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Kurzfassung 

In den letzten zwei Jahrzehnten fand eine Elektrifizierung des Schreibtisches statt, 

welche eine Verstellung der Arbeitshöhe ermöglicht. Der dafür nötige Antrieb ist, ne-

ben der Steuerung, das Herzstück eines solchen Arbeitsplatzes. Aus Gründen des mi-

nimal zur Verfügung stehenden Platzangebots, ist der Einsatz von kleinen Gleich-

strommotoren mit großem Drehzahlband unausweichlich. Die Wandlung von Dreh-

zahl und Drehmoment erfolgt bei diesen mechatronischen Antrieben durch den Ein-

satz von formschlüssigen Getrieben. Die im Betrieb auftretenden Geräusche stellen 

ein Problem dar, da diese durch den Kunden als störend empfunden werden. Eine 

alternative Möglichkeit für zukünftige geräuscharme Antriebe ist der Einsatz eines 

Reibradgetriebes. Diese Diplomarbeit befasst sich mit der Entwicklung eines Reib-

radgetriebes in Planetenausführung, eines sog. Reibplanetengetriebes. Ziele sind die 

Probleme dieser Getriebe aufzuzeigen und Verbesserungspotentiale abzuleiten. 

Durch eine Patent- und Literaturrecherche wird eine gezielte Aufschlüsselung von 

kategorisierbaren Parametern der Reibplanetengetriebe erstellt, aus welcher eine 

Reihe von Konzepten entsteht. Für die weitere Untersuchung wird, aufgrund des ein-

fachen, variablen und kostengünstigen Aufbaus, ein Konzept mit Reibplaneten aus 

Elastomer gewählt. Diese, mit Übermaß gefertigten Elastomer-Planeten, werden 

durch das Einpressen zwischen Hohl- und Sonnenrad gestaucht und somit auf sehr 

einfache Weise vorgespannt.  

An einem Prüfstand für Reibplanetengetriebe wird eine Vielzahl an Parametervaria-

tionen geprüft. Damit können wichtige Aussagen über relevante Getriebeeigenschaf-

ten wie Geräuschentwicklung, übertragbare Drehmomente, Wirkungsgrad, Schlupf-

verhalten und Temperaturverlauf getroffen werden. In mehreren Iterationsschritten 

werden die gewonnenen Erkenntnisse zur Weiterentwicklung umgesetzt. Das Ergeb-

nis ist ein Reibplanetengetriebe im Prototypenstadium, welches die geforderten Aus-

gangsparameter erfüllt und ein äußerst geräuscharmes Betriebsverhalten aufweist. 



 

 

 

Abstract 

In the past two decades, there was an electrification of the desk, which allows an ad-

justment of working height. The necessary drive is, aside from the controller, the 

heart of such a working place. Due to the minimal space available, the usage of small 

DC motors with a large speed range is inevitable. The conversion of speed and torque 

occurs at these mechatronic drives by using positive gears. The noises occurring in 

operation constitutes a problem because they are perceived as disruptive by the 

customer. An alternative possibility for future low noise drives is the use of a friction 

gear. This thesis deals with the development of a friction gear in planetary design, a 

so-called planetary friction drive. Aims are to identify the problems of these 

transmissions and derive potential improvements. 

By a patent and literature research a specific breakdown of the parameters of the 

planetary friction drive distinguishable into categories is made, from which emerge a 

number of concepts. For further investigation a concept with planets made of elas-

tomer, due to the simple, variable and economic structure is chosen. These, with 

oversized elastomer-made planets are upset by being pressed between ring gear and 

sun gear and thus biased. 

At a test bench for planetary friction drives a variety of parameter variations are 

tested. Thus, important statements on relevant transmission properties such as noise, 

transmissible torque, efficiency, slip behavior and temperature dependence can be 

made. In several iterations, the findings are implemented to further development. The 

result is a planetary friction drive in the prototype stage, which meets the required 

output parameters and has a very low noise performance. 
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Formelzeichen und Indizes 

Formelzeichen 

η Wirkungsgrad [%]   

s Schlupf [%]   

B Reibplanetenbreite [mm]   

v Umfangsgeschwindigkeit [m/s]   

F Kraft [N]   

i Untersetzungsverhätnis [-]   

 Reibkoeffizient [-]   

pH Flächenpressung nach Hertz [N/mm2]   

k Wälzpressung nach Stribeck [N/mm2]   

ω Winkelgeschwindigkeit [s-1]   

R Radius [mm]   

P Leistung [W]   

n Drehzahl (rpm) [min-1]   

M Drehmoment [Nm]   

σ Spannung [N/mm2]   

ε Dehnung [%]   

d Durchmesser [mm]   

ap Anzahl der Planeten [-]   

z Anzahl der Zähne [-]   

f Frequenz [Hz]   
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Indizes 

t tangential   

n/N normal   

max maximal   

min minimal   

h Hohlrad   

s Sonnenrad   

p Planetenrad   

st Steg   

G Getriebe   

ges gesamt   

an Getriebe Eingangsseite   

ab Getriebe Ausgangsseite   

i innen   

theo theoretisch   
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1 Einleitung 

Ein Drehmoment und eine Drehzahl zu übertragen und zu wandeln ist heute in sehr 

vielen Beispielen ausgeführt. Sei es in der Automobilbranche, der Unterhaltungs- und 

Freizeitbranche bis hin zum Modellbau- und Haushaltssektor. Jeder Geschäftszweig 

hat andere Erwartungshaltungen an die Antriebe, sei es Preis, Lebensdauer, 

Verschleiß, Wirkungsgrad oder Geräusch-Emission. 

Auch der Bereich der Büroausstattung ist davon nicht ausgenommen. Es hat im laufe 

der letzten zwei Jahrzehnte die Elektrifizierung des Schreibtisches stattgefunden, sie-

he Abb.  1-1. Eine Schreibtischhöhenvertellung erlaubt eine rückenschonende Ar-

beitsweise, die sitzend und stehend stattfinden kann.  

 

Abb.  1-1 Elektrisch höhenverstellbarer Arbeitsplatz [9] 

Derzeit treten während der Höhenverstellung deutlich hörbare Geräusche auf. Ein 

leises Betriebsgeräusch ist jedoch für den Kunden ein wichtiges Kaufargument. Von 

einem kooperierenden Industriepartner, der bereits im Vorfeld Akustikuntersuchun-

gen der Antriebseinheit durchgeführt hat, werden wichtige Erkenntnisse von maß-

geblichen Einflüssen, die für die Geräuschentstehung verantwortlich sind, zur 

Verfügung gestellt. Mit Hilfe dieser lässt sich eine gezielte Geräuschreduktion 

durchführen. 

Arbeitsbereich 

Teleskopsäule mit integrierter 

Antriebseinheit 

Standfuß 
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Die Antriebseinheit selbst besteht aus einem Gleichstrommotor, einem zweistufigen 

Planetengetriebe und einer Teleskopspindel, siehe Abb.  1-2. Die Teleskopspindel ist 

schließlich für die Höhenverstellung des Arbeitsplatzes verantwortlich.  

 

Abb.  1-2 Antriebseinheit eines höhenverstellbaren Arbeitsplatzes [28] 

Da das Platzangebot in der Teleskopsäule sehr eingeschränkt ist, wird ein kleiner 

Gleichstrommotor mit einem daraus resultierend kleinen Drehmoment und großem 

Drehzahlband verwendet. Der derzeitige Betriebspunkt des Motors liegt bei einer 

Drehzahl von circa 5000 min-1 und einem Drehmoment von 0,16Nm, vgl. Abb.  1-3. 

 

Abb.  1-3 Motorkennfeld des Gleichstrommotors 

Gleichstrommotor 

Zweistufiges Planetengetriebe 

Teleskopspindel 
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Das zweistufige Planetengetriebe, Abb.  1-4, wandelt die hohen Ausgangsdrehzahlen 

des Gleichstrommotors zu tieferen und erhöht das Drehmoment mit jeweils einer 

Untersetzung von i=5. Mit der anschließenden Teleskopspindel wird dadurch eine 

Verstellgeschwindigkeit der Tischhöhe von 36 mm/s, bei einer Prüflast von 110kg 

pro Tischsäule, erreicht. 

 

 

Abb.  1-4 Aktuelles zweistufiges verzahntes Planetengetriebe 

 

erste Stufe zweite Stufe Abtrieb Getriebegehäuse 
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1.1 Problemstellung 

Wie bereits Eingangs erwähnt, ist die Akustik der Antriebseinheit ein entscheidendes 

Verkaufsargument. Um die Geräusch verursachenden Bauteile zu lokalisieren, wird 

eine Akustikuntersuchung herangezogen, die bereits im Vorfeld durch einen Indust-

riepartner durchgeführt wurde. Als Hauptverursacher der Geräusche wird das Plane-

tengetriebe identifiziert. Grundsätzlich können auftretende Geräusche bei form-

schlüssigen Getrieben und ihre Ursachen in folgende Kategorien unterteilt werden: [1] 

• Heulen/Pfeifen: Ursache sind Schwingungen belasteter Zahnräder durch Ein-

griffsstöße und Abwälzgeräusche 

• Klappern/Rasseln: Ursache sind Losteilschwingungen von Losrädern, etc. 

• Lastwechselanschlaggeräusche bei beginnender Verspannung spielbehafteter 

Bauteile wie Zahnräder, Welle-Nabe-Verbindung, etc. 

• Schaltgeräusche bei mangelhafter Funktion der Synchronisierung 

• Lagergeräusche: Laufgeräusch der Wälzlager, insbesondere bei beschädigten 

Lagern 

Da es sich bei beiden Getriebestufen um ein gerade verzahntes Planetengetriebe aus 

Kunststoff handelt, in dem weder ein Wälzlagerschaden vorliegt, noch Lastsprünge zu 

erwarten sind, können diese als Ursachen ausgeschlossen werden. Weiters besitzt 

das Getriebe eine feste Übersetzung ohne Losteile, somit sind Schaltgeräusche und 

Losteilschwingungen ebenfalls auszuschließen. 

Bleibt als Ursache die Schwingungsanregung durch Abwälzgeräusche und Eingriffs-

stöße der Verzahnung. Dies deckt sich mit der in der Realität auftretenden „pfeifen-

den“ Geräuschen und den Ergebnissen der Frequenzanalyse, siehe Abb.  1-5. Am auf-

fälligsten sind die Frequenzen bei circa 1300Hz und 2700Hz. Es handelt sich hierbei 

um die erste bzw. zweite Zahneingriffsfrequenz fz der ersten Planetenstufe, welche 

auch durch folgende Formel berechnet werden kann: [29] 
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[ ].Hzf
zz

zz
f an

hs

hs
z ⋅

+
⋅=  

Gl.  1-1 

Hz
n

fundzzMit an
anhs 3,83

60

5000

60
79,20 =====  

Gl.  1-2 

ergibt sich die erste Zahneingriffsfrequenz der ersten Planetenstufe zu: 

[ ]Hzf z 96,13293,83
7920

7920 =⋅
+
⋅=  

Gl.  1-3 

welche sich mit der ersten Zahneingriffsfrequenz der Frequenzanalyse deckt. 

 

Abb.  1-5 Frequenzanalyse der Antriebseinheit 

Die erste Zahneingriffsfrequenz der zweiten Stufe liegt im Bereich von circa 190Hz. 

Dieser Frequenzbereich wirkt weit nicht so störend als die Zahneingriffsfrequenzen 

der ersten Planetenstufe, sowie deren höherer Schalldruck. Daher richtet sich der 

Fokus für die Geräuschoptimierung auf die erste Planetenstufe. 
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1.2 Lösungsansatz und Ziele 

Durch passive Maßnahmen, beispielsweise einer Kapselung des Getriebes, kann die 

Luftschallabstrahlung nahezu vollkommen unterbunden werden. Hoher Platzbedarf, 

und vor allem thermische Probleme sprechen gegen diesen Schritt. 

Aktive Maßnahmen, welche die Schwingungen der leistungsführenden Radpaare 

vermindern, betreffen die Geometrie und die Fertigungsqualität der Verzahnung. Eine 

große Profil- und Sprungüberdeckung (Hoch- und Schrägverzahnung) vermindert die 

Ungleichförmigkeit der resultierenden Zahnsteifigkeit und mildert den Eingriffsstoß 

[1]. Die Möglichkeit einer Hochverzahnung wird bereits durch den Industriepartner 

ausgenutzt, jedoch konnte damit kein befriedigendes Ergebnis hinsichtlich der Ge-

räuschoptimierung erzielt werden. 

Als weiteren Lösungsansatz kann die grundsätzliche Vermeidung oben genannter 

Schwingungsanregungen verfolgt werden. Eine denkbare Möglichkeit ist die Ausfüh-

rung eines Reibradgetriebes in Planetenform, das ohne jeglichen Zahneingriff aus-

kommt. Hierbei wird das Drehmoment bzw. die Drehmoment bildende Tangential-

kraft über Reibung, mittels den vorherrschenden Reibkoeffizient und der nötigen 

Normalkraft, übertragen. 

Da diese Ausführung als Reibradgetriebe in Planetenform, in weiterer folge Reibpla-

netengetriebe genannt, ein Lösungsansatz mit großem Potential zur Geräuschredu-

zierung ist, wird dieser für die Weiterverfolgung gewählt. Dem Potential von Laufru-

he und Geräuschminimierung stehen jedoch viele offene Fragen bezüglich wählbarer 

Werkstoffe und der konstruktiven Lösung gegenüber, sowie deren Effekte auf 

Schlupfverhalten, Temperaturentwicklung und Verschleiß. 

Ziele dieser Arbeit sind zum einen eine konstruktive Lösung des Reibplanetengetrie-

bes und zum anderen das Getriebe hinsichtlich der, in dem Pflichtenheft definierten, 

Randbedingungen wie übertragbare Leistung, Abtriebsdrehmoment, Abtriebsdreh-

zahl, Geräuschverhalten, etc. auszulegen, siehe Abb.  1-6. Im Fokus der Entwicklung 

steht die erste Planetenstufe, da diese wie bereits erläutert geräuschintensiver ist 

und hier die kleineren Drehmomente auftreten. 



