwärtsgang (Vorgelegewel-
le, Zwischenrad und Losrad des R-Gangs) festzustellen. 

Bild 5.25 Rasselgeräuschentfaltung des Koaxial-Getriebes Typ D im Vergleich zum 
Leerlaufverhalten 
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Dagegen tritt bei der geschalteten 5. Gangstufe, dem Direktgang, der größte Geräuschpe-
gel auf, der wie auch die Klapperkurve der geschalteten 4. Gangstufe oberhalb der Leer-
lauf-Klapperkurve liegt. 

Aus diesen Ergebnissen kann die dominierende Gangstufe eines Getriebes abgeleitet 
werden. Beispielsweise weist hierbei der geschaltete 1. Gang neben dem R-Gang (inkl. 
ZWR) infolge der Verspannung deren Loskomponenten einen minimalen Geräuschpegel 
auf, was auf einen starken Einfluss im Getriebe hindeutet. Dagegen ist beim geschalteten 
5. Gang, bei dem alle Loskomponenten zur Rasselgeräuschentfaltung angeregt werden, 
von diesem Losrad kaum eine nennenswerte Geräuschbeeinträchtigung zu erwarten. 

Bei einem direkten Vergleich der beiden baugleichen Koaxial-Getriebe im Zugbe-
trieb und im Leerlauf bei einer Winkelbeschleunigung von 500 rad/s2 ist der deutlich 
größere Luftschalldruckpegel des Getriebes Typ D auffallend, Bild 5.26. Zwischen die-
sen Getrieben ist im Leerlauf ein Luftschalldruckpegelanstieg von 4,5 dB(A) und im 
Zugbetrieb bis zu 6 dB(A) zu erkennen. Auch beim Getriebe Typ C steigt der Rasselge-
räuschpegel mit höhergeschalteter Gangstufe an und nur die Rasselpegelwerte des ge-
schalteten 4. und 5. Gangs liegen oberhalb dem Klappergeräuschwert im Leerlauf des 
Getriebes. 

Bild 5.26 Vergleich der Luftschalldruckpegel der identischen Koaxial-Getriebe Typ C 
und D im Zugbetrieb bei einer Winkelbeschleunigung von 500 rad/s2 

Ein direkter Zusammenhang des abgestrahlten Rasselgeräuschs mit dem auf die Getrie-
beeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoment des Getriebes ist hierbei für die 
jeweils geschaltete Gangstufe zu erkennen, das in Bild 5.27 am Beispiel des Getriebes 
Typ D bei einer Winkelbeschleunigung von 500 rad/s2 zu sehen ist. Mit steigendem auf 
die Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoment und somit kleiner wer-
dender Übersetzung, was einer höhergeschalteten Gangstufe entspricht, nimmt der Ras-
selgeräuschpegel des Koaxial-Getriebes zu. 

Anhand der vorliegenden Parameter einzelner Getriebekomponenten und der Messer-
gebnisse der Rasselgeräuschuntersuchung eines Komplettgetriebes lassen sich mit Hilfe 
des EKM-Näherungsverfahrens die einflussreichsten Loskomponenten ermitteln.  
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Bild 5.27 Einfluss des auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmo-
ments der jeweils geschalteten Gangstufe auf das Rasselgeräusch bei einer  
Winkelbeschleunigungsamplitude von 500 rad/s2 beim Getriebe Typ D  

Am Beispiel der geschalteten 2. Gangstufe des Koaxial-Getriebes Typ D ist als die ein-
flussreichste Loskomponente das Schaltrad der 1. Gangstufe zu identifizieren, Bild 5.28. 
Sie liegt mit 4 dB(A) infolge des Wegfalls der im Leistungsfluss befindlichen Vorgele-
gewelle sowie der 2. Gangstufe unterhalb der Geräuschabstrahlung des Komplettgetrie-
bes. Dahinter folgen die Schalträder der 3. und 4. Gangstufe sowie die Losräder des 
Rückwärtsgangs und des Zwischenrads, das infolge höherer Anregung und dessen gro-
ßem Verdrehflankenspiel über den Geräuschpegeln des 3. und 4. Gangs liegt. 

Bild 5.28 Einfluss einzelner Loskomponenten beim Rasselgeräuschverhalten des Ko-
axial-Getriebes Typ D beim geschalteten 2. Gang 
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5.5  Einfluss wesentlicher Getriebeauslegungsparameter auf das 
Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von Pkw-Getrieben 

Der Wunsch nach der rechnerischen Ermittlung des absoluten Luftschalldruckpegels bei 
der Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung von kompletten Getrieben legt den Gedanken 
nahe, auf der Basis vorliegender Getriebeausführungen einen mathematischen Zusam-
menhang zwischen deren absoluter Luftschalldruckpegelabstrahlung und den wesentli-
chen Getriebeauslegungsparametern bestimmen zu können. 

Unter Betrachtung wesentlicher Auslegungsparameter eines Fahrzeuggetriebes wie 
des Getriebeeingangsdrehmoments, des Achsabstands und des auf die Getriebeeingangs-
welle reduzierten Massenträgheitsmoments wird mit Hilfe von statistischen Regressions-
analyseverfahren die hinreichende Abschätzung dessen absoluten Luftschalldruckpegels 
aufgezeigt. Ziel ist hierbei die Aufstellung einer mathematischen Beziehung, die in Ab-
hängigkeit von den wesentlichen Auslegungskriterien für eine bestimmte Winkelbe-
schleunigung den Absolutpegel des Klapper- oder Rasselgeräuschs im Leerlauf oder 
Zug-/Schubbetrieb liefert. Nachfolgend wird das Vorgehen am Beispiel von Pkw-Ko-
axial-Handschaltgetrieben für eine bestimmte Winkelbeschleunigungsamplitude im Be-
triebszustand Leerlauf und im geschalteten Direktgang (Zug) beschrieben. 

5.5.1  Betrachtete Pkw-Koaxial-Getriebe 

Die Aufstellung einer mathematischen Beziehung zur Bestimmung des Klapper- und 
Rasselgeräuschverhaltens anhand wesentlicher Auslegungsparameter mit Hilfe statisti-
scher Regressionsverfahren erfordert eine bestimmte Anzahl von Getrieben gleicher Bau-
art, um eine möglichst genaue Abschätzung des Geräuschpegels vornehmen zu können. 
Für diese Untersuchung wurden nur Handschaltgetriebe in Vorgelegebauweise ausge-
wählt, die in Personenkraftwagen und Transportern eingesetzt werden. Die Front-/Quer-
Getriebe wurden hierbei auf Grund ihres unterschiedlichen Aufbaus im Vergleich zu den 
Vorgelegewellengetrieben nicht berücksichtigt. Neben den Pkw-Koaxial-Getrieben Typ 
B sowie C und D wurden drei weitere 5-Gang-Koaxial-Getriebe betrachtet, Bild 5.29.  

Beim 5-Gang-Koaxial-Getriebe Typ E, das baugleich mit den Getrieben Typ C und D 
ist, sind die Losräder des 3. und 4. Gangs auf der Vorgelegewelle angeordnet. Somit re-
sultieren im Leerlauf fünf und im Direktgang sieben Klapperstellen. Bei einem Achsab-
stand von 70 mm ist das Getriebe für ein Getriebeeingangsdrehmoment von 250 Nm aus-
gelegt. Das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment beträgt im 
Leerlauf 0,002098 und im geschalteten Direktgang 0,006260 kgm2. Das 5-Gang-Koaxial-
Getriebe Typ F, das vom Aufbau her baugleich wie das Transporter-Getriebe Typ B ist, 
findet seine Verwendung im Pkw-Bereich. Neben der kleineren Gehäuseglocke sind 
hierbei auch bis auf den 4. und 5. Gang die Übersetzungen unterschiedlich. Wie auch 
beim Getriebe Typ B sind im Leerlauf wie auch im Direktgang (4. Gang) sieben Klapper-
stellen vorhanden. Das Getriebeeingangsdrehmoment beträgt bei einem Achsabstand von 
75 mm 300 Nm. Das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment 
beträgt im Leerlauf 0,004106 kgm2 und im geschalteten 4. Gang 0,008899 kgm2.  
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5-Gang-Koaxial-Getriebe Typ E Technische Daten 

 

K 1.2.3.4.5. R-

 

Tmax = 250 Nm 

a = 70 mm 

i1 = 4,230 

i2 = 2,519 

i3 = 1,665 

i4 = 1,222 

i5 = 1,000 

iR = 4,039 

iK = 1,379 

5-Gang-Koaxial-Getriebe Typ F Technische Daten 
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Tmax = 300 Nm 

a = 75 mm 

i1 = 3,890 

i2 = 2,084 

i3 = 1,342 

i4 = 1,000 

i5 = 0,822 

iR = 3,510 

iK = 1,423 

5-Gang-Koaxial-Getriebe Typ G Technische Daten 
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Tmax = 280 Nm 

a = 88 mm 

i1 = 5,053 

i2 = 2,601 

i3 = 1,521 

i4 = 1,000 

i5 = 0,784 

iR = 4,756 

iK = 1,387 

Bild 5.29 Fünf-Gang-Koaxial-Handschaltgetriebe in Vorgelegebauweise 

Beim Vorgelegewellen-Getriebe Typ G beträgt das Getriebeeingangsdrehmoment 280 
Nm bei einem Achsabstand von 88 mm. Dieses Getriebe wird vorzugsweise in kleineren 
Transportern eingesetzt. Im Leerlauf und im Direktgang (4. Gang) treten wie beim Ge-
triebe Typ B sieben Klapperstellen auf. Das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte 
Massenträgheitsmoment beträgt im Leerlauf 0,005364 kgm2 und im betrachteten geschal-
teten Zustand 0,006695 kgm2.  

Bei dieser Untersuchung werden die klapper- und rasselgeräuschbeeinflussenden 
Konstruktionsparameter, insbesondere die Verdrehflanken- und Axialspiele in ihrer ge-
gebenen Seriengröße betrachtet. Hierbei erstreckt sich die Bandbreite der Verdrehflan-
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kenspiele zwischen 0,07 mm und 0,15 mm, während das Axialspiel für alle Getriebe mit 
0,2 mm angenommen wurde. Bei den beiden untersuchten Betriebszuständen Leerlauf 
und Zug betrug die Grunddrehzahl 800 1/min bei einer sinusförmigen Anregung zweiter 
Ordnung und dem jeweiligen Seriengetriebeöl bei einer Temperatur von 80 °C. Darüber 
hinaus wurden weitere Parameter, wie beispielsweise die Lagerung der Getriebewellen 
sowie die Ausführung des Getriebegehäuses, die einen erheblichen Einfluss auf die Luft-
schalldruckpegelhöhe haben, als gegeben betrachtet. 

5.5.2  Betrachtete Getriebeauslegungsparameter 

Für die Auslegung von Fahrzeuggetrieben sind zahlreiche Parameter notwendig, die unter 
anderem von der Fahrzeugmotorisierung, der Leistungsgröße mit ihrer Drehzahl und ih-
rem Drehmoment, von der Anzahl der Gangstufen und Übersetzungen sowie vom Bau-
raum abhängig sind. Aus der Vielzahl der Getriebeauslegungsparameter wurden für die 
entsprechende Analyse von Koaxial-Getrieben bzgl. der Abhängigkeit zum Klapper- und 
Rasselgeräusch somit das Getriebeeingangsdrehmoment, der Achsabstand des Fahrzeug-
getriebes sowie das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment 
der rotierenden Getriebekomponenten herangezogen. Diese Auslegungsparameter sind 
bereits in der Entwicklungsphase oder bei bestehenden Getriebenausführungen bekannt 
und können somit für die absolute Geräuschpegelermittlung kompletter Fahrzeuggetriebe 
herangezogen werden. Die Berücksichtigung weiterer Parameter wie beispielsweise der 
Getriebespreizung, der Masse bzw. des Massenträgheitsmoments der Vorgelegewelle 
oder des auf die Vorgelegewelle reduzierten Massenträgheitsmoments brachten kein zu-
friedenstellendes Ergebnis im Bezug auf deren aussagefähige Abhängigkeit zur Klapper- 
und Rasselgeräuschentfaltung der Pkw-Koaxial-Getriebe. 

Die Bandbreite der Getriebeeingangsdrehmomente der hier betrachteten Koaxial-
Getriebe erstreckt sich von 200 Nm des Getriebes Typ B bis zu 400 Nm des Typs D. Den 
kleinsten Achsabstand weist mit 70 mm das Getriebe Typ E auf, während das Getriebe 
Typ D den größten Wert von 89 mm hat. Das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte 
Massenträgheitsmoment der betrachteten Getriebe in Vorgelegebauweise erstreckt sich 
im Leerlauf von 0,002098 kgm2 des Getriebes Typ E bis 0,005364 kgm2 beim Typ G. Im 
Zugbetrieb nimmt das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment 
Werte von 0,00626 kgm2 beim Getriebe Typ E bis zu 0,018748 kgm2 beim Typ D ein. 
Diese Parametereckwerte markieren gleichzeitig den Gültigkeitsbereich für die aufzustel-
lende mathematische Beziehung bei Pkw-Handschaltgetrieben in Koaxialbauweise. 

Nachfolgend werden die Klapper- und Rasselgeräuschergebnisse der Koaxial-Getrie-
be für den Betriebszustand Leerlauf und geschalteter Direktgang dargestellt. 

Leerlauf 

Aus den Klapperkurven der untersuchten Pkw-Getriebe in Vorgelegebauweise im Leer-
lauf lässt sich keine direkte Abhängigkeit zum jeweiligen betrachteten Getriebeausle-
gungsparameter feststellen, Bild 5.30.  
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Bild 5.30 Klapperkurvenverläufe der Pkw-Koaxial-Getriebe im Leerlauf 

Sowohl das Getriebeeingangsdrehmoment als auch der Achsabstand sowie das auf die 
Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment zeigen keinen eindeutigen Zu-
sammenhang zur Luftschalldruckpegelgröße. Der größte Luftschalldruckpegel bei der 
Leerlaufdrehzahl von 800 1/min bei einer Anregung zweiter Ordnung tritt beim Koaxial-
Getriebe Typ D auf, das das größte Getriebeeingangsdrehmoment und den größten Achs-
abstand aufweist. Dieses Getriebe hat jedoch nicht das größte auf die Getriebeeingangs-
welle reduzierte Massenträgheitsmoment. Die geringste Geräuschabstrahlung ist beim 
Getriebe Typ B, welches das geringste Getriebeeingangsdrehmoment aber nicht den 
kleinsten Achsabstand und auch nicht das geringste reduzierte Massenträgheitsmoment 
aufweist, zu finden. 

Auch der direkte Vergleich der Getriebeauslegungsparameter mit dem Luftschall-
druckpegel bei einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 rad/s2 im Leerlauf bringt 
keine ausreichenden Erkenntnisse, Bild 5.31. Während mit zunehmendem Getriebeein-
gangsdrehmoment und zunehmendem Achsabstand ein breitbandiger degressiver Luft-
schalldruckpegelanstieg zu verzeichnen ist, ist beim auf die Getriebeeingangswelle redu-
zierten Massenträgheitsmoment kein eindeutiger Zusammenhang erkennbar. 

Zugbetrieb −−−− Direktgang  

Eine ähnliche Konstellation ist bei den Pkw-Koaxial-Getrieben im Zugbetrieb zu erken-
nen. Für diese Betrachtung wurde nur jeweils der Direktgang herangezogen, der über die 
größte Luftschalldruckpegelabstrahlung bei allen geschalteten Gangstufen des jeweiligen 
Getriebes verfügt. Bei den Koaxial-Getrieben Typ B, F und G ist der 4. Gang und bei den 
Getrieben Typ C, D und E der 5. Gang der Direktgang. In diesem Betriebszustand sind 
immer sieben Klapperstellen vorhanden und die Getriebe weisen hierbei das größte auf 
die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment im Vergleich zu allen an-
deren geschalteten Gangstufen auf.  
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Bild 5.31 Luftschalldruckpegel der Pkw-Koaxial-Getriebe im Leerlauf bei einer Winkel-
beschleunigung von 800 rad/s2 über den betrachteten Auslegungsparametern 

Mit Ausnahme des reduzierten Massenträgheitsmoments, bei dem kein Zusammenhang 
zum Geräuschpegel erkennbar ist, ist wie im Leerlaufzustand beim zunehmenden Getrie-
beeingangsdrehmoment und steigendem Achsabstand ein degressiver Anstieg des Luft-
schalldruckpegels zu sehen, siehe Luftschalldruckpegeldiagramme bei einer Winkelbe-
schleunigungsamplitude von 500 rad/s2, Bild 5.32.  

Bild 5.32 Luftschalldruckpegel der Pkw-Koaxial-Getriebe im geschalteten Direktgang bei 
einer Winkelbeschleunigung von 500 rad/s2 über den betrachteten Parametern 

88

90

92

94

96

98

100

200 250 300 350 400
Getriebeeingangsdrehmoment  [Nm]

Lu
ft

sc
ha

lld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]I

Getriebe Typ F

Getriebe Typ CGetriebe Typ G

Getriebe Typ E

Getriebe Typ B

Getriebe Typ D

88

90

92

94

96

98

100

70 75 80 85 90
Achsabstand  [mm]

Lu
ft

sc
ha

lld
ru

ck
pe

ge
l [

dB
(A

)]I

Getriebe Typ E

Getriebe Typ B
Getriebe Typ F

Getriebe Typ C

Getriebe Typ G

Getriebe Typ D

88

90

92

94

96

98

100

0,005 0,01 0,015 0,02
Red. Massenträgheitsmoment  [kgm2]

Lu
ft

sc
ha

lld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]I

Getriebe Typ D

Getriebe Typ G

Getriebe Typ C

Getriebe Typ E

Getriebe Typ F
Getriebe Typ B

Koaxial-Getriebe
Betriebszustand: Zug, Direktgang
Grunddrehzahl: 800 1/min
Anregung: Sinus 2. Ordnung
Öltemperatur: 80 °C

Winkelbeschleunigung: 500 rad/s2

88

90

92

94

96

98

100

200 250 300 350 400
Getriebeeingangsdrehmoment  [Nm]

Lu
fts

ch
al

ld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]I

Getriebe Typ B

Getriebe Typ C

Getriebe Typ F

Getriebe Typ G

Getriebe Typ D

Getriebe Typ E

88

90

92

94

96

98

100

0,002 0,003 0,004 0,005 0,006

Red. Massenträgheitsmoment  [kgm2]

Lu
ft

sc
ha

lld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]I

Getriebe Typ E
Getriebe Typ G

Getriebe Typ F

Getriebe Typ B

Getriebe Typ D

Getriebe Typ C

88

90

92

94

96

98

100

70 75 80 85 90
Achsabstand  [mm]

Lu
fts

ch
al

ld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]I

Getriebe Typ D

Getriebe Typ G

Getriebe Typ C

Getriebe Typ F

Getriebe Typ B

Getriebe Typ E

Koaxial-Getriebe
Betriebszustand: Leerlauf
Grunddrehzahl: 800 1/min
Anregung: Sinus 2. Ordnung
Öltemperatur: 80 °C

Winkelbeschleunigung: 800 rad/s2



5.5  Einfluss wesentlicher Getriebeauslegungsparameter auf dessen Geräuschverhalten 69

Das Getriebe Typ D weist beim größten betrachteten Getriebeeingangsdrehmoment, dem 
größten Achsabstand und dem größten auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Mas-
senträgheitsmoment den größten Rasselgeräuschpegel auf. Der geringste Geräuschpegel 
ist beim Getriebe Typ B mit seinem kleinsten Eingangsdrehmoment zu sehen.  

Wie im Leerlauf ist auch im Zugbetrieb ein eindeutiger Zusammenhang des Luft-
schalldruckpegels zu den wesentlichen Getriebeauslegungsparametern nicht erkennbar. 
Eine Abhilfe könnte deshalb der Einsatz eines statistischen Verfahrens der multiplen 
Regressionsanalyse bringen, mit dem ein Zusammenhang des Luftschalldruckpegels zu 
den wesentlichen Getriebeauslegungsparametern wie das Getriebeeingangsdrehmoment, 
der Achsabstand und das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmo-
ment ermittelt werden könnte. 

5.5.3  Auswahl des statistischen Verfahrens der multiplen Regressionsanalyse 

Die Betrachtung der jeweils einzelnen wesentlichen Getriebeauslegungsparameter in Ab-
hängigkeit des Luftschalldruckpegels ermöglicht keine eindeutige Aussage in Bezug auf 
die Klapper- und Rasselgeräuschneigung von Fahrzeuggetrieben. Noch viel schwieriger 
gestaltet sich die gezielte Ermittlung des Einflusses mehrerer Auslegungsparameter. Des-
halb bietet der Einsatz von statistischen Regressionsanalyseverfahren bei Berücksichti-
gung mehrerer Auslegungsparameter eine hinreichende Abschätzung der Klapper- und 
Rasselgeräuschneigung von Koaxial-Getrieben im entsprechenden Betriebszustand. Ziel 
der statistischen Regressionsanalyse ist hierbei die Aufstellung einer mathematischen 
Beziehung, mit der der absolute Luftschalldruckpegel von handgeschalteten Fahrzeugge-
trieben bereits in der Entwicklungsphase in Abhängigkeit von wesentlichen Auslegungs-
kriterien auf der Basis bereits bestehender Getriebeausführungen geschätzt werden kann. 

Die Regressionsanalyse ist ein statistisches Verfahren, mit dem Werte der Zielvariab-
len, also abhängiger Variablen (Kriteriumsvariablen) mit Hilfe der Werte einer oder meh-
rerer unabhängiger Variablen (Prädiktorvariablen) vorhergesagt werden können. Je nach 
Anzahl der zu analysierenden Größen wird zwischen der einfachen und der multiplen 
Regression differenziert. Darüber hinaus wird anhand des gewählten Modells zwischen 
linearer und nichtlinearer Regression unterschieden /145/. 

Um den Einfluss der globalen, wesentlichen Auslegungsparameter auf die Klapper- 
und Rasselgeräuschneigung bei Pkw-Koaxial-Getrieben zu bestimmen, wird ein mehrfak-
torieller univarianter Ansatz der multiplen Regression und Korrelation verwendet. Mehr-
faktoriell auf Grund der Betrachtung mehrerer Einflussgrößen und univariant infolge der 
Berücksichtigung nur einer Zielvariablen, nämlich des abgestrahlten Luftschalldruckpe-
gels. Mit der multiplen Korrelation wird ein Zusammenhang zwischen mehreren Prädik-
torvariablen und einer Kriteriumsvariablen bestimmt.  

Für die generelle Qualität der multiplen Regression und somit deren Gütemaß wird 
die Kennzahl Bestimmtheitsmaß R2 herangezogen /144 − 147/. Das multiple oder mehr-
fache Bestimmtheitsmaß R2 (engl.: R-square), das auch als Quadrat des multiplen Korre-
lationskoeffizienten bezeichnet wird, gibt den Anteil der Streuung der Zielgröße wieder, 
der durch die Einflussgrößen erklärt werden kann. Dabei kann das Bestimmtheitsmaß R2 
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Werte zwischen 0 und 1 annehmen, wobei die Nähe von 1 auf ein sehr gutes Modell hin-
deutet. Mit der Quadrierung werden die größeren, inhaltlich bedeutsameren Abweichun-
gen stärker berücksichtigt als die kleineren, die meist auf zufällige Messungenauigkeiten 
zurückzuführen sind. Eine Verbesserung dieses Gütemaßes wird durch das korrigierte 
oder adjustierte multiple Bestimmtheitsmaß Radj

2 erreicht. Hierbei liegt der Vorteil in den 
verbesserten Qualitätsaussagen insbesondere bei kleinen Stichprobenumfängen, bei de-
nen das Bestimmtheitsmaß R2 bei kleinerer Anzahl von Freiheitsgraden den Anteil 
erklärter Streuung überschätzt. 

5.5.4  Einfluss wesentlicher Getriebeauslegungsparameter im Leerlauf und im 
Zugbetrieb 

Die Betrachtung der drei ausgewählten Getriebeauslegungsparameter zeigt bei den 
durchgeführten Untersuchungen der multiplen Regressionsanalyse einen sehr geringen 
Einfluss der Prädiktorvariablen Getriebeeingangsdrehmoment auf die Kriteriumsvariable 
abgestrahlter Luftschalldruckpegel des Getriebes. Die Berücksichtigung dieses Parame-
ters ergibt bei der Aufstellung des mathematischen Algorithmus eine kaum nennenswerte 
Verbesserung des Bestimmtheitsmaßes R2. Somit beziehen sich die nachfolgenden Be-
trachtungen und Ergebnisse auf die Auslegungsparameter Achsabstand und das auf die 
Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment. 

Die multiple Regressionsanalyse wurde hierbei mit dem Softwarepaket Cornersto-
neTM 3.0 durchgeführt, das zur Versuchsplanung und Analyse der Versuchsergebnisse 
eingesetzt wird. Hierbei wurde als Ausgangsmodell ein Polynom dritten Grades verwen-
det. Ausgewählt wurde das Modell, das mit der geringsten Anzahl von Termen den 
höchsten quadrierten multiplen Korrelationskoeffizienten erzielen konnte. Die daraus 
entwickelten mathematischen Algorithmen setzen sich in ihrer Summe aus einer Kon-
stanten und den einzelnen Auslegungsparametern erster, zweiter und dritter Ordnung mit 
ihren errechneten Koeffizienten zusammen. Die drei- und zweidimensionalen Luftschall-
druckpegeldarstellungen stellen Klapper- bzw. Rasselgeräuschkennfelder im Leerlauf 
und im Zugbetrieb der Koaxial-Getriebe dar. 