Einleitung 

7 

                                           Pflichtenheft für Reibplanetengetriebe 

         

Abtriebsleistung   Pab ~ 60W   

Abtriebsdrehzahl   nab ~ 700 - 1000 min
-1

 

Abtriebsdrehmoment   Mab ~ 0,7 - 1 Nm   

Untersetzungsverhältnis   i ~ 5 - 7   

Getriebewirkungsgrad   η ~  > 60 %   

Antriebmotor   Gleichstrommotor Pmech,max ~ 100W  

Lebensdauer  20000 Zyklen je 2 Minuten bei Mab 

Bauvolumen   Hohlradaußen-∅ max. 41mm, Länge max. 25mm 

Geräuschverhalten   so geräuscharm als möglich 

  trocken, keine UV-Belastung, keine Schmutzbelastung 
Umgebung 

  Einsatztemperatur: -10°C bis 40°C 

Wärmeabfuhr   nur über Wärmeleitung; keine separate Kühlung vorgesehen 

Kombination mit vor- oder  

nachgeschalteten Getriebe   
eine verzahnte Planetenstufe nachgeschalten 

Abb.  1-6 Pflichtenheft für das Reibplanetengetriebe 
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2 Grundlagen Reibradgetriebe 

Um weitere Schritte in Richtung Konzeptionierung des Reibplanetengetriebes setzten 

zu können, werden in diesem Kapitel die grundlegenden Eigenschaften, Bauarten und 

kinematischen Zusammenhänge erläutert. 

Bei einem Reibradgetriebe wird die Umfangskraft durch Reibung unmittelbar von 

einem Wälzkörper (1) auf einen Anderen (2) übertragen, siehe Abb.  2-1. Zur Erzeu-

gung der Tangentialkraft Ft sind eine Anpresskraft Fn in radialer Richtung und ein 

Reibkoeffizient μ erforderlich, siehe Gl.  2-1. Der Reibkoeffizient ist hier – im Gegen-

satz zum klassischen Reibungsgesetz für Festkörperreibung – nicht konstant [4]. 

Wird die Anpresskraft variiert, bzw. der Kontakt zu einem Reibpartner ganz unter-

brochen, sind auch eine Überlastfunktion sowie eine Kupplungsfunktion möglich. Es 

ist üblich die Vorspannkraft dem zu übertragenen Drehmoment anzupassen um die 

Wälzkörper nicht unnötig zu belasten [4].  

 

Abb.  2-1 Erzeugung der Tangentialkraft [6] 

ω2 

ω1 
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[ ]NFF nt µ⋅=  
Gl.  2-1 

Kraftübertragung zwischen zwei Flächen ist nur dann möglich, wenn sie um einen 

gewissen Wegbetrag gegeneinander verschoben werden [4]. In der, durch die Nor-

malkraft, abgeplatteten Berührzone tritt je nach Höhe des Schlupfes ein Bereich aus 

Haft- und Gleitzone auf [6]. Daher ist der Gleitreibungskoeffizient gleichermaßen 

wichtig wie der Haftreibungskoeffizient, um in Betriebspunkten mit hohem Schlupf-

anteil ausreichende Tangentialkräfte übertragen zu können. In weiterer Folge ist da-

her bei benannten Reibungskoeffizienten, immer von einem Mischreibungskoeffizien-

ten auszugehen.  

Die Differenzgeschwindigkeit wird aus der Umfangsgeschwindigkeit des treibenden 

Rades v1 und des angetriebenen Rades v2 gebildet. Der Schlupf s ist grundsätzlich so 

klein als Möglich zu halten, da er für Verschleiß und Erwärmung verantwortlich ist [4] 

und den Wirkungsgrad negativ beeinflusst. 

[ ]%100
1

21 ⋅
−

=
v

vv
s  

Gl.  2-2 

Um große Vorspannkräfte und somit hohe Belastungen in den Laufflächen und La-

gern zu vermeiden, ist der geforderte Reibkoeffizient hoch [6]. Dieser hängt wieder-

um stark von der Werkstoffpaarung, Oberflächenqualität, Schmierung, Flächenpres-

sung und der Gleitgeschwindigkeit ab [6]. Somit ist neben der richtigen Wahl des Ge-

triebes, die Werkstoffwahl eine fundamentale Komponente für die Auslegung von 

Reibradgetrieben. 

In Abb.  2-2, sind die Vor- und Nachteile von Reibradgetrieben gegenüber den form-

schlüssigen Getrieben angeführt. 
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Abb.  2-2 Vor- und Nachteile von Reibradgetrieben [4] 
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2.1 Reibradgetriebe mit konstanter Übersetzung 

Reibradgetriebe dieser Art haben ein theoretisches Übersetzungsverhältnis das im 

Betrieb, bis auf den auftretenden Schlupfanteil, als konstant anzusehen ist. Die ein-

fachste Ausführung ist ein Reibrad auf ebener Fläche, wie beispielsweise ein Kfz-

Reifen auf der Fahrbahn. 

Die Berührflächen bilden je nach geometrischer Form der Reibkörper z.B. eine Li-

nienberührung, siehe Abb.  2-3 b), aus, welche sich in Folge der notwendigen Normal-

kraft FN zu einer rechteckigen Berührebene mit der Breite 2b und einer Länge von leff 

ausbildet. Durch den vergleichsweise hohen E-Modul von Stahl gegenüber Kunststoff 

lässt sich eine 100%-ige Linienberührung bei Stahlpaarungen nur sehr aufwendig 

realisieren, daher kommen in diesem Fall zumindest für einen Reibpartner weichere 

Werkstoffe, wie z.B. Elastomere zum Einsatz. Dadurch werden Fertigungstolleranzen 

ausgeglichen und somit eine annährend gleichmäßige Linienberührung ausbildet. Da 

bei variabler Übersetzung geometrisch bedingt Bohrschlupf auftritt, findet man Li-

nienberührungen größtenteils bei Reibradgetrieben mit konstanter Übersetzung. 

  

Abb.  2-3 a) Punktberührung und b) Linienberührung zweier Reibpartner [3] 

Folgendes Reibplanetengetriebe kann man zu den Getrieben mit konstanter Überset-

zung einordnen, wie im Beispiel in Abb.  2-4 ersichtlich ist. Der Antrieb erfolgt hier 

über das gelagerte Sonnenrad, das eine Teilung im Bereich der bombiert ausgeführ-

a) b) 
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ten Planeten aufweist. Die Anpressvorrichtung besteht aus Kugeln, die bei anliegen-

dem Antriebsmoment auf eine Stirnnocke auflaufen, eine Axialkraft erzeugen und 

durch die Bombierung der geteilten Sonne somit die nötige Anpresskraft in radialer 

Richtung aufbringen. Die Planeten sind ebenfalls auf dem Steg gelagert um Lagerrei-

bungsverluste gering zu halten. Der Abtrieb erfolgt über den gelagerten Steg. 

 

Abb.  2-4 Schnitt durch ein Reibplanetengetriebe [4] 

Der Aufbau sowie auftretende physikalische Vorgänge bei Reibplanetengetrieben 

sind komplex und Fragen wie Radialkraftaufbringung, Verschleißerscheinungen so-

wie thermische Vorgänge stehen im Fokus. Deshalb ist, neben einer konstruktiven 

Lösung, die richtige Materialwahl für Hohl-, Sonnen- und Planetenrad entscheidend 

für den Erfolg einer derartigen Getriebeentwicklung. 
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2.2 Reibradgetriebe mit variabler Übersetzung 

Bei variablen Getrieben ist eine Übersetzungsänderung ohne Zugkraftunterbrechung 

möglich. Es treten in der Berührebene unterschiedliche Umfangsgeschwindigkeiten 

auf. Diese verursachen die so genannte Bohrbewegung welche, neben dem vorhande-

nen Wälzschlupf, einen verschleißerzeugenden Bohrschlupf mit sich bringt. 

Um den Verschleiß aufgrund des auftretenden Bohrschlupfs gering zu halten, ist da-

her die Berührfläche so klein als möglich auszuführen. Eine punktförmige Berührung, 

siehe Abb.  2-3 a), ist daher nahe liegend, da somit Verschleiß und die Verluste mini-

miert werden. Aus dieser kleinen, sich ausbildenden elliptischen bzw. in Sonderfällen 

kreisförmigen Berührebene, resultiert eine Erhöhung der Hertz’schen Flächenpres-

sung. Deswegen werden diese Triebe mit Stahlpaarungen bzw. gehärteten Stahlpaa-

rungen ausgeführt, mit der Auswirkung einer Reibwertverkleinerung. Daraus folgt 

der Nachteil einer Normalkrafterhöhung, der lagerungsseitig oft ein beträchtliches 

Problem darstellt. 

Als Beispiel ist das von Nissan© entwickelte Halbtoroid-Getriebe, sog. Extroid-CVT© 

[7] zu nennen, siehe. Abb.  2-5, welches lt. Herstellerangaben [7] bis zu 380 Nm Dreh-

moment übertragen kann. Die Leistungseinbringung erfolgt, zwecks Leistungsauftei-

lung, von jeweils den äußeren Halbtoroiden (1), wird dann über die vier Zwischenrol-

len (2) an die zwei mittig angeordneten Halbtoroide (3) weitergeleitet und schließ-

lich am mittig liegenden Zahnrad (4) abgenommen. Variation der Übersetzung ent-

steht durch Neigung der Zwischenrollen. Die Radien der Halbtoroiden und der Zwi-

schenscheiben sind unterschiedlich gekrümmt, damit eine Punktberührung gegeben 

ist. 
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Abb.  2-5 Extroid-CVT-Getriebe von Nissan [8] 

 

1 

2 

3 

4 
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2.3 Werkstoffpaarung der Reibräder 

Die an die Reibpaarungen gestellten Anforderungen in Bezug auf hohe Wälz- und 

Verschleißfestigkeit bei gleichzeitig hohem Reibwert sind nicht gleichzeitig optimal 

zu erfüllen. Weiters ist ein hoher E-Modul ein angestrebtes Ziel um Wälzverluste und 

Verformungen klein zu halten und somit den Wirkungsgrad zu optimieren [4]. 

In Abb.  2-6 sind übliche Werkstoffpaarungen und ihre Eigenschaften aufgelistet. 

 

Abb.  2-6 Eigenschaften üblicher Werkstoffpaarungen [6] 

Die Paarung gehärteter Stahl/gehärteter Stahl wird aufgrund der Verschleißminde-

rung mit speziellem Reiböl betrieben. Es bildet sich ein trennender hydrodynami-

scher Schmierfilm zwischen den Reibpartnern. Somit spielen Grenz- und Festkörper-

reibung keine Rolle und die Nutzkräfte resultieren ausschließlich aus Schubspannun-
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gen im Fluid. Durch die hohe Wälzfestigkeit (bis pH = 3000 N/mm2) ergeben sich trotz 

des geringen Reibkoeffizients (μ ~ 0,04) hiermit die größten übertragbaren Leistun-

gen. Die Geräuschentwicklung ist sehr gering. 

Bei Paarung Stahl/Grauguss wird bei nicht geschmierten Getrieben zwar eine deut-

lich höhere Reibzahl (μ ~ 0,1) erreicht, die Rollgeräusche können dadurch aber sehr 

ausgeprägt sein. 

Die Paarung Metall/ Elastomer erreicht bei optimalen trockenen Bedingungen eine 

Reibzahl bis circa μ=1. Wegen der geringen Wälzfestigkeit beläuft sich die übertrag-

bare Leistung auf gerade einmal ein Zehntel im Vergleich zur Paarung gehärteter 

Stahl/gehärteter Stahl. Wegen des geringen E-Moduls sind Verformungen und Wälz-

verluste größer. Günstig sind der geräuscharme Lauf und das Vermögen, Drehmo-

mentstöße abbauen zu können. Durch den hohen Reibkoeffizient sind die nötigen 

Normalkräfte dementsprechend niedrig. Schmierstoffe und andere Reibungs- min-

dernde Stoffe sind von den Laufflächen fern zu halten, da ansonsten die Reibpaarung 

rutschen würde und dadurch irreversible Schäden entstehen können. 

Die Paarung Metall/Organischer Reibwerkstoff wie z.B. Hartgewebe stellt, durch die 

etwas niedrigere Reibzahl und den höheren E-Modul, ein Zwischenglied von der E-

lastomer- und der reinen Metall-Paarung dar, bei ähnlich gutem Geräuschverhalten 

wie bei Elastomerpaarungen. [4] 

Die in die Wälzkörper eingebrachte Energie, ist von dessen E-Modul und vom auftre-

tenden Schlupf abhängig. Die dadurch bedingte Temperatursteigerung kann Schäden 

am Wälzkörper und Veränderungen der Reibungszahl bewirken. Besonders gefährdet 

sind Elastomer-Reibbeläge. Die Walkbeanspruchung führt hier zu einer beachtlichen 

Wärmeentwicklung im Inneren der Bauteile. Zudem ist die Wärmeleitfähigkeit von 

Elastomeren schlecht, so dass es zur Zerstörung von innen her, zu einer so genannten 

„inneren Verbrennung“, kommen kann, siehe Abb.  2-7. 
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Abb.  2-7 Schädigung eines Elastomer-Belags durch innere Überhitzung [2] 

Bei den übrigen Werkstoffpaarungen kann es bei hohem Schlupf zu einer starken ört-

lichen Erwärmung in der Berührzone kommen, die Riefenbildung oder Fressen zur 

Folge hat. [4] 

Abb.  2-8 zeigt die Reibungszahlkurve von verschiedenen Reibpaarungen in Abhän-

gigkeit vom auftretenden Schlupf. Bei den geschmierten und trockenen Stahlpaarun-

gen ist der Maximalwert der Reibungszahl bereits bei kleinem Schlupf s (0,5% bis 2%) 

erreicht. Eine Erhöhung des Schlupfs würde zu keinem Anstieg der Tangentialkraft Ft 

bzw. des übertragbaren Drehmoments führen, sondern nur Verschleiß und Wärme-

entwicklung fördern. Der Bereich zwischen den Reibpaarungsgrenzkurven ist bei 

geschmierten Getrieben mit Stahlpaarung auf unterschiedliche Reiböle und bei tro-

cken betriebenen Paarungen auf unterschiedliche Oberflächenbeschaffenheiten zu-

rückzuführen. Anders als bei Stahlpaarungen weisen, aufgrund der elastischen Eigen-

schaften, Paarungen mit Elastomeren einen weitaus größeren annähernd linearen 

Bereich auf. Die maximale Reibungszahl wird erst bei größerem Schlupf erreicht, der 

bis zu 20% betragen kann. Für den großen schraffierten Bereich sind die Vielzahl von 

Elastomeren und deren unterschiedliche Shore-Härte verantwortlich, sowie geomet-

rische Einflüsse wie Reibradbreite, Oberflächenbeschaffenheit, etc. 

Beule an der Lauffläche 

Seitliches Aufplatzen 

Beginn der Zerstörung 

Elastomer 

Stahlbandage 
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Abb.  2-8 Reibzahl – Längsschlupf-Kurve von Reibradgetrieben für verschiedene Werkstoffpaa-
rungen [4] 
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3 Bestehende Konzepte 

Die Literatur- und Internetrecherche ergibt nur sehr wenige, sich in Serie befindliche, 

Anwendungen von Reibplanetengetrieben. Patentanmeldungen hingegen, bezüglich 

konstruktiver Lösungen, sind zahlreich vorhanden. In weiterer Folge ist ein Auszug 

der Recherche beschrieben um einen Überblick von bereits bestehenden Konzepten 

zu erhalten. 

a) Bjorn Heden meldete bereits 1977 ein Patent für eine Kameralinsenverstel-

lung auf Basis von einem mehrstufigen Reibplanetengetriebe an und wurde 2010 für 

die Entwicklung eines zweistufigen Reibplanetengetriebes [11] mit dem Technical 

Achievement Award [10] ausgezeichnet. Das Getriebe wird mit einem Schrittmotor 

betrieben und dient zur Verstellung von professionellen Videokameraobjektiven. 

 

Abb.  3-1 3-stufiges Reibplanetengetriebe mit geteiltem Hohlrad [12] 

In Abb.  3-1 ist das 3-stufiges Reibplanetengetriebe, entwickelt von Bjorn Heden ab-

gebildet. Hier wird durch Verdrehung von Pos.27 über Pos.24, Pos.23 und Tellerfeder 

Pos.22 eine Axialkraft auf das geteilte Hohlrad aufgebracht und somit eine variabel 

einstellbare radiale Vorspannung erreicht. Die linke motoreingangsseitige Stufe wird 

mit einer Tellerfeder Pos.16 konstant vorgespannt. Fraglich bleibt der durch die Vor-

spannung bedingte radiale Ausgleich von Planetenträger, da der Planet durch Vor-
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spannung in Richtung Zentralachse gedrängt wird. Wenn die Achse des Planeten steif 

sein würde, könnte die Radialkraft nicht auf das Sonnenrad weitergeleitet werden. 

Ein gewisses Spiel zwischen Planetennarbe- und Welle ist daher nötig, um diesen 

Ausgleich zuzulassen. 

b) Ein anderes Patent, entwickelt von Anthony W. Fini, sieht eine radiale Span-

nung der Planeten durch ausnützen des Keilprinzips vor, siehe Abb.  3-2. Durch axiale 

Kraftaufbringung mittels einer Druckfeder Pos.10 wird, je nach Winkel der Planeten 

Pos.2, eine Selbstverstärkung der Radialkraft bewirkt. Hohlrad Pos.1 und Sonnerad 

Pos.3 müssen ebenfalls eine dementsprechende Keilform aufweisen. 

 

Abb.  3-2 Reibplanetengetriebe mit Keilprinzip [13] 

c) Des weiteren wird das Konzept einer innovativen Studie der Timken Company 

bezüglich eines, dem Hohlrad, exzentrisch angeordneten Sonnenrades angeführt. Wie 

in Abb.  3-3 ersichtlich, sind dabei die Planetenräder unterschiedlich groß, um sich 

den kinematischen Verhältnissen anzupassen. Die Vorspannung erfolgt durch den 

„Loading Planet“, der zwischen seiner Nabe und der äußeren Planetenlauffläche eine 

elastische Einlage bzw. Druckfedern enthält. Dadurch ist eine gewisse Auslenkung 

L~0,11mm möglich welche die Kraft Fs. erzeugt. Durch die exzentrische Anordnung 
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kann ein Keilspalt α~4° gebildet werden, in dem sich der Planet abstützt und durch 

die Keilwirkung sehr große Normalkräfte generiert (N~15000N), siehe Abb.  3-4. Die 

zwei unterstützenden Planeten halten den beladenen Planeten in Position und glei-

chen die Kräfte aus. Der maximale Reibkoeffizient von μ~0,09 wird bei einem Schlupf 

von 2,5% erreicht. Der beachtliche Wirkungsgrad von bis zu 95% ist bereits bei 10% 

der maximal übertragbaren Leistung (Pmax~11,4 kW) gegeben, siehe Abb.  3-5. [14] 

Dieser hohe Wirkungsgrad ist auf die Verwendung von Stahlpaarungen zurückzufüh-

ren, die durch die geringe Verformung einen sehr guten Rollwiderstand aufweisen. 

 

Abb.  3-3 Reibplanetengetriebe mit exzentrischer Anordnung [14] 

 

Abb.  3-4 Normalkraftaufbringung durch Keilwirkung [14] 
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Abb.  3-5 Wirkungsgrad über Ausgangsmoment bei unterschiedlichen Eingangsdrehzahlen [14] 

d) Das Patent des Unternehmens OTTO BOCK ORTHOPÄDISCHE INDUSTRIE 

BESITZ-UND VERWALTUNGS-KG [30] sieht eine Neigung der einzelnen Planetenach-

sen vor. Durch die Verschiebung des gesamten Planetenträgers gegen das konischen 

Hohl- und Sonnenrad wird die Normalkraft auf die Planeten aufgebracht. Der Vorteil 

dabei ist die Ausführung der Planeten als zylindrische Wälzkörper, was die Verwen-

dung eines herkömmlichen Wälzlagers als Planeten ermöglicht. Die Firma Otto Bock 

gibt als Einsatzgebiet ein Miniaturgetriebe für Prothesenantriebe an. 

e) Eine weitere Möglichkeit die notwendigen Normalkräfte zu erzeugen meldet 

Mitsubishi Jidosha Kogyo K.K. in seiner Patenschrift [31] an. Hierbei besteht das 

Hohlrad oder das Sonnenrad aus einem elastischen Ring. Dieser Ring weist einen 

Hohlraum, wie eine Art Schlauch, auf der mit Hydrauliköl unter Druck gesetzt wird 

und dadurch eine elastische Verformung erfährt. Aufgrund dieser Dehnung werden 

die Normalkräfte erzeugt. Die Planeten sind radial verschiebbar gelagert um einen 

radialen Ausgleich zu gewährleisten. 
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4 Entwicklung des Getriebekonzeptes 

Im folgenden Kapitel werden Konzepte durch vorhergehende Kategorisierung der 

wählbaren Parameter erarbeitet und mittels einer Nutzwertanalyse anschließend ein 

Konzept zur Weiterentwicklung gewählt. Weiters werden Grundlagen von 

Werkstoffeigenschaften bezüglich des gewählten Konzepts aufgezeigt. Die 

Vorauslegung der notwendigen Normalkräfte sowie die Detaillierung des Konzepts 

sind die letzten Abschnitte, die in diesem Kapitel behandelt werden. 

4.1 Kategorisieren relevanter Parameter 

Mit den in den vorhergehenden Kapiteln gewonnenen grundlegenden Erkenntnissen 

von Reibradgetrieben ist eine Konzeptfindung möglich. Es werden kategorisch, wähl-

bare Parameter aufgezeigt, um einen objektiven Überblick zu erhalten. Weiters wird 

eine Vorauslegung 

a) Eine quantitative Übersicht über die relevantesten Eigenschaften der Werk-

stoffpaarungen ist in Abb.  4-1 gegeben. Grundlage sind die in Abb.  2-6 angegebenen 

Eigenschaften der Werkstoffpaarungen. 

 

Abb.  4-1 Vergleich verschiedener Werkstoffpaarungen bei Reibradgetrieben12 

                                                        
1 Faser - Kunststoff – Verbund bei dem mehrere Lagen textiles Leinen- oder Baumwollgewebe mit 

Duroplast Phenolharz verklebt werden 

2 Stoffe mit nichtlinearem elastischen Verhalten 
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Die Entscheidung der Materialpaarung wird von den auftretenden Normalkräften 

bestimmt. Da die Geometrie des derzeit produzierten Hohlrades (Gehäuses, siehe Abb. 

 1-4) sowie der Werkstoff POM3 beibehalten werden soll, sind die Kräfte und Flächen-

pressungen so gering wie möglich zu halten, um eine Zerstörung des Hohlrades zu 

vermeiden. Aus diesem Grund ist eine Paarung mit möglichst hohem Reibkoeffizient 

erwünscht. Die Materialauswahl geht daher in Richtung Hartgewebe bzw. Elastomer 

als Reibwerkstoff. Diese besitzen, neben gehärteten und geschmierten Stahlpaarun-

gen, ebenfalls ein ausgezeichnetes Geräuschverhalten. 

b) Die Wälzkörperform bestimmt die Art der Vorspannung und den auftretenden 

Schlupf (reiner Wälzschlupf oder kombinierter Bohr- und Wälzschlupf). Die in a) ge-

wählten weicheren Werkstoffpaarungen lassen eine Punktberührung, aufgrund der 

zu hohen resultierenden Flächenpressung sowie des Verschleißes, nicht zu. Daher 

stehen aufgrund der geforderten Linienberührung, die in Abb.  4-2 dargestellten 

Wälzkörperformen zur Auswahl. Durch Ausnützung der Keilwirkung, kann mit kegel-

förmigen Planeten eine Selbstverstärkung der Vorspannkraft erzielt werden, mit dem 

Nachteil einer zusätzlichen Verschleißkomponente, verursacht durch den Bohr-

schlupf. Ein Mehrfachkegel hätte montagebedingt eine unerwünschte radiale Teilung 

des Hohlrades zur Folge. Die einfachste herstellbare Geometrie ist die zylindrische 

Wälzkörperform, diese unterliegt keinem Bohrschlupf. Die Tonnenform ist eine Mi-

schung zwischen Kegel und Zylinder, da bei einer gewissen Keilwirkung, einfache 

Vorspannmöglichkeiten, ohne Axialkraftabstützung, ausführbar sind. 

                                                        
3 POM: Polyoxymethylen; thermoplastischer Kunststoff 
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Abb.  4-2 Wälzkörperformen mit Linienberührung 

c) Eine weitere Entscheidung muss über die Normalkraftregelung getroffen wer-

den, Abb.  4-3. Der auftretende Verschleiß am Reibrad ist ausschlaggebend, welche Art 

der Normalkraftregelung zum Einsatz kommt. Ermöglicht das Verschleißverhalten 

den gesamten Lebenszyklus des Getriebes zu durchlaufen, ohne unter eine gewisse 

Mindestnormalkraft Fnmin der Planetenvorspannkraft zu sinken, so kann eine zu an-

fangs eingestellte Normalkraft aufgebracht werden. Es ist keine Nachstellung erfor-

derlich. Sinkt die eingestellte Normalkraft unter Fnmin, so ist eine verschleißabhängige 

Nachstellung vorzusehen. Um den Verschleiß und die Belastung zu mindern, ist eine 

im Betrieb lastabhängige Normalkraftaufbringung denkbar, welche sich dem zu über-

tragenden Drehmoment anpasst. 
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Abb.  4-3 Normalkraftregelung im Reibplanetengetriebe 

d) Je nach Wälzkörperform bleibt noch die Wahl der Normalkraftaufbringung. 

Eine Übersicht dieser Möglichkeiten ist in Abb.  4-4 zu entnehmen. Die Teilung der 

Sonne bzw. des Hohlrades (siehe auch Abb.  2-4 bzw. Abb.  3-1) bewirkt, in Kombinati-

on mit einer Axialkraft, eine Normalkraftaufbringung auf die Planeten. Grundsätzli-

ches Problem dieser Bauart ist der, durch Verschleiß und elastisches Verhalten des 

Planeten, auftretende Achsversatz. Dieser muss ausgeglichen werden, da ansonsten 

eine ungleiche Normalkraft auf Hohlrad und Sonne aufgebracht wird, was zu einem 

Rutschen der Reibpaarung führt. Die axiale Aufbringung über den Planeten ist grund-

sätzlich bei allen keilbildenden Geometrien möglich, sprich alle außer der Zylinder-

form. Das Aufweiten bzw. das Quetschen des Planeten ist bei sehr elastischen Werk-

stoffen wie beispielsweise Elastomeren möglich und kann eine sehr einfache Art der 

Vorspannkraftaufbringung gestatten. Das nichtlineare elastische Verhalten und die 

Temperaturabhängigkeit von wichtigen Werkstoffeigenschaften wie Reibkoeffizient 

und E-Modul von Elastomeren, machen eine gezielte Vorauslegung problematisch. 
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Abb.  4-4 Normalkraftaufbringung im Reibplanetengetriebe 

 

Zusammenfassend werden folgende Auswahlen und Einschränkungen getroffen um 

die Variationsmöglichkeiten für die Konzepterstellung gezielt einzugrenzen: 

• Um die notwendigen Normalkräfte gering zu halten, wird ein Reibpaarungs-

werkstoff mit einem hohen Reibkoeffizienten gewählt. Die Auswahl be-

schränkt sich daher auf den organischen Reibbelag und den Elastomer 

• Für die Wälzkörperformen stehen Kegel-, Zylinder- und Tonnenform zur Aus-

wahl. Ausgeschieden werden der Mehrfachkegel, da dieser eine unerwünschte 

radiale Teilung des Hohlrades voraussetzt und die Kugel aufgrund der hohen 

auftretenden Flächenpressungen aus 

• Hinsichtlich der Normalkraftregelung stehen alle drei Möglichkeiten für die 

Konzeptionierung zur Verfügung 

• Eine Einschränkung bezüglich der Normalkraftaufbringung wird nicht getrof-

fen 
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4.2 Konzepte 

Es wir eine Konstruktion gesucht, die basierend auf den zuvor gezeigten Analysen, 

eine Lösung im Bezug auf die schon erfolgten Einschränkungen darstellt. Im 

folgenden Kapitel werden die ausgearbeiteten Konzepte erläutert und die 

Eigenschaften bzw. Vor- und Nachteile aufgezeigt. Diese Konzepte befassen sich mit 

der konstruktiven Lösung der ersten Planetenstufe. Die zweite Planetenstufe bleibt 

unberührt. Anschließend wird eine Konzeptauswahl für die Weiterentwicklung 

getroffen. 