Leerlauf 

Das Ergebnis der multiplen Regressionsanalyse für die Pkw-5-Gang-Koaxial-Getriebe im 
Leerlauf ist ein mathematischer Algorithmus dritten Grades, der die Prädiktoren Achsab-
stand und das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment beinhal-
tet. Die Grundgleichung für diesen Betriebszustand in Abhängigkeit von der Winkelbe-
schleunigungsamplitude lautet: 

 ( ) 2
LL red,4LL

2
LL red,3LLLL red,2LL1LLLLp )()(ˆ JaxJxJxaxxL ⋅⋅−⋅+⋅−⋅+=ω& .   (5.1) 

Hierbei sind jeweils der Achsabstand in mm und das reduzierte Massenträgheitsmoment 
in kgm2 einfach, das red. Massenträgheitsmoment zusätzlich quadratisch sowie der Achs-
abstand mit dem quadrierten red. Massenträgheitsmoment als Produkt berücksichtigt, die 
die beste Abschätzung wiedergegeben haben. Der Koeffizient xLL ist die Konstante in der 
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Gleichung 5.1 und die Koeffizienten xLLi der jeweiligen Einflussparameter stellen die 
direkte Abhängigkeit zu der Winkelbeschleunigung dar. Diese Koeffizienten für die je-
weilige Winkelbeschleunigungsamplitude in einem Bereich zwischen 500 und 1200 
rad/s2 sind aus der nachfolgenden Tabelle 5.1 zu entnehmen.  

Tabelle 5.1 Koeffizienten für den mathematischen Algorithmus zur Abschätzung des 
absoluten Luftschalldruckpegels von Pkw-Koaxial-Getrieben im Leerlauf 

Ein einziger mathematischer Zusammenhang neben den globalen Auslegungsparametern 
und der Winkelbeschleunigung führt zu einer sehr komplexen Näherungsgleichung, auf 
die hier nicht näher eingegangen wird.  

In der Gleichung 5.2 ist beispielsweise der mathematische Zusammenhang für eine 
Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 für den Betriebszustand Leerlauf zu sehen: 

 2
LL red,

2
LL red,

LL red,p

)(107028)(13255700

38486,12,3765617,4954-

JaJ

JaL

⋅⋅−⋅+

⋅−⋅+=
  . (5.2) 

Das Gütemaß der durchgeführten multiplen Regression, hier das multiple Bestimmt-
heitsmaß R2, beträgt in diesem Betriebszustand 0,9861, d. h. mit diesem Modell können 
alle betrachteten Koaxial-Getriebe mit geringen Abweichung des Klappergeräuschpegels 
beschrieben werden. Diese erklärte Varianz von 98,61 % stellt einen sehr guten Zusam-
menhang der berechneten zu den gemessenen Werten dar. Das adjustierte Bestimmt-
heitsmaß Radj

2 weist ebenso einen sehr guten Wert von 0,9305 auf. Bei den anderen 
Winkelbeschleunigungsamplituden stellt sich der Bestimmtheitsmaß R2 zwischen  0,9662 
und 0,9911 ein. Die Bandbreite des adjustierten Bestimmtheitsmaßes Radj

2 liegt hierbei 
mit 0,8309 bis 0,9557 geringfügig darunter. Somit können mit diesem Modell die unter-
suchten Pkw-Koaxial-Getriebe in Vorgelegebauweise beschrieben werden und deren 
Luftschalldruckpegel im angegebenen Gültigkeitsbereich abgeschätzt werden. 

Am Beispiel der Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 ist in Bild 5.33 die grafische 
Darstellung des mathematischen oben dargestellten Zusammenhangs zu sehen. Die Ober-
fläche stellt hierbei den berechneten Luftschalldruckpegel über den Prädiktoren Achsab-
stand und das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment dar. Der 
geringste Luftschalldruckpegel ist bei einem kleinen Achsabstand und bei einem geringe-
ren reduzierten Massenträgheitsmoment zu finden.  

Koeffizienten Winkelbeschleunigungs- 
amplitude [rad/s2] xLL xLL1 xLL2 xLL3 xLL4 

500 32,3994 1,1009 11819,7 3172300 25450,8 
600 16,3418 1,5180 20694,3 6631700 53841,0 
700 9,6817 1,7441 26431,7 8624200 69082,7 
800 -17,4954 2,3766 38486,1 13255700 107028 
900 -1,8472 2,0585 33069,2 11129800 89155,5 
1000 6,2926 1,8745 29285,4 9938500 80254,3 
1100 13,496 1,7089 25721,2 8731470 71101,8 
1200 19,2185 1,6430 25703,8 8374280 66772,1 
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Bild 5.33 3D-Darstellung des Luftschalldruckpegels der Pkw-Koaxial-Getriebe über 
dem Achsabstand und dem reduzierten Massenträgheitsmoment für eine  
Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 rad/s2 im Leerlauf  

Mit zunehmendem Achsabstand steigt der Luftschalldruckpegel an. Die Zunahme des 
reduzierten Massenträgheitsmoments bewirkt zunächst eine Senkung des Geräuschpegels 
mit deutlichem Anstieg bei höheren Werten. Beispielsweise wirkt sich ein großes redu-
ziertes Massenträgheitsmoment beim geringen Achsabstand bzw. geringem Massenträg-
heitsmoment bei einem großen Achsabstand ungünstig auf den Luftschalldruckpegel aus. 
Wird diese 3-dimensionale Darstellung des Luftschalldruckpegels auf die Prädiktorenflä-
che Achsabstand-reduziertes Massenträgheitsmoment projiziert, erhält man ein Klapper-
geräuschkennfeld, dessen Höhenlinien den Luftschalldruckpegel der betrachteten Koaxi-
al-Getriebe bei einer Leerlaufdrehzahl von 800 1/min, einer sinusförmigen Anregung 
zweiter Ordnung und einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 rad/s2 darstellen, 
Bild 5.34. Hierbei ist die direkte Abhängigkeit des Luftschalldruckpegels der betrachte-
ten Koaxial-Getriebe zu deren beiden Getriebeauslegungsparametern erkennbar. Die in 
diesem Klappergeräuschkennfeld markierten Punkte entsprechen dem experimentell er-
mittelten Klappergeräuschpegel der betrachteten Getriebe. Diese mathematischen Zu-
sammenhänge gelten in einem Bereich bei einem Achsabstand von 70 bis 89 mm und 
einem auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoment zwischen 
0,0021 und 0,0057 kgm2.  

Bei der Geräuschpegel-Abschätzung in diesem Betriebszustand ist aus dem Klapper-
geräuschkennfeld ein Trendlinienverlauf mit minimalem Luftschalldruckpegel zu erken-
nen. Mit steigendem Achsabstand und zunehmendem reduzierten Massenträgheitsmo-
ment ist ein Anstieg des Luftschalldruckpegels festzustellen. Dabei ist innerhalb der fett-
verlaufenden Linien mit einer Toleranzbandbreite von ± 3 bis ± 6 dB(A) zu rechnen. 
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Bild 5.34 Klappergeräuschkennfeld des berechneten Luftschalldruckpegels über dem 
Achsabstand und dem reduzierten Massenträgheitsmoment für eine Winkel-
beschleunigungsamplitude von 800 rad/s2 im Leerlauf 

Bei den äußeren Randbereichen des Klappergeräuschkennfelds (hellgraue Luftschall-
druckpegellinien bei kleinem Achsabstand und großem Massenträgheitsmoment sowie 
großem Achsabstand und kleinem Massenträgheitsmoment) erfolgte eine starke Extrapo-
lation, die nicht durch Versuchsergebnisse belegt ist. Somit liefert das Modell hierbei 
keine gesicherten Aussagen bzgl. der Klappergeräuschentfaltung. 

Zugbetrieb −−−− Direktgang 

Im Zugbetrieb beim geschalteten Direktgang kommt für die Pkw-5-Gang-Koaxial-
Getriebe ebenfalls ein mathematischer Algorithmus dritten Grades zum Einsatz, der auch 
die Prädiktoren Achsabstand und das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massen-
trägheitsmoment beinhaltet. Im direkten Vergleich zum Leerlaufzustand sind neben den 
einfach betrachteten Parametern Achsabstand und reduziertes Massenträgheitsmoment 
das red. Massenträgheitsmoment zweiter und dritter Ordnung berücksichtigt. Die Grund-
gleichung in Abhängigkeit von der Winkelbeschleunigungsamplitude lautet, Gl. 5.3: 

 ( ) 3
DG red,DG4

2
DG red,DG3DG red,DG2DG1DGp )()(ˆ JxJxJxaxxL ⋅−⋅+⋅−⋅+=ω& . (5.3) 

Hierbei beinhaltet diese Gleichung die Konstante xDG und die Koeffizienten xDGi, die für 
den geschalteten Direktgang der jeweiligen Einflussparameter die direkte Abhängigkeit 
zur Winkelbeschleunigung darstellen. Beispielsweise für die Winkelbeschleunigungs-
amplitude von 500 rad/s2 ist der Algorithmus für die Pkw-Koaxial-Getriebe im geschalte-
ten Direktgang in der Gl. 5.4 zu sehen: 
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 3
DGred,

2
DGred,

DGred,p

)(84109400)(3025070

32923,80,2179185,146

JJ

JaL

⋅−⋅+

⋅−⋅+=
   . (5.4) 

Das Gütemaß der Regression, hier das quadrierte Bestimmtheitsmaß R2, nimmt einen 
sehr guten Wert von 0,9776 an, während das adjustierte Bestimmtheitsmaß Radj

2 einen 
geringfügig niedrigeren Wert von 0,8880 aufweist. Somit ist auch mit dem aufgestellten 
Modell die Abschätzung des Rasselgeräuschpegels bei einer Drehzahl von 800 1/min und 
sinusförmiger Anregung zweiter Ordnung von Pkw-Koaxial-Getrieben möglich. 

In Bild 5.35 ist der dreidimensionale Luftschalldruckpegelverlauf für den Zugbetrieb 
beim geschalteten Direktgang der betrachteten Pkw-Getriebe zu sehen. Hierbei ist, wie 
bei der Leerlaufbetrachtung, der Luftschalldruckpegelflächenverlauf über den Prädikto-
ren Achsabstand und reduziertes Massenträgheitsmoment, jedoch bei einer Winkelbe-
schleunigungsamplitude von 500 rad/s2, dargestellt. Bei anderen Winkelbeschleuni-
gungsamplituden ist ein ähnlicher Verlauf der Fläche zu erwarten. 

Bild 5.35 3D-Darstellung des Luftschalldruckpegels der Pkw-Koaxial-Getriebe über 
dem Achsabstand und dem reduzierten Massenträgheitsmoment für eine Win-
kelbeschleunigungsamplitude von 500 rad/s2 im Zugbetrieb (Direktgang) 

Wie im Leerlaufzustand nimmt auch im geschalteten Zustand der Luftschalldruckpegel 
mit steigendem Achsabstand zu. Mit zunehmendem reduzierten Massenträgheitsmoment 
ist zunächst eine Reduzierung des Geräuschpegels zu erkennen, der bei weiterem Anstieg 
zu deutlich größeren Luftschalldruckpegelwerten führt. Erst im oberen Bereich kommt es 
zu einem kleinen Abfall des Geräuschpegels. 

Das entsprechende Rasselgeräuschkennfeld, bei dem die Luftschalldruckpegellinien 
über den Prädiktorvariablen Achsabstand und reduziertes Massenträgheitsmoment dar-

Red
. M

as
se

nt
rä

gh
ei

tsm
om

en
t  

[kg
m

2 ]

75
80

85

a [mm]

75

80

0,01

0,015

0,010

0,015

90

95

100

105

90

95

100

70

90 0,005

85

110

0,020

Achsabstand  [mm]

Lu
fts

ch
al

ld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]



5.5  Einfluss wesentlicher Getriebeauslegungsparameter auf dessen Geräuschverhalten 75

stellen, ist für den Zugbetrieb bei einer Drehzahl von 800 1/min beim geschalteten Di-
rektgang und einer Winkelbeschleunigung von 500 rad/s2 in Bild 5.36 zu sehen. Auch 
hierbei ist ein Gültigkeitsbereich markiert, der ebenfalls wie bei der Leerlaufbetrachtung 
beim Achsabstand zwischen 70 und 89 mm liegt und beim auf die Getriebeeingangswelle 
reduzierten Massenträgheitsmoment im Zugbetrieb einen Bereich von 0,00626 und 
0,01875 kgm2 umspannt. Wie auch bei der Leerlaufbetrachtung ist auch im Zugbetrieb in 
den hellgrau markierten Bereichen die angegebene Luftschalldruckpegelgröße nicht 
durch Versuchsergebnisse abgesichert. 

Bild 5.36 Rasselgeräuschkennfeld des berechneten Luftschalldruckpegels über dem 
Achsabstand und dem reduzierten Massenträgheitsmoment für eine Winkel-
beschleunigungsamplitude von 500 rad/s2 im Zugbetrieb (Direktgang) 

Diese Vorgehensweise der näherungsweisen Abschätzung des absoluten Luftschalldruck-
pegels eines kompletten Pkw-Koaxial-Getriebes ermöglicht mit Hilfe des EKM-Nähe-
rungsverfahrens nach erfolgter Kalibrierfaktorermittlung die näherungsweise Ermittlung 
einflussreichster Loskomponenten des betrachteten Getriebes mit deren Absolut-Luft-
schalldruckpegel. 
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6  Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von  
Nkw-Getrieben 

Im vorherigen Kapitel wurde am Beispiel des Klapper- und Rasselgeräuschverhaltens 
von Pkw-Getrieben der Korrelationsnachweis der experimentell ermittelten Ergebnisse 
mit den EKM-Näherungsverfahrenergebnissen erbracht. Ferner wurden im Hinblick auf 
die Nkw-Getriebe-Betrachtung Erkenntnisse des Geräuschverhaltens kompletter Pkw-
Koaxial-Getriebe gewonnen. Auf der Basis der rechnerischen Ergebnisse des erweiterten 
EKM-Näherungsverfahrens wird in diesem Kapitel das Klapper- und Rasselgeräuschver-
halten von Nkw-Getrieben dargestellt. Am Beispiel von Getrieben für leichte, mittlere 
und schwere Nutzkraftwagen, deren Daten von der ZF Friedrichshafen AG zur Verfü-
gung gestellt wurden, wird deren Geräuschentfaltung im Leerlauf und im Zugbetrieb ana-
lysiert und diskutiert. Diese in theoretischen Untersuchungen ermittelten Erkenntnisse 
werden am Beispiel eines Getriebes für leichte Nkw durch experimentelle Ergebnisse 
untermauert. Abschließend folgt eine vergleichende Betrachtung des Klapper- und Ras-
selgeräuschverhaltens von Fahrzeuggetrieben für Personen- und Nutzkraftwagen.  

6.1  Klapper- und Rasselgeräuschpotenzial von Nkw-Getrieben 

Das Antriebskonzept für Nutzkraftwagen, insbesondere Lastkraftwagen, beruht fast aus-
schließlich auf dem Standardantrieb, was zu Getrieben in Vorgelegebauweise führt. Die 
Nkw-Getriebe sind in Ein-Gruppen- für leichte sowie in Mehr-Gruppenbauweise für 
mittlere und schwere Nutzkraftwagen ausgeführt. Nachfolgend wird der Aufbau dieser 
Getriebe im Bezug auf die Klapper- und Rasselgeräuschneigung charakterisiert. 

Bei den nachfolgenden Geräuschbetrachtungen der Nkw-Getriebe werden, wie auch 
bei den Pkw-Getrieben, nur die Losräder berücksichtigt, Synchronringe und Schiebemuf-
fen bleiben dagegen unberücksichtigt. Deren Einfluss auf das Klapper- und Rasselge-
räuschverhalten ist jedoch auf Grund ihrer nicht unbedeutenden Massen und ihrer Mas-
senträgheitsmomente nicht zu vernachlässigen. 

6.1.1  Ein-Gruppengetriebe 

Gemeinsames Merkmal der beiden betrachteten zweistufigen Nkw-Vorgelegegetriebe 
Typ H und I ist die Ein-Gruppenbauweise mit einer Antriebskonstante, die vom Aufbau 
den Pkw-Koaxial-Getrieben entsprechen, Bild 6.1. Diese Getriebe werden bei leichten 
Nutzkraftwagen mit einer Leistung bis 120 kW und einem zulässigen Gesamtgewicht bis 
6,5 t eingesetzt. 
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6-Gang-Getriebe Typ H für leichte Nkw Technische 
Daten 

 

K 5. 3. 4. 2. 1. R-

6.

 

Tmax = 320 Nm 

a = 95 mm 

i1 = 6,727 

i2 = 3,947 

i3 = 2,555 

i4 = 1,776 

i5 = 1,289 

i6 = 1,000 

iR = 6,055 

iK = 1,85 

5-Gang-Getriebe Typ I für leichte Nkw Technische 
Daten 

 

K 3. 2. 1. R- 5.

4.

 

Tmax = 570 Nm 

a = 105 mm 

i1 = 5,716 

i2 = 2,937 

i3 = 1,613 

i4 = 1,000 

i5 = 0,760 

iR = 5,238 

iK = 1,667 

Bild 6.1 Ein-Gruppengetriebe für leichte Nutzkraftwagen in Vorgelegebauweise 

Der Aufbau des 6-Gang-Nkw-Getriebes Typ H mit seinem Eingangsdrehmoment von 
320 Nm bei einem Achsabstand von 95 mm ist durch die Anordnung der Schalträder des 
3. und 4. Gangs auf der Vorgelegewelle gekennzeichnet. Dies entspricht beispielsweise 
dem Aufbau der Pkw-Koaxial-Getriebe Typ C und D, was zu einer klappergeräuschredu-
zierenden Wirkung im Leerlauf führt. Somit sind im Leerlauf sechs Klapperstellen vor-
handen, während im geschalteten Zustand zwischen fünf Klapperstellen im R-Gang und 
acht im sechsten, dem Direktgang, auftreten. 

Beim 5-Gang-Nkw-Getriebe Typ I mit einem Eingangsdrehmoment von 570 Nm und 
einem Achsabstand von 105 mm sind alle Losräder wie beim Pkw-Koaxial-Getriebe Typ 
B auf der Getriebeausgangswelle angeordnet. Dadurch tragen sowohl im Leerlauf als 
auch im geschalteten Direktgang (4. Gang) sieben Klapperstellen zum Klapper- bzw. 
Rasselgeräusch bei. Bei den anderen geschalteten Gangstufen, bei denen die Vorgelege-
welle immer im Leistungsfluss ist, treten vier (R-Gang) bzw. fünf Klapperstellen auf. 

Die Vorgelegewellen der beiden Nkw-Getriebe Typ H und I weisen die größte Masse 
und das größte Massenträgheitsmoment aller Loskomponenten, insbesondere beim Ge-
triebe Typ I auf, Bild 6.2. Aber auch die Losräder der 1. und der 2. Gangstufe sowie des 
R-Gangs zeichnen sich im Vergleich zu den anderen Losrädern durch große Werte aus. 
Insbesondere die Massenträgheitsmomente der Losräder des Getriebes Typ I sind bei ei-
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ner Achsabstandsvergrößerung um 10 mm und einem fast doppelt so großem Getriebe-
eingangsdrehmoment zum Teil mehr als doppelt so groß wie beim Getriebe Typ H.  

Bild 6.2 a) Massen- und b) Massenträgheitsmomentverhältnisse der Loskomponenten 
von Ein-Gruppengetrieben Typ H und I für leichte Nutzfahrzeuge 

Die Verdrehflankenspiele der Zahnradpaare sind bei beiden Nkw-Getrieben mit einem 
angegebenen Durchschnittswert von 0,15 mm gleich groß, während die Axialspiele un-
terschiedliche Größe aufweisen, Bild 6.3. Beim Getriebe Typ H sind die Axialspiele der 
Losräder der 3. und 4. Gangstufe mit 0,4 mm doppelt so groß wie bei den anderen Losrä-
dern. Beim Getriebe Typ I entsprechen die Axialspiele bis auf das Zwischenrad mit 0,15 
bzw. 0,2 mm dem Serienzustand. 

Bild 6.3 Axialspiele von betrachteten Ein-Gruppengetrieben 

Die Winkelbeschleunigungsamplitude der Festräder, mit der die einzelnen Losräder an-
geregt werden, nimmt infolge der Vorgelegebauweise der beiden Getriebe nur bei der 
Loskomponente Vorgelegewelle den gleich großen Wert an, mit der die Getriebeein-
gangswelle angeregt wird. Beispielsweise erfährt die Vorgelegewelle bei einer Winkelbe-
schleunigung von 800 rad/s2 der Getriebeeingangswelle die gleiche Amplitudengröße. 
Die weiteren Losräder werden bis auf das Losrad des R-Gangs mit der um die Konstan-
tenübersetzung kleineren Amplitude beaufschlagt (vgl. bezogene Übersetzung). Lediglich 
beim Nkw-Getriebe Typ H stellen sich je nach Betriebszustand infolge der Anordnung 
der Losräder des 3. und 4. Gangs unterschiedliche Winkelbeschleunigungsamplituden 
ein. In Bild 6.4 sind aus Gründen der Übersichtlichkeit für den geschalteten Zustand nur 
die unterschiedlichen Amplituden für die 3. und 4. Gangstufe dargestellt. Die Amplituden 
der übrigen Losräder sind für alle geschalteten Gangstufen entsprechend dem Leerlaufzu-
stand gleich. 
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Bild 6.4 Winkelbeschleunigungsamplituden betrachteter Festräder bei Ein-Gruppen-
getrieben bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 an der Getriebeein-
gangswelle; a) Getriebe Typ H und b) Getriebe Typ I 

6.1.2  Mehr-Gruppengetriebe 

Das Ziel von Mehr-Gruppengetrieben ist die Bereitstellung möglichst vieler Gangstufen 
mit möglichst wenig Zahnradpaaren. Fahrzeuggetriebe mit mehr als sechs Gängen wer-
den zweckmäßigerweise in Mehr-Gruppenbauweise ausgeführt, die man durch Kombina-
tion von ein-, zwei- oder mehrstufigen Einzelgetrieben erreichen kann. Die beiden be-
trachteten Mehr-Gruppengetriebe für mittlere und schwere Nutzkraftwagen Typ J und K 
sind aus einem zweistufigen Hauptgetriebe sowie einer einstufigen Vorschalt-Split- (nur 
Typ K) und einer zweistufigen Nachschaltgruppe zusammengesetzt, Bild 6.5.  

Das kennzeichnende Merkmal dieser Gruppengetriebe in Vorgelege-Bauweise 
(Hauptgetriebe mit der Vorschaltgruppe) ist in der Anordnung aller Losräder bis auf das 
Zwischenrad auf der Hauptwelle zu finden. Die 2-Gang-Nachschalt-Rangegruppe ist in 
Planetenbauweise ausgeführt und verfügt zum einen über einen direkten Gang, bei dem 
der Planetenradsatz als Block umläuft und zum anderen über eine Übersetzung, bei der 
das Hohlrad mit dem Gehäuse verblockt ist. Dieser Planetenradsatz steht mit Ausnahme 
des Leerlaufs stets im Leistungsfluss und trägt somit nicht zur Rasselgeräuschentfaltung 
bei. Im Leerlauf steht die Getriebehauptwelle, an deren Ende das Sonnenrad der Plane-
tenstufe angeordnet ist, still, so dass es hier zu keiner Klappergeräuschabstrahlung 
kommt. Deshalb wird in nachfolgenden Betrachtungen die Klapper- und Rasselgeräusch-
neigung der untersuchten Nkw-Getriebe nur das Hauptgetriebe mit deren Vorschaltgrup-
pe berücksichtigt, die Nachschaltgruppe wird hierbei nicht betrachtet. Auf die Klapperge-
räuschneigung eines Nkw-Planetengetriebes wird im Kap. 7 ausführlicher eingegangen. 

Das Zwei-Gruppengetriebe Typ J in Schnellgangausführung ist für ein Antriebsdreh-
moment von 1150 Nm bei einem Achsabstand von 130 mm konzipiert, dessen Einsatz bis 
in die obere Nutzfahrzeugmittelklasse mit einer Antriebsleistung von bis zu 240 kW 
reicht. Dieses Nkw-Getriebe, bestehend aus einer Antriebskonstante, einem Hauptgetrie-
be und einer 2-Gang-Nachschalt-Rangegruppe, verfügt über neun Vorwärtsgänge und 
einen Rückwärtsgang. Das Hauptgetriebe des zweistufigen Getriebes weist 4 Gangstufen, 
einen Crawler- und einen R-Gang auf. Im Leerlauf werden über die Antriebskonstante 
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die Vorgelegewelle und somit alle auf der Hauptwelle angeordneten Losräder zum Klap-
pern angeregt, was zu sieben Klapperstellen führt. Bedingt durch den Einsatz der Nach-
schaltgruppe ergeben sich für die Mehr-Gruppengetriebe zwei gleiche Schaltstellungen 
des Hauptgetriebes. Somit treten im 3. und 7. Gang (Direktgang des Vorschalt- und 
Hauptgetriebes) sowie im Leerlauf ebenfalls sieben Klapperstellen auf. In den restlichen 
Gängen sind vier (R-Gang) bzw. fünf Klapperstellen vorhanden. 

9-Gang-Getriebe Typ J für mittlere Nkw Technische 
Daten 

 

K 4. 2. 1. C R-

3.

 

Tmax = 1150 Nm 
a = 130 mm 

iC = 10,245 

i1 = 6,573 

i2 = 4,776 

i3 = 3,529 

i4 = 2,611 

i5 = 1,862 

i6 = 1,353 

i7 = 1,000 

i8 = 0,740 

iR = 9,436 

iK = 1,222 

16-Gang-Getriebe Typ K für schwere Nkw Technische 
Daten 

 

2.K 3. 2. 1. R-1.K
4.

 

Tmax = 1600 Nm 

a = 154 mm 

 i1L = 16,408 i5S = 3,024 

 i1S = 13,805 i6L = 2,470 

 i2L = 11,276 i6S = 2,078 

 i2S = 9,487 i7L = 1,700 

 i3L = 7,761 i7S = 1,430 

 i3S = 6,530 i8L = 1,189 
 i4L = 5,426 i8S = 1,000 

 i4S = 4,565 iRL = 15,361 

 i5L = 3,594 iRS = 12,924 

 iK1 = 1,300 iK2 = 1,088 

Bild 6.5 Betrachtete Mehr-Gruppengetriebe für mittlere und schwere Nutzkraftwagen 

Das in Drei-Gruppenbauweise als Direktgang ausgeführte Nkw-Getriebe Typ K verfügt 
über sechzehn Vorwärts- und zwei Rückwärtsgänge. Das Getriebe besteht aus einem 
zweistufigen 4-Gang-Vorgelege-Hauptgetriebe mit R-Gang, einer 2-Gang-Vorschalt-
Split-Gruppe und einer 2-Gang-Nachschalt-Range-Gruppe in Planetenradausführung. 
Dieses Getriebe wird in schweren Nutzkraftfahrzeugen mit einer Leistung bis zu 400 kW 
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bei einem Getriebeeingangsdrehmoment von 1600 Nm eingesetzt. Der Achsabstand be-
trägt 154 mm. Besonderes Merkmal der Vorschalt-Splittgruppe hinsichtlich der Klapper- 
und Rasselgeräuschneigung sind die beiden Eingangskonstanten, die als Losräder auf der 
Getriebeeingangswelle bzw. Hauptwelle angeordnet sind. Dadurch weist das Getriebe im 
Leerlauf infolge dieser konstruktiven Entkopplung der Eingangskonstante kein Klapper-
geräuschpotenzial auf. Dagegen treten im geschalteten Zustand, bei dem die Vorgelege-
welle im Leistungsfluss ist und somit keine Geräuschneigung aufweist, vier (R-Gang) 
bzw. fünf Klapperstellen auf. Die maximale Anzahl von sieben Klapperstellen ist im Di-
rektgang des Hauptgetriebes, also im 8. und 16. Gang (entspricht dem 4S- und 8S-Gang 
(S steht für die schnelle Split-Gruppe mit geschalteter zweiten Konstante K2)) des Nkw-
Getriebes zu finden. Hierbei trägt insbesondere die Vorgelegewelle mit ihren Festrädern 
zur Rasselgeräuschentfaltung bei. 

Bei Mehr-Gruppengetrieben für mittlere und schwere Nkw sind die Massen und die 
Massenträgheitsmomente einzelner Loskomponenten im Vergleich zu Nkw-Ein-Grup-
pengetrieben erheblich größer, Bild 6.6. Dadurch ist auch ein deutlich größerer Einfluss 
auf das Klapper- und Rasselgeräuschverhalten zu erwarten. Beim Nkw-Getriebe Typ J ist 
die sehr große Masse und das sehr große Massenträgheitsmoment der Vorgelegewelle 
ersichtlich. Mit einer Masse von 22,6 kg ist die Vorgelegewelle deutlich schwerer als die 
übrigen Losräder des Getriebes. Auch das Massenträgheitsmoment ist fast vier Mal grö-
ßer als das desjenigen Crawler-Losrads des Getriebes Typ J. 

Bild 6.6 a) Massen- und b) Massenträgheitsmomentverhältnisse von Mehr-Gruppen-
getrieben für mittlere und schwere Nutzfahrzeuge 

Die Verdrehflanken- und Axialspiele der mittleren und schweren Nkw-Getriebe Typ J 
und K unterscheiden sich bei dieser Untersuchung kaum von Getriebeausführungen ande-
rer Leistungsklassen. Die Verdrehflankenspielgröße wurde hierbei für alle Zahnrad-
paarungen mit einem Durchschnittswert von 0,15 mm angegeben. Die Axialspiele des 
Nkw-Getriebes Typ J betragen bis auf den Rückwärtsgang und das Zwischenrad im Mit-
tel 0,2 mm, Bild 6.7. Nur das Getriebe Typ K weist mit durchschnittlichen 0,35 mm für 
alle Zahnradstufen deutlich größere Axialspiele auf.  

Auf Grund der relativ kleinen Konstantenübersetzung beim Nkw-Getriebe Typ J von 
1,222 erfahren dessen Losräder im Vergleich zu anderen betrachteten Fahrzeuggetrieben 
eine größere Winkelbeschleunigungsamplitude, Bild 6.8. Beispielsweise bei einer an der 
Getriebeeingangswelle eingeleiteten Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 werden alle 
Losräder mit Ausnahme des Losrads R-Gang mit 655 rad/s2 angeregt.  
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Bild 6.7 Axialspiele der Loskomponenten des Mehr-Gruppengetriebes Typ J 

Beim Nkw-Getriebe Typ K weist die Übersetzung der Konstante K2 ebenfalls eine ge-
ringe Größe auf, was zu höheren Winkelbeschleunigungsamplituden der nachfolgenden 
Losräder führt. 

Bild 6.8 Anregungswinkelbeschleunigungsamplituden betrachteter Festräder bei 
Mehr-Gruppengetrieben bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 an 
der Getriebeeingangswelle; a) Getriebe Typ J und b) Typ K 

6.2  Kalibrierfaktorabschätzung 

Die Ermittlung des Klapper- und Rasselgeräuschverhaltens von Fahrzeuggetrieben mit 
dem EKM-Näherungsverfahren bedarf für die Bestimmung von Klapperkurvenverläufen 
sowohl des Gesamtgetriebes als auch von einzelnen Fest-/Losradpaarungen eines einheit-
lichen Kalibrierfaktors für jedes betrachtete Getriebe. Dadurch kann der Verlauf der 
rechnerisch ermittelten Gesamtklapperkurve des betrachteten Getriebes an den experi-
mentell ermittelten Luftschalldruckpegel bei einer definierten Winkelbeschleunigungs-
amplitude angepasst werden, vgl. Kap. 5.3.3. Da die rechnerisch ermittelten Klapperkur-
ven einzelner Gangstufen in einem Verhältnis zueinander und zu der Gesamtklapperkur-
ve des Getriebes stehen, hat der Kalibrierfaktor die Aufgabe einer Verstärkungsfunktion. 
Auf Grund der am Institut nicht vorhandenen Prüfstandsressourcen mit großer und hoch-
dynamischer Leistung konnten bis auf das Nkw-Getriebe Typ H keine experimentellen 
Klapper- und Rasselgeräuschuntersuchungen von betrachteten Nutzfahrzeuggetrieben mit 
hohen reduzierten Massenträgheitsmomenten durchgeführt werden. Hierbei erfolgte die 
Anpassung der rechnerisch ermittelten Klapperkurven des jeweiligen Getriebes mit ei-
nem abgeschätzten Kalibrierfaktor. 
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Die Basis für die näherungsweise Abschätzung der Kalibrierfaktorgröße bei der Bestim-
mung der Klapper- und Rasselgeräuschneigung der Nkw-Getriebe bilden die Pkw-Ge-
triebe in Koaxialausführung Typ B, C, D, E und G, sowie das experimentell untersuchte 
Nkw-Getriebe Typ H. Hierbei wurden die Kalibrierfaktorwerte für den Betriebszustand 
Leerlauf bei einer Grunddrehzahl von 800 1/min, einer sinusförmigen Anregung zweiter 
Ordnung und einer Getriebeöltemperatur von 80 °C bei einer Winkelbeschleunigungs-
amplitude von 800 rad/s2 und einem Mikrofonabstand von 100 mm ermittelt. Um die 
Abhängigkeit der Kalibrierfaktorgröße der betrachteten Getriebe im Betriebszustand 
Leerlauf auszudrücken, wurde das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträg-
heitsmoment der Getriebe herangezogen. Für den Betriebszustand Leerlauf lässt sich so-
mit der Kalibrierfaktor der betrachteten Getriebe in Koaxialbauweise über dessen auf die 
Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoment darstellen, Bild 6.9. 

Bild 6.9 Kalibrierfaktordarstellung der Pkw-Getriebe im Betriebszustand Leerlauf 

Aus der Darstellung der Kalibrierfaktoren einzelner experimentell untersuchten Getriebe 
lässt sich eine logarithmische Trendlinie gewinnen, die näherungsweise in eine Gera-
dengleichung umgewandelt werden kann. Die mathematische Beziehung, mit der sich die 
Kalibrierfaktorermittlung für den Leerlaufzustand durchführen lässt, lautet: 

 
)6,87418log0,37798( GEWred,10

+⋅−
=

J
k  .  (6.1) 

Basierend auf dieser Gleichung sind die jeweiligen Kalibrierfaktoren der untersuchten 
Nkw-Getriebe berechnet und in den EKM-Näherungsverfahren-Berechnungen verwendet 
worden, Tabelle 6.1. Zusätzlich sind hierbei die notwendigen auf die Getriebeeingangs-
welle reduzierten Massenträgheitsmomente der Nkw-Getriebe angegeben. Beim Nkw-
Getriebe Typ K ist das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment 
für den Direktgang, also den 8./16. Gang, ohne der Berücksichtigung der Nachschalt-
gruppe dargestellt, der die Basis für die Kalibrierfaktorabschätzung bildet.  

Tabelle 6.1 Übersicht der abgeschätzten Kalibrierfaktoren (Getriebe Typ K: Massen-
trägheitsmomentangabe für den 8./16. Gang = Direktgang) 

 Getriebe Typ H Getriebe Typ I Getriebe Typ J Getriebe Typ K 

Jred, GEW  [kgm2] 0,005234 0,015434 0,078094 0,3245428 

Kalibrierfaktor 26000000 36216000 19622000 11453000 
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Die mit der Gl. 6.1 abgeschätzten Kalibrierfaktoren wurden wie bereits beschrieben bei 
Getrieben mit einer sinusförmigen Anregung zweiter Ordnung ermittelt. Diese so ermit-
telten Kalibrierfaktoren wurden aus Einfachheitsgründen auch bei der Geräuschberech-
nung von Mehr-Gruppengetrieben trotz ihrer sinusförmigen Anregung dritter und höherer 
Ordnung eingesetzt. Darüber hinaus wurden die für den Betriebszustand Leerlauf abge-
schätzten Kalibrierfaktoren der Einfachheit halber auf alle geschalteten Betriebszustände 
der betrachteten Getriebe verwendet. 

6.3  Klappergeräuschabschätzung betrachteter Nkw-Getriebe 

Um grundlegende Erkenntnisse der Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung von Nkw-Ge-
trieben zu erhalten, ist der erweiterte mathematische Ansatz des EKM-Näherungsverfah-
rens nur auf die Abstrahlung geräuschintensiver Loskomponenten, wie der Losräder und 
der Vorgelegewelle, angewandt worden. Der Einfluss von Schiebemuffen und Synchron-
ringen und die damit verbundenen Auswirkungen auf das Klapper- und Rasselgeräusch 
wurden hierbei nicht berücksichtigt, dürfen jedoch nicht ohne Weiteres vernachlässigt 
werden. Den nachfolgend dargestellten Erkenntnissen liegt eine einheitliche Grunddreh-
zahl von 800 1/min bei einer Serienölbefüllung bei 80 °C zugrunde. Diese für Nutzkraft-
wagen hohe Leerlauf-Grunddrehzahl, die üblicherweise bei 600 – 700 1/min liegt, wurde 
hierbei aus Vergleichbarkeitsgründen mit der Geräuschabstrahlung von Pkw-Getrieben 
gewählt. Entsprechend dem verwendeten Verbrennungsmotor sind Ein-Gruppengetriebe 
bei einer sinusförmigen Anregung zweiter und Mehr-Gruppengetriebe dritter Ordnung 
untersucht worden. 

Auf Grund der geringen Leistung des Antriebsmotors des IMA-Klapper- und Rassel-
prüfstands konnte von den betrachteten Nkw-Getrieben nur das Getriebe Typ H experi-
mentell auf seine Klapper- und Rasselgeräuschabstrahlung untersucht werden. Die expe-
rimentell ermittelten Ergebnisse werden nachfolgend in einem Korrelationsvergleich den 
EKM-Berechnungsergebnissen gegenübergestellt. 

6.3.1 Klappergeräuschverhalten von Ein-Gruppengetrieben 

Der Aufbau von Ein-Gruppengetrieben in Koaxialbauweise mit ihrer Konstante ent-
spricht den Pkw-Vorgelegegetrieben, vgl. Kap. 5 und Kap. 6.1.1. Somit unterscheidet 
sich auch deren Klapper- und Rasselgeräuschverhalten nicht wesentlich voneinander. In 
Bild 6.10 sind die Klapperkurvenverläufe einzelner Losräder und der Vorgelegewelle des 
6-Gang-Handschaltgetriebes Typ H im Leerlauf dargestellt. In diesem Betriebszustand 
beeinflusst infolge der großen Masse und der Direktanregung mit der gleich großen Ge-
triebeeingangswelle-Winkelbeschleunigung die Vorgelegewelle das Klappergeräuschver-
halten, die einen entscheidenden Beitrag zum Geräuschpegel der Gesamtklapperkurve 
liefert. Hierbei liegt die Vorgelegewellen-Klapperkurve über 2 dB(A) unterhalb der 
Klapperkurve des Komplettgetriebes und 5 dB(A) oberhalb der 1. Gangstufe. Auch das 
Losrad der 1. Gangstufe trägt mit seiner großen Masse und großem Massenträgheitsmo-
ment entscheidend zum Gesamtklappergeräuschverlauf bei. 
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Bild 6.10 Klappergeräuschverhalten des 6-Gang-Nkw-Getriebes Typ H im Leerlauf mit 
gemessener Klapperkurve des Komplettgetriebes 

Den geringsten Luftschalldruckpegelverlauf weist das Zwischenrad auf, dessen Klapper-
kurve einen untergeordneten Einfluss auf die Geräuschabstrahlung des Komplettgetriebes 
im Leerlauf hat. Die Losräder der 3. und 4. Gangstufe haben infolge ihrer Anordnung auf 
der Vorgelegewelle im Leerlauf keinen Einfluss auf die Klappergeräuschentfaltung. Der 
Verlauf einzelner Klapperkurven entspricht den Massenverhältnissen einzelner Loskom-
ponenten, vgl. Bild 6.2. Die Loskomponente mit der größten Masse (1. Gang) weist den 
größten Luftschalldruckpegel auf und diejenige mit der kleinsten Masse (ZWR) den ge-
ringsten Geräuschpegel. Obwohl die anregenden Winkelbeschleunigungsamplituden die-
ser Gangstufen auf Grund derselben, zugeordneten bezogenen Übersetzung die gleiche 
Größe haben, ist das Luftschalldruckpegelverhalten der Gangstufen in erster Linie von 
den Losradmassen (außer des Losrads des R-Gangs) abhängig, zumal bei dieser Betrach-
tung die Verdrehflanken- und Axialspiele aller Gangstufen weitestgehend die gleiche 
Größe haben. 

Beim 5-Gang-Handschaltgetriebe Typ I befinden sich alle Losräder auf der Getriebe-
ausgangswelle, die sowohl im Leerlauf als auch im geschalteten Zustand mit der maxi-
malen Klapperstellenanzahl zum Klapper- bzw. Rasselgeräusch führen. Somit entspricht 
das Geräuschverhalten des Leerlaufzustands dem geschalteten Schaltzustand im Direkt-
gang. Hierbei prägt in noch größerem Umfang als beim Getriebe Typ H die Vorgelege-
welle mit ihrer sehr großen Masse und dem großen Massenträgheitsmoment im Vergleich 
zu deren Losrädern den Gesamtluftschalldruckpegelverlauf des Getriebes am deutlichs-
ten, Bild 6.11. Mit 2,5 dB(A) unterhalb der Gesamtklapperkurve und mit fast 6 dB(A) 
oberhalb der Klapperkurve des 2. Gangs nimmt sie eine vorherrschende Stellung der be-
trachteten Loskomponenten-Klapperkurven ein. Das Losrad der 5. Gangstufe spielt mit 
deutlichem Abstand dagegen eine untergeordnete Rolle. 
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Bild 6.11 Rechnerisch ermittelte Klapperkurvenverläufe des Komplettgetriebes sowie der 
Losräder einzelner Gangstufen beim 5-Gang-Nkw-Getriebe Typ I im Leerlauf 

6.3.2  Klappergeräuschentfaltung von Mehr-Gruppengetrieben 

Bei den betrachteten Mehr-Gruppengetrieben neigen auf Grund ihres Aufbaus nur die 
Hauptgetriebe mit ihren Vorschaltgruppen zur Klappergeräuschentfaltung. Wie bereits im 
Kap. 6.1.2 angedeutet, leistet die dritte Gruppe, hier die zweistufige Nachschaltgruppe, 
keinen Beitrag zur Klappergeräuschentfaltung.  

Der Aufbau der Vorschaltgruppe und des Hauptgetriebes (hier als eine Einheit be-
trachtet) entspricht einem Pkw-Getriebe in Koaxialausführung, bei dem alle Festräder auf 
der Vorgelegewelle angeordnet sind, vgl. Kap. 5 und Kap. 6.1.2. Dadurch ist kein ent-
scheidender Unterschied des Klappergeräuschverhaltens der Nkw-Mehr-Gruppengetriebe 
zu Pkw-Koaxial-Getrieben zu erwarten. Die nachfolgenden Erkenntnisse bzgl. der Klap-
pergeräuschneigung bei Mehr-Gruppengetrieben basieren auf einer sinusförmigen Anre-
gung dritter Ordnung, vgl. Kap. 6.3. Bei den in dieser Arbeit betrachteten Mehr-
Gruppengetrieben neigt im Leerlauf nur das Nkw-Getriebe Typ J zur Klappergeräusch-
entwicklung. Beim 16-Gang-Nkw-Getriebe Typ K kommt es auf Grund der Ausführung 
der Eingangswellenkonstante als Losrad im Leerlauf zu keiner Klappergeräuschentfal-
tung, wenn keine der beiden Konstanten geschaltet ist, vgl. Bild 6.5. In diesem Betriebs-
zustand wird nur die Getriebeeingangswelle ohne der Losrad-Eingangswellenkonstante 
zu Torsionsschwingungen angeregt.  

Beim 9-Gang-Nkw-Getriebe Typ J weist die Vorgelegewelle im Vergleich zu ande-
ren betrachteten Koaxial-Getrieben einen noch erheblich größeren Einfluss auf die Klap-
pergeräuschentfaltung des Gesamtgetriebes auf, Bild 6.12. Die um fast Faktor sechs grö-
ßere Masse der Vorgelegewelle zu der zweitgrößten Masse und ein um fast Faktor drei 
größeres Massenträgheitsmoment zum Losrad des 1. Gangs führen zum absoluten Vorge-
legewelleneinfluss bei diesem Getriebe. Die Luftschalldruckpegeldifferenz der Vorgele-
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gewelle-Klapperkurve zu der Gesamtklapperkurve beträgt ca. 2 dB(A), während bis zu 
der zweitlautesten Klapperkurve des Losrads 1. Gang bereits 8 dB(A) auftreten. Die üb-
rigen Losrad-Klapperkurven tragen nur in geringerem Maße zum Gesamtklappergeräusch 
dieses Getriebes bei. Die Reihenfolge der Klapperkurven einzelner Losräder entspricht 
wie auch beim vorherigen Getriebe deren Massenverteilung, vgl. Bild 6.6. 

Bild 6.12 Mit EKM-Näherungsverfahren ermittelte Klapperkurven einzelner Gangstufen 
und des Komplettgetriebes beim Nkw-Mehr-Gruppengetriebe Typ J im Leerlauf 

6.4  Rasselgeräuschentfaltung von Nkw-Ein- und Mehr-Gruppen-
getrieben 

In diesem Abschnitt werden die mit Hilfe des erweiterten EKM-Näherungsverfahrens 
ermittelten Ergebnisse der Rasselgeräuschentfaltung der betrachteten Nkw-Ein- und 
Mehr-Gruppengetriebe dargestellt. In diesem Betriebszustand wird deren Geräuschver-
halten untereinander und deren Klappergeräuschpegel im Leerlauf dargestellt. Wie im 
vorherigen Abschnitt wurde auch hier nur das Geräuschverhalten von den Losrädern und 
der Vorgelegewelle bei einer einheitlichen Grunddrehzahl von 800 1/min und Serienölbe-
füllung betrachtet. Dabei wurden die Ein-Gruppengetriebe mit einer sinusförmigen Anre-
gung zweiter und die Mehr-Gruppengetriebe dritter Ordnung angeregt. 

6.4.1  Rasselgeräuschverhalten von Ein-Gruppengetrieben 

Das Rasselgeräuschverhalten von Ein-Gruppengetrieben entspricht, wie auch beim Klap-
pern, dem Geräuschverhalten bei geschalteten Gangstufen von Pkw-Getrieben in Koaxi-
albauweise. Beim 6-Gang-Handschaltgetriebe Typ H tritt die größte Rasselgeräuschnei-
gung im geschalteten sechsten Gang, dem Direktgang auf, bei dem alle acht Klapperstel-
len des Getriebes inklusive der Losräder der 3. und 4. Gangstufe ihre Stoßwirkung entfal-
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ten können, Bild 6.13. Hierbei trägt die Vorgelegewelle, wie auch im Leerlauf den 
Hauptanteil an der Geräuschabstrahlung. Beispielsweise bei einer Winkelbeschleunigung 
von 500 rad/s2 beträgt in dieser Schaltstellung der Rasselgeräuschpegel 98,2 dB(A). Bei 
den anderen geschalteten Gangstufen ist die Vorgelegewelle im Leistungsfluss und trägt 
somit mit dem jeweils geschalteten Losrad dieser Gangstufe nicht zur Rasselgeräuschent-
faltung bei. Hierbei ist jeweils das Losrad des 1. Gangs bzw. im geschalteten 1. Gang das 
Losrad des Rückwärtsgangs maßgebend für die Rasselgeräuschentfaltung verantwortlich. 
Diese Erkenntnis entspricht ebenfalls der Massenverteilung einzelner Loskomponenten 
dieses Getriebes, vgl. Bild 6.2. Der unauffälligste Schaltzustand ist im geschalteten ersten 
Gang zu sehen, denn hier kommen die beiden auf das Rasselgeräusch am deutlichsten 
einwirkenden Loskomponenten als Geräuschquellen nicht zur Geltung. 

Bild 6.13 Korrelationsvergleich − Rasselgeräuschverhalten des Nkw-Eingruppen-
getriebes Typ H bei einer Winkelbeschleunigung von 500 rad/s2  

Auffallend ist hierbei, entsprechend dem Rasselgeräuschverhalten von Pkw-Koaxial-
Getrieben, dass mit höhergeschalteter Gangstufe und somit mit zunehmendem auf die 
Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoment auch ein Luftschalldruckpe-
gelanstieg erfolgt, vgl. Kap. 5.4.6. Auch das EKM-Näherungsverfahren, bei dem alle 
Gangstufen mit dem gleichen Leerlaufzustand-Kalibrierfaktor bei dieser Winkelbe-
schleunigung kalibriert wurden, bestätigt den ansteigenden Luftschalldruckpegelverlauf 
bei höhergewählten Gangstufen. Im geschalteten 5. und 6. Gang ist die Geräuschpegel-
übereinstimmung recht gut, während in den unteren geschalteten Gangstufen der gewähl-
te Leerlauf-Kalibrierfaktor, der für eine Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 aufgestellt 
wurde, die rechnerisch ermittelten Luftschalldruckpegel deutlich überstimmt. 

Aus dieser Darstellung ist darüber hinaus ein umgekehrtes Verhalten der Gesamt-
übersetzung der einzelnen Gangstufen (d. h. Übersetzung der Konstante und der geschal-
teten Zahnradstufe, die mit zunehmender Gangwahl abnimmt) zum Luftschalldruckpegel 
zu erkennen. Für diesen signifikanten Verlauf ist im wesentlichen der Einfluss der jewei-
ligen Übersetzung und somit der Winkelbeschleunigungsamplitude, mit der die Loskom-
ponenten angeregt werden, vgl. Bild 6.4, verantwortlich. 
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Ein ähnliches Rasselgeräuschverhalten wie bei den Pkw-Koaxial-Getrieben ist ebenfalls 
beim 5-Gang-Getriebe Typ I zu sehen. Infolge der Anordnung aller Festräder auf der 
Vorgelegewelle ist der Direktgang, der dem Geräuschverhalten des Betriebszustands 
Leerlauf entspricht, die rasselgeräuschkritische Gangstufe im geschalteten Zustand. Hier-
bei werden alle sieben Klapperstellen angeregt, was zu gleich großen Luftschalldruckpe-
geln sowohl des Gesamtgetriebes als auch einzelner Losräder führt. Die Vorgelegewelle 
mit ihrer großen Masse und ihrem großen Massenträgheitsmoment trägt zu der Rasselge-
räuschentfaltung des Gesamtgetriebes entscheidend bei. Dahinter folgt das Losrad der 2. 
Gangstufe mit seiner größeren Masse im Vergleich zum Losrad 1. Gang mit einem erheb-
lichen Abstand zum Geräuschpegel der Vorgelegewelle, vgl. Bild 6.3. Bei den anderen 
Schaltzuständen, bei denen bedingt durch die Leistungsflussverhältnisse die Wirkung der 
Vorgelegewelle unterbunden ist, bestimmt die 2. Gangstufe maßgeblich den Luftschall-
druckpegel des Gesamtgetriebes. Und im geschalteten zweiten Gang ist das Losrad der 1. 
Gangstufe am lautesten. Betrachtet man das Gesamtgetriebe und dessen Betriebszustän-
de, so erweisen sich auf Grund der gleichen rotatorischen Verhältnisse der Leerlauf und 
der Direktgang in der Geräuschabstrahlung gleichwertig und absolut dominierend, Bild 
6.14. Hierbei sind alle Schaltzustände mit dem gleichen Leerlauf-Kalibrierfaktor ermittelt 
worden, was zu einem gleich großen Geräuschpegel führt. Als günstigster Schaltzustand 
ist der geschaltete zweite Gang zu erkennen, bei dem die kritischen Loskomponenten, 
wie die Vorgelegewelle sowie das Losrad der 2. Gangstufe, im Leistungsfluss sind. 