Konzept 1: Bei diesem Konzept wird das Keilprinzip ausgenützt und somit die ab-

triebsseitig aufgebrachte Axialkraft Fa, welche z.B. über die Tischlast realisierbar ist, 

verstärkt, Abb.  4-5. Somit ist bei einer notwendigen Normalkraft von z.B. 70N pro 

Planet (7) eine relativ geringe Gesamtaxialkraft von 108N erforderlich (diese Zah-

lenwerte gelten unter folgenden Annahmen: Planetenanzahl 3, Keilwinkel 15°). Die 

Axialkraft wird in den Planetenträger der zweiten verzahnten Planetenstufe (1) auf-

gebracht (Abtrieb), über ein Axiallager (12), eine Tellerfeder (11) und den Planeten-

träger der Reibplanetenstufe (9) in den Planeten eingeleitet. Durch Abstimmung der 

beiden Federn (3) und (11) lässt sich eine definierte Axialkraft auf die Planeten wei-

terleiten und ein Verschleißausgleich realisieren. Die überschüssige Kraft wird über 

das Gehäuse (4) in das Hohlrad (6) eingeleitet. Die Radialdichtung (5) dient dazu, um 

Fett und Öl von der Reibplanetenstufe fern zu halten. Als Planetenwerkstoff können 

hier ein Elastomerwerkstoff sowie ein organischer Reibbelag zum Einsatz kommen. 

Weiters abgebildet: Wälzlager (2), Antrieb (8), verzahntes Planetenrad (10). 
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Abb.  4-5 Konzept 1 mit kegelförmigen Planeten und externer Axialkraft 
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Konzept 2: Ähnlich dem ersten Konzept wird die nötige Normalkraft über eine, 

antriebsseitig eingeleitete, Axialkraft Fa aufgebracht, Abb.  4-6. In dem hier verwende-

ten Doppelkegel (9) wird die Axialkraft vom Gehäuse (3) über die Druckfeder (2) auf 

das keilförmige, axial geteilte Hohlrad übertragen. Durch die beiden Druckfedern (2) 

und (4) kann wie bei Konzept 1 eine definierte Kraft auf das Hohlrad (5) weitergelei-

tet werden und die überschüssige Kraft wird in das Gehäuse (6) übertragen. Vorteil 

dieser Anordnung ist zum einen der Wegfall des Axiallagers, da die Axialkraft nicht 

über die zweite Getriebestufe geleitet werden muss (vgl. Konzept 1) und zum ande-

ren ein Verschleißausgleich durch die Federn gegeben ist. Als Planetenwerkstoff 

kommen hier Elastomere sowie organische Reibbeläge in Frage. Weiters abgebildet: 

Antrieb (1), Abtrieb/Planetenträger (7), Gleitlagerung (8), Sonnenrad (10). 

 

Abb.  4-6 Konzept 2 mit Doppelkegel-Planeten 
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Konzept 3: Bei diesem Konzept mit kegelförmigen Planeten (2) wird die Axial-

krafterzeugung mittels einer Spannscheibe (5) erreicht, welche in das Hohlrad einge-

schraubt wird. Die Axialkraft wird über eine Tellerfeder (6) und einem Axiallager (7) 

auf den Planeten geleitet, Abb.  4-7. Die Tellerfeder kann somit eine annähernd kon-

stante Axialkraft gewährleisten und gleichzeitig für den Verschleißausgleich genutzt 

werden. Als Planetenwerkstoff können Elastomere und organische Reibbeläge ver-

wendet werden. Weiters abgebildet: Antrieb (1), Gleitbuchse (3), Hohlrad (4), Ab-

trieb/Planetenträger (8). 

 

Abb.  4-7 Konzept 3 mit kegelförmigen Planeten mit interner Axialkraft 
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Konzept 4: Eine andere Möglichkeit die Normalkraft zu erzeugen liegt in der axia-

len Quetschung eines zylinderförmigen, elastischen Planeten, Abb.  4-8. Der Reib-

werkstoff (2) muss hier ein Elastomer sein. Durch das Verdrehen der Sechskantmut-

ter (4) wird das Volumen (2) verdrängt und der Reibbelag des Planeten muss radial 

ausweichen, wodurch eine Radialkraft entsteht. Die Gleithülse (6) hat zum einen die 

Aufgabe die Quetschung des Pakets zu tragen und zum anderen eine Rotation des 

Planeten verlustoptimal zu gewährleisten. Weiters abgebildet: Antrieb (7), Hohlrad 

(5), Scheibe (3), Abtrieb/Planetenträger (1). 

 

Abb.  4-8 Konzept 4 mit axialer Quetschung des elastischen Planeten 

Konzept 5: Abb.  4-9 zeigt den einfachsten Aufbau eines gequetschten Planetens (3). 

Dabei wird, mittels Übermaß des Elastomerplanetens, eine Normalkraft durch Ein-

pressen in die Arbeitsposition erzeugt. Eine Nachstellung der Vorspannung ist bei 

diesem Konzept nicht vorgesehen. Daher muss der Elastomerplanet den gesamten 

Lebenszyklus die notwendige Mindestnormalkraft aufweisen. Weiters abgebildet: 

Antrieb (1), Hohlrad (2), Gleithülse (4), Abtrieb/Planetenträger (5), 

Wellensicherungsring (6). 
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Abb.  4-9 Konzept 5 mit Übermaß des elastischen Planeten 

Konzept 6: Grundlage dieses Konzepts ist wiederum ein elastischer Reibbelag (2) 

(Elastomer), welcher durch radiales Aufweiten eine Normalkraft des Planeten er-

zeugt, siehe Abb.  4-10. Hierbei wird durch das Verdrehen der Sechskantmutter (5) 

eine Axialkraft erzeugt. Diese drückt über die Tellerfeder (4) und den Keil (7) und (8) 

ineinander. Dadurch weicht der Gegenkeil (3) radial aus und weitet den elastischen 

Planeten (2). Wiederum ist eine Tellerfeder vorgesehen um die axiale Kraft bei auf-

tretendem Verschleiß weitgehend konstant zu halten. Dieses Konzept ist vom peri-

pheren Aufbau wie Konzept 4, nur das die Vorspannart eine andere ist. Weiters abge-

bildet: Planetenträger (1), Wellensicherungsring (6). 

 

Abb.  4-10 Konzept 6 mit radialer Aufweitung des elastischen Planeten 
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4.3 Bewertung und Konzeptauswahl 

Um einen Gesamtüberblick der unterschiedlichen Konzepteigenschaften zu erhalten 

und Vergleiche anstellen zu können, werden die wichtigsten Kriterien in einer Nutz-

wertanalyse beurteilt und somit eine Auswahlunterstützung geschaffen, siehe Abb. 

 4-11. 

Die Kriterien werden gewichtet um entscheidungsrelevantere Eigenschaften von we-

niger bedeutsamen zu differenzieren. Wichtige Kriterien sind bei einem Produkt in 

großer Stückzahl die Kosten. Der benötigte Platzbedarf ist beschränkt und dadurch 

als wichtig einzustufen. Der konstruktive Aufwand hängt mit der Komplexität und 

den damit verbundenen Kosten zusammen und liegt deshalb im Mittelfeld. Weniger 

wichtig sind betriebsbedingte Kriterien wie Schlupf und Selbstverstärkung eingestuft, 

da diese zwar für Funktion und das Verhalten des Getriebes wichtig sind, aber aus 

wirtschaftlicher Sicht eher eine untergeordnete Rolle spielen. 

 

Abb.  4-11 Nutzwertanalyse für die Bewertung der Konzepte 

Das Ergebnis der Nutzwertanalyse spricht für den einfachsten Aufbau, welcher mit 

Konzepts 5 realisiert wird. Die Bewertung des Konzepts 4 fällt ebenfalls gut aus. Je-

doch ist die vorgesehene axiale Quetschung eine weitere ungewisse Komponente, die 

im Vergleich zu Konzept 5 hinzukommt. Die Komplexität und die Vielzahl an freien 

Parametern, schließt eine derzeitige Verfolgung der Konzepte 1 – 4 und 6 daher aus. 

Da bei dem Konzept 5 weiterhin noch genügend Parameter zu wählen sind und ein 
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Versuchsaufbau am einfachsten und durchführbarsten erscheint, wird dieses Konzept 

weiter verfolgt. 

4.4 Eigenschaften der Elastomere 

Das im vorhergehenden Kapitel gewählte Konzept setzt einen Elastomer als Reib-

werkstoff ein. Ein Überblick von relevanten Eigenschaften der unterschiedlichen E-

lastomere wird gezeigt um schließlich eine Auswahl zu treffen. Weiters befasst sich 

dieses Kapitel mit betriebsrelevanten Merkmalen wie dem temperaturabhängigen 

Reibkoeffizient und E-Modul. 

Elastomere sind formfeste Kunststoffe, weisen bei Belastung jedoch nichtlineares 

elastisches Verhalten auf und kehren nach Lastabnahme, bis auf den Druckverfor-

mungsrest, wieder in ihre ursprüngliche Form zurück. [15] 

Ursache der Elastizität ist überwiegend die Fähigkeit der geknäulten Polymerketten, 

auf beispielsweise eine Zugbelastung mit einer Streckung bzw. Entflechtung der Ket-

ten zu reagieren. Nach Abfall der Zugbelastung relaxieren die Ketten wieder in ihren 

statistisch bevorzugten knäuelartigen Zustand zurück. Um ein aneinander vorbei glei-

ten der Ketten unter Zugbelastung zu vermeiden, werden die Ketten durch z.B. 

Schwefelbrücken untereinander verbunden. [15] 

In Abb.  4-12 sind verschiedenste Eigenschaften von handelsüblichen Elastomeren 

gegenübergestellt. Je nach Mischungsaufbau und Additivzusätze können die Eigen-

schaften der einzelnen Kunststoffe noch variieren. Die grün hinterlegten Zeilen, wie 

Abriebswiderstand, Zerreißfestigkeit, Druckverformungsrest und maximaler thermi-

scher Anwendungsbereich sind für die vorliegende Anwendung entscheidungsrele-

vant. Aufgrund der ausgezeichneten mechanischen Eigenschaften wird der Werkstoff 

Polyurethan als Reibwerkstoff für das Planetenrad gewählt. Die Temperaturbestän-

digkeit von 100°C ist ebenfalls nur relativ zu betrachten, da es Polyurethanmischun-

gen mit bis zu 130°C Einsatztemperatur gibt [32]. Der Druckverformungsrest ist e-

benfalls eine wichtige Eigenschaft, damit bei längerem Stillstand des Getriebes, eine 

Abplattung der Planeten vermieden wird. 
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Abb.  4-12 Übersicht relevanter Eigenschaften von Elastomeren [16] 

Polyurethane können je nach Herstellungsart hart und spröde, aber auch weich und 

elastisch sein. In aufgeschäumter Form ist Polyurethan als dauerelastischer Weich-

schaum für z.B. Sportschuhsolen oder als harter Montageschaum bekannt. 

Polyurethan-Elastomere lassen sich unter Vakuum und Atmosphäre, auch in kleinen 

Mengen, vergießen und sind daher zur Prototypenherstellung gut geeignet. Spezielle 

Gießpolyurethane weisen höchste Abriebs- und Schnittfestigkeiten auf und werden 

z.B. in der Stahlverarbeitungsbranche und für dynamisch höchst beanspruchte An-

wendungen hinsichtlich Last und Geschwindigkeit (Schwerlastrollen) eingesetzt [25]. 
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Im Hinblick auf die Anwendung als Reibradwerkstoff ist in Abb.  4-13 und Abb.  4-14 

die Gleitreibzahl über die Temperatur, der verwendeten Polyurethan-Serie Asmapre-

ne® [25], zu sehen. Die Gesetze der Festkörperreibung treffen auf den Elastomer nicht 

mehr zu, daher ist der Reibungskoeffizient μ von mehreren Einflussgrößen abhängig: 

• Oberflächenbeschaffenheit (Oberflächenrauigkeit: z.B. gedreht oder geschlif-

fen) 

• Härte des Polyurethanwerkstoffs und die Größe der entstehenden Berührflä-

che durch Verformung unter Belastung 

• Umgebungseinflüsse wie Feuchtigkeit, Schmierstoffe, Schmutz, etc. 

• Einsatztemperatur 

• Werkstoff des Reibpartners 

Generell kann aus der Abb.  4-13 und Abb.  4-14 die Verringerung der Reibzahl mit 

zunehmender Härte des Polyurethanwerkstoffs abgeleitet werden. 

Die Messergebnisse wurden unter folgenden Prüfbedingungen bestimmt: [17] 

• Prüfscheibe aus Stahl mit 40mm Durchmesser 

• Normalkraft FN = 5N 

• Reibungsgeschwindigkeit vt = 16,7 m/s 

• Reibflächen geschliffen 
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Abb.  4-13 Reibkoeffizient von Polyurethan 70 Shore A in Abhängigkeit der Temperatur [17]  

 

 

Abb.  4-14 Reibkoeffizient von Polyurethan 80 Shore A in Abhängigkeit der Temperatur [17] 
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Ein optimaler Einsatzbereich zum Erreichen des maximalen Reibkoeffizienten liegt 

zwischen 10°C und 50°C bei neuwertigen Oberflächen. Darunter und darüber muss 

man mit einer Reduktion der Reibzahl rechnen. Der Unterschied zwischen dem Reib-

koeffizient der verschiedenen Elastomertypen ist eher gering, vielmehr wird dieser 

von eventuellen reibungssenkenden Additiven und der Shore-Härte beeinflusst. Wei-

ters auffällig ist der Unterschied zwischen neuwertiger und abgeschliffener Oberflä-

che, welche den Reibkoeffizienten, im oberen Temperaturbereich verringert. 