Bild 6.14 Rechnerisch ermittelte Luftschalldruckpegelverhältnisse geschalteter Gang-
stufen und im Leerlauf beim Nkw-Getriebe Typ I 

6.4.2  Dominierendster Rasselzustand bei Nkw-Mehr-Gruppengetrieben 

Entsprechend den Ausführungen zur Klappergeräuschneigung von Nkw-Mehr-Gruppen-
getrieben, vgl. Kap. 6.3.2, treten Rasselgeräusche bei den betrachteten Nkw-Getrieben 
nur im Hauptgetriebe und in deren Vorschaltgruppe auf. Die zweistufige Nachschalt-
gruppe in Planetenbauweise der beiden betrachteten Nkw-Getriebe neigt infolge Leis-
tungsübertragung − sowohl in geschalteter als auch in umlaufender Stellung − nicht zur 
Rasselgeräuschentfaltung. Somit kann das Mehr-Gruppengetriebe als ein Ein-Gruppen-

90

95

100

105

Leerlauf 1. Gang 2. Gang 3. Gang 4. Gang 5. Gang R-Gang
Schaltzustand

Lu
fts

ch
al

ld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]

 X

Koaxial-Getriebe Typ I
Betriebszustand: Zug
Grunddrehzahl: 800 1/min
Anregung: Sinus 2. Ordnung
Öltemperatur: 80 °C

Winkelbeschleunigung: 800 rad/s2

Kalibrierfaktor: 36216000



90 6  Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von Nkw-Getrieben 

getriebe bzgl. dem Rasselgeräuschverhalten betrachtet werden. Dadurch ist auch bis auf 
die größeren Dimensionen der Loskomponenten kein entscheidender Unterschied des 
Rasselgeräuschverhaltens der Nkw-Getriebe im Vergleich zu Pkw-Koaxial-Getrieben zu 
erwarten. Die nachfolgend dargestellten Erkenntnisse bei der Nkw-Mehr-Gruppengetrie-
bebetrachtung basieren auf einer sinusförmigen Anregung dritter Ordnung. 

Beim Nkw-Mehr-Gruppengetriebe Typ J neigt der direktgeschaltete Gang des Haupt-
getriebes (3./7. Gang) zum größten Rasselgeräuschpegel. Hierbei werden die Vorgelege-
welle und alle Losräder des Hauptgetriebes, die auf der Getriebeausgangswelle angeord-
net sind, angeregt. Dieser Schaltzustand entspricht auch dem Leerlaufzustand-Geräusch-
verhalten, bei dem ebenso alle sieben Klapperstellen zur Geräuschentfaltung beitragen, 
Bild 6.15. Die Luftschalldruckpegel der beiden Betriebszustände liegen mit etwa 5 dB(A) 
über den Rasselgeräuschpegeln der anderweitigen geschalteten Gangstufen. In diesen 
beiden Schaltzuständen ist die Vorgelegewelle mit ihrer großen Masse und ihrem großen 
Massenträgheitsmoment die Hauptquelle der Rasselgeräuschentfaltung. Auffallend ist 
hierbei die mit 1,2 recht geringe Übersetzung der Konstante, die zu deutlich höheren 
Winkelbeschleunigungsamplituden der angeregten Losräder durch die Vorgelegewelle 
führt, was sich nachteilig auf den abgestrahlten Geräuschpegel des Gesamtgetriebes aus-
wirkt. Der rasselgeräuschgeringste Schaltzustand ist im geschalteten Rückwärtsgang zu 
finden, bei dem die Vorgelegewelle, das Zwischen- und das Losrad des Rückwärtsgangs 
Leistung übertragen, während bei den restlichen geschalteten Gangstufen die Rasselge-
räuschpegel sich etwa auf dem gleichen Niveau befinden. Hierbei ist der größte Vorgele-
gewelleneinfluss infolge der Leistungsübertragung auf den Gesamtrasselgeräuschpegel 
nicht gegeben. Das Losrad der 1. Gangstufe ist hierbei die einflussreichste Loskompo-
nente auf die Gesamtklapperkurve des Getriebes, die im Leerlauf wie auch im geschalte-
ten Direktgang den zweitgrößten Einfluss hat. Im geschalteten 1./5. Gang hat das Craw-
ler-Losrad den größten Einfluss auf die Rasselgeräuschentfaltung des Gesamtgetriebes. 

Bild 6.15 Rechnerisch ermitteltes Klapper- und Rasselgeräuschverhalten des Nkw-
Getriebes Typ J beim einheitlichen Kalibrierfaktor 

Das Rasselgeräuschverhalten des 16-Gang-Nkw-Getriebes Typ K in der Direktgang-
Ausführung wird zunächst am Beispiel des geschalteten Direktgangs, also der 8./16. 
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Gangstufe betrachtet. In diesem Schaltzustand wird die Getriebeeingangswelle direkt  
über die Konstante 2 mit der Getriebeausgangswelle verbunden, was zur Anregung der 
Vorgelegewelle mit ihren darauf angeordneten Festrädern und somit der Anregung aller 
Losräder führt. Somit trägt die Vorgelegewelle mit ihrer sehr großen Masse und ihrem 
sehr großen Massenträgheitsmoment einen entscheidenden Anteil an der Rasselgeräusch-
entfaltung des Gesamtgetriebes bei. Beispielsweise bei der betrachteten Grunddrehzahl 
von 800 1/min bei einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 rad/s2 liegt der Luft-
schalldruckpegel nur 2,5 dB(A) unterhalb des Rasselgeräuschpegels des Gesamtgetrie-
bes, Bild 6.16. Erst danach folgen trotz der sehr kleinen Konstantenübersetzung und so-
mit der großen Winkelbeschleunigungsamplitude, mit der die Losräder angeregt werden, 
die Luftschalldruckpegel dieser Loskomponenten. Hierbei ist ebenso ein direkter Zu-
sammenhang einzelner Luftschalldruckpegel geschalteter Gangstufen zum Verlauf Los-
rad-Massen erkennbar, vgl. Bild 6.6. 

Bild 6.16 Luftschalldruckpegel einzelner Loskomponenten im Vergleich zum Rasselge-
räuschpegel des Nkw-Gesamtgetriebes Typ K im geschalteten Direktgang 
(8./16. Gangstufe) bei einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 rad/s2 

Bei der Betrachtung der Rasselgeräuschpegel aller geschalteten Gangstufen ist die große 
Geräuschdominanz der Direktgang-Schaltstellung zu erkennen, Bild 6.17, dessen Luft-
schalldruckpegel mit über 4 dB(A) oberhalb der Rasselgeräuschpegel der restlichen ge-
schalteten Gangstufen liegt. Nur in diesem Schaltzustand ist die Vorgelegewelle nicht im 
Leistungsfluss, was zum erheblichen Gesamtrasselgeräuscheinfluss des Getriebes führt. 
Alle anderen geschalteten Gangstufen, bei denen die Vorgelegewelle immer eine Leis-
tung überträgt, können bzgl. des Rasselgeräuschpegels näherungsweise als gleichwertig 
betrachtet werden. Den größten Einfluss auf die Rasselgeräuschentfaltung bei jeweiliger 
geschalteter Gangstufe zeigt bis auf den Schaltzustand der 1. und 2. Gangstufe das Los-
rad des 1. Gangs, das nach der Vorgelegewelle die größte Masse und das größte Massen-
trägheitsmoment aller Loskomponenten aufweist. Beim geschalteten 1. und 2. Gang ist 
jeweils das Losrad der 1. Gangstufe im Leistungsfluss, was zum Einfluss des Losrads der 
2. Zahnradstufe des Hauptgetriebes führt. 
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Bild 6.17 Rasselgeräuschpegel einzelner geschalteter Gangstufen des Nkw-Getriebes 
Typ K bei einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 rad/s2  

6.5  Gegenüberstellung des Klapper- und Rasselgeräuschverhaltens 
der betrachteten Nkw-Getriebe 

In diesem Abschnitt werden die gewonnenen Erkenntnisse über das Klapper- und Rassel-
geräuschverhalten der betrachteten Nkw-Ein- und Mehr-Gruppengetriebe zusammenge-
fasst und gegenüber gestellt. Am Beispiel des Betriebszustands Direktgang, der bei Ko-
axial-Getrieben mit Festrad-Vorgelegewelle (Anordnung aller Festräder auf der Vorgele-
gewelle) dem Geräuschverhalten des Leerlaufzustands entspricht (mit Ausnahme des 
Nkw-Getriebes Typ H) und der der geräuschdominierende Schaltzustand ist, werden die 
mit Hilfe des EKM-Näherungsverfahrens ermittelten Luftschalldruckpegelverhältnisse 
bewertet und analysiert. 

Da das Nkw-Getriebe Typ K mit den größten Massen und größten Massenträgheits-
momenten seiner Loskomponenten den größten Luftschalldruckpegel aufweist, wurde für 
diese Betrachtung bei einer Grunddrehzahl von 800 1/min, den Verdrehflanken- und den 
Axialserienspielen und der entsprechenden Anregung 2./3. Ordnung bei einer Winkelbe-
schleunigung von 800 rad/s2 deren Luftschalldruckpegel als Basiswert von 100 % heran-
gezogen, Bild 6.18. Hierbei sind zum einen die einzelnen Getriebegeräuschpegel mit un-
terschiedlichen Kalibrierfaktoren entsprechend Tabelle 6.1 ermittelt worden, deren ein-
zelne Ergebnisse im Kap. 6.4 dargestellt sind. Daraus ist mit zunehmender Getriebegröße 
ein steigender Rasselgeräuschpegel zu erkennen, der hier vornehmlich auch durch die 
Kalibrierfaktorgröße geprägt wird. Zum anderen ist in Bild 6.18 ein direkter Vergleich 
der Luftschalldruckpegelverhältnisse der betrachteten Nkw-Getriebe in diesem Schaltzu-
stand bei gleicher Anregung dritter Ordnung, mit einheitlichem durchschnittlichen Kalib-
rierfaktor und gleichen Verdrehflankenspielen von 0,15 mm sowie gleich großen Axial-
spielen von 0,2 mm zu sehen. Hierbei ist, wie zu erwarten war, eine mit der Getriebegrö-
ße und somit zunehmender Masse und zunehmenden Massenträgheitsmoment einzelner 
Getriebe-Loskomponenten steigende Rasselgeräuschentfaltung festzustellen. Die gerings-
te Rasselgeräuschabstrahlung weist das Getriebe Typ H auf, deren Luftschalldruckpegel 
fast 7 % unterhalb des Rasselgeräuschpegels des größten Nkw-Getriebes Typ K liegt. 
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Bild 6.18 Vergleich der Luftschalldruckpegelverhältnisse der betrachteten Gesamtge-
triebe im Schaltzustand Direktgang 

Die Luftschalldruckpegelverhältnisse der betrachteten Nkw-Getriebe im geschalteten 
Zustand entsprechen deren auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheits-
momentverhältnissen der Gesamtgetriebe. 

Der vergleichende Einfluss der dominierenden Loskomponenten bei gleichen Be-
triebsparametern, gleich großen Verdrehflanken- und Axialspielen und gleichem Kalib-
rierfaktor entsprechend der Betrachtung in Bild 6.18 ist im Schaltzustand Direktgang in 
Bild 6.19 zu sehen. Hierbei sind nur diejenigen Loskomponenten dargestellt worden, die 
bei jedem der betrachteten Getriebe auch vorhanden sind. Diese Darstellung zeigt die 
Luftschalldruckpegelverhältnisse innerhalb einer Gangstufe der betrachteten Getriebe, 
bei der der Bezugswert von 100 % beim Gesamtgetriebe Typ K liegt. Hierbei ist der do-
minierende Einfluss der Loskomponenten des größten Nkw-Getriebes Typ K zu sehen. 
Mit zunehmender Masse und steigendem Massenträgheitsmoment einzelner Loskompo-
nenten und somit des kompletten Nkw-Getriebes ist auch ein Anstieg von deren Luft-
schalldruckpegel zu erkennen. Die in der vorherigen Betrachtung gewonnene Erkenntnis 
bzgl. der Gesamtgetriebe bestätigt sich auch bei den einzelnen Loskomponenten. 

Bild 6.19 Vergleich der Luftschalldruckpegel ausgewählter Loskomponenten der be-
trachteten Nkw-Getriebe im Schaltzustand Direktgang 
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Die angeführten Betrachtungen lassen die Schlussfolgerung zu, dass bei Getrieben für 
Nutzkraftwagen die Masse und das Massenträgheitsmoment einzelner Loskomponenten 
einen wesentlichen Anteil zur Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung beitragen. Dagegen 
ist der Einfluss der Verdrehflanken- und der Axialspiele als weniger entscheidend einzu-
stufen. Darüber hinaus konnte festgestellt werden, dass, wie auch bei Pkw-Getrieben, mit 
dem auf die Getriebeeingangswelle zunehmenden reduzierten Massenträgheitsmoment 
der abgestrahlte Luftschalldruckpegel des Fahrzeuggetriebes zunimmt. Aber auch die das 
Losrad anregende Winkelbeschleunigung hat einen nicht zu vernachlässigenden Anteil. 

6.6  Vergleich des Klapper- und Rasselgeräuschverhaltens von Pkw- 
und Nkw-Getrieben 

In diesem Abschnitt werden die gewonnenen Erkenntnisse aus den theoretischen und ex-
perimentellen Untersuchungen der Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung von Pkw- und 
Nkw-Getrieben verglichen. Bei den Pkw-Getrieben bilden die 5-Gang-Koaxial-Getriebe 
Typ B, C und D die Basis für die Betrachtung, während bei Nkw-Getrieben das experi-
mentell untersuchte Getriebe Typ H und die theoretisch untersuchten Typen I, J und K 
verglichen werden. Hierbei werden zum einen die einflussreichsten Parameter auf die 
Klapper- und Rasselgeräuschneigung dieser Fahrzeuggetriebe analysiert, bewertet und 
anschließend deren Geräuschabstrahlung gegenübergestellt. 

6.6.1  Vergleichende Bewertung der einflussreichsten Parameter 

Die vergleichende Bewertung der einflussreichsten Parameter auf das Klapper- und Ras-
selgeräuschverhalten von Fahrzeuggetrieben kann in zwei Parametergruppen, den we-
sentlichen Getriebeauslegungsparameter, vgl. Kap. 5.5 und den Betriebs-/Geometriepara-
meter, vgl. Kap. 3.3, erfolgen. 

Entsprechend der in Kap. 5.5 aufgezeigten wesentlichen Einflussparameter lassen 
sich bei der Betrachtung der Pkw- und Nkw-Getriebe der Achsabstand und das auf die 
Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment des Getriebes sowie das Ge-
triebeeingangsdrehmoment als informative Betrachtungsgröße heranziehen. In Bild 6.20a 
ist das mit zunehmender Größe der betrachteten Fahrzeuggetriebe steigende Getriebeein-
gangsdrehmoment dargestellt. Ein steigendes Getriebeeingangsdrehmoment ist mit der 
Zunahme des Achsabstands verbunden, Bild 6.20b. Die beiden wesentlichen Parameter 
schlagen sich in der Betrachtung des auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Massen-
trägheitsmoments nieder, Bild 6.20c. Das geringste reduzierte Massenträgheitsmoment 
sowohl im Leerlauf als auch im Schaltzustand Direktgang ist hierbei beim Getriebe Typ 
B zu finden, während das Getriebe Typ K für schwere Nkw-Getriebe den größten Achs-
abstand sowie das größte auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmo-
ment aufweist.  

Aus den bekannten Einflussparametern auf die Klapper- und Rasselgeräuschneigung 
von Fahrzeuggetrieben sind neben den Betriebsparametern die Geometrieparameter be-
trachteter Fest-/Loskomponentenpaarungen von besonderem Interesse. 
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Bild 6.20 a) Getriebeeingangsdrehmoment, b) Achsabstand und c) auf die Getriebeein-
gangswelle reduziertes Massenträgheitsmoment der betrachteten Pkw- und 
Nkw-Getriebe 

Insbesondere neben der Masse, die beim EKM-Näherungsverfahren einen direkten Ein-
fluss auf die mittlere Stoßintensität hat, vgl. Gl. 3.12, ist der Einfluss des Massenträg-
heitsmoments nicht zu vernachlässigen. Die anderen Geometrieparameter, wie beispiels-
weise Fest- und Losraddurchmesser, stehen in unmittel- bzw. mittelbarem Zusammen-
hang mit der Masse bzw. dessen Massenträgheitsmoment. 

Die in den vorherigen Abschnitten gewonnenen Erkenntnisse bestätigen den Einfluss 
insbesondere der Loskomponenten-Masse auf die Klapper- und Rasselgeräuschneigung 
von Pkw- und Nkw-Getrieben. Mit zunehmender Getriebegröße steigen die Massenantei-
le der Loskomponenten. In Bild 6.21 sind die Massenverhältnisse der Pkw- und Nkw-
Getriebe-Loskomponenten gegenübergestellt. Bei jedem Getriebe ist die minimale Los-
radmasse der maximalen Vorgelegewellenmasse gegenübergestellt worden. 

Bild 6.21 Massenverhältnisse der betrachteten Fahrzeuggetriebe-Loskomponenten (ge-
samte Säule: VGW-Masse, heller Säulenabschnitt: kleinste Losrad-Masse) 
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Hinter den maximalen Massenangaben (gesamte Säule) verbergen sich die Massen der 
Vorgelegewellen der jeweiligen Getriebe, während die unteren Säulenabschnitte die 
Massen kleinster Loskomponenten wie beispielsweise der Zwischenräder kennzeichnen. 

Ein ähnlicher Verlauf ist bei auf die eigene Achse bezogenen Massenträgheitsmo-
menten der kleinsten und größten Loskomponenten der betrachteten Getriebe zu erken-
nen, Bild 6.22. Eine zunehmende Getriebegröße bewirkt eine Massenträgheitsmoment-
steigerung der Loskomponenten. Auch hier ist der minimale Wert dem maximalen Wert 
des Losrad- bzw. Vorgelegewellemassenträgheitsmoments gegenübergestellt. Die unte-
ren Säulenabschnitte kennzeichnen die kleinste Massenträgheitsmomentgröße der Los-
komponenten, während die gesamten Säulen der jeweiligen Getriebe den Maximalwert 
der Loskomponente des jeweiligen Getriebes darstellen. Bis auf das Getriebe Typ K, bei 
dem die Masse des Losrads der 1. Gangstufe größer als das Massenträgheitsmoment der 
Vorgelegewelle ist, weist die Vorgelegewelle das größte Massenträgheitsmoment auf. 

Bild 6.22 Massenträgheitsmomentverhältnisse der betrachteten Fahrzeuggetriebe-Los-
komponenten (gesamte Säule: größte, heller Säulenabschnitt: kleinste Mas-
senträgheitsmomente der Loskomponenten) 

Nkw-Getriebe weisen größere Verdrehflankenspiele im Vergleich zu Pkw-Getrieben auf. 
Während bei Pkw-Getrieben die Verdrehflankenspiele einen Bereich von 0,072 mm und 
0,118 mm umspannen, ist bei Nkw-Getrieben von einem Bereich zwischen 0,15 mm und 
0,2 mm auszugehen. Auch die Axialspiele neigen bei den Nkw-Getrieben ebenso zu grö-
ßeren Werten. Während bei Pkw-Koaxial-Getrieben ein durchschnittlicher Axialspiel von 
0,2 mm auftritt, ist bei Nkw-Getrieben eine Bandbreite von 0,2 mm bis 0,5 mm und grö-
ßer zu finden. 

6.6.2  Klappergeräuschverhalten von Fahrzeuggetrieben in Koaxial-Bauweise 

Für die Klappergeräuschentfaltung von Fahrzeuggetrieben sind neben den Betriebspara-
metern auch wesentliche Getriebeauslegungsparameter sowie entsprechende Geometrie-
parameter verantwortlich. Am Beispiel der Klappergeräuschentfaltung der Pkw- und 
Nkw-Getriebe im Leerlauf wird deren Einfluss charakterisiert. Für diese Betrachtung 
wurde das Pkw-Koaxial-Getriebe Typ D als Bezugsgetriebe gewählt, bei dem bei einer 
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Grunddrehzahl von 800 1/min, einer einheitlichen Anregung dritter Ordnung und einer 
Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 (Kalibrierpunkt) der experimentell ermittelte Luft-
schalldruckpegel auf den Wert von 100 % festgelegt wurde. Daraus ergab sich für alle 
betrachteten Getriebe ein einheitlicher Kalibrierfaktor von 223073000. In Bild 6.23 ist 
das Klappergeräuschverhalten der Pkw- und Nkw-Getriebe im Leerlauf im direkten Ver-
gleich zu sehen. Mit zunehmender Getriebegröße ist, wie bereits gezeigt, auch hier ein 
steigender Luftschalldruckpegel zu erkennen. Die Nkw-Getriebe sind im Vergleich zu 
Pkw-Koaxial-Getrieben im Leerlauf mit bis zu 10 % deutlich klappergeräuschintensiver. 

Bild 6.23 Klappergeräuschpegelverhältnisse betrachteter Fahrzeuggetriebe bei einheitli-
chem Kalibrierfaktor des Bezugsgetriebes Typ D 

Die Luftschalldruckpegelcharakteristik betrachteter Fahrzeuggetriebe entspricht dem 
Verlauf der wesentlichen Einflussparameter, wie des Getriebeeingangsdrehmoments, des 
Achsabstands und des auf die Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmo-
ments, vgl. Bild 6.20. Für diesen charakteristischen Verlauf sind insbesondere die mit der 
zunehmenden Getriebegröße (Getriebeklasse) steigende Masse und steigende Massen-
trägheitsmomente einzelner Loskomponenten insbesondere der Vorgelegewellen verant-
wortlich, vgl. Bild 6.21 und 6.22. 

6.6.3  Rasselgeräuschneigung bei Koaxial-Fahrzeuggetrieben im Direktgang 

Bei der Betrachtung der Rasselgeräuschneigung von Fahrzeuggetrieben wird ebenso das 
Pkw-Getriebe Typ D in Koaxialbauweise als Bezugsgetriebe mit einem Bezugswert von 
100 % gewählt. Bei einer Grunddrehzahl von 800 1/min und eine Anregung dritter Ord-
nung wurde bei einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 500 rad/s2 ein Kalibrierfak-
tor von 125773000 für die experimentelle Klapperkurve ermittelt.  

Im geschalteten Direktgang der Fahrzeuggetriebe ist ein vergleichbarer Geräuschpe-
gelverlauf in Abhängigkeit der Getriebegröße zu erkennen. Mit zunehmender Getriebe-
größe ist auch die Zunahme des Rasselgeräuschpegels zu sehen, Bild 6.24. Die betrachte-
ten Nkw-Getriebe weisen im Vergleich zu Pkw-Getrieben in Vorgelegebauweise eine bis 
zu 12 % größere Rasselgeräuschintensität auf. Im Vergleich mit Getriebe Typ B und C ist 
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diese Rasselgeräuschpegelbreite sogar noch viel größer. Der Rasselgeräuschpegelverlauf 
ist mit dem Verlauf des Getriebeeingangsdrehmoments, des Achsabstands und des auf 
die Getriebeeingangswelle reduzierten Massenträgheitsmoments vergleichbar. Primär ist 
hierbei der Einfluss der Masse und des Massenträgheitsmoments der Loskomponenten 
entsprechend der Berücksichtigung beim EKM-Näherungsverfahren verantwortlich. 

Bild 6.24 Rasselgeräuschpegel betrachteter Pkw- und Nkw-Getriebe bei einheitlichem 
Kalibrierfaktor des Bezugsgetriebes Typ D 
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7  Klappergeräuschverhalten von Planetengetrieben 

Das Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von Nutzkraftfahrzeuggetrieben wurde in 
Kap. 6 detailliert dargestellt. Dieses Geräuschverhalten ist sowohl bei Ein- als auch bei 
Mehr-Gruppengetrieben prinzipiell mit dem Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von 
Pkw-Getrieben in Koaxial-Bauweise vergleichbar. Bei der Betrachtung von Mehr-Grup-
pengetrieben wurde infolge ihres Aufbaus nur das Hauptgetriebe zusammen mit der Vor-
schaltgruppe berücksichtigt, die zu Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung neigen. Da 
die Nachschaltgruppe der betrachteten Nkw-Getriebe im Leerlauf keine rotatorische Be-
wegung erfährt und sie im geschalteten Zustand stets im Leistungsfluss ist, ruft sie auch 
keine Klapper- und Rasselgeräusche hervor. In bestimmten Fahrsituationen, beispiels-
weise im Beharrungszustand, kann es jedoch zu einer Klappergeräuschentfaltung der 
Nachschaltgruppe kommen. Aber auch von der wissenschaftlichen Betrachtung ist das 
Klappergeräuschverhalten eines Planetengetriebes von entscheidendem Interesse. 

In diesem Kapitel wird die Klappergeräuschneigung einer Nachschalt-Rangegruppe 
in einfacher Planetenrad-Ausführung dargestellt und analysiert. Diese Nachschaltgruppe 
ist Bestandteil des Nkw-Getriebes Typ J (vgl. Kap. 6), die aus einem angetriebenen Son-
nenrad, einem Hohlrad sowie einem Abtriebs-Planetensteg mit vier Planetenrädern be-
steht. Für umfangreiche Klappergeräuschuntersuchungen dieses Planetengetriebes, das 
von der Fa. ZF Friedrichshafen AG zur Verfügung gestellt wurde, wurde ein Elementar-
Prüf-Gehäuse EPG2 entwickelt und gefertigt. In diesem Prüfgehäuse wurde das Plane-
tengetriebe auf seine Klappergeräuschneigung, insbesondere in Abhängigkeit des Ver-
drehflankenspiels, auf dem IMA-Klapper- und Rasselprüfstand untersucht. 

7.1  Klappergeräuschpotenzial von Planetenradsätzen 

Einfache Planetenradsätze bestehend aus einem Sonnenrad, mehreren Planetenrädern und 
einem Hohlrad können zur Klappergeräuschentfaltung angeregt werden. Der Aufbau ei-
nes einfachen Planetenradsatzes ist durch mehrfachen gleichzeitigen (parallelen) Eingriff 
der Zahnräder, hier des Sonnenrads mit den vier Planetenrädern, gekennzeichnet, die ih-
rerseits mit dem Hohlrad im Eingriff sind. Dies führt zu einer sehr kompakten Bauweise 
dieses Getriebes, das hohe Drehmomente und eine Leistungsverzweigung bzw. Summie-
rung bei einem sehr guten Wirkungsgrad erlaubt. Zudem kann diese Getriebebauart unter 
Last geschaltet werden. Infolge der in ein Planetengetriebe eingeleiteten Torsionsschwin-
gungen, beispielsweise auf das Festrad Sonnenrad, werden sowohl die Planetenräder als 
auch über die Planetenräder das Hohlrad zu Schwingungen angeregt. Auf Grund vorhan-
dener Verdrehflankenspiele kommt es ab einer bestimmten Winkelbeschleunigung zur 
Ablösung der sich im Eingriff befindlichen Zahnflanken mit anschließendem Stoß und 
somit zur Klappergeräuschentfaltung dieser Getriebebauart. 
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In diesem Teilkapitel wird die Klappergeräuschentfaltung in Abhängigkeit des Schaltzu-
stands des Planetengetriebes dargestellt sowie das Klappergeräuschpotenzial des unter-
suchten Nkw-Planetengetriebes analysiert. 

7.1.1  Klappergeräuschneigung in Abhängigkeit des Schaltzustands 

Das Sonnenrad, der Planetenträger (Steg mit Planetenrädern) und das Hohlrad können 
jeweils als Antrieb, Abtrieb oder stillstehend ausgeführt werden. Hierbei ergeben sich 
sechs plus eins (Blockumlauf mit Übersetzung gleich eins) unterschiedliche Überset-
zungsvarianten. Betrachtet man den freigeschnittenen also lastlosen Schaltzustand eines 
einfachen Planetengetriebes, so erkennt man infolge der vorhandenen Verdrehflanken-
spiele das Potenzial zu dessen Klappergeräuschneigung. In Bild 7.1 sind am Beispiel ei-
nes einfachen Planetengetriebes mit angetriebenen Sonnenrad und dem Planetenträger als 
Abtrieb die Klapperstellen bei zwei Schaltzuständen dargestellt. 

Bild 7.1 Klapperstellen eines einfachen Planetenradsatzes bei unterschiedlichen 
Schaltzuständen (Antrieb: Sonnenrad, Abtrieb: Planetenträger) 

In jedem dieser Schaltzustände sind infolge mehrerer sich im Eingriff befindlicher Zahn-
räder mehrfache Klapperstellen vorhanden, die zu unterschiedlich großen und zu unter-
schiedlichen Zeitpunkten auftretenden Stoßimpulsen führen und somit auch eine unter-
schiedliche Klappergeräuschentfaltung jeder einzelnen Klapperstelle bewirken. 

Schneidet man einen Planetenradsatz eines einfachen Planetengetriebes frei, so stellt 
das System Sonnenrad-Planetenrad-Hohlrad in erster, vereinfachter Betrachtung eine 
Losradkette mit zwei Losrädern dar, die beispielsweise mit dem Rückwärtsgang eines 
Koaxial-Getriebes mit Festrad, Zwischenrad und Losrad vergleichbar ist. Der Hauptun-
terschied besteht jedoch in der eingeschränkten Bewegungsfreiheit der Planetenräder, die 
alle sowohl mit dem Sonnenrad als auch mit dem Hohlrad parallel (gleichzeitig) in Ein-
griff sind. Dies führt zu einer Zwangsbewegung der Planetenräder. Die vorliegenden 
Verdrehflankenspiele weisen zum gleichen Zeitpunkt unterschiedliche Größe auf. Somit 
können diese momentan vorliegenden Spiele auch als Wirkverdrehflankenspiele bezeich-
net werden. Dadurch kommt es zu unterschiedlich großen Stoßimpulsen bei unterschied-
lichen Stoßzeitpunkten der einzelnen Zahnradpaare und dadurch letztendlich zur unter-
schiedlich ausgeprägten Klappergeräuschentfaltung jeder einzelnen Zahnradpaarung. 
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Bei einem einfachen Planetengetriebe sind somit drei wesentliche Bedingungen für des-
sen Klappergeräuschentfaltung verantwortlich. Zum einen liegt hier mit dem Festrad 
Sonnenrad und den Losrädern Planetenrad und Hohlrad eine Losradkette vor. Zum ande-
ren stehen diese Losradketten, die in einem Planetengetriebe mehrfach auftreten, infolge 
parallelen (gleichzeitigen) Eingriffs in rotatorischer Bewegungsabhängigkeit zueinander 
(Zwangsbewegung). Dies hat letztendlich zur Folge, dass die hier vorhandenen Verdreh-
flankenspiele, die jeweils für sich eine bestimmte Spielgrenze darstellen, von den einzel-
nen Zahnradpaarungen nicht in vollem Umfang durchlaufen werden können (Wirkver-
drehflankenspiel), da sie einen von anderen Zahnrädern des Planetengetriebes geänder-
ten, nicht vorhersehbaren Bewegungsverlauf auferlegt bekommen. Neben dem Verdreh-
flankenspieleinfluss auf das Klappergeräuschverhalten eines Planetengetriebes ist bei 
schrägverzahnten Planetenradsätzen der Axialspieleinfluss ebenso zu berücksichtigen. 

In Pkw-Automatgetrieben, in denen vornehmlich einfache und reduzierte Planeten-
radsätze eingesetzt werden, kann man ebenso davon ausgehen, dass diese zur Klapperge-
räuschentfaltung neigen können. Hierbei werden die Torsionsschwingungen nach der 
Wandlerüberbrückung in das Getriebeinnere direkt auf die Planetenradsätze übertragen. 
Bei ausgeführten Automatgetrieben kann die Ungleichförmigkeit beispielsweise mit Hil-
fe einer geregelten Schlupfkupplung oder aber mit einem integrierten Zweimassen-
schwungrad (ZMS IIi) /99, 100/ gedämpft werden. Der Entwicklungsaufwand, mit dem 
versucht wird, die Auswirkungen von Torsionsschwingungen in einem Automatgetriebe 
zu verhindern, lässt vermuten, dass sie zu unerwünschten Auswirkungen, hier beispiels-
weise in Form von Klappergeräuschen, führen. Aber auch die Einleitung der ungleich-
förmigen Drehbewegung über die Antriebsräder, also im Schubzustand, beispielsweise 
im Beharrungszustand bei einer Bergabfahrt, kann zur Anregung der lastlosen Getriebe-
komponenten und somit zur Entfaltung dieser Geräusche führen. 

7.1.2  Klappergeräuschentfaltung des betrachteten Planetenradsatzes 

Der hier auf die Klappergeräuschneigung untersuchte einfache Planetenradsatz wird in 
der Nachschaltgruppe (Range-Gruppe) des Nkw-Getriebes Typ J (vgl. Kap. 6) eingesetzt, 
Bild 7.2. Bei diesem geradverzahnten Planetengetriebe, bestehend aus einem 34 Zähne 
umfassenden Sonnenrad, vier Planetenrädern mit jeweils 26 Zähnen und einem Hohlrad 
mit 86 Zähnen, erfolgt der Antrieb über das auf der Hauptwelle des Hauptgetriebes ange-
brachte Sonnenrad und der Abtrieb über den Planetenträger. Somit können hierbei zwei 
Schaltzustände auftreten. Zum einen kann das Hohlrad mit dem Gehäuse verblockt wer-
den, d. h. fest mit dem Gehäuse verbunden werden, was zu einer Übersetzung von i = 
3,529 führt und zum anderen kann das Hohlrad und der Planententräger miteinander ver-
bunden werden, was einen Blockumlauf des gesamten Planetengetriebes mit der Überset-
zung i = 1 zur Folge hat, Bild 7.2. In diesem Bild sind auch die Klapperstellen des einfa-
chen Planetenradsatzes für beide Schaltstellungen zu sehen. Beim verblockten Hohlrad 
(Schaltzustand I) kommt es infolge der Verdrehflankenspiele sowohl zwischen Sonnen- 
und Planetenrad als auch zwischen Planeten- und Hohlrad zu Stoßereignissen, die zum 
Klappergeräusch führen.  
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Bild 7.2 Nachschaltgruppe des Nkw-Getriebes Typ J in einfacher Planetenrad-
Ausführung mit den beiden Schaltzuständen und dessen Klapperstellen 

Somit treten bei diesem einfachen geradverzahnten Planetengetriebe mit vier Planetenrä-
dern insgesamt acht Klapperstellen auf. Die einzelnen Planetenräder können sich hierbei 
am feststehenden Hohlrad abstützen, was zur direkten Beeinflussung der rotatorischen 
Bewegung der einzelnen Komponenten des Planetengetriebes führt (Zwangsbewegung). 
Beim umlaufenden Hohlrad (Schaltzustand II) kommt es trotz der festen Verbindung 
zwischen dem Planetenträger und dem Hohlrad zur Klappergeräuschentfaltung an den 
beiden Stoßstellen Sonnen-/Planetenrad und Planeten-/Hohlrad. Hierbei sind ebenso acht 
Klapperstellen zu verzeichnen, die zur Klappergeräuschentfaltung führen. 

Der Zustand der Rasselgeräuschentfaltung ist bei einfachen Planetenradsätzen nicht 
möglich, da unabhängig davon, welche Planetenradsatzkomponente antreibt, welche ab-
treibt und welche stillsteht, der Kraftfluss zwischen Getriebeeingang und Getriebeaus-
gang durch den Planetenradsatz hindurchgeht. Der Planetenradsatz befindet sich somit in 
jedem Betriebszustand im Kraftfluss und bietet infolge der Verspannung der einzelnen 
Planetengetriebekomponenten kein Rasselgeräuschpotenzial. 

7.2  Aufbau des Elementar-Prüf-Gehäuses  

Die Zielsetzung einer elementaren Prüfvorrichtung, in der ein Original-Planetenradsatz 
aufgenommen und untersucht wird, besteht in der Ermittlung des Klappergeräuschverhal-
tens, insbesondere in Abhängigkeit des Verdrehflankenspiels. In diesem Abschnitt wird 
der mechanische Aufbau des Elementar-Prüf-Gehäuses EPG2 beschrieben, in dem die 
Nkw-Nachschaltgruppe in Planetengetriebe-Ausführung auf ihre Klappergeräuschnei-
gung bei unterschiedlicher Verdrehflankenspielgröße untersucht wurde. 

Schaltzustand II
i = 1

Schaltzustand I
i = 3,529
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7.2.1 Mechanischer Aufbau 

Das Elementar-Prüf-Gehäuse EPG2 besteht aus drei Teilgehäusen, die zusammengebaut 
den gesamten Planetenradsatz wie im Originalgetriebe aufnehmen, Bild 7.3. Im Vorge-
häuse ist die Fest-/Los-Lagerung der Sonnenradwelle und somit die Getriebeeingangs-
welle mit dem Sonnenrad, dem Planetenträger sowie dem Hohlrad untergebracht. Im 
Zwischengehäuse ist die Synchronisierung des Planetengetriebes angeordnet. Das Nach-
gehäuse beinhaltet die Lagerung des Planetenträgers sowie den Abtriebsflansch. Durch 
die zweifache Gehäuseteilung ergibt sich eine einfache Zugänglichkeit zu den Exzen-
terplanetenbolzen für die Verdrehflankenspieleinstellung an der Schnittstelle Vor- und 
Zwischengehäuse sowie eine einfache Montage- und Demontagemöglichkeit der Syn-
chronisierung bei der zweiten Gehäuseteilung zwischen dem Zwischen- und dem Nach-
gehäuse für mögliche Ausbauversuche. Das EPG2 ist als Wendegehäuse ausgeführt und 
erlaubt somit den Antrieb sowohl über das Sonnenrad als auch über den Planetenträger. 
Die Antriebswelle des untersuchten Planetengetriebes, auf dem das Sonnenrad angeord-
net ist, besteht aus Fertigungsgründen aus der modifizierten Hauptgetriebewelle des Ori-
ginal-Nkw-Getriebes. Die eingesetzte Fest-/Los-Lagerung der Sonnenradwelle ist wie im 
Originaleinbauzustand aus einem Zylinderrollen- und einem Rillenkugellager aufgebaut.  

Bild 7.3 Schema des Elementar-Prüf-Gehäuses EPG2 

Für den Getriebeölkreislauf, hier zur Erwärmung des Getriebeöls mit dem externen Öl-
heizaggregat und somit des Planetengetriebes, verfügt das Elementar-Prüf-Gehäuse 
EPG2 über einen Zu- und Ablaufstutzen. Darüber hinaus weist das EPG2 eine Getriebe-
entlüftung sowie wiederverwendbare Dichtungen an den Gehäuseschnittstellen auf. 
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In Bild 7.4 ist die Ansicht des Elementar-Prüf-Gehäuses EPG2 mit den drei Gehäusetei-
len, die aus einer Al-Legierung (AlMg3) gefertigt sind, zu sehen. Im Vorgehäuse ist ein 
Schauglas zur Füllstandskontrolle des Getriebeöls angebracht. Für den Schaltvorgang des 
Getriebes kann der Kunststoffglasdeckel im Zwischengehäuse ausgebaut werden. 

Bild 7.4 Ansicht des Elementar-Prüf-Gehäuses EPG2 

7.2.2  Verstellbarkeit des Verdrehflankenspiels 

Bei dem Elementar-Prüf-Gehäuse EPG2 erfolgte die Verdrehflankenspielvariation mit 
Hilfe von speziell angefertigten Sondersonnenrädern und Exzenterplanetenbolzen. Bei 
den für diese Untersuchung angefertigten Sondersonnenrädern wurden durch Schleifab-
trag jeweils unterschiedliche Zahnweiten erzeugt, die eine Grundeinstellung für die Ver-
drehflankenspielvariation zwischen dem Sonnenrad und den Planetenrädern darstellen. 
Die genaue Verdrehflankenspielvariation zwischen dem Sonnenrad und den Planetenrä-
dern sowie zwischen den Planetenrädern und dem Hohlrad erfolgte mit den angefertigten 
Exzenterplanetenbolzen, auf denen die vier Planetenräder gelagert wurden. Somit war die 
Einstellung unterschiedlicher Verdrehflankenspiele sowohl zwischen dem Sonnenrad und 
den Planetenrädern als auch zwischen den Planetenrädern und dem Hohlrad möglich.  

Die definierte Variation der Verdrehflankenspielgröße erfolgte durch das Verdrehen 
aller vier Exzenterplanetenbolzen in einem Schwenkbereich von –5° und +75°. Hierbei 
wurden die einzelnen Planetenradachsen radial versetzt, wobei die Bahnkurve des Punk-
tes der maximalen Exzentrizität einen Halbkreis beschrieb. Dieser radiale Versatz führt 
somit unmittelbar zu einer definierten Änderung der Verdrehflankenspielgröße. Dabei 
bewegte sich die Rotationsachse des Exzenterplanetenbolzens zur Rotationsachse des 
Planetenträgers hin. Aus den festgelegten Verdrehflankenspielgrößen ergab sich somit 
ein maximaler Versatz von 0,08 mm, was zu einer aus fertigungstechnischen Gründen 
gewählten Exzentrizität von 0,085 ± 0,004 mm führte. In Neutralstellung des Exzen-
terplanetenbolzens entspricht die radiale Verschiebung der Planetenradachse dem Aus-
gangszustand des Planetengetriebes.  
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Ausgehend von den realen Verdrehflankenspielen mit Standardplanetenradachsen wur-
den die jeweiligen gewünschten Verdrehflankenspielgrößen ermittelt. Das gemessene 
Normalflankenspiel zwischen dem Sonnen- und dem Planetenrad im Serienzustand be-
trägt 0,142 mm, was zu einem realen Verdrehflankenspiel von 0,155 mm führt. Zwischen 
dem Planeten- und dem Hohlrad nimmt das Normalflankenspiel einen Wert von 0,155 
mm ein, was ein reales Verdrehflankenspiel von 0,170 mm ergibt. 

Aus der ermittelten Exzentrizitätsgröße und dem gegebenen Abstand der Rotations-
achse des Steges zur Planetenradachse von 68,4 mm wurde der Verstellwinkel für die 
Verdrehung des Exzenterplanetenbolzens für die Bedingung der Verdrehflankenspiel-
gleichheit zwischen dem Sonnen- und Planetenrad sowie zwischen dem Planeten- und 
Hohlrad ermittelt. Die Größe der festgelegten gleich großen Verdrehflankenspiele zwi-
schen den Paarungen Sondersonnen- und Planetenrad sowie Planeten- und Hohlrad bezo-
gen auf die mittlere Ist-Verdrehflankenspielgröße umspannte somit einen Bereich zwi-
schen 0,162 und 0,249 mm. Dadurch ergab sich mit sieben Sondersonnenrädern in Ab-
hängigkeit von der Fertigungsqualität eine Verdrehflankenspielzunahme von ca. 0,02 mm 
pro Sondersonnenrad. Die Winkeleinstellung des Exzenterplanetenbolzens erfolgte mit 
einer hierfür gefertigten Einstellscheibe und einem Zeiger. Die mit Markierungen verse-
hene Einstellscheibe wurde für jeden Exzenterplanetenbolzen auf dem Planetenträger 
fixiert und der einzustellende Winkel jeder Planetenradachse mit dem Zeiger eingestellt. 

7.3  Klappergeräuschverhalten eines einfachen Planentengetriebes 

Die experimentelle Untersuchung des Planetengetriebes wurde bei einer Grunddrehzahl 
von 500 und 800 1/min sowie einer sinusförmigen Anregung 3. Ordnung durchgeführt. 
Dabei wurde serienmäßiges Getriebeöl bei einer Temperatur zwischen 25 und 80 °C ver-
wendet. Zu Beginn des Teilkapitels wird am Beispiel einer Drehzahlrampe das Drehzahl-
hochlaufverhalten bei unterschiedlicher Temperatur und verschiedenen Schaltzuständen 
dargestellt. Im Hauptteil wird der Verdrehflankenspieleinfluss beim verblockten und um-
laufenden Hohlrad gezeigt. 

Die Untersuchung des einfachen Planetengetriebes umfasste auch Geräuschuntersu-
chungen mit auf der Abtriebsseite aufgebrachtem Abtriebsdrehmoment. Hierbei konnte 
der Nachweis der Rasselgeräuschfreiheit dieses Planetengetriebes erbracht werden. So-
wohl beim verblockten als auch beim umlaufenden Hohlrad konnte keine Rasselge-
räuschneigung des einfachen Planetengetriebes festgestellt werden. 

7.3.1  Geräuschverhalten bei einer Drehzahlrampe 

Der Drehzahlhochlauf des einfachen geradverzahnten Planetengetriebes wurde in einem 
Drehzahlbereich zwischen 0 und 2500 1/min durchgeführt. In Bild 7.5 sind die Drehzahl-
rampen des Planetengetriebes beim verblockten und umlaufenden Hohlrad bei gleich 
großen Verdrehflankenspielen zwischen der Paarung Sonnen-/Planetenrad und Planeten-/ 
Hohlrad von sv_SPH = 0,163 mm bei einer Temperatur von 80 °C dargestellt.  
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Bild 7.5 Vergleich des Drehzahlhochlaufs beim verblockten und umlaufenden Hohlrad 
bei einer Öltemperatur von 80 °C  

Beim verblockten Hohlrad ist der Luftschalldruckpegel des Drehzahlrampenverlaufs mit 
2 bis 5 dB(A) infolge der Abwälzung der Planetenräder am mit dem Getriebegehäuse fest 
verbundenen Hohlrad höher als im Vergleich zum umlaufenden Hohlrad. Bei beiden Be-
triebszuständen ist hierbei kein Verdrehflankenspieleinfluss zu erkennen. 

7.3.2  Klappergeräuschneigung beim verblockten Hohlrad in Abhängigkeit 
des Verdrehflankenspiels 

Im Schaltzustand des verblockten Hohlrads ist das Hohlrad fest mit dem Getriebegehäuse 
verbunden. Dabei wird der ungleichförmige Drehzahlverlauf über das Sonnenrad auf die 
Planetenräder übertragen, die wiederum diese Ungleichförmigkeit an das Hohlrad wei-
tergeben. Auf Grund der Hohlradverblockung wird der Stoßimpuls des Planetenrads, das 
sich auf dem Hohlrad abstützt, direkt über das Planetenrad auch an den Planetenträger 
übertragen. In Bild 7.6 ist der Einfluss der Drehzahl und der Temperatur beim verblock-
ten Hohlrad beim gleich großen Verdrehflankenspiel zwischen dem Sonnen-/Planetenrad 
und dem Planeten-/Hohlrad von 0,163 mm zu sehen. Während das Grundgeräusch bei der 
Grunddrehzahlerhöhung von 500 auf 800 1/min bei einer Öltemperatur von 25 °C von 71 
auf 74 dB(A) ansteigt, ist mit steigender Winkelbeschleunigungsamplitude ein Klapper-
geräuschpegelanstieg um bis zu 7 dB(A) festzustellen. In diesem Zustand ist auch die 
hohe Klappergrenze mit 500 rad/s2 auffallend, während im warmen Betriebszustand die 
Klappergrenze bei 200 rad/s2 liegt. Hierbei fällt die Luftschalldruckpegeldifferenz bis zur 
Klappergrenze mit 2 dB(A) deutlich geringer aus. Bei höherer Winkelbeschleunigung 
steigt die Klappergeräuschpegeldifferenz auf bis zu 6 dB(A) an. Der Einfluss der Getrie-
beöltemperatur ist bei den beiden betrachteten Grunddrehzahlniveaus sehr deutlich. Die 
Luftschalldruckpegeldifferenz der Klapperkurven erstreckt sich bei höheren Winkelbe-
schleunigungsamplituden bis auf 8 dB(A).  
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Bild 7.6 Klappergeräuschverhalten des Planetengetriebes beim verblockten Hohlrad – 
Drehzahl- und Öltemperatureinfluss 

Der Einfluss des Verdrehflankenspiels auf das Klappergeräuschverhalten des gerad-
verzahnten Planetengetriebes beim verblockten Hohlrad bei einer Getriebeöltemperatur 
von 80 °C ist in Bild 7.7 dargestellt. Mit zunehmender Verdrehflankenspielgröße nimmt 
auch der Klappergeräuschpegel des einfachen Planetengetriebes zu. Das Grundgeräusch-
niveau der aufgenommenen Klapperkurven beim verblockten Hohlrad ist bei 78 dB(A) 
zu finden, während der max. Klappergeräuschpegel bei einer Winkelbeschleunigungs-
amplitude von 1200 rad/s2 einen Wert von ca. 93 dB(A) markiert. 

Bild 7.7 Klappergeräuschverhalten der Nkw-Nachschaltgruppe in Planetenbauweise in 
Abhängigkeit des Verdrehflankenspiels 
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Die Klappergeräuschpegelbandbreite beträgt zwischen dem kleinsten (0,163 mm) und 
dem größten (0,249 mm) Verdrehflankenspiel 2,5 dB(A), siehe auch Luftschalldruckpe-
geldarstellung bei einer Winkelbeschleunigung von 800 rad/s2 im kleinen Diagramm. 

7.3.3  Verdrehflankenspieleinfluss beim umlaufenden Hohlrad 

In dieser Schaltstellung des Planetengetriebes ist das Hohlrad mit dem Planetenträger fest 
verbunden, was zu einer Übersetzung des Planetengetriebes von i = 1 führt. Infolge des 
Block-Umlaufs des gesamten Planetenradsatzes hat sich das auf die Getriebeeingangs-
welle reduzierte Massenträgheitsmoment gegenüber dem Zustand des verblockten Hohl-
rads nahezu verdoppelt. Deshalb wurde das Massenträgheitsmoment der Antriebsseite, d. 
h. des Antriebsmotors, mit einer zusätzlichen Schwungmasse behaftet, um einen mög-
lichst sauberen und exakten Drehzahlverlauf zu erhalten. Das erheblich vergrößerte Mas-
senträgheitsmoment des Antriebsstrangs wirkte sich jedoch nachteilig auf die maximal 
erreichbare Winkelbeschleunigung des Klapperprüfstand-Antriebsstrangs aus. Dadurch 
konnten max. Winkelbeschleunigungsamplituden von nur bis zu 250 rad/s2 an der Ge-
triebeeingangswelle erreicht werden. 

Der Einfluss der Drehzahl und der Öltemperatur beim umlaufenden Hohlrad bei  
ebenfalls gleich großem Verdrehflankenspiel zwischen dem Sonnen-/Planetenrad und 
dem Planeten-/Hohlrad von 0,163 mm ist in Bild 7.8 zu sehen. Die Temperaturerhöhung 
von 25 auf 80 °C bewirkt ein Anstieg des Klappergeräuschpegels um ca. 2 – 3 dB(A). Im 
kalten Zustand liegt die Klappergrenze bei über 100 rad/s2, während bei einer Temperatur 
von 80 °C die Klappergrenze auf 60 – 80 rad/s2 fällt.  