Anzumerken ist, dass diese reinen Gleitreibkoeffizienten eher als unterstes Maß an-

zusehen sind, da bei einer Reibradpaarung immer eine Kombination aus Gleit- und 

Haftzone in der Berührebene (Verhältnis abhängig vom vorherrschenden Schlupf) 

vorhanden ist. 

Eine weitere typische Eigenschaft von Elastomeren ist die nicht lineare Elastizität, 

welche wiederum stark temperaturabhängig ist, siehe Abb.  4-15.  

 

Abb.  4-15 Spannungs-Dehnungs-Diagramm von Polyurethan 80 Shore A [18] 
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Daher ist mit steigender Temperatur einerseits eine Abnahme des E-Moduls, sprich 

von der Planetenvorspannkraft und andererseits eine Verringerung der Reibzahl zu 

erwarten. Im Bezug auf das gewählte Konzept können beide Resultate zu einer Ver-

größerung des Schlupfes bzw. zu einem Durchrutschen der Reibpaarung führen, was 

eine Zerstörung dieser zur Folge hat. Es ist bei der Auslegung des Getriebes darauf zu 

achten, dass diese Reduktion durch zusätzliches Übermaß der Planeten kompensiert 

wird. 

 

4.5 Vorauslegung 

Die Vorauslegung dient zur Ermittlung einer ungefähren Größenordnung der zu er-

wartenden bzw. geforderten Normalkräfte. In weiterer Folge wird mit diesen Kräften 

eine Abschätzung des notwendigen Übermaßes der Elastomer-Planeten durchgeführt. 

Die für die Berechnungen verwendeten Geometrien entsprechen den Vorgaben aus 

Kap.  4.6 6.2. 

 

 Abb.  4-16 Reibplanetengetriebe im Freischnitt mit auftretenden Planetenkräften 

Rh=15mm Wirkradius Hohlrad Fst  Kraft auf Steg 
Rs=2,5mm Wirkradius Sonne μ  Reibkoeffizient 
Rp=6,25mm Wirkradius Planet Man=0,3Nm max. Eingangsmoment 
FN  Radialkraft/Normalkraft ap=3  Anzahl der Planeten 
Ft  Tangentialkraft Planet itheo=7  Untersetzungsverhältnis 
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Geometrisch bedingt ist das über die Sonne eingeleitete Antriebsmoment definiert als 

[ ]NmapRFM stan ⋅⋅=  
Gl.  4-1 

und die Tangentialkraft Ft kann angeschrieben werden als 

[ ]NFF Nt .µ⋅=  
Gl.  4-2 

Aus Gl.  4-1 und Gl.  4-2 folgt die notwendige Normalkraft in Abhängigkeit des unbe-

kannten Reibkoeffizients μ: 
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Gl.  4-3 

Bei Elastomeren liegt der Reibungskoeffizient bei μ~0,6. Daraus ergibt sich eine Min-

destnormalkraft pro Planet von FN~67N, im Vergleich zu einer Stahlpaarung um den 

Faktor 12 kleiner (vgl. Abb.  2-6, Reibkoeffizienten). 

4.5.1 Finite Elemente Berechnung 

Um im Vorfeld, noch bevor die ersten Prototypen der Elastomerplaneten gefertigt 

werden, eine Abschätzung der auftretenden Verformungen bzw. der daraus resultie-

renden Reaktionskräfte (Normalkraft FN) des Elastomerplanetens zu erhalten, wird 

mit Hilfe der Finite-Elemente-Methode (FEM) eine statische Berechnung durchge-

führt. Diese Berechnung dient auch für die Abschätzung der Einflüsse von Parameter-

veränderungen wie Geometrie und Temperatur. Um genaue FE-Ergebnisse zu erhal-

ten sind Informationen, wie Spannungs-Dehnungsverhalten und dessen Temperatur-

abhängigkeit des verwendeten Elastomers notwendig. Durch die Vielzahl an Elasto-

meren und deren unterschiedlichen Eigenschaften, stehen solche Daten jedoch nur 

sehr spärlich zur Verfügung. Der Berechnung liegt das in Abb.  4-15 gezeigte Span-

nungs-Dehnungsdiagram zu Grunde, welches denselben Elastomerhärtegrad aufweist. 
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Die FEM auch „Methode der finiten Elemente“ genannt, ist ein numerisches Verfahren 

zur Lösung von partiellen Differentialgleichungen. Sie ist ein weit verbreitetes mo-

dernes Berechnungsverfahren im Ingenieurswesen und ist das Standardwerkzeug bei 

der Festkörperberechnung. Das Verfahren liefert eine Näherungsfunktion an die ex-

akte Lösung der Differentialgleichung, deren Genauigkeit von den Annahmen der Dis-

kretisierung, den Randbedingungen, dem Elementansatz, der Netzqualität und der 

Interpretation der Ergebnisse abhängt. [19] 

Der Aufbau einer FE-Analyse gliedert sich in 3 Stufen: 

 

Abb.  4-17 Aufbau einer FE-Analyse [20] 

• Pre-Processing: - Erstellen oder einlesen der Geometriedaten 

    - Vereinfachen der realen Struktur  

    - Überführen der vereinfachten Struktur in ein FE-Modell 

      („Vernetzten“) 

    - Zuweisen der Elementeigenschaften  

    - Anbringen der Randbedingungen 

• Solution: Lösung der Gleichung 
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• Post-Processing: Auswertung und Darstellung der Ergebnisse 

    - Verschiebungen 

    - Spannungen 

    - Kräfte 

    - etc. 

Die Abb.  4-18 zeigt die reale Einbausituation des Planetens. Die realen Geometrieda-

ten sind für die Simulation an den Symmetrieachsen geviertelt worden, um Rechen-

zeit zu sparen. 

 

Abb.  4-18 Reale Geometriedaten des Viertelmodells 

Die Konstruktion und Berechnung erfolgt mit SolidWorks® 2011 [33]. Die Vernet-

zungseinstellungen wie Elementgrößen, Elementübergänge, etc. sind in gewissen 

Maßen für jeden Bauteil und Bauteilbereich variabel einstellbar. In Abb.  4-19 ist die 

vernetzte, vereinfachte Struktur zu sehen. 

Die orange gefärbten Bauteile in Abb.  4-19 werden als starr angenommen und von 

der Berechnung, bis auf die Kontaktbedingungen, ausgeschlossen. Da diese, im Ver-

gleich zum Elastomer sehr steif sind, ist dies möglich. Somit kann die Rechenzeit 

nochmals optimiert werden. 
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Abb.  4-19 Vernetzte vereinfachte Struktur des Viertelmodells 

Die sechs Bewegungsfreiheitsgrade der Gleithülse sind im Raum fixiert, mit ihr ver-

bunden ist der Elastomerreibbelag. Hohlrad und Sonne weisen einen Bewegungsfrei-

heitsgrad auf und werden um das Übermaß Richtung Zentrum verschoben. Dabei fin-

det zwischen Hohlrad-Elastomer-Sonnenrad keine Penetration statt. Das Ergebnis ist 

eine Reaktionskraft FY auf Hohlrad bzw. Sonnenrad, welche die Normalkraft FN dar-

stellt, und die auftretenden Spannungen im Elastomer. 

In Abb.  4-20 ist die Reaktionskraft (ein Viertel der tatsächlichen Kraft) und in Abb. 

 4-21 die auftretenden Spannungen von Mises zu sehen. Bei dieser abgebildeten Be-

rechnung wird ein Elastomer mit der Breite B=14mm, Elastomerinnendurchmesser 

di=7mm und einer Temperatur von 60 °C um 0,2mm, auf den Durchmesser bezogen, 

gestaucht. Die dabei auftretende Reaktionskraft ist ca. 31N. Aufgrund der lokalen Ver-

formung im Bereich der Kontaktzonen, siehe Abb.  4-21, sind die Spannungen hier am 

ausgeprägtesten. Das Maximum liegt dabei am Kontaktbereich zwischen Sonne und 

Elastomer, da hier die sich bildende Kontaktfläche am geringsten ist. 
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Abb.  4-20 Resultierende Normalkraft des Viertelmodells 

 

Abb.  4-21 Spannungen im Elastomerplaneten des Viertelmodells 

Die mit Hilfe des vorgestellten Berechnungsmodells gewonnenen Ergebnisse sind in 

Abb.  4-22 dargestellt. Hierbei wird die entstehende Normalkraft von einem Elastomer 

mit 80 Shore A bei einer Temperatur von 60 °C in Abhängigkeit von den veränderli-

chen Parametern (Planetenbreite, Planetenübermaß und Planeteninnendurchmesser) 

berechnet. Die resultierenden Ergebnisse sind wie bereits erwähnt als richtungwei-

send zu interpretieren und geben eine Abschätzung für die Tendenz der Normalkraft 

für geometrische Parameterveränderungen. 
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Abb.  4-22 Ergebnisse von Reaktionskräften in Abhängigkeit von variablen Parametern 

Weiters wurde mit der FE-Berechnung festgestellt, dass die theoretisch notwendige 

Normalkraft, mit geeigneter Geometriewahl, aufgebracht werden kann, vgl. Gl.  4-3 mit 

μ~0,6 für Elastomere. Die geforderte Mindestnormalkraft FNmin liegt bei ca. 67N. 

Da die Elastomereigenschaften, je nachdem für welchen Einsatzbereich der Elastomer 

konzipiert ist, starken Schwankungen unterliegen, wird im folgenden Kapitel eine 

Validierung der Berechnungsergebnisse vorgenommen. 

4.5.2 Validierung der FE-Berechnung 

Um die Berechnungsergebnisse des vorhergehenden Kapitels den real auftretenden 

Normalkräften gegenüber zu stellen und die Planetenvorspannung nicht nur nach 

den gefertigten Übermaßen zu beurteilen, wird ein statischer Prüfstand entwickelt. 

Damit werden die tatsächlich auftretenden Vorspannungskräfte empirisch ermittelt. 

In Abb.  4-23 ist der Prüfstand mit dem Reibplaneten zu sehen, der mittels den beiden 

oberen Spannschrauben vorgespannt wird. Die dadurch eingestellten Platzverhält-

nisse entsprechen genau jenen, welche zwischen Sonne und Hohlrad vorhanden sind. 

Die auftretenden Normalkräfte werden mit einem Kraftaufnehmer aufgezeichnet. Die 

Planeten weisen, wie auch in der FE-Berechnung, eine Temperatur von 60°C auf. 

Die Ergebnisse sind der jeweiligen Messauswertung in Kapitel  6 beigefügt. Ferti-

gungsbedingt sind unterschiedliche Vorspannkräfte der geometrisch gleichen Plane-

ten vorhanden, die auf Bearbeitungsungenauigkeiten der Elastomeroberfläche zu-

rückzuführen sind. 
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Abb.  4-23 Prüfeinrichtung für die Normalkraftbestimmung 

Bei der Normalkraftmessung ist auffällig, dass trotz Erwärmung wider Erwarten die 

Normalkraft zunimmt. Laut Abb.  4-15 nimmt die Steifigkeit eines Elastomers mit stei-

gender Temperatur ab. Die Normalkraft nimmt durchschnittlich, bei Erwärmung von 

Raumtemperatur auf 60°C, um circa 20% zu. Dies lässt sich auf die Wärmeausdeh-

nung der verwendeten Messinggleitbuchse und dem Elastomer zurückführen, die den 

Effekt der Elastomersteifigkeitsabnahme kompensieren. 

In Abb.  4-24 ist jeweils der Durchschnittswert der gemessenen Normalkräfte der ge-

ometrisch gleichen Planeten bei 60°C (rot), den im vorhergehenden Kapitel resultie-

renden Berechnungsergebnissen (schwarz), gegenübergestellt. 

 

Abb.  4-24 Gegenüberstellung der realen zur berechneten Normalkraft 

Spannschrauben 

Reibplanet 

Kraftaufnehmer  

(Details siehe  

Anhang Abb.  0-2) 



Entwicklung des Getriebekonzeptes 

48 

Der Vergleich zeigt nur eine partielle Übereinstimmung der realen zu den berechne-

ten Vorspannkräften. Um diesen Abweichungen der FE-Berechnung nachzugehen, 

müsste das Berechnungsmodell evaluiert werden. Das Vorhandensein des statischen 

Prüfstandes rechtfertigt den Aufwand jedoch nicht. Somit werden die Ergebnisse der 

FE-Berechnung nur für die erste Reihe der Prototypenherstellung der Reibräder ver-

wendet und erlauben dadurch eine gezielte Einschränkung des Fertigungsaufwands. 

In weiterer Folge wird für die Normalkraftbestimmung ausschließlich der statische 

Prüfstand verwendet. 

4.6 Detaillierung des Konzepts 

Das in Kapitel  4.3 gewählte Konzept mit der einfachen Vorspannung der Planeten 

durch Übermaß, wird variabel umgesetzt, um schnell verschiedenste Planetenvarian-

ten zu prüfen. Im Rahmen der Detaillierung wird bereits vorausschauend ein Prüf-

standsaufbau berücksichtigt. 

Das Konzept bedarf aufgrund des einfachen Aufbaus keiner komplizierten konstruk-

tiven Lösung. In Abb.  4-25 ist ein Schnitt durch das Reibplanetengetriebe abgebildet. 

Der Reibbelag (4), welcher mit der Gleitbuchse (3) verklebt bzw. vergossen ist, wird 

axial über die Schraube (2) gesichert. Durch entfernen des Sicherungsrings (6) ist es 

möglich den Planetenträger (7), mit den bestückten Planeten, rasch zwischen Hohl-

rad (5) und Sonne (1) zu montieren und zu demontieren. Das Hohlrad weist in dem 

Bereich zwischen Lauffläche und Wälzlager (8) eine breite Fase auf, um den Elasto-

merbelag bei Einbau nicht zu beschädigen. Der Antrieb erfolgt über die Sonne, der 

Abtrieb über den Planetenträger (7), welcher auf dem Wälzlager (8) gelagert ist. 
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Abb.  4-25 Schnitt durch das detaillierte Reibplanetengetriebe 

Der Aufbau berücksichtigt die Werkstoffwahl des in Serie produzierten verzahnten 

Getriebes. Das Hohlrad ist aus POM und die Sonne aus Stahl gefertigt. Nur bei dem 

Planetenträger wird, für die Versuche am Prüfstand (siehe Kapitel  5), vom ursprüng-

lichen Kunststoffträger auf einen Stahlträger gewechselt, um Schäden im Versuchsbe-

trieb ausschließen zu können. Bei einer Verreibung der Gleitbuchse könnte bei-

spielsweise die Welle des Planetens vom Planetenträger brechen.  