Bild 7.8 Einfluss der Drehzahl und der Öltemperatur auf den Klappergeräuschpegel 
eines Planetengetriebes beim umlaufenden Hohlrad 

Wie beim verblockten Hohlrad hat das Verdrehflankenspiel auch beim umlaufenden 
Hohlrad einen signifikanten Einfluss auf die Klappergeräuschentfaltung. In Bild 7.9 ist 
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beim umlaufenden Hohlrad der Verdrehflankenspieleinfluss auf die Klappergeräuschnei-
gung bei einer Getriebeöltemperatur von 80 °C dargestellt. Während die Grundgeräusch-
pegel zwischen den beiden Verdrehflankenspieleckwerten von 0,163 mm und 0,249 mm 
recht nahe beieinander bei einem Luftschalldruckpegel von 74 dB(A) liegen, steigt mit 
zunehmender Winkelbeschleunigungsamplitude der Luftschalldruckpegel auf knapp 80 
dB(A) an. Mit zunehmendem Verdrehflankenspiel nimmt auch das Klappergeräusch zu. 
Die Bandbreite des Luftschalldruckpegels zwischen dem kleinsten und dem größten Ver-
drehflankenspiel beträgt bis zu 2 dB(A).  

Bild 7.9 Klappergeräuschverhalten des Nkw-Planetengetriebes in Abhängigkeit von 
der Verdrehflankenspielvariation beim umlaufenden Hohlrad 

7.3.4  Analyse der Klappergeräuschneigung eines einfachen Planetengetriebes 

Der Vergleich des Klappergeräuschverhaltens bei beiden Schaltzuständen, beim ver-
blockten und umlaufenden Hohlrad, ist bei einer Grunddrehzahl von 800 1/min und ei-
nem gleich großen Verdrehflankenspiel von 0,163 mm bei einer Getriebeöltemperatur 
von 80 °C in Bild 7.10 dargestellt. Auf Grund unterschiedlicher Schaltstellungen treten 
bei beiden Zuständen unterschiedliche Umfangsgeschwindigkeiten der Planetenräder auf, 
was zur Beeinflussung der Klappergeräuschneigung führt. Darüber hinaus ist im Zustand 
des verblockten Hohlrads das Hohlrad fest mit dem Getriebegehäuse verbunden. Somit 
kann der Körperschall direkt von den Klapperstellen über das Hohlrad in das Getriebege-
häuse gelangen, um anschließend als Luftschall in die Umgebung zu emittieren. Dagegen 
kann beim umlaufenden Hohlrad der Körperschall von den Klapperstellen nur über die 
Lagerung des Planetenträgers und des Sonnenrads in das Getriebegehäuse gelangen. 
Beim umlaufenden Hohlrad ist das Grundgeräusch um 4 dB(A) deutlich niedriger als 
beim verblockten Hohlrad. Auch die Klappergrenze weist mit 90 rad/s2 gegenüber 200 
rad/s2 beim verblockten Hohlrad eine geringere Winkelbeschleunigungsamplitude auf. 
Der Luftschalldruckpegelunterschied zwischen den beiden Schaltzuständen erstreckt sich 
über mindestens 2 dB(A). 

70

75

80

85

90

95

0 50 100 150 200 250

Winkelbeschleunigungsamplitude  [rad/s2]

Lu
ft

sc
ha

lld
ru

ck
pe

ge
l  

[d
B

(A
)]

s_v_SPH = 0,163 mm s_v_SPH = 0,249 mm

Schaltzustand: Hohlrad umlaufend
Grunddrehzahl: 800 1/min
Anregung: Sinus 3. Ordnung
Öltemperatur: 80 °C
Verdrehflankenspiel: 

0,163 mm < sv _SPH < 0,249 mm

 



 7  Klappergeräuschverhalten von Planetengetrieben 110

Bild 7.10 Klappergeräuschverhalten beim verblockten und umlaufenden Hohlrad 

Ein weiteres Ziel der Klappergeräuschuntersuchung eines einfachen Planetengetriebes 
war die Ermittlung der klappergeräuschintensivsten Zahnradpaarung. Hierbei wurde beim 
verblockten Hohlrad das Serienverdrehflankenspiel mit sv_PH = 0,170 mm der Zahnrad-
paarung Planeten-/Hohlrad konstant gehalten und das Verdrehflankenspiel der Zahnrad-
paarung Sonnen-/Planetenrad sv_SP durch Einbau der Sondersonnenräder sukzessive von 
0,155 bis auf 0,328 mm vergrößert. Bei diesem konstanten Verdrehflankenspiel der Paa-
rung Planeten-/Hohlrad und zunehmendem Verdrehflankenspiel der Zahnradpaarung 
Sonnen-/Planetenrad ist ab einer Winkelbeschleunigung von ca. 700 rad/s2 eine sehr gute 
Überdeckung der experimentell ermittelten Klapperkurven festzustellen, Bild 7.11.  

Bild 7.11 Rechnerisch ermittelte mittlere Klapperkurve bei konstantem Verdrehflanken-
spiel von 0,170 mm zwischen Planeten- und Hohlrad 
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Daraus ist der geringere Einfluss des Verdrehflankenspiels zwischen dem Sonnenrad und 
den Planetenrädern auf die Klappergeräuschneigung erkennbar. Somit lässt sich aus die-
sen drei Klapperkurvenverläufen durch logarithmische Mittelwertbildung eine mittlere 
Klapperkurve ermitteln, die als Vergleichsklapperkurve dient. 

In Bild 7.12 ist ein Vergleich der mittleren Klapperkurve mit zunehmender Verdreh-
flankenspielgröße zwischen den Zahnradpaarungen Sonnenrad/Planetenräder und Plane-
tenräder/Hohlrad zu sehen. Die mittlere Klapperkurve mit einem Verdrehflankenspiel 
zwischen Planeten- und Hohlrad von 0,170 mm weist den niedrigsten Luftschalldruckpe-
gel gegenüber den Klapperkurven mit größerem Verdrehflankenspiel (sv_PH > 0,170 mm) 
auf. Daraus lässt sich ableiten, dass die Zahnradpaarung Planeten-/Hohlrad somit den 
größeren Beitrag zum Gesamtluftschalldruckpegel gegenüber der Zahnradradpaarung 
Sonnen-/Planetenrad liefert.  

Bild 7.12 Vergleich der mittleren Vergleichsklapperkurve mit den Klapperkurven zu-
nehmender Verdrehflankenspiele 

7.4  Korrelationsvergleich bei der Klappergeräuschneigung eines 
einfachen Planetengetriebes 

Die rechnerische Ermittlung der Klappergeräuschentfaltung eines einfachen Planetenge-
triebes beim verblockten oder umlaufenden Hohlrad mit den EKM-Berechnungsver-
fahren ist auf Grund der gegebenen gegenseitigen Zwangsbedingungen im Bewegungs-
verlauf der beteiligten Zahnradpaarungen, hier der Losradketten, nicht möglich.  

Beim Planetengetriebe mit verblocktem Hohlrad sind zum einen die vier Planetenrä-
der sowohl mit dem Sonnenrad als auch mit dem gemeinsamen Hohlrad verbunden, was 
bei der Drehbewegung der einzelnen Planetengetriebekomponenten zu Zwangsbewegun-
gen führt, vgl. Kap. 7.1.1. Zum anderen stützen sich die Planetenräder am Hohlrad ab 
und treiben so den Planetenträger und sich selbst mit an. Beim umlaufenden Hohlrad, wie 
auch beim verblockten Hohlrad, werden die vier Losradketten sowohl durch das gemein-
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same Sonnenrad als auch durch das gemeinsame Hohlrad, das mit dem Planetenträger 
verblockt ist, gegenseitig beeinflusst. Zudem findet bei der Zahnradpaarung Planeten-/ 
Hohlrad infolge des umlaufenden Hohlrads keine Relativbewegung zwischen den Plane-
tenrädern, dem Planetenträger und dem Hohlrad, statt. Die Zähne der Planetenräder ste-
hen fortlaufend immer in der selben Zahnlücke des Hohlrads und bewegen sich nur in-
nerhalb des Verdrehflankenspiels. 

Die einzige Berechnungsmöglichkeit der Klappergeräuschneigung eines einfachen 
Planetengetriebes mit dem EKM-Näherungsverfahren ist beim ausgebauten Hohlrad ge-
geben. In diesem Zustand liegen keine gegenseitigen Zwangsbewegungsbedingungen 
vor, die den Drehzahlverlauf jeder einzelnen Loskomponente beeinflussen könnten. So-
mit können die einzelnen Planetenräder ihre rotatorische Bewegung entsprechend der 
Sonnenradanregung frei entfalten. Der verbleibende Aufbau des Planetengetriebes, d. h. 
ohne Hohlrad, entspricht mit einem Sonnenrad und den vier Planetenrädern somit einer 
Anordnung mit einem Festrad und vier Losrädern. Dadurch lässt sich das Klapperge-
räuschverhalten dieser Anordnung mit dem EKM-Näherungsverfahren berechnen. In Bild 
7.13 ist das Korrelationsergebnis beim ausgebauten Hohlrad zu sehen. 

Bild 7.13 Korrelationsvergleich von gemessenen und berechneten Klapperkurvenver-
läufen beim ausgebauten Hohlrad eines einfachen Planetengetriebes 

Hierbei wurde zunächst der Luftschalldruckpegelverlauf für jede der vier Zahnradpaa-
rungen Sonnen-/Planetenrad bei einem Verdrehflankenspiel von sv_SP = 0,142 mm ein-
zeln berechnet und logarithmisch zu einer Gesamtklapperkurve aufaddiert. Der Kalibier-
faktor (k = 16300000) wurde auf den Wert der Winkelbeschleunigungsamplitude von 800 
rad/s2 festgelegt, um hierbei eine Übereinstimmung der berechneten mit der gemessenen 
Klapperkurve zu erhalten. Ab einer Winkelbeschleunigungsamplitude von 750 rad/s2 ist 
eine gute Korrelation der berechneten mit der gemessenen Klapperkurve zu erkennen. 
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8  Dauermagneteinsatz als Maßnahme zur Reduzie-
rung der Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung 

In der Vergangenheit wurden zahlreiche getriebeinterne und -externe Maßnahmen zur 
Reduzierung der Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung entwickelt, patentiert und expe-
rimentell auf ihre Wirkung hin untersucht, vgl. Kap. 2.2. Das vorrangige Prinzip der ge-
triebeinternen Maßnahmen beruht auf der Erzeugung einer entgegen der Antriebsdreh-
richtung wirkenden Kraft auf die Zahnradflanken eines Losrads und somit dem Aufbau 
eines Gegendrehmoments, um das Abheben des Losrads vom Festrad zu verhindern.  

Eine wirkungsvolle getriebeinterne Maßnahme zur Reduzierung der Klapper- und 
Rasselgeräuschneigung von Pkw- und Nkw-Getrieben ist der Einsatz von Dauermagne-
ten. Durch entsprechende Bestückung einzelner Zahnräder mit einem Magnetwerkstoff 
kann eine Anziehungskraft erzeugt werden, die beide Zahnflanken bis zum Zeitpunkt des 
Abhebens anzieht und somit den Klapperbeginn zur höheren Winkelbeschleunigung hin 
verschiebt. Am Beispiel einer Zylinderscheiben- sowie einer Zahnradpaarung wird in 
diesem Kapitel die Wirkungsweise dieser Maßnahme analysiert und diskutiert sowie Op-
timierungspotenzial aufgezeigt. Diese Untersuchungen basieren auf der theoretischen 
Betrachtung der aufgestellten FE-Strukturmodelle einer Zylinderscheiben- und einer ge-
radverzahnten Zahnradpaarung, die mit Hilfe des FE-Programms ANSYS durchgeführt 
wurden. Experimentelle Untersuchungen stehen noch aus und deren Ergebnisse müssen 
noch im Rahmen von Korrelationsvergleichen betrachtet werden. 

8.1  Bisherige Erkenntnisse, Zielsetzung und Grundlagen 

Die gezielte Reduzierung der Klapper- und Rasselgeräuschneigung lässt sich unter ande-
rem durch die Schlussart Feld-Kraftfluss erzielen, in der ein Gegendrehmoment, also eine 
auf das Losrad wirkende Bremskraft, erzeugt wird, vgl. Kap. 2.2. Hierbei kann die anzie-
hende oder abstoßende Wirkung des Magnetfelds, die durch Dauer- oder Elektromagnete 
erzeugt werden kann, ausgenutzt werden. In diesem Abschnitt werden die bisherigen Er-
kenntnisse und die sich daraus ableitende Zielsetzung bzgl. der Reduzierung der Klapper- 
und Rasselgeräuschneigung bei einem dauermagnetbestückten Zahnradpaar dargestellt. 
Abschließend wird auf die Grundlagen der Dauermagnete, deren Eigenschaften und die 
Berechnung magnetischer Felder mit dem FE-Programm ANSYS eingegangen. 

8.1.1  Bisherige Erkenntnisse 

Der Dauermagneteinsatz bei Zahnradpaaren zur Reduzierung von Klapper- und Rasselge-
räuschen von Fahrzeuggetrieben basiert auf den Untersuchungen am Institut für Maschi-
nenelemente der Universität Stuttgart. Hierbei wurde im Rahmen von experimentellen 
Untersuchungen die Wirkung der Dauermagnete beim Einsatz in Zahnradpaaren ermit-
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telt. Aus diesen Forschungsarbeiten sind entsprechende Patente /122 – 124/ hervorgegan-
gen, wie beispielsweise die Zahnflankenverspannung durch Magnetauflage, Zahnflan-
kenabstoßung oder axiale Zahnradanziehung durch Magnetscheibenauflage. 

In /71/ ist die klappergeräuschreduzierende Wirkung einer dauermagnetbestückten 
Zahnradpaarung, die in experimentellen Untersuchungen ermittelt wurde, dargestellt. 
Hierbei wurde die Stirnseite eines 5. Gang-Festrads eines Front-/Quer-Getriebes beidsei-
tig mit axialmagnetisierten Kreisringscheiben aus kunststoffgebundenem Neodym-Eisen-
Bor-Magnet bestückt, wobei sich die magnetischen Nordpole in den beiden Magnet-
scheiben abgestoßen haben (S-N − N-S). Am Losrad dieser Zahnradpaarung wurden zwei 
weitere magnetische Kreisringscheiben angebracht, bei denen die magnetischen Südpole 
(N-S − S-N) aufeinander gerichtet waren. Darüber hinaus wurden die Kreisringscheiben 
an ihrem inneren und äußeren Umfang mit einem Al-Hohlzylinder bestückt. Zur Verrin-
gerung des Streufelds wurde an der einen Festradseite eine weichmagnetische Auflage 
mit der gleichen Verzahnung wie das Festrad koaxial an der magnetischen Kreisring-
scheibe angeordnet. In Bild 8.1 ist der Vergleich der Klappergeräuschneigung zwischen 
der Zahnradpaarung im Originalzustand und mit der Dauermagnetbestückung zu sehen. 
Das Klappergeräusch der dauermagnetbestückten Zahnradpaarung beginnt erst bei 1400 
rad/s2 und deren Klappergeräuschverlauf ist nach der Klappergrenze etwa 2 dB(A) nied-
riger als bei der dauermagnetlosen Zahnradpaarung. Aus dieser experimentellen Untersu-
chung ist somit erkennbar, dass die Magnetkraft das Abheben der Zahnflanken und das 
nachfolgende Anstoßen weitgehend bis zu einem bestimmten Grenzwert einschränkt. 

Bild 8.1 Klappergeräuschvergleich einer Zahnradpaarung einer 5. Gangstufe eines Front-/ 
Quer-Getriebes im Originalzustand und mit Dauermagnetbestückung /71/ 

8.1.2  Zielsetzung 

Das Ziel dieser theoretischen Betrachtung ist die Ermittlung der Magnetfeldwirkung bei 
dauermagnetbestückten Zahnradpaaren zur Einschränkung der Losradfreiheitsgrade in 
tangentialer, radialer und axialer Richtung. Hierbei soll eine einfache FE-Struktur zur 
realitätsnahen Nachbildung der Magnetfeldwirkungsweise an einem Zahnradpaar aufge-
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stellt werden. Anhand eines einfachen FE-Modells, das zunächst aus einer Zylinderschei-
benpaarung besteht, soll der Magnetfeldverlauf nach Betrag und Richtung sowie die 
magnetischen Anziehungskräfte an dauermagnetbestückten Zahnradpaaren mit unter-
schiedlicher Anordnung und Anzahl der Dauermagnetscheiben sowie unterschiedlicher 
Magnetisierungsrichtung ermittelt werden, Bild 8.2. Darüber hinaus soll der Einfluss des 
Dauermagnetwerkstoffs und des Abstands (Verdrehflankenspielgröße) untersucht wer-
den. Im zweiten Schritt soll an einer geradverzahnten Zahnradpaarung die Anziehungs-
kraftgröße bei bester Dauermagnetbestückung und bester Magnetisierungsrichtung ermit-
telt werden. Eine schrägverzahnte dauermagnetbestückte Zahnradpaarung wird in dieser 
Arbeit nicht betrachtet. 

Bild 8.2 Vorgehensweise bei der Analyse der Magnetfeldwirkung bei dauermagnetbe-
stückter Zahnradpaarung 

Aus der Analyse der Berechnungsergebnisse können dann Aussagen über die zu erwar-
tende Magnetfeldwirkung zur Reduzierung der Klappergeräuschneigung gemacht wer-
den. Die hier ermittelten Ergebnisse können in weiteren Untersuchungen durch Messung 
der Magnetfluss- und Magnetkraftgröße mit Hilfe einer entwickelten Prüfvorrichtung an 
dauermagnetbestückten Zahnradpaaren im quasi-statischen Zustand verifiziert werden. 
Darüber hinaus kann die Wirkung des Dauermagneteinsatzes in Zahnradpaaren mittels 
Geräuschmessung im Elementar-Prüf-Gehäuse EPG1 auf dem IMA-Klapper- und Ras-
selprüfstand für einzelne Zahnradstufen belegt werden. In dieser Arbeit findet jedoch nur 
die theoretische Betrachtung des Dauermagneteinsatzes in einem Zahnradpaar statt − auf 
die experimentellen Untersuchungen wird hierbei nicht eingegangen.  

8.1.3  Grundlagen 

Der Bereich der Kraftwirkung eines Magneten wird Magnetfeld oder magnetisches Kraft-
feld genannt. Dabei sind die Magnetkräfte wie die elektrischen Ladungen auch über Ent-
fernungen hinweg und im leeren Raum wirksam. Das Magnetfeld ist ein Vektorfeld, hier 
ein Kraftfeld, das an jedem Raumpunkt eine Größe (Kraftgröße) und eine Richtung auf-
weist. Der Kraftlinienverlauf des magnetischen Felds, der stets geschlossen ist, ist inner-
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halb des Dauermagneten vom negativ gepolten Südpol zum positiv geladenen Nordpol 
und außerhalb des Dauermagneten vom positiv gepolten Nordpol zum negativ geladenen 
Südpol gerichtet /148/. Die charakteristische Eigenschaft der Magnete besteht in der An-
ziehung zweier ungleichartiger sowie in der Abstoßung gleichartiger Pole. Die deutlich 
stärker ausgeprägte anziehende Wirkung ungleicher Pole wird bei der hier betrachteten 
Maßnahme zur Klapper- und Rasselgeräuschreduzierung eingesetzt.  

Die Wirkung des Magnetfelds wird als magnetischer Fluss Φ und analog dazu als 
Flussdichte B bezeichnet. Der magnetische Fluss Φ ist die Gesamtzahl der magnetischen 
Feldlinien durch einen bestimmten Querschnitt eines inhomogenen Magnetfelds, Gl. 8.1: 

 dAB
A

⋅∫=
0

Φ     [Vs] .  (8.1) 

Die magnetische Flussdichte B des magnetischen Felds wird mit der Feldstärke H und der 
Permeabilität µ0 (magnetische Feldkonstante) beschrieben, Gl. 8.2: 

 HB o ⋅= µ     [T = Vs/m2] ,  (8.2) 

wobei µo=1,256 · 10-6 Vs/Am oder 4π · 10-7 Vs/Am beträgt. 
Befindet sich aber Materie im Feld, so wird diese durch die dimensionslose relative 

Permeabilität µr berücksichtigt, Gl. 8.3: 

 HHrB o ⋅=⋅⋅= µµµ .  (8.3) 

Bei den meisten Stoffen liegt µr nahe dem Wert 1, während diamagnetische Stoffe unter-
halb von 1 und paramagnetische über 1 liegen. Die Sonderformen der paramagnetischen 
Stoffe, also der ferromagnetische Stoffe, weisen einen Wert deutlich über 1 auf.  

Da in ferromagnetischen Stoffen im allgemeinen die Permeabilität keine Konstante 
sondern eine nichtlineare Größe ist, die von der Feldstärke abhängt, wird hier ein weiterer 
Parameter, die Polarisation J eingeführt. Die Polarisation ist ein Induktionsbeitrag des 
ferromagnetischen Körpers, der sich zu der Luftinduktion B hinzuaddiert, Gl. 8.4: 

 )( MHMoHJHB ooo +⋅=⋅+⋅=+⋅= µµµµ  . (8.4) 

M wird auch als Magnetisierung bezeichnet, die die Einheit A/m aufweist, während die 
Polarisation J die Dimension T (Tesla) hat /149/. 

Aus den Energiebetrachtungen im Magnetfeld lassen sich magnetische Kräfte be-
rechnen, die an der Grenzfläche von Materialien ungleicher magnetischer Leitfähigkeit 
auftreten wie beispielsweise bei Eisen und Luft. An einem engen Luftspalt übt das senk-
recht zur Polfläche verlaufende Magnetfeld auf die beiden Polflächen eine sich zusam-
menziehende Kraft aus. Infolge des großen magnetischen Leitfähigkeitsunterschieds zwi-
schen Eisen und Luft ergibt sich mit guter Näherung eine Kraft an der Grenzfläche /150/, 
Gl. 8.5: 

 A
B

F ⋅⋅=
0µ
2

2
1

 .  (8.5) 

Die magnetischen Eigenschaften eines Dauermagneten lassen sich aus der Entmagnetisie-
rungskennlinie entnehmen, Bild 8.3. Die Entmagnetisierungskennlinie ist ein Bestandteil 
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der Hysteresekurve eines Dauermagneten. Die Endwerte der Entmagnetisierungskurve im 
zweiten Quadrant – die Remanenz Br im Punkt Null der magnetischen Feldstärke (H = 0), 
in der ein Teil der Sättigungspolarisation zurückbleibt und zur Magnetisierung des Mag-
neten führt sowie die Koerzitivfeldstärke H, bei der mit in negativer Richtung zunehmen-
dem magnetischen Feld die Flussdichte den Wert Null annimmt – kennzeichnen die 
wichtigsten magnetischen Eigenschaften eines Dauermagneten. Ist die Feldstärke H so 
groß, dass die Flussdichte B gleich Null wird, spricht man von der Flussdichte-
Koerzitivfeldstärke HcB. Die Feldstärke H, bei der die Polarisation J gleich Null wird, 
heißt entsprechend Polarisations-Koerzitivfeldstärke HcJ. 

Bild 8.3 Entmagnetisierungskurve eines Dauermagneten /149/ 

Das Energieprodukt oder der Gütewert eines Magneten (BH)max [kJ/m3] ist der vierte 
wichtige Kennwert für Dauermagnete. Es stellt hierbei den Flächeninhalt des größtmögli-
chen Rechtecks unter der Entmagnetisierungskurve dar und ist ein Maß für die maximale 
magnetische Energie, die der Magnet im Außenraum pro Volumeneinheit zur Verfügung 
stellen kann. Darüber hinaus ist der Verlauf der Entmagnetisierungskurve sehr stark tem-
peraturabhängig. Verschiedene Dauermagnetwerkstoffe weisen für Remanenz und Koer-
zitivfeldstärke unterschiedliche Temperaturkoeffizienten auf. 

Dauermagnetwerkstoffe 

Dauermagnetwerkstoffe können in drei wesentliche Gruppen unterteilt werden: kerami-
sche, metallische und kunststoffgebundene Magnete. Hartferrit ist der Vertreter von ke-
ramischen Dauermagneten mit einer geringen Energiedichte, die vergleichsweise günstig 
und korrosionsunempfindlich sind. Zu den metallischen Dauermagneten gehören zwei 
wesentliche Gruppen wie die Seltenerd-Magnete, beispielsweise Neodym-Eisen-Bor 
(NdFeB), Samarium-Cobalt (SmCo) sowie Aluminium-Nickel-Cobalt (AlNiCo)-Magne-
te. NdFeB-Magnete haben von allen Dauermagneten die größte magnetische Remanenz, 
die höchste Koerzitivfeldstärke und das größte Energieprodukt, gehören aber auch zu den 
teuersten und sind auch sehr temperaturempfindlich. SmCo-Magnete weisen geringfügig 
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niedrigere magnetische Eigenschaftswerte wie NdFeB-Magnete auf, sind jedoch tempera-
turstabiler und daher noch teurer. AlNiCo-Magnete zeichnen sich durch hohe Remanenz 
und stabiles Temperaturverhalten aus. Kunststoffgebundene Magnete sind durch ihre 
Formgebungsverfahren in komplizierten Geometrien herstellbar. Die Basis dieser Aus-
führung bilden keramische und Seltenerd-Magnete, die in gespritzten oder gepressten 
Fertigungsverfahren hergestellt werden. 