Das Untersetzungsverhältnis itheo wurde aus geometrischer Sicht auf ein Maximum 

ausgelegt. Ausgehend von der Standübersetzung i0 [27], bei der hier das Hohlrad still-

steht und der Antrieb des Planetengetriebes über die Sonne und der Abtrieb über den 

Steg erfolgt, ergibt sich über folgenden Zusammenhang (vgl. Abb.  4-16): 

Rh=15mm Wirkradius Hohlrad Fst  Kraft auf Steg 
Rs=2,5mm Wirkradius Sonne μ  Reibkoeffizient 
Rp=6,25mm Wirkradius Planet Man=0,3Nm max. Eingangsmoment 
FN  Radialkraft/Normalkraft ap=3  Anzahl der Planeten 
Ft  Tangentialkraft Planet itheo=7  Untersetzungsverhältnis 
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Mit der Willis-Gleichung [27] 
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welche die kinematischen Zusammenhänge in Planetengetriebe beschreibt und den 
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ergibt sich das theoretische Untersetzungsverhältnis zu 
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Dieses Untersetzungsverhältnis gilt nur theoretisch, es ist ausschließlich für den 

schlupflosen Zustand gültig. Je nach vorherrschendem Schlupf verändert sich das tat-

sächliche Untersetzungsverhältnis und kann mit dem Schlupf sG aus Gl.  5-1 wie folgt 

definiert werden: 
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Das entwickelte Getriebekonzept wird messtechnischen Untersuchungen unterzogen, 

um Aussagen über die grundsätzliche Funktion des Getriebes treffen zu können und 

wichtige Erkenntnisse von Parameterveränderungen und deren Auswirkung zu ge-

winnen. Dazu dient der eigens entwickelte Prüfstand für Reibplanetengetriebe, der 

im folgenden Kapitel beschrieben wird. 
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5 Prüfstand für Reibplanetengetriebe 

Der Getriebeprüfstand dient für die messtechnische Untersuchung, um das Getriebe 

den geforderten Randbedingungen (siehe Pflichtenheft Anhang Abb.  1-6) anzupassen. 

Im Laufe der Entwicklung werden, mit Hilfe des Prüfstands, unter anderem Parame-

tervariationen von Reibplaneten getestet und deren Effekte auf wichtige Getriebepa-

rameter wie die Temperaturentwicklung der Planeten, das Schlupfverhalten, die ü-

bertragbare Leistung und der Wirkungsgrad analysiert. Im eingeschränkten Maß 

kann auch eine Aussage über das Verschleißverhalten gemacht werden, indem meh-

rere vorgeschriebene Testzyklen per Hand abgefahren werden. Langzeittests sind 

aufgrund des hohen Testumfangs von mehreren Tausend Testzyklen nicht möglich. 

Hierzu sind eine Steuerung und eine Überwachungseinrichtung für den Fall des Ge-

triebeausfalls nötig, welche derzeit nicht vorgesehen sind. 

Der für dieses Projekt entwickelte Getriebeprüfstand ist in Abb.  5-1 zu sehen [21]. 

 

 

Abb.  5-1 Schnitt durch den gesamten Getriebeprüfstand [21] 

2 1 3 4 5 6 7 8 
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Die wesentlichen Baugruppen des Getriebeprüfstands sind die Antriebseinheit (6), 

das zu prüfende Getriebe (4) und eine Belastungseinheit (1). Der grundsätzliche Un-

terschied zu einem Getriebeprüfstand für verzahnte Getriebe liegt in dem Vorhan-

densein von Schlupf, der mittels Messung von Getriebeeingangs- und Getriebeaus-

gangsdrehzahl ermittelt wird. Antriebsseitig wird das Getriebe durch einen Gleich-

strommotor (6) mit einer Drehzahl und einem Drehmoment beaufschlagt. Die Rotor-

welle stellt gleichzeitig die Getriebesonne dar. Getriebeausgangsseitig ist über eine 

Metallbalgkupplung (3) die Leistungsbremse (1) montiert, welche die Getriebebelas-

tung realitätsnah aufbringt. Die Getriebebelastung ist in diesem Fall ein Bremsmo-

ment, welches die Masse des höhenverstellbaren Arbeitsplatzes samt einer definier-

ten Last darstellt. 

Der Messaufbau beinhaltet unter anderem die Messung des Motormoments Man. Dies 

wird über das auftretende Reaktionsmoment realisiert. Ein Hebelarm (7) stützt sich, 

über einen definierten Abstand, auf einen DMS4-Kraftaufnehmer ((8), siehe Anhang 

Abb.  0-3) ab. Der Gleichstrommotor ist dabei pendelnd gelagert und das am Stator 

wirkende Drehmoment wird gemessen. Dieses Prinzip wird gleichermaßen auf der 

Getriebeabtriebsseite angewandt. Die pendelnd gelagerte Bremse (1) stützt ihr 

Bremsmoment Mab ebenfalls über den Stator auf einen Kraftaufnehmer ab (2). Die 

Aufnahme der Antriebsdrehzahl nan erfolgt, über eine Bohrung am Stators, direkt am 

Rotor des Gleichstrommotors, unter Verwendung eines Reflexionslichttasters. Die 

Abtriebsdrehzahl nab wird auf der frei liegenden Metallbalgkupplung ebenso mit ei-

nem Reflexionslichttaster abgenommen. Die Einsatzgrenzen der Messung liegen bei 

einem Motormoment von 0,36Nm und bremsenseitig bei 2,5Nm, beides begrenzt 

durch den Messbereich der Kraftaufnehmer. Die Drehzahlaufnehmer sind im Stande 

7500min-1 motorseitig und 5000min-1 bremsenseitig aufzunehmen (siehe auch [21]). 

Der auftretende Schlupf sG, für die theoretische Untersetzung itheo, im Reibplanetenge-

triebe ist folgend definiert: [4] 

                                                        
4 Dehnungsmessstreifen 
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Für die Bestimmung des Wirkungsgrades ist die Eingangsleistung Pan und Ausgangs-

leistung Pab notwendig, welche sich aus folgenden Zusammenhängen ergeben: 
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Gl.  5-3 

Aus dem Quotient der Nutzleistung Pab, welche auch die Verluste der Bremsenlage-

rung beinhaltet, und der Eingangsleistung Pan wird der Gesamtwirkungsgrad ηges ge-

bildet: 

[ ].%100⋅=
an

ab
ges P

Pη  
Gl.  5-4 

Durch eine geeignete Verlusttrennung, durch Messung der Lagerverluste, können 

diese zusätzlichen wirkungsgradverfälschenden Verluste kompensiert werden und es 

ergibt sich der reine Getriebewirkungsgrad ηG. Da diese zusätzlichen Verluste jedoch 

gering ausfallen, werden sie für die folgenden Versuchsreihen des Reibplanetenge-

triebes vernachlässigt. 

Für die Temperaturmessung wird aufgrund der kleinen Messstelle von gerade einmal 

0,03 mm2, der kurzen Ansprechzeit von 0,1s und der einfachen Auswertung ein 

Thermoelement verwendet, mit dem ein Temperaturbereich von -50°C bis 250°C er-

fasst werden kann. Über eine kleine Bohrung (Durchmesser 1mm) in das Hohlrad 

wird direkt auf der Lauffläche die Temperatur der Elastomeroberfläche der Planeten 

gemessen. 

Für die Aufzeichnung der Messdaten wird ein Messsystem der Firma Dewetron© [34] 

(DEWE 43) verwendet. Die Echtzeit-Aufzeichnung wird über eine Benutzeroberfläche 

mit der Software Dewesoft© [35] verfolgt, siehe Anhang Abb.  0-6. Dabei sind alle 
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Messdaten wie Schlupf, Planetentemperatur, Leistungen, etc. während des Tests ü-

berwachbar. 
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6 Ergebnisse 

Grundlage der Ergebnisse ist der in Kapitel  5 beschriebene Getriebeprüfstand, der die 

Aufzeichnung von Getriebedaten der verschiedenen Prüfstandsaufbauten ermöglicht. 

Vor der Durchführung der eigentlichen Tests, werden das Gleithülsenmaterial und die 

Verbindung zwischen der Gleithülse und dem Elastomerbelag untersucht. 

Die Versuche am Getriebeprüfstand sehen, unter ständiger Beobachtung des auftre-

tenden Schlupfs, eine langsame Erhöhung des Bremsmoments vor. Um die Planeten 

nicht zu beschädigen, wird die Bremse bei erreichen des maximalen Abtriebsmo-

ments Mab bzw. bei einem Schlupf sG von > 30% wieder gelöst. Das Ergebnis ist ein 

Getriebekennfeld, welches Aufschluss über das Betriebsverhalten der jeweils geteste-

ten Getriebevariation gibt. Weiters wird ein Dauertest bei konstantem Bremsmoment 

durchgeführt. Dieser Test gibt Aufschluss über das Getriebeverhalten bei länger an-

dauernder Belastung. Auf eine messtechnische Aufnahme des Geräuschverhaltens 

wird vorerst verzichtet. Alle Tests werden daher auditiv bewertet. 

Im Laufe der Prüfstandsversuche werden immer wieder neue Erkenntnisse über das 

Betriebsverhalten erarbeitet, die Schritt für Schritt zu einer Verbesserung der Getrie-

beperformance genutzt werden. In den folgenden Auswertungen sind die wichtigsten 

Effekte der unterschiedlichen Testvariationen beschrieben und dargestellt. 

 

6.1 Untersuchung des Gleithülsenmaterials und der 

Verbindung Gleithülse - Elastomer 

Die Gleithülse stellt eine stark belastete Getriebekomponente dar. Sie nimmt bei 

Drehzahlen zwischen 1000min-1 und 1800min-1 die momenterzeugenden Kräfte auf. 

Weiters wird der Elastomerbelag mit der Gleithülse verbunden. Die Anforderung ist 

einerseits eine feste Verbindung zwischen Gleithülse und Elastomer sicher zu stellen 

und andererseits müssen die Belastungen zwischen Gleithülse und Planetenträger 

bewältigt werden. Um die Wärmeentwicklung, sprich die Verluste und den Verschleiß 

in dieser Gleitlagerung gering zu halten, ist ein geringer Reibungskoeffizient dieser 
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Paarung erforderlich. Schmierung ist in dem Reibplanetengetriebe nicht denkbar, da 

eine Verschmutzung der Lauffläche mit dem Schmierstoff eine drastische Senkung 

der Reibzahl und ein Durchrutschen der Reibpaarung zur Folge hat. 

Die erste getestete Gleithülse ist eine trocken laufende Kunststoffgleitbuchse der 

Firma Igus© Typ JSM [36], die mit dem Elastomer verklebt wird.  

Als Klebstoffe werden handelsübliche Cyanacrylat-Klebstoff (Innotec© Fast Glue [37]) 

und Cyanacrylat-Klebstoffe mit Zusätzen um eine gewisse Schlägzähigkeit zu besitzen 

(3M© Scotch-Weld© RT 300B [38], Loctite© 438 [39], TipTop© SC2000 [40]) verwen-

det. 

Die Tests werden ohne Messtechnik am Getriebeprüfstand durchgeführt, um diese 

nicht zu beschädigen. Die Herstellung einer erfolgreichen Klebeverbindung kann mit 

der eingesetzten Gleitbuchse der Firma Igus© nicht erreicht werden. Die Verbindung 

löst sich bereits im Leerlauf des Getriebes aufgrund der hohen Verformung des E-

lastomers und des Vorhandenseins von schwer klebbaren Gleitzusätzen in der Buch-

se. 

Diese Erkenntnisse werden dahingehend umgesetzt, dass eine Gleitbuchsen aus ei-

nem Metall-Polymer Werkstoff (siehe Anhang Abb.  0-1) getestet wird. Dabei ist die 

Lauffläche durch eine PTFE5-Beschichtung selbstschmierend und der Außenmantel 

besteht aus Metall. In Kombination mit dem Klebstoff 3M© Scotch-Weld© RT 300B [38] 

wird eine erfolgreiche Verbindung hergestellt. Es werden mehrere Tests unter Last 

gefahren. 

Die Vorbereitung der Klebeflächen für die Herstellung der Klebeverbindung ist jedoch 

sehr aufwendigen. Daher wird für die Verbindung von Elastomer und Gleitbuchse ein 

direktes vergießen des Elastomers auf die Gleitbuchse getestet. Diese Art der Herstel-

lung kann außerdem einen seriennahen Fertigungsablauf darstellen und es können 

somit im Vorfeld weitere Erkenntnisse bezüglich der Fertigung gesammelt werden. 

Um die Variabilität der Gleitbuchsengeometrie zu gewährleisten und sich derzeit 

                                                        
5 PTFE: Polytetrafluorethylen 
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nicht auf Herstellerprogramme beschränken zu müssen, werden für dieses direkte 

Vergießen eigens gefertigten Messinggleitbuchsen verwendet. 

Das Ergebnis der Verbindung dieser direkt vergossenen Reibplaneten mit Messing-

gleitbuchsen ist sehr zufrieden stellend. Die Verbindung hält laut dem herstellenden 

Betrieb Asma® [25] einer Temperatur von circa 140°C stand, die über der Einsatz-

temperatur des Elastomers liegt. Die Möglichkeit die Reibplaneten mit selbst zur Ver-

fügung gestellten Messinggleitbuchsen fertigen zu lassen, lässt eine vielseitige Test-

reihe im Hinblick auf die Variation der Reibplanetengeometrie zu. Daher werden die 

gesamten Prüfstandtests mit einer vergossenen Elastomeroberfläche durchgeführt. 

 

6.2 Parametervariation 

Die Verwendung von eigens gefertigten Messingleitbuchsen in Kombination mit dem 

direkten Vergießen und anschließender spanenden Oberflächenbearbeitung des E-

lastomers, ermöglicht eine breite Variation von Parametern. Diese durchgeführten 

und teils in Kombination miteinander getesteten Variationen sind folgend aufgelistet: 

a) Vorspannkraft: Die Veränderung der Planetenvorspannkräfte hat direkten Ein-

fluss auf das übertragbare Drehmoment (vgl. Gl.  4-3). Das für die Vorspann-

kraft notwendige Planetenübermaß wird deshalb variiert. 

b)  Planetenbreite: Das Testen unterschiedlicher Planetenbreiten soll Aufschluss 

über den Einfluss der Größe der Berührfläche bringen.  

c)  Elastomerdicke: In Abb.  4-22 ist die Zunahme der Vorspannkraft bei gleich 

bleibendem Übermaß mit sinkender Elastomerdicke erkennbar. Dies kann 

durch Vergrößerung der Gleithülse erreicht werden. Der dadurch erreicht po-

sitive Effekt ist die Abnahme des erforderlichen Übermaßes. Dadurch wird die 

eingebrachte Walkarbeit in den Elastomer, sowie der Rollwiderstand verrin-

gert, was theoretisch eine positive Auswirkung auf den Wirkungsgrad und auf 

die Erwärmung hat. Eine weitere Möglichkeit den Rollwiderstand zu verrin-
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gern, ist die Vergrößerung des Planetenaußendurchmessers, dies ist jedoch 

durch die Einschränkung des Bauvolumens nicht möglich. Deshalb kommt nur 

die Variation der Elastomerdicke in Frage. 

d)  Elastomerhärte: Eine Verringerung der Elastomerhärte bringt den Vorteil ei-

ner Erhöhung des Reibkoeffizienten (vgl. Abb.  4-13 und Abb.  4-14) bei 

gleichzeitiger Abnahme des E-Moduls [41], sprich der Planetenvorspannung. 

Um diese gegensinnigen Effekte zu testen, werden unterschiedliche 

Belagshärten des Elastomers hergestellt. 

e) Rauigkeit: Durch eine Änderung der Rauigkeit werden die Effekte von glatten 

bis sehr rauen Elastomeroberflächen getestet. 

f) Getriebeuntersetzung: Eine Möglichkeit die gleiche Leistung in unterschiedli-

chen Lastpunkten zu übertragen, liegt in einer Veränderung der Untersetzung. 

Wird beispielsweise die Untersetzung verringert, steigt das Drehzahlniveau an 

und das Lastniveau, sprich das zu übertragenen Drehmoment bzw. die Vor-

spannkraft kann reduziert werden. Um das Potential und die Effekte dieser 

Untersetzungsänderung zu untersuchen, werden zwei unterschiedliche Ge-

triebeuntersetzungen getestet. Das Untersetzungsverhältnis kann jedoch nicht 

zu stark reduziert werden, da die anschließende zweite verzahnte Getriebestu-

fe geometrisch ebenfalls eingeschränkt ist und hier eine Erhöhung der Unter-

setzung nur im geringen Maß möglich ist. 

Um vergleichbare Tests mit beiden Untersetzungsvarianten itheo=7 und 

itheo=5,6 durchführen zu können, werden bei beiden Tests dieselben Planeten-

geometrien eingesetzt. Daher werden die Geometrie der Sonne und des Hohl-

rades angepasst (vgl. Kap.  4.5).Die Abmessungen ergeben sich zu: 

 itheo=7 itheo=5,6 

Wirkradius Hohlrad Rh (mm) 15 16 

Wirkradius Sonne Rs (mm) 2,5 3,5 

Wirkradius Planet Rp (mm) 6,25 6,25 
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Dadurch kann theoretisch mit der Untersetzung itheo=5,6 im Vergleich zu 

itheo=7 eine Reduktion der erforderlichen Normalkraft FN um 28% erreicht 

werden (von FN=67N auf FN=48N, vgl. Gl.  4-3 mit μ=0,6). 

g) Dauerlauf: Der Getriebeprüfstand verfügt über keine Steuerung, die eine au-

tomatische Prüfung über einen längeren Prüfzyklus zulässt. Es ist möglich, von 

Hand Dauerläufe abzufahren. Diese wichtigen Tests geben Aufschluss über das 

Verhalten des Getriebes. Über einen längeren Betriebzeitraum von 120 Sekun-

den wird ein konstantes Abtriebsdrehmoment übertragen, so wie dies auch im 

realen Betrieb bei einer Arbeitsplatzverstellung vorkommt. 

In der Abb.  6-1 sind die Variationen in einer Versuchmatrix zusammengefasst: 

     A B C D E F G H 

Vorspannkraft  A X        

Planetenbreite  B X        

Elastomerbelagsdicke  C X        

Elastomerhärte  D    X     

Elastomeroberflächenrauigkeit  E X  X      

Drehzahlvariation  F X     X   

Übersetzungsänderung  G X        

Dauerlauf  H        X 
 

Abb.  6-1 Versuchsmatrix 

Hierbei wird nicht nur die klassifizierte Variation für sich getestet, sondern auch 

Kombinationen der einzelnen Variationen. Die Vorspannung als kombinierte Variati-

on ist wegen der, bereits in Kap.  4.5.2 erwähnten, fertigungsbedingten geometrischen 

Abweichungen des Planetenreibbelags meist enthalten. 
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6.3 Auswertung der Versuchsreihen 

Angelehnt an die im vorhergehenden Kapitel erarbeitete Versuchsmatrix wird eine 

Vielzahl an Versuchen am Getriebeprüfstand durchgeführt. Die ausgewerteten Mes-

sungen werden folgend beschrieben und interpretiert. 

6.3.1 Planetenvorspannkraft 

In Abb.  6-2 sind die Messergebnisse von zwei unterschiedliche Planetenvorspannun-

gen über dem Schlupf sG dargestellt. Die Abtriebsmomente Mab steigen mit zuneh-

mender Vorspannung an. Auffällig ist, dass die niedrigere Vorspannung von Messung 

1, bis zu einem Schlupf von ca. 10% ein höheres Abtriebsmoment überträgt und erst 

danach erst die Vorteile einer höheren Vorspannung zu tragen kommen. Die Abnah-

me der Abtriebsdrehzahl nab bei Belastung ist einerseits durch den antreibenden 

Gleichstrommotor bedingt (vgl. Abb.  1-3) und andererseits durch den auftretenden 

Schlupf. Die schnellere Absenkung der Drehzahl bei Messung 2 kann durch den höhe-

ren Rollwiderstand der Elastomerplaneten begründet werden. Ein höheres Ab-

triebsmoment kompensiert die Drehzahlabnahme bei Messung 2 und bewirkt resul-

tierend eine höhere Abtriebsleistung Pab. Die Vorspannkraft hat einen großen Einfluss 

auf den Wirkungsgrad ηges. Wird bei geringer Vorspannung ein Wirkungsgrad von bis 

zu 77% erzielt, so sinkt hingegen der Wirkungsgrad bei größeren Vorspannungen auf 

70%. Dies kann den höheren Walkarbeiten zugeschrieben werden. Die Geräuschent-

wicklung ist bei beiden Vorspannungen sehr zufrieden stellend niedrig. Auch bei ho-

hen Belastungen ist das Geräuschverhalten sehr gut. 

Eigenschaften der Planetenvorspannkräfte: 

• Ein höheres übertragbares Abtriebsmoment bei größerer Planetenvorspann-

kraft 

• Bedingt durch höhere Walkarbeiten bei größerer Planetenvorspannung ist ei-

ne Abtriebsdrehzahl- und Wirkungsgradabnahme zu erkennen 

• Geräuschverhalten ist bei geringer wie auch bei hoher Planetenvorspannkraft 

sehr zufrieden stellend 
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Abb.  6-2 Vergleich unterschiedlicher Vorspannungen der Planeten 
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Mittels dem aufgezeichneten Abtriebsmoment und der bekannter Planetenvorspan-

nung wird eine Reibzahl-Schlupfkurve erstellt. Als Planetenvorspannung wird für 

Messung 1 eine konstante Normalkraft von FN=22N gewählt. Geometrisch bedingt 

(vgl. Abb.  4-16) kann das Abtriebsmoment als 

[ ]NmRRFapM psstab )( +⋅⋅=  
Gl.  6-2 

angeschrieben werden und mit 
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Abb.  6-3 Reibzahl-Schlupfkurve der Messung 1 

Der Vergleich mit Abb.  2-8 und Abb.  4-14 bestätigt die Plausibilität dieser Messung. 

Um den Temperatureinfluss so gering als möglich zu halten, wird die Aufzeichnung 

mit einer bereits erhöhten Anfangstemperatur durchgeführt. 
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6.3.2 Planetenbreite und Elastomerbelagsdicke 

In Abb.  6-4 sind die ausgewerteten Ergebnisse einer Planetenbreitenvariation abge-

bildet. Wegen der Breitenunterschiede und der gleichen Übermaße der beiden Mes-

sungen sind die Vorspannkräfte von der Messung 3 höher (vgl. Abb.  4-22), demnach 

die erreichbaren maximalen Abtriebsmomente. Im steilen Anstieg des Abtriebsmo-

ments ist der positive Effekt des breiteren Elastomerbelags erkennbar. Der flache 

Anstieg des Abtriebsmoments von Messung 4 ist bis zu einem Schlupf von circa 45% 

gegeben. Dieser Verlauf ist jedoch unerwünscht, da der Verschleiß verursachende 

Schlupf gering gehalten werden soll. Das niedrigere Drehzahlniveau im lastfreien Zu-

stand und der steilere Abfall der Abtriebsdrehzahl der Messung 3 sind auf die hohen 

Walkverluste durch die angehobene Vorspannkraft zurückzuführen. Das Leistungs-

maximum verschiebt sich aufgrund der breiteren Planeten bei Messung 3 zu niedri-

geren Schlupfwerten. Die erreichten Wirkungsgrade sind im Vergleich zu den Mes-

sungen 1 und 2 deutlich niedriger als in Messung 3. Hieraus ist deutlich der Einfluss 

der Belagsdicke auf den erreichbaren Wirkungsgrad ersichtlich. Mit zunehmender 

Belagsdicke muss das Übermaß erhöht werden (vgl. Abb.  4-22), um die geforderten 

Normalkräfte zu erzeugen. Aufgrund dessen erhöht sich der Rollwiderstand der Plan-

ten und der Wirkungsgrad wird dadurch gesenkt. Die Geräuschemission wird weder 

durch eine Belagsverbreiterung noch durch eine Erhöhung der Belagsdicke im Ver-

gleich zu Messung 1 bzw. 2 verändert. Die Betriebsgeräusche sind auch bei diesen 

Versuchen sehr zufrieden stellend niedrig. 

Eigenschaften der Planetenbreite und der Belagsdicke: 

• Breitere Planeten benötigen weniger Übermaß um die geforderten Normal-

kräfte aufzubringen 

• Breitere Planeten erreichen bei niedrigerem Schlupfniveau ihr übertragbares 

Leistungsmaximum und höhere Abtriebsmomente 

• Eine geringere Belagsdicke hat einen positiven Effekt auf den Wirkungsgrad, 

ohne das Geräuschverhalten negativ zu beeinflussen 
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Abb.  6-4 Vergleich unterschiedlicher Breiten der Planeten 
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6.3.3 Oberflächenrauigkeit des Elastomerbelags 

Um den Einfluss der Oberflächenrauigkeit des Elastomerbelags zu testen werden drei 

unterschiedliche Planetenrauigkeiten am Prüfstand untersucht. Die gefertigten „sehr 

rauen“ Planeten sowie die am Planetenträger montierten „normalen“ Planeten sind in 

Abb.  6-5 dargestellt. 

 

Abb.  6-5 Sehr raue Planetenoberfläche (links) im Vergleich zur normalen Oberfläche (rechts) 

Die Auswertung der drei verschiedenen Oberflächenrauigkeiten der Planeten ist in 

Abb.  6-6 zu sehen. Die Abtriebsmomente nehmen mit zunehmender Rauigkeit ab. 

Dies kann durch die Abnahme des Reibkoeffizients begründet werden, der unter an-

derem durch Adhäsion gebildet wird [42]. Nimmt die Elastomeroberflächenrauigkeit 

zu, sinkt dieser Adhäsions-Anteil. Dieser Effekt kann auch durch eine höhere Plane-

tenvorspannkraft von Messung 6 nicht kompensiert werden. Die Abtriebsleistungen 

sind dem übertragbaren Drehmoment dementsprechend hoch. Es ist auffällig, dass 

die sehr raue Oberfläche ab einem Schlupf von circa 11% einen höheren Wirkungs-

grad als die raue Elastomeroberfläche aufweist. Die Begründung hierfür liegt in der 

höheren Abtriebsdrehzahl. Die raue Oberfläche verursacht ein minimal auffälligeres 

Betriebsgeräusch. Die sehr raue Oberfläche hingegen erzeugt im Betrieb ein nicht 

akzeptables Geräusch und verursacht hohe Vibrationen. 

Eigenschaften der Elastomeroberflächenrauigkeit: 

• Senkung des übertragbaren Drehmoments bzw. der Abtriebsleistung 

• Senkung des Wirkungsgrades 

• Erhöhung des Abrollgeräusches 
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Abb.  6-6 Vergleich unterschiedlicher Oberflächenrauigkeiten der Planeten 
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6.3.4 Übersetzungsänderung und Drehzahlvariation 

Durch eine Übersetzungsänderung wird die Möglichkeit einer Lastpunktverschiebung 

untersucht, siehe Kap.  6.2 c). Die dadurch resultierenden Veränderungen von dem 

Schlupf, der übertragbaren Leistung und Wirkungsgrad werden dabei betrachtet. Fer-

tigungsungenauigkeiten der Bauteile für die geringere Untersetzung von i=5,6, bedin-

gen bei Einbau der Planeten eine erhöhte Vorspannkraft gegenüber der Unterset-

zungsvariante i=7. Deshalb kann die Drehzahländerung nur in Kombination mit einer 

Vorspannkraftänderung getestet werden. 

Um dennoch Aussagen über die Auswirkungen einer Veränderung der Drehzahl tref-

fen zu können, ohne die Vorspannkraft dabei zu variieren, wird das Getriebe in den 

folgenden Tests mit unterschiedlicher Versorgungsspannung des Antriebsmotors, 

sprich mit unterschiedlichen Leerlaufdrehzahlen, betrieben. Diese Versuche geben 

Aufschluss über die Drehzahlabhängigkeit von Schlupf, Abtriebsdrehmoment und 

Wirkungsgrad. Das Getriebekennfeld in Abb.  6-7 zeigt die Messung des gleichen Ver-

suchsaufbaus mit 24V, 28V und 32V Versorgungsspannung. Die unterschiedlichen 

Abtriebsleistungen folgen aus der Variation der Drehzahlen, wobei sich das Leis-

tungsmaximum bei höheren Drehzahlen zu größeren Abtriebsdrehmomenten ver-

schiebt. Der Wirkungsgrad der drei Messungen ist über den gesamten Lastbereich 

annähernd konstant. Lediglich bei niedriger Last und hoher Drehzahl ist er etwas er-

höht. 
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Abb.  6-7 Variation der Getriebeeingangsdrehzahl bei hoher Vorspannung 

Vergleicht man Abb.  6-7 und Abb.  6-8, die sich durch die Vorspannung unterscheiden, 

ist der Schlupf bei niedrigen Lasten annähernd Drehzahlunabhängig, bei höheren Las-

ten wird eine gewisse Drehzahlabhängigkeit erkennbar. Das Schlupfniveau ist in Abb. 

 6-8 etwas höher. Die Ursache hierfür liegt in der geringern Planetenvorspannung, im 

Vergleich zu Abb.  6-7. Diese geringern Vorspannungskräfte begünstigen auch den 

Wirkungsgrad, der bei niedriger Drehzahl sein Maximum aufweist. Weiters auffällig 

ist die Verschiebung von Wirkungsgrad- und Leistungsmaxima in Richtung niedrigere 

Last, bedingt durch die niedrigere Vorspannkraft. Wie schon in Kap.  6.3.1 festgestellt, 

hat auch bei diesen Tests die Vorspannkraft keinen Einfluss auf die Geräuschentwick-

lung. Bei der Variation der Drehzahlen ist ebenfalls keine Geräuscherhöhung des Ge-

triebes festzustellen. 
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Abb.  6-8 Variation der Getriebeeingangsdrehzahl bei niedriger Vorspannung 

Abb.  6-9 zeigt das Kennfeld der gleichen Planeten wie in Abb.  6-8 getestet, mit der 

reduzierten Untersetzung von i=5,6 und einer fertigungsbedingten erhöhten Vor-

spannkraft der Planeten. Betrachtet man wieder den Wirkungsgrad und den Schlupf, 

sinken beide aufgrund der höheren Vorspannung. Die Drehzahlabhängigkeit des Wir-

kungsgrads nimmt mit erhöhter Vorspannung ab. Dies gilt ebenfalls, bis zu einem Ab-

triebsmoment von circa 0,7Nm, für den Schlupf.  

Die Anhebung des Drehzahlniveaus und das, durch die größere Vorspannung, höhere 

Drehmoment bringt eine äußerst hohe Leistungsübertragung bei akzeptablen Werten 

von Wirkungsgrad und Schlupf (vgl. Pflichtenheft Abb.  1-6). 
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Abb.  6-9 Variation der Getriebeeingangsdrehzahl bei hoher Vorspannung 

Eigenschaften der Variation von Drehzahl und Vorspannungskraft: 

• Der Wirkungsgrad ist bei niedriger Planetenvorspannung geringfügig von der 

Drehzahl abhängig; diese Abhängigkeit sinkt mit steigender Planetenvorspan-

nung (vgl. Abb.  6-8 und Abb.  6-9) 

• Für den niedrigen Lastbereich ist der Schlupf drehzahlunabhängig; bei 

Schlupfwerten über 10 - 15% wird eine Abhängigkeit der Drehzahl sichtbar 

• Der Schlupf ist primär lastabhängig; durch Anhebung des Drehzahlniveaus 

lässt sich bis zu einer gewissen Last die übertragbare Leistung erhöhen, ohne 

Schlupf und Wirkungsgrad negativ zu beeinflussen (siehe Abb.  6-9) 
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• Das Schlupfniveau sinkt mit steigender Planetenvorspannkraft (vgl. Abb.  6-8 

und Abb.  6-9) 

• Bei erhöhter Vorspannkraft der Planeten bleibt das hohe Wirkungsgradniveau 

über einen größeren Lastbereich erhalten 

• Das Geräuschverhalten bleibt unverändert gut 

 

6.3.5 Elastomerhärte 

Weiters wird ein Planetensatz mit einem weicheren Elastomerbelag, der eine Shore A 

Härte von 70 aufweist, erprobt. Die Vorteile sind eine höhere Reibzahl (vgl. Abb.  4-13 

und Abb.  4-14) und somit ein höheres übertragbares Drehmoment bei kleinerem 

Schlupf. Die Messung 17 in Abb.  6-10 zeigt jedoch einen starken Anstieg des Schlupfes, 

unter verhältnismäßig großer Vorspannkraft, bei steigender Last (vgl. Abb.  6-8 Mes-

sung 17 mit Abb.  6-10 Messung 13). Das maximale Abtriebsmoment ist den Vor-

spannkräften entsprechend hoch. Der Wirkungsgrad ist trotz geringerer Vorspan-

nungen etwa gleich wie in Abb.  6-7 Messung 10. Daher bringt die Verwendung eines 

weicheren Elastomerbelags keine Vorteile mit sich. Die Geräuschentwicklung war 

vergleichbar mit einem Elastomer mit 80 Shore A Härte und ist akzeptabel. 
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Abb.  6-10 Kennfeld zum Einsatz eines weicheren Elastomers 

Eigenschaften der Elastomerhärte: 

• Das Schlupfniveau steigt bei einem weicheren Elastomer, im Vergleich zu ei-

nem härteren Elastomer mit ähnlicher Vorspannkraft, stark an 

• Der Wirkungsgrad, Abtriebsleistung und Geräuschverhalten bleiben, im Ver-

gleich zu einem härteren Elastomer, beinahe unverändert 
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6.3.6 Dauerlauf 

Im realen Betrieb, als Teil eines mechatronischen Antriebs, wird das Getriebe nicht 

kontinuierlich mit einer Lastzunahme betrieben. Die geforderte Abtriebsleistung wird 

von Betriebsbeginn an übertragen und dann über einen gewissen Zeitraum konstant 

gehalten. 

Bei den folgenden Versuchen wird ein Dauerlauf über rund zwei Minuten bei kon-

stantem Abtriebsmoment durchgeführt, siehe Abb.  6-11. Anschließend ist eine Pause 

von 18 Minuten vorgesehen. Nach diesem Testzyklus werden mehrere Versuche per 

Hand abgefahren. Die Getriebekonfiguration entspricht jener von Abb.  6-7 Messung 

10. 

 

Abb.  6-11 Testzyklus für Dauerlaufversuch 

Die Anfangstemperatur liegt bei den folgend dargestellten Messergebnissen in Abb. 

 6-12 über Raumtemperatur, da zuvor bereits Tests durchgeführt wurden. Da in der 

ersten Messung eine Abtriebsleistung von 600Nmm bei einem gleichzeitig besseren 

Wirkungsgrad übertragen wird (siehe Kennfeld Abb.  6-7 Messung 10), erklärt sich 

auch der unterschiedliche Anstieg der Temperaturen verglichen zum Betriebspunkt 

bei 800Nmm. Bedingt durch das höhere Abtriebsdrehmoment steigt der Schlupf bei 

800Nmm dementsprechend an. 

Die interessanteste Erkenntnis liegt in dem konstanten Verhalten des Schlupfes. Wi-

der Erwarten steigt der Schlupf mit zunehmender Temperatur nicht an, wie es die 

Senkung des Reibkoeffizienten erwarten ließe (siehe Abb.  4-13 bzw. Abb.  4-14). Le-
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diglich bei der Messung mit 800Nmm Abtriebsmoment ist bei sehr hohen Temperatu-

ren von über 95°C eine geringe Schlupfzunahme zu verzeichnen. Die Ursache des 

konstant bleibenden Schlupfes findet sich in den Drehzahlen. Auffallend ist die beina-

he synchrone Abnahme der An- und Abtriebsdrehzahl, bei beiden Messungen, wäh-

rend des Versuchs. Dies wiederum ist mit einer Lasterhöhung zu begründen. Durch 

die Erwärmung der Planeten steigt deren Vorspannkraft, was eine Zunahme des 

Rollwiderstands mit sich bringt und gleichzeitig einen schlupfniveausenkenden Effekt 

hat. Diese Zunahme der Vorspannkraft mit steigender Temperatur deckt sich mit den 

Erkenntnissen aus dem Kapitel  4.5.2. 

Erkenntnisse des Dauerlaufs: 

• Die Temperaturerhöhung der Planeten ist primär Lastabhängig 

• Der Schlupf bleibt, aufgrund von thermischen Materialausdehnung, über die 

Prüfzeit konstant 

• Die An- und Abtriebsdrehzahlen sinken aufgrund von thermisch bedingter Er-

höhung der Planetenvorspannkraft 
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Abb.  6-12 Dauerlauf bei konstantem Abtriebsdrehmoment von 600Nmm und 800Nmm 
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7 Zusammenfassung 

Im Zuge dieser Diplomarbeit wird ein Getriebe für eine bestehende Antriebseinheit 

zur Höhenverstellung eines Arbeitsplatzes neu entwickelt. Den Ausgangspunkt stellt 

ein bereits in Serie produziertes zweistufiges Planetengetriebe, das Teil dieser An-

triebseinheit ist, dar. Die Geräuschentwicklung des Planetengetriebes ist deutlich 

wahrnehmbar. Das Ergebnis einer Akustikuntersuchung zeigt, dass die erste verzahn-

te Planetengetriebestufe schwerpunktmäßig für die als unangenehm empfundene 

Geräuschentwicklung verantwortlich ist. Da die Akustik während der Höhenverstel-

lung ein sehr wichtiges Verkaufsargument darstellt, ist das Ziel klar definiert. Es wird 

eine Neuentwicklung der ersten Getriebestufe durchgeführt, mit dem Fokus auf ein 

geräuschminimiertes Betriebsverhalten. 

Um die Eingriffsstöße und Abwälzgeräusche der Verzahnung, welche für die Ge-

räuschentwicklung verantwortlich sind, grundsätzlich zu vermeiden, wird ein Plane-

tengetriebe in Reibradausführung, ein so genanntes Reibplanetengetriebe, entwickelt. 

Eine Patent- und Literaturrecherche ermöglicht eine systematische Gliederung von 

wählbaren Parametern für das Reibplanetengetriebe. Aus der Vielzahl von Auswahl-

möglichkeiten, angefangen von der Werkstoffpaarung über die Art der Normalkraft-

vorspannung bis hin zur Planetengeometrie, werden verschiedene Konzepte entwi-

ckelt. Auf Basis einer gewichteten objektiven Bewertung dieser Konzepte, wird ein 

technisch sehr einfaches, aber unter wirtschaftlichen Gesichtspunkten hoch interes-

santes, Konzept zur Weiterentwicklung ausgewählt. Das Getriebe besteht dabei aus 

zylindrischen Reibplaneten mit einem Elastomerbelag. Die Reibplaneten werden mit 

Übermaß gefertigt und erzeugen dadurch im eingebauten Zustand die, für die Dreh-

momentübertragung erforderliche, Normalkraft. 

An einem eigens entwickelten Getriebeprüfstand für Reibplanetengetriebe werden 

Versuche durchgeführt, um den Einfluss von Parameterveränderungen der Planeten 

sowie die Effekte von Drehzahlvariationen und Dauerläufen der Reibplanetenstufe 

verifizieren zu können. Es werden damit wichtige Aussagen über das Getriebeverhal-

ten messtechnisch aufgezeichnet, wie übertragbares Drehmoment und Leistung so-

wie Schlupfverhalten, Planetenoberflächentemperatur und Wirkungsgrad. In mehre-
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ren Iterationsschritten werden die erhaltenen Ergebnisse zur ständigen Verbesse-

rung der Getriebeperformance umgesetzt. 

Unter anderem wird die Variation der Planetenvorspannkraft untersucht. Eine hohe 

Vorspannkraft von circa 50N hat Vorteile in Form eines hohen übertragbaren Dreh-

moments von über 1,2Nm und einer grundlegenden Senkung des Schlupfniveaus. Je-

doch liegt der maximal erreichbare Wirkungsgrad, durch die hohen Walkverluste, bei 

lediglich 57%. Bei niedrigeren Vorspannkräften von circa 22N liegt der Wirkungsgrad 

dagegen bei beachtlichen 77% und das übertragbare Drehmoment bei circa 0,8Nm. 

Laut Pflichtenheft (siehe Abb.  1-6) ist ein Wirkungsgrad > 60% zu realisieren was 

somit erfolgreich umgesetzt wird. Auch die erreichten Drehmomente liegen im Be-

reich der Forderungen.  

Eine Untersuchung des Einflusses der Reibbelagsstärke wird ebenfalls vorgenommen. 

Damit kann der niedrige Wirkungsgrad ausgehend von knapp 60%, durch eine Ver-

ringerung der Reibbelagsdicke, auf über 70% gesteigert werden. Durch die Belags-

stärkenverringerung ist ein geringeres Übermaß notwendig, um die Normalkraft zu 

erzeugen. Daher wird der Rollwiderstand gesenkt und der Wirkungsgrad verbessert. 

Was die Erreichbarkeit der übertragbaren Leistung betrifft, sind die Erkenntnisse aus 

den Versuchen der Drehzahlvariation grundlegend. Es kann eine geringe Drehzahlab-

hängigkeit von Schlupf und Wirkungsgrad festgestellt werden. Primär sind diese bei-

den Parameter jedoch von der Last abhängig. Dies ermöglicht, durch Anhebung der 

Drehzahl, eine Steigerung der Leistung bei gleich bleibender Last, mit geringen Aus-

wirkungen auf den Wirkungsgrad und den Schlupf. Mit dieser