Dauermagnete können in unterschiedlicher Vorzugsrichtung magnetisiert werden. 
Unter Vorzugsrichtung versteht man die Ausrichtung der magnetischen Kristalle in eine 
bestimmte Richtung, in der der Dauermagnet seine höchsten magnetischen Werte er-
reicht. Hierbei unterscheidet man isotrope Magnete, die keine Vorzugsrichtung aufweisen 
und anisotrope Magnete, die eine Magnetisierung beispielsweise in axialer, diametraler 
und polorientierter Vorzugsrichtung haben /151/. 

FE-Programm ANSYS 

Bei rechnerischen Simulationen geht man von Differentialgleichungen aus, die an einem 
differentiell kleinen Teil das Verhalten einer Struktur beschreiben. Bei der Berechnung 
von Magnetfeldern stellen die Maxwell’schen Gleichungen den mathematischen Ansatz 
dar. Hierbei ist das magnetische Potenzial eine charakteristische Größe, bei der die mag-
netischen Flussdichten sowie die durch die Magnetwirkung erzeugten Kräfte rechnerisch 
ermittelt werden können. 

Die theoretische Untersuchung der Magnetfeldwirkung von magnetbestückten Zahn-
radpaaren wurde mit dem FE-Programm ANSYS durchgeführt. Bei diesem Programm, 
bei dem die Maxwell’schen Gleichungen die Basis für die Magnetfeldanalysen bilden, 
sind die Potenziale die primären Unbekannten (Freiheitsgrade), die durch die Finite-Ele-
mente-Lösung berechnet werden. Weitere magnetische Größen werden von diesen Po-
tenzialen abgeleitet. Abhängig vom gewählten Elementtyp und der Elementoption kön-
nen die Freiheitsgrade magnetische Skalarpotenziale oder magnetische Vektorpotenziale 
sein /149/. Die hier durchgeführte Berechnung basiert auf der statischen Magnetfeldana-
lyse, bei der infolge des extern aufgeprägten Magnetfelds durch einen Dauermagneten 
keine zeitabhängigen Effekte auftreten und somit auch nicht betrachtet werden. Die 
durchgeführte Modellierung basiert infolge des gegebenen Aufbaus einer dauermagnet-
bestückten Zahnradpaarung auf einer einfachen dreidimensionalen Struktur, mit der ent-
sprechende Anziehungskräfte sowie auch der magnetische Fluss bestimmt werden. 

8.2  Modellaufbau einer Zylinderscheibenpaarung 

In diesem Abschnitt wird der Aufbau der 2D- und 3D-FE-Strukturmodelle zur Berech-
nung der magnetischen Anziehungskräfte in Abhängigkeit von der Anzahl und von der 
Anordnung der eingesetzten Dauermagnetscheiben sowie von der Magnetisierungsrich-
tung beschrieben. Ausgehend von einer Zahnradpaarung, hier einem Fest- und einem 
Losrad, wird eine Modellvereinfachung in Form einer Zylinderscheibenpaarung vorge-
nommen, um prinzipielle Anordnung und Magnetisierungsrichtung von Dauermagneten 
bei einer einfachen Komponentenpaarung zu untersuchen.  
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8.2.1  Aufbau der Zylinderscheibenpaarung 

Für die Ermittlung der Anziehungskraftgröße bei einem dauermagnetbestückten Zahn-
radpaar wurde mit Blick auf mögliche Korrelationsvergleiche der zu messenden Magnet-
feldgrößen in einer Prüfvorrichtung sowie die experimentelle Klappergeräuschuntersu-
chung im Elementar-Prüf-Gehäuse EPG1 eine Fest-/Losradpaarung mit einem Achsab-
stand von 75 mm und einer Breite von 18 mm ausgewählt. Infolge der Betrachtung kom-
plexer Geometrien der Zahnradpaarung mit beidseitiger stirnseitiger Anordnung der Dau-
ermagnete ist der Aufbau eines 3D-Modells unerlässlich. Für die grundsätzliche Betrach-
tung der Anordnungsmöglichkeit und der Magnetisierungsrichtung der Dauermagnete ist 
ein derart komplexes 3D-Modell sehr groß und somit auch sehr rechenintensiv. Deshalb 
wurde aus Einfachheitsgründen im ersten Schritt der FE-Berechnung statt einem Zahn-
radpaar eine Zylinderscheibenpaarung ohne Verzahnung (dadurch Achsabstandsverklei-
nerung auf 66 mm bei gleichgroßen Dauermagnetscheiben) ausgewählt, deren anderwei-
tigen Abmessungen mit einer Übersetzung i = 1 der Zahnradpaarung entsprechen, Bild 
8.4. Bei einer Zylinderscheibenpaarung liegt auf der Mantellinie, also beim kleinsten Ab-
stand der beiden Zylinderscheiben (Abstandsgröße ungefähr gleich Null), eine Linienbe-
rührung auf der gesamten Zylinderscheibenbreite vor. Dies entspricht im einfachsten Fall 
der Linienberührung beim geradverzahnten Zahnradpaar.  

Bild 8.4 3D-Modell der Zahnrad- und der Zylinderscheibenpaarung 

Um die Anziehung der Zahnräder (Zylinderscheiben) in jeder Drehstellung zu gewähr-
leisten, kommt hier nur die axiale und die radiale Magnetisierungsrichtung in Frage. So-
mit ist gewährleistet, dass bei der Rotation die Anziehungskraft in jeder Winkelstellung 
der Zahnradpaarung die gleiche Größe im Berührpunkt aufweist. 

Bei einem Zahnrad-/Zylinderscheibenpaar können maximal vier Dauermagnetschei-
ben, jeweils zwei an den beiden Stirnseiten eines Zahnrads angeordnet werden. Hierbei 
werden entsprechende Kreisringnuten in den Zahnradkörper unterhalb des Fußkreises 
und oberhalb der Nabe angebracht, in die die Dauermagnetscheiben eingesetzt werden, 
Bild 8.4. Das Modell der Zylinderscheibenpaarung, das parametrisiert aufgebaut ist, be-
steht aus einem Steg mit der Breite von 8 mm und zwei kreisförmigen Nutringen, die mit 
einem Außendurchmesser von 62 mm, einem Innendurchmesser von 36 mm und einer 
Tiefe von 5 mm ausgeführt sind, Bild 8.6. Bei allen FE-Berechnungen wird für die Er-

Kreisringnuten
mit mittigem Steg
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mittlung der Anziehungskraft ein konstanter Luftspalt zwischen den Zylinderscheiben 
von 0,25 mm festgelegt.  

Um ein möglichst realistisches FE-Modell aufzubauen, sind die magnetischen Eigen-
schaften der verwendeten Werkstoffe und der Modellumgebung von sehr großer Bedeu-
tung. Die Zylinderscheibenpaarung wurde mit dem Zahnradwerkstoff 16MnCr5 model-
liert, dessen magnetisches Verhalten mit einer BH-Kurve beschrieben wird. Die BH-
Kurve dieses Werkstoffs, in der die magnetische Induktion (Flussdichte) über der magne-
tischen Feldstärke aufgetragen wird, ist in Bild 8.5 zu sehen. Der Verlauf dieser BH-
Kurve weist einen nichtlinearen Charakter auf, bei der beispielsweise bei einer magneti-
schen Feldstärke von 50000 A/m eine magnetische Flussdichte von 2,06 T auftritt. 

Bild 8.5 BH-Kurve des Zahnradwerkstoffs 16MnCr5 (Bezugstemperatur: 20 °C) 

Für diese Untersuchung wurde einer der besten Seltenerd-Magnete, der Werkstoff NdFeB 
270/95, verwendet /148/, dessen Entmagnetisierungskurve einen linearen Verlauf auf-
weist. Die Remanenz Br dieses Dauermagneten beträgt 1,28 T, die Koerzitivfeldstärke 
HcB liegt bei 955 kA/m und HcJ bei 1100 kA/m sowie das Energieprodukt (B⋅H)max be-
trägt 320 kJ/m3 bei einer Temperatur von 20 °C (Mittelwerte nach DIN 17410).  

Das Magnetfeld der anisotropen Dauermagnete, die in der Vorzugsrichtung polari-
siert sind, breitet sich über die Zylinderscheibengrenzen hinweg aus. Ein großer Teil der 
Magnetfeldenergie und somit der magnetischen Feldlinien tritt aus den Zylinderscheiben 
nach außen in die umgebende Luft hinaus und tritt an anderer Stelle wieder ein, um so 
den magnetischen Fluss zu schließen. Diese Feldlinien, die den Streufluss darstellen, tra-
gen je nach der Magnetisierungsrichtung zur Größe der Anziehungskraft bei. Dies erfor-
dert bei der FE-Berechnung die Berücksichtigung der die Zylinderscheiben-/Zahnrad-
paarung umgebende Luft, deren relative Permeabilität µr = 1,0 beträgt. 

8.2.2  2D-Modell der Zylinderscheibenpaarung 

Für die Analyse der magnetischen Feldlinienverläufe an der dauermagnetbestückten Zy-
linderscheibenpaarung wurde ein vereinfachtes 2D-Modell aufgestellt, Bild 8.6. Dieses 
Modell ist entsprechend dem 3D-Modell mit umrandeter Luft aufgebaut und dessen Ab-
messungen, bei dem die Vernetzung symmetrisch ausgeführt ist, entsprechen ebenso dem 
3D-Modell. Im Gegensatz zum 3D-Modell weist das 2D-Modell eine Tiefe von 1 (SI-
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Einheit Meter) auf und dient nicht der Ermittlung der Kraftgröße. Die in diesem Bild mit-
telgrau markierten Flächen stellen die Bestückungsbereiche dar, die je nach Anordnungs-
variante mit Magnet- oder Zahnradwerkstoff bestückt werden können. Die Zahnradwerk-
stoffbereiche sind dunkelgrau markiert und die äußeren Flächen mit einer Größe von 142 
x 28 mm entsprechen der Luft (hellgraue Markierung). 

Bild 8.6 2D-Modell mit Vernetzung und Geometrie zur Darstellung der Flusslinienver-
läufe 

8.2.3  3D-Modell der Zylinderscheibenpaarung 

Für die Untersuchung des Magnetisierungsrichtungseinflusses und der unterschiedlichen 
Dauermagnetanordnungen an einer Zylinderscheibenpaarung wurde ein 3D-Modell in 
Vollzylinderscheiben-Ausführung aufgebaut. Das parametrisierte Modell, das aus Qua-
dern (Solid 96 - Skalarelement) und Boundary-Elementen (Infin 47) für die Berücksichti-
gung des magnetischen Flusses im äußeren Randluftbereich aufgebaut ist, dient als Aus-
gangsmodell für die rechnerische Ermittlung der Anziehungskraft und der magnetischen 
Flussdichte an der Berührlinie. Die Vernetzung des 3D-Modells ist im Bereich der Zylin-
derscheiben sowie in deren stirnseitigen Luftbereich in der gesamten Modellbreite von 28 
mm symmetrisch aufgebaut, Bild 8.7. Im engsten Bereich der beiden Zylinderscheiben ist 
infolge des zu erwartenden starken Anziehungskrafteinflusses eine deutlich dichtere Ver-
netzung ausgeführt. Der Modellierung dieses Bereichs ist infolge des großen Feldlinien-
gradienteneinflusses besondere Aufmerksamkeit gewidmet worden. In axialer Richtung 
der Zylinderscheibenpaarung sind insbesondere bei der Berücksichtigung der axialen 
Magnetisierung, bei der sich die magnetischen Feldlinien über die Luft schließen, beid-
seitig je fünf Luftschichten mit je 0,5 mm Dicke angeordnet.  

Die Notwendigkeit der Verwendung eines FE-Modells in Voll-Zylinderscheiben-
Ausführung zeigte sich beim Aufbau eines zweiten 3D-Modells mit zwei Halb-Zylinder-
scheiben, bei dem die beiden äußeren Halb-Zylinderscheiben infolge der Symmetrieei-
genschaft weggelassen wurden. 
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Bild 8.7 3D-Modell – Voll-Zylinderscheibenpaar ohne und mit umgebender Luft  

Dies ist jedoch nur bei radialer Magnetisierungsrichtung zulässig. Bei axialer Polarisie-
rung dagegen tragen die äußeren Halb-Zylinderscheiben einen erheblichen Anteil zu der 
Anziehungskraftgröße der beiden Zylinderscheiben bei, deren Einfluss mit zunehmendem 
Zylinderscheibendurchmesser infolge zunehmender Flusslinien-Weglänge in der Luft ab-
nimmt. Auch eine nochmalige Halbierung des Halbzylinderscheibenmodells in Richtung 
einer Viertel-Zylinderscheibenpaarung ist hierbei nicht zulässig. 

8.3  FE-Berechnungsergebnisse bei der Zylinderscheibenpaarung 

Die Ergebnisse der Magnetkraftanziehung und der magnetischen Flussdichte an der Be-
rührlinie der beiden Zylinderscheiben bei radialer und axialer Magnetisierungsrichtung 
sowie den unterschiedlichen Anordnungsmöglichkeiten der mit dem Seltenerdmagnet 
NdFeB 270/95 bestückten Zylinderscheibenpaarung wurden mit dem 3D-FE-Struktur-
modell ermittelt und werden nachfolgend in diesem Abschnitt dargestellt. Hierbei wurden 
anhand eines morphologischen Schemas die Anordnungen mit einer, zwei, drei und vier 
Dauermagnetscheiben unterschiedlicher magnetischer Flussrichtung untersucht. Aus der 
Vielzahl der möglichen Bestückungsvarianten wurden für die jeweilige Anordnungsan-
zahl die besten ermittelt, die nachfolgend analysiert und diskutiert werden. Die übrigen 
Bestückungsvarianten der Zylinderscheiben durch Dauermagnete weisen infolge gegen-
seitiger ungünstiger Beeinflussung und/oder des internen Kurzschlusses sowie Potenzial-
verluste geringere Anziehungskräfte auf. 

8.3.1  Magnetisierung in radialer Richtung 

Bei der radialen Magnetisierungsrichtung wurden die in der Zylinderscheibenpaarung 
eingesetzten Dauermagnetscheiben entlang des jeweiligen Zylinderscheibenradiuses po-
larisiert. Die magnetischen Feldlinien verlaufen radial auf dem kürzesten Weg direkt von 
einem Dauermagnetscheibenpol zum Pol des anderen Dauermagnets. Die hier vorliegen-
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de radiale Austrittsfläche der Dauermagnetscheiben ist im Berührbereich der beiden Zy-
linderscheiben, die mit größer werdender Winkelbetrachtung zwar zunimmt, sehr klein, 
aber auch die Entfernung der Dauermagnetscheiben nimmt infolge der Kreisform der 
Zylinderscheiben zu, was zu einer raschen Abnahme der Anziehungskraft führt. In Bild 
8.8 sind die maximalen Anziehungskräfte der jeweiligen Anordnung bei radialer Magne-
tisierungsrichtung bei einem Abstand von 0,25 mm dargestellt. Die kleinste Anziehungs-
kraft ist bei der Bestückung der Zylinderscheibenpaarung mit nur einer Dauermagnet-
scheibe zu finden. Mit zunehmender Anzahl der radialpolarisierten Dauermagnetscheiben 
nimmt die Anziehungskraft der Zylinderscheibenpaarung zu. 

Bild 8.8 Anziehungskraftgröße der Zylinderscheibenpaarung bei der radialen Magneti-
sierungsrichtung 

Beim Einsatz einer Dauermagnetscheibe in der Zylinderscheibenpaarung ist die Anzie-
hungskraft von 1,0 N für alle Bestückungsvarianten gleich groß. Hierbei beeinflusst in-
folge der gleichgroßen Zylinderscheiben (i = 1) die Dauermagnetposition und die Rich-
tung des Magnetflusses nicht die Anziehungskraftgröße. In Bild 8.9a ist am Beispiel der 
magnetischen Flussrichtung vom Südpol (innerer Magnetscheibenradius) zum Nordpol 
(äußerer Magnetscheibenradius) der magnetische Flussverlauf und der Verlauf der mag-
netischen Flussdichte bei einer Dauermagnetscheibenbestückung zu sehen. Dadurch flie-
ßen die Feldlinien vom Nordpol über den Luftspalt in die zweite Zylinderscheibe, aus der 
sie nach der Luftspaltüberquerung wieder austreten und sich am Südpol der Ausgangs-
scheibe wieder schließen. Aus der Vektordarstellung, Bild 8.9a2, erkennt man den größ-
ten Anziehungsbereich der Zylinderscheibenpaarung mit einer sehr starken Magnetfluss-
konzentration in der unmittelbaren Nähe des Magneten. Mit zunehmendem Abstand vom 
Dauermagnetpol nimmt die magnetische Flussdichte und somit die Anziehungskraft ab, 
vgl. Bild 8.9a3. Die magnetische Flussdichte beträgt in der Mitte der Berührlinie, d. h. in 
der Mitte des engsten Luftspalts der Zylinderscheibenbreite 0,1 T. 

Bei zwei Dauermagnetscheiben ergeben sich von den 24 möglichen Bestückungsva-
rianten 6 Anordnungsvarianten mit unterschiedlicher Kraftgröße. Die größte Anziehungs-
kraft von 2,3 N tritt bei einer gleichseitigen Bestückung der beiden Zylinderscheiben auf, 
Bild 8.9b. Hierbei ziehen sich die gegenseitig gepolten Magnete der beiden Dauermag-
netscheiben an, was zum Aufbau eines magnetischen Flusses über die beiden Zylinder-
scheiben führt, Bild 8.9b1.  
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Bild 8.9 Verlauf des magnetischen Flusses und der magnetischen Flussdichte bei unter-
schiedlichen Dauermagnetanordnungen bei radialer Magnetisierungsrichtung 

Im unmittelbaren Bereich der Magnetpole, im sog. Magnetflussleitstück, ist eine deutli-
che Konzentration der magnetischen Feldlinien und eine Erhöhung der magnetischen 
Flussdichte zu erkennen, Bild 8.9b2. Der Großteil der Flusslinien verlaufen jedoch inner-
halb einer Zylinderscheibe, was auf einen internen magnetischen Kurzschluss hindeutet. 
Dies ist auch an der zur einseitigen radialen Bestückung vergleichbar geringen magneti-
schen Flussdichte von 0,09 T erkennbar.  

Aus den 32 Anordnungsmöglichkeiten von drei Dauermagnetscheiben an einer Zy-
linderscheibenpaarung sind für die weitere Betrachtung nur 4 Bestückungsvarianten von 
Interesse. Die maximale Anziehungskraft von 3,7 N ist bei einer sich gleichseitig be-
stückten anziehenden Anordnung sowie der anziehenden Anordnung auf der gleichen 
Zylinderscheibe zu finden, Bild 8.9c. Diese Anordnung bewirkt eine Anziehung der Dau-
ermagnete untereinander, was ebenso zu einem internen magnetischen Kurzschluss führt. 
Nur im direkten Umfeld der Dauermagnetpole, an den Magnetflussleitstücken ist eine 
stärkere Konzentration der Flusslinien zu erkennen, die zu einem Anziehungskraftaufbau 
beiträgt, vgl. Bild 8.9c2. Die magnetische Flussdichte nimmt sogar bei dieser Anordnung 
in der Berührlinienmitte auf 0,06 T ab.  

Die maximale Anziehungskraft tritt bei der radialen Magnetisierungsrichtung einer 
Zylinderscheibenpaarung beim Einsatz von vier Dauermagneten auf. Die 16 möglichen 
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Bestückungsvarianten reduzieren sich auf 4 unterschiedliche Varianten. Die beste vierfa-
che Dauermagnetbestückung entspricht von der magnetischen Flussrichtung her der bes-
ten dreiseitigen Anordnung mit einem zusätzlichen, in gleicher Richtung gepolten Dau-
ermagnet, was zu einer maximalen Anziehungskraft von 5,2 N führt. Diese Anordnung 
zeichnet sich ebenfalls durch einen internen magnetischen Kurzschluss aus, bei dem die 
magnetischen Feldlinien vorwiegend innerhalb einer Zylinderscheibe verlaufen, Bild 
8.9d. Während in der Dauermagnetnähe die magnetische Flussdichte einen Wert von 0,6 
T aufweist, tritt in der Mitte der Berührlinie eine sehr geringe Flussdichte auf. Trotz die-
ser Eigenschaft weist diese Anordnung die größte Anziehungskraft auf, Bild 8.9d3.  

8.3.2  Polarisierung in axialer Richtung 

Bei der axialen Magnetisierungsrichtung werden die Dauermagnetscheiben entlang der 
Rotationsachse polarisiert. Hierbei erfolgt der magnetische Fluss über die im axialen, 
stirnseitigen Umfeld der Zylinderscheibenpaarung vorhandene Luft, was zu einem sehr 
großen Streufluss führt. Dieser Streufluss ist jedoch bei dieser Magnetisierungsrichtung 
dringend notwendig, um die Wirkung der Dauermagnete untereinander und somit den 
magnetischen Fluss zu ermöglichen. Der große Vorteil dieser Magnetisierung ist in der 
großen, stirnseitigen Austrittsfläche des Magnetfelds zu erkennen. In Bild 8.10 sind die 
maximalen Anziehungskräfte für die jeweilige Anzahl und Anordnung bei axialpolari-
sierten Dauermagneten zu finden. Die kleinste Anziehungskraft ist bei einseitiger Mag-
netanordnung zu finden, während bei der vierseitigen Dauermagnetbestückung maximale 
Kraft auftritt.  

Bild 8.10 Anziehungskraftgröße der Zylinderscheibenpaarung bei axialer Magneti-
sierungsrichtung 

Wie auch bei der radialen Polarisierung eines Dauermagneten in einer Zylinderscheiben-
paarung hat auch bei der axialen Magnetisierung der magnetische Feldlinienverlauf in-
folge der gleich großen Dauermagnete und Zylinderscheiben keinen Einfluss auf die An-
ziehungskraftgröße. Die Anziehungskraft weist trotz des großen Streuflusses einen Wert 
von 10,5 N auf, Bild 8.11a. Hierbei fließt ein Teil der Flusslinien direkt über das Fluss-
leitstück und über den Luftspalt zu der anderen Zylinderscheibe und wieder zurück zum 
Gegenpol hin. Ein weiterer Teil der Flusslinien tritt in axialer Richtung aus der magnet-
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bestückten Zylinderscheibe heraus, die anschließend über die Luft zu der anderen Zylin-
derscheibe fließen. Von dort aus verlaufen sie über den Luftspalt zurück zum Gegenpol 
der Dauermagnetscheibe, an dem sie sich schließen. Bereits bei der einseitigen Dauer-
magnetanordnung tritt in der Berührlinienmitte am engsten Luftspalt eine magnetische 
Flussdichte von 0,67 T auf, Bild 8.11a3, die für die große Anziehungskraft verantwort-
lich ist. 

Die 24 Anordnungsmöglichkeiten zweier Dauermagnete an einer Zylinderscheiben-
paarung reduzieren sich auf 6 Bestückungsvarianten mit unterschiedlicher Anziehungs-
kraftgröße. Die größte Magnetkraft ist bei einer gleichseitigen Anordnung der Dauer-
magnetscheiben zu finden, Bild 8.11b. Hier sind die Magnetscheiben in jeder Zylinder-
scheibe gegenpolig polarisiert, so dass ein direkter magnetischer Fluss über die beiden 
Zylinderscheiben erfolgen kann. Die Flusslinien verlaufen direkt über den Zahnradwerk-
stoff und den Luftspalt vom Nordpol der einen Zylinderscheibe zum Südpol der gegen-
über angeordneten Scheibe und schließen sich anschließend über den Luftbereich am 
Südpol der Ausgangsmagnetscheibe, vgl. Bild 8.11b2 und b3. 
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Bild 8.11 Verlauf des magnetischen Flusses und der magnetischen Flussdichte bei unter-
schiedlichen Dauermagnetanordnungen bei axialer Magnetisierungsrichtung 
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Dieser magnetische Fluss bewirkt eine Anziehungskraft von 37,9 N bei einer magneti-
schen Flussdichte von 1,23 T.  

Bei der Verwendung von drei Dauermagnetscheiben ergeben sich aus 32 Möglichkei-
ten vier Anordnungsvarianten mit unterschiedlicher Anziehungskraftgröße. Die beste 
Anordnung entspricht der besten zweifachen Anordnung, bei der zusätzlich ein gegenpo-
lig magnetisierter Dauermagnet an einer Zylinderscheibe angebracht ist, Bild 8.11c. 
Durch die Zunahme des Streuflussanteils infolge des Einsatzes dreier Dauermagnetschei-
ben und durch die gegenpolige Magnetisierung werden im Vergleich zu den beiden 
gleichseitig angeordneten Magnetscheiben die Flusslinien infolge der zylinderscheibenin-
ternen Abstoßung im mittleren Berührbereich verdichtet, was zu einer maximalen Anzie-
hungskraft von 55,3 N führt, vgl. Bild 8.11c2 und c3. Dies ist auch im deutlichen Anstieg 
der magnetischen Flussdichte in der Berührlinienmitte auf 1,99 T zu erkennen.  

Die beste vierseitige Dauermagnetanordnung in einer Zylinderscheibenpaarung, die 
sich aus den reduzierten vier von 16 Bestückungsvarianten ergab, ist in der anziehenden 
Ausrichtung der Magnete auf den gleichen Seiten der Zylinderscheibenpaarung und ab-
stoßenden Wirkung der Magnete in einer Zylinderscheibe zu finden, Bild 8.11d. Durch 
die starke beidseitige Zunahme des magnetischen Flusses im stirnseitigen Luftbereich 
(Streufluss) wird im Berührbereich, insbesondere in der Mitte der Zylinderscheibenpaa-
rung, der magnetische Fluss sehr stark erhöht, was zu einer maximalen Anziehungskraft 
bei der axialen Magnetisierung von 82,1 N führt. In Bild 8.11d ist ein symmetrischer 
Aufbau des Magnetfelds über die gesamte Zylinderscheibenbreite im Berührbereich zu 
erkennen, was auch zu der maximalen magnetischen Flussdichte in der Berührlinienmitte 
der Zylinderscheibenpaarung von 2,13 T führt. Infolge der gegenseitigen Abstoßung der 
sich gleichseitig angeordneten, aber sich anziehenden Dauermagnetpaare verläuft der 
Großteil der Flusslinien zwischen den Zylinderscheiben und dem Luftspalt. 

8.3.3  Vergleichende Betrachtung des Magnetisierungsrichtungseinflusses 

Die durchgeführten Untersuchungen zeigen eine deutlich größere Anziehungskraft der 
dauermagnetbestückten Zylinderscheibenpaarung bei der axialen im Vergleich zu der 
radialen Magnetisierungsrichtung der Dauermagnetscheiben. Trotz des deutlich höheren 
Streuflusses dieser Polarisierungsart im Vergleich zu der radialen Magnetisierung treten 
vielfach größere Anziehungskräfte auf. Die Ursache ist in erster Linie im Magnetfluss der 
einzelnen Dauermagnetscheiben der Zylinderscheibenpaarung zu finden. Während bei 
der radialen Magnetisierung ein wesentlicher Teil der Flusslinien nur innerhalb einer Zy-
linderscheibe fließt, was zu einem internen magnetischen Kurzschluss führt, verlaufen 
die magnetischen Feldlinien bei der axialen Polarisierungsrichtung von der einen Dauer-
magnetscheibe über den Luftspalt bzw. die umgebende Luft zu der anderen Magnet-
scheibe und sind somit für die große Anziehungskraft verantwortlich. Darüber hinaus 
tragen bei der axialen Magnetisierungsrichtung die großen Dauermagnetflächen, aus de-
nen eine erheblich größere Anzahl der Flusslinien austritt, zu der Größe der Anziehungs-
kraft bei. Bei beiden Magnetisierungsrichtungen steigt mit zunehmender Anzahl der 
Dauermagnetscheiben die Anziehungskraft. Bei der radialen Magnetisierungsrichtung 



128 8  Dauermagneteinsatz als Maßnahme zur Reduzierung der Klappergeräuschentfaltung 

liegt der Anziehungskraftbereich bei einem Abstand von 0,25 mm zwischen 1 N bei ein-
seitiger Bestückung und 5,2 N bei vierseitiger Magnetanordnung. Die magnetische 
Flussdichte weist in der Berührlinienmitte der Zylinderscheibenpaarung ebenso einen 
geringen Wert auf. Das charakteristische Merkmal dieser Polarisierungsrichtung ist in der 
anziehenden Wirkung der für die jeweilige Anordnung besten bestückten Dauermagnet-
scheiben zu finden. Dagegen umspannt bei der axialen Magnetisierungsrichtung die An-
ziehungskraft einen Bereich von 10,5 N bei einseitiger Bestückung bis zu 82,1 N bei 
vierseitiger Dauermagnetanordnung. Bei dieser Magnetisierungsrichtung ziehen sich die 
auf einer Seite angeordneten Dauermagnetscheiben an, während bei drei und vierseitiger 
Anordnung sich die auf einer Zylinderscheibe angeordneten Dauermagnetscheibenpaare 
abstoßen. Dadurch werden die magnetischen Feldlinien nicht nur an den Magnetflussleit-
stücken sondern im gesamten Berührbereich über die gesamte Zylinderscheibenbreite 
verdichtet, was zu einer erheblichen Steigerung der Anziehungskraft führt. Dies ist auch 
in der Zunahme der magnetischen Flussdichte in der Berührungslinienmitte mit steigen-
der Anzahl der Dauermagnete von 0,6 T bis 2,1 T zu erkennen. 

Diese Ergebnisse konnten ebenso durch analytische Berechnung der unterschiedli-
chen Bestückungsvarianten sowie den unterschiedlichen Magnetisierungsanordnungen 
mit Hilfe von magnetischen Ersatzwiderständen bestätigt werden. 

Aus diesen Erkenntnissen lässt sich für die weitere Betrachtung der dauermagnetbe-
stückten Zylinderscheibenpaarung die beste Anordnungsmöglichkeit auswählen, die ent-
sprechend auf eine Zahnradpaarung übertragen werden kann. Sowohl aus technischen als 
auch aus finanziellen Gesichtspunkten ist eine axialmagnetisierte Anordnung mit zwei 
Dauermagnetscheiben zu bevorzugen. Eine dreifache axialpolarisierte Magnetanordnung 
ist von der Anziehungskraftgröße noch interessanter, deren Einsatz im Hinblick auf Kos-
ten und Festigkeitsanforderungen genau abgewogen werden sollte. Eine vierseitige axi-
almagnetisierte Anordnung ist neben der Festigkeit und den Kosten kritisch im Bezug auf 
die Magnetanordnung an einem zu schaltenden Losrad anzusehen (Synchronisierungssei-
te). Die Anordnung eines Dauermagneten an einer Zahnradpaarung kann jederzeit als 
einfache Alternativlösung in Betracht gezogen werden. 

8.4  Einfluss ausgewählter Parameter auf die Anziehungskraftgröße 

Die Größe der Anziehungskraft zwischen zwei Zylinderscheiben, die von Dauermagne-
ten erzeugt werden, ist von zahlreichen Parametern abhängig. In diesem Abschnitt wird 
die Anziehungskraftgröße in Abhängigkeit unterschiedlicher Dauermagnetwerkstoffe so-
wie des Zylinderscheibenabstands bei den besten Anordnungsvarianten dargestellt.  

8.4.1  Magnetwerkstoff 

Der Einsatz des besten Dauermagnetwerkstoffs aus der Seltenerd-Gruppe, hier des Neo-
dym-Eisen-Bor-Dauermagneten, ist mit erheblichen Kosten verbunden. Alternative Dau-
ermagnetwerkstoffe sind zum Teil deutlich kostengünstiger oder aber zeichnen sich 
durch andere Vorteile aus, vgl. Kap. 8.1.3. Diese weisen jedoch auf Grund unterschiedli-
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cher magnetischer Eigenschaften geringere Anziehungskräfte auf. In Bild 8.12 sind die 
Anziehungskräfte unterschiedlicher Dauermagnetwerkstoffe bei der besten zweiseitigen 
Anordnung der Magnetscheiben bei unterschiedlicher Magnetisierungsrichtung bei einem 
Zylinderscheibenabstand von 0,25 mm dargestellt.  

Die größte Anziehungskraft tritt sowohl bei der radialen als auch bei der axialen 
Magnetisierungsrichtung beim Dauermagnetwerkstoff Neodym-Eisen-Bor NdFeB 270/95 
mit 2,3 N bzw. 37,9 N auf, vgl. Kap. 8.3. Auf Grund der geringeren Remanenz, der klei-
neren Koerzitivfeldstärke sowie des geringeren Energieprodukts der übrigen Dauermag-
netwerkstoffe nimmt entsprechend deren Anziehungskraft ab. Die zweitgrößte Anzie-
hungskraft ist beim Werkstoffs Samarium-Cobalt Sm2Co17 190/160 h mit 0,5 N bzw. 
19,3 N zu finden. Deutlich geringere Anziehungskräfte sind beim Werkstoff Aluminium-
Nickel-Cobalt AlNiCo 35/5 zu verzeichnen. Die geringsten Anziehungskräfte treten beim 
kostengünstigsten Dauermagnetwerkstoff Hartferrit HF 30/16 mit 0,01 N bzw. 1,2 N auf. 
Diese Anziehungskraftverhältnisse lassen sich auf die übrigen Anordnungsvarianten und 
deren Magnetisierungsrichtungen übertragen. 

Bild 8.12 Anziehungskräfte unterschiedlicher Dauermagnetwerkstoffe bei radialer und 
axialer Magnetisierung bei einem Zylinderscheibenabstand von 0,25 mm 

8.4.2  Abstand 

Der Abstand zweier dauermagnetbestückter Komponenten, beispielsweise einer Zylin-
derscheiben- oder Zahnradpaarung, hat einen sehr großen Einfluss auf die Anziehungs-
kraftgröße. Am Beispiel der besten zweiseitigen Seltenerd-Magnetbestückung einer Zy-
linderscheibenpaarung ist in Bild 8.13 der Abstandseinfluss bei radialer und axialer Mag-
netisierungsrichtung dargestellt. Die Abstandszunahme führt zur Vergrößerung des Luft-
spalts zwischen den sich anziehenden Komponenten, die für die Flusslinien einen länge-
ren Weg bei erhöhtem Widerstand durch die Luft bedeutet. Somit nimmt mit steigender 
Entfernung der Zylinderscheiben voneinander die Anziehungskraft sowohl bei der radia-
len als auch bei der axialen Magnetisierung ab. Bei der radialen Magnetisierung tritt eine 
annähernd lineare Abnahme der Kraft auf, die beispielsweise bei der zweiseitigen Dau-
ermagnetbestückung gegen den Wert Null strebt. Bei der axialen Magnetisierungsrich-
tung ist bei sehr kleinen Abständen eine exponentielle Abnahme der Anziehungskraft zu 
sehen. Mit zunehmender Luftspaltvergrößerung tritt dagegen eine annähernd lineare An-
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ziehungskraftabnahme auf. Beispielsweise bei der zweiseitigen axialen Dauermagnetbe-
stückung nimmt die Anziehungskraft von 75 N bei einem Abstand von 0,05 mm auf 22 N 
bei einem Abstand von 0,5 mm ab. 

Bild 8.13 Einfluss des Abstands bei radialer und axialer Magnetisierungsrichtung einer 
zweiseitig mit NdFeB 270/95-bestückten Zylinderscheibenpaarung 

8.5  Modell einer geradverzahnten Zahnradpaarung 

Aus den in den vorherigen Teilkapiteln gewonnenen Erkenntnissen kann die Betrachtung 
einer mit Dauermagneten bestückten, hier einer geradverzahnten Zahnradpaarung, erfol-
gen. In diesem Abschnitt wird der 3D-Modellaufbau dieser Zahnradpaarung und die bei 
axialer und radialer Magnetisierungsrichtung ermittelte Anziehungskraft dargestellt. 

8.5.1  3D-Modellaufbau der Zahnradpaarung 

Die hier modellierte Zahnradpaarung stellt eine in Serie eingesetzte Fest-/Losradpaarung 
einer 5. Gangstufe eines Front-/Quer-Getriebes mit einem Achsabstand von 75 mm dar, 
die bei dieser Betrachtung im Gegensatz zur Serienausführung geradverzahnt ausgeführt 
ist. Bei dieser Zahnradpaarung mit einer Breite von 17,5 mm ist das größere Zahnrad ein 
Festrad, was zu einer Übersetzung ins Schnelle von 0,85 führt. In Bild 8.14 ist das 3D-
Modell der Zylinderscheibenpaarung ohne und mit umgebender Luft zu sehen. Das 3D-
Modell wurde in Vollzahnrad-Ausführung aufgebaut, das wie bereits auch das 3D-
Modell der Zylinderscheibenpaarung Quader- und Boundary-Elemente für das Randluft-
verhalten beinhaltet. Die Vernetzung wurde vor allem im Bereich der sich im Eingriff 
befindlichen Zahnflanken besonders feinmaschig ausgeführt. Der kleinste Abstand zwi-
schen den Zahnflanken beträgt 0,08 mm. Das 3D-Modell der Zahnradpaarung wurde e-
benso komplett mit Luft umgeben, um so den Magnetfeldeinfluss berücksichtigen zu 
können. Durch die jeweils drei äußeren Luftschichten an den Seiten der Stirnräder ergab 
sich eine Gesamtbreite des 3D-Modells von 24,5 mm. Bei dieser Berechnung wurde e-
benso das beste Seltenerd-Magnetwerkstoff NdFeB 270/95 h und der Zahnradwerkstoff 
16MnCr5 verwendet. 
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Bild 8.14 3D-Modell der Zahnradpaarung ohne und mit umgebender Luft 

8.5.2  3D-Berechnungsergebnisse und Optimierungspotenzial 

Im Vergleich des Aufbaus der Zylinderscheibenpaarung zu der in diesem Abschnitt be-
trachteten Zahnradpaarung sind infolge der vorliegenden Übersetzung Unterschiede im 
Bezug auf die Größe der verwendeten Magnetscheiben und insbesondere im erheblich 
größeren Abstand der Dauermagnetscheibenpole voneinander festzustellen. Dies führt zu 
deutlich geringeren Anziehungskräften der betrachteten Zahnradpaarung. Bei der betra-
chteten Anordnung sind für beide Magnetisierungsrichtungen zwei sich anziehende Dau-
ermagnetscheiben auf einer Seite der Zahnradpaarung angebracht, vgl. Kap. 8.3.  

Bei der radialen Polarisierungsrichtung ist die Anziehungskraft infolge des großen 
Abstands der Magnetpole zueinander sowie der kleinen Austrittsfläche der Flusslinien 
nahezu Null. Bei der axialen Magnetisierung tritt eine Anziehungskraft von 2 N auf, de-
ren geringer Wert ebenso auf die große Entfernung der gegenüberliegenden Magnetpole 
der Zahnradpaarung zurückzuführen ist. 

Durch den bei der axialen Magnetisierungsrichtung auftretenden Streufluss der Dau-
ermagnetscheiben besteht noch Potenzial, um die Anziehungskraft zu erhöhen. Um die  
Energiedichte des Magnetwerkstoffs zu erhöhen, müssen die Flusslinien möglichst auf 
dem direkten Weg vom Nordpol über den Luftspalt zum Südpol fließen. Bei der axialen 
Magnetisierungsrichtung der Dauermagnetscheiben lässt sich dies beispielsweise mit ei-
ner Polscheibe erreichen, die eine Konzentration des Magnetflusses insbesondere im 
Luftspaltbereich bewirkt. Eine weitere Möglichkeit der Magnetflussbeeinflussung ist in 
der gezielten Umlenkung des Flusslinienverlaufs durch eine Magnetfeldschwächung in 
einer definierten Richtung gegeben. Dies lässt sich beispielsweise durch Verwendung 
von Aluminiumscheiben realisieren, was zur Erhöhung des magnetischen Widerstands 
führt und somit zur Feldschwächung im betrachteten Bereich. Aber auch durch direktes 
Abschirmen (Isolieren) des Magnetfelds, beispielsweise mit einem Werkstoff hoher Per-
meabilität, lässt sich der Verlauf des magnetischen Flusses gezielt beeinflussen. 

 



 

9  Zusammenfassung 

Beim Kraftfahrzeug tritt eine Vielzahl von Geräuschquellen auf, die sich zu einem kom-
plexen akustischen Gesamtszenario überlagern. Eine der dominierenden Geräuschquellen 
ist hierbei der Antriebsstrang, bei dem neben dem Verbrennungsmotor das Getriebe einen 
wesentlichen Einfluss aufweist. Die Reduzierung von Getriebegeräuschen stellt auf 
Grund vermehrten Leichtbaus sowohl von Verbrennungsmotoren als auch weiterer Trieb-
strangkomponenten, weitreichender Einsparmaßnahmen im Energieverbrauch, steigender 
Ansprüche des Käufers sowie verschärfter Abgas- und Geräuschemissionsgrenzwerte 
seitens des Gesetzgebers ein stetiges und wichtiges Entwicklungsziel dar. 

Ein nicht wegen seines hohen Luftschalldruckpegels sondern auf Grund der lästigen 
Charakteristik besonders unangenehm empfundenes Getriebegeräusch stellt im Leerlauf 
das Klappergeräusch und im Zug- oder Schubbetrieb das Rasselgeräusch dar. Die Ursa-
chen dieser Geräusche sind infolge von Verbrauchsoptimierungs- und Abgasreduzie-
rungsbemühungen von Verbrennungsmotoren zunehmende Torsionsschwingungen von 
nicht unter Last stehenden Getriebekomponenten, die sich innerhalb ihrer funktionsbe-
dingten Spiele bewegen und an ihren Grenzen anstoßen. Die Klapper- und Rasselgeräu-
sche stellen bei Personenkraftwagen ein Komfortproblem dar und bei Nutzkraftwagen 
sind sie zusätzlich eine Belastung für die Umwelt. 

In der vorliegenden Arbeit wurde das Klapper- und Rasselgeräuschverhalten von 
Fahrzeuggetrieben − Pkw und insbesondere von Nkw-Getrieben − und deren Komponen-
ten untersucht, analysiert, gegenübergestellt und miteinander verglichen. In einer Be-
trachtung der Reduzierung der Klapper- und Rasselgeräuschneigung von Fahrzeuggetrie-
ben wurde in dieser Arbeit die Wirkungsweise einer Maßnahme untersucht. 

Für die experimentelle Untersuchungsmöglichkeit der Klapper- und Rasselgeräusch-
entfaltung von Nkw-Getrieben wurde ein elektromotorisches Klapperprüfstandskonzept 
entwickelt, um deren große Massenträgheitsmomente entsprechend des ungleichförmigen 
Drehzahlverlaufs eines Nkw-Verbrennungsmotors bewegen zu können. Das entwickelte 
Prüfstandskonzept besteht aus einem Zwei-Elektromotoren-Antrieb mit einer Gesamtleis-
tung von 186 kW, deren Antriebsleistung über ein Summengetriebe auf die Antriebswelle 
übertragen wird. Dadurch können ungleichförmige Drehzahlverläufe bis zu einer Win-
kelbeschleunigung von 2200 rad/s2 bei einem auf die Getriebeeingangswelle reduzierten 
Prüfgetriebe-Massenträgheitsmoment von 0,15 kgm2 erzeugt werden. 

Im Vorfeld der Klapper- und Rasselgeräuschuntersuchung von Nkw-Getrieben wurde 
im Rahmen der Pkw-Getriebe-Betrachtung das bestehende EKM-(Einfachst-Klapper-
Modell)-Näherungsverfahren von der Berechnungsmöglichkeit einstufiger Zahnradstufen 
auf Komplettgetriebe beliebiger Ausführung und unterschiedlicher Schaltzustände erwei-
tert. Anhand von experimentellen Untersuchungen an einem einstufigen Front-/Quer-Ge-
triebe und unterschiedlichen mehrstufigen Koaxial-Getrieben, die auf dem bestehenden 
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IMA-Klapper- und Rasselprüfstand durchgeführt wurden, wurden zahlreiche Korrelati-
onsvergleiche durchgeführt und deren Geräuschverhalten analysiert. Hieraus konnten 
folgende Schlussfolgerungen abgeleitet werden: 
� Mit zunehmender Masse und steigendem Massenträgheitsmoment der Loskomponente 

nimmt auch die Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung der Zahnradpaarung zu. 
� Eine zunehmende Klapperstellenanzahl erhöht die Geräuschneigung. 
� Bei Koaxial-Getrieben ist die Vorgelegewelle die einflussreichste Loskomponente. 
� Die Losrad-Anordnung auf der Vorgelegewelle reduziert das Klappergeräusch. 
� Eine steigende Grunddrehzahl und zunehmende Motorordnung bewirkt ein Anstieg 

der Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung. 
� Ein zunehmendes auf die Getriebeeingangswelle reduziertes Massenträgheitsmoment 

eines Getriebes im Leerlauf führt zu einem steigenden Klappergeräusch. 
� Das maximale auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment der 

höchsten geschalteten Gangstufe eines Koaxial-Getriebes führt zum größten Rasselge-
räuschpegel aller geschalteten Gangstufen. 

Am Beispiel fünfgängiger Pkw-Koaxial-Getriebe wurde mit Hilfe der statistischen mul-
tiplen Regressionsanalyse der Einfluss wesentlicher Getriebeauslegungsparameter auf 
deren Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung ermittelt. Die Auslegungsparameter Achs-
abstand und das auf die Getriebeeingangswelle reduzierte Massenträgheitsmoment be-
schreiben mit hinreichender Genauigkeit das Geräuschverhalten eines Koaxial-Getriebes: 
� Mit zunehmendem Achsabstand und auf die Getriebeeingangswelle steigendem Mas-

senträgheitsmoment nimmt der abgestrahlte Klapper- und Rasselgeräuschpegel zu. 
Dadurch besteht mit Hilfe des erweiterten EKM-Näherungsverfahrens die Möglichkeit 
der Absolutgeräuschpegelermittlung einzelner Loskomponenten eines Getriebes. 

Im Rahmen der theoretischen Untersuchungen der Klapper- und Rasselgeräuschnei-
gung von Nkw-Getrieben wurde der Einfluss ausgewählter Geometrieparameter ermittelt. 
Am Beispiel eines leichten Nkw-Ein-Gruppengetriebes wurde ein Korrelationsvergleich 
der experimentellen Ergebnisse mit den EKM-Berechnungsergebnissen durchgeführt. 
Mit dem erweiterten EKM-Näherungsverfahren erfolgte eine Abschätzung des Klapper- 
und Rasselgeräuschpegels der betrachteten Nkw-Ein- und Mehr-Gruppengetriebe. Da-
durch konnte eine Gegenüberstellung des Geräuschverhaltens bei Nkw-Getrieben durch-
geführt werden. Folgende Schlussfolgerungen konnten abgeleitet werden: 
� Bei Mehr-Gruppengetrieben neigt nur das Hauptgetriebe mit der Vorschaltgruppe zu 

Klapper- und Rasselgeräuschentfaltung. 
� Eine Nachschaltgruppe in Planeten-Bauweise neigt hingegen nicht zu Klapper- und 

Rasselgeräuschentfaltung. 
� Das Klapper- und Rasselgeräuschverhalten der Nkw-Ein-Gruppengetriebe und der 

Mehr-Gruppengetriebe entspricht dem Verhalten von Pkw-Koaxial-Getrieben. 
� Mit zunehmendem auf die Getriebeeingangswelle reduziertem Masseträgheitsmoment 

eines Nkw-Getriebes steigt auch dessen Klapper- und Rasselgeräuschpegel. 
Im Rahmen der Klapper- und Rasselgeräuschbetrachtung von Nkw-Getrieben wurde 

in experimentellen Untersuchungen das Klappergeräuschverhalten eines Planetengetrie-
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bes eines mittelschweren Nkw-Getriebes in einem hierfür entwickelten Elementar-Prüf-
Gehäuse ermittelt. Hieraus konnten folgende Erkenntnisse abgeleitet werden: 
� Planetengetriebe können in bestimmten Betriebszuständen, wie beispielsweise im Be-

harrungszustand, zur Klappergeräuschentfaltung neigen. 
� Mit zunehmender Grunddrehzahl und steigender Öltemperatur nimmt auch der emit-

tierte Klappergeräuschpegel eines Planetengetriebes zu. 
� Mit zunehmendem Verdrehflankenspiel nimmt der Klappergeräuschpegel des Plane-

tengetriebes sowohl beim verblockten als auch beim umlaufenden Hohlrad zu. 
� Beim verblockten Hohlrad liefert die Zahnradpaarung Planetenrad/Hohlrad den größe-

ren Beitrag zum Klappergeräuschpegel. 
Am Beispiel einer dauermagnetbestückten Zahnradpaarung wurde die Wirkungswei-

se einer getriebeinternen Maßnahme zur Reduzierung der Klapper- und Rasselgeräusche 
ermittelt und analysiert. Hierbei wurde insbesondere die beste Anordnung bei unter-
schiedlicher Anzahl der Dauermagnete sowie deren beste Magnetisierungsrichtung in 
einer Zahnradpaarung beim Einsatz unterschiedlicher Dauermagnetwerkstoffe ermittelt: 
� Die axiale Magnetisierungsrichtung weist eine höhere Anziehungskraft im Vergleich 

zu der radialen Polarisierung auf. 
� Mit zunehmender Dauermagnetscheibenanzahl nimmt auch die Anziehungskraft zu. 
� Die größte Anziehungskraft tritt beim Einsatz des Seltenerd-Magnetwerkstoffs auf. 
� Mit zunehmenden Abstand zwischen den sich anziehenden Komponenten nimmt die 

Anziehungskraft ab. 
� Durch Optimierungsmaßnahmen lässt sich bei der axialen Magnetisierung die Anzie-

hungskraft steigern. 
Weiterführende Forschungsarbeiten beschäftigen sich mit der Vermeidung bzw. Re-

duzierung der Klapper- und Rasselgeräuschneigung von Fahrzeuggetrieben. Das Ziel ei-
nes Projekts, dessen Idee auf einer Patentanmeldung /153/ basiert, ist die Entwicklung 
eines klapper- und rasselgeräuschfreien Fahrzeuggetriebes. Hierbei werden alle Festräder 
des Getriebes durch Losräder ersetzt, so dass nur die sich im Leistungsfluss befindlichen 
Zahnräder einer rotatorischen Drehbewegung unterliegen, alle anderen Zahnräder stehen 
dabei still. Zwar erfordert dieses Konzept einen erhöhten Schaltaufwand, aber die lästi-
gen Klapper- und Rasselgeräusche treten nicht mehr auf. In einem weiteren Forschungs-
projekt, das ebenso aus einer Patentanmeldung /154/ hervorgeht, erfolgt mit Hilfe eines 
mechatronischen Systems ein aktiver Eingriff in den rotatorischen Losrad-Bewegungs-
verlauf. Die eingesetzten Aktoren dieses Systems verhindern aktiv das Abheben des Los-
rads. Im Gegensatz zu der ständigen Zahnflankenanziehung mit Dauermagneten wirkt 
diese Lösung nur im Zeitpunkt des Zahnflankenabhebens. Diese weiterführenden For-
schungsprojekte geben einen Ausblick für weitere Entwicklungsmöglichkeiten der Klap-
per- und Rasselgeräuschreduzierung von Fahrzeuggetrieben. Die Einsatzreife dieser po-
tenziellen Entwicklungen muss jedoch noch in weiteren Forschungsarbeiten weiterentwi-
ckelt, analysiert und bewertet werden. 
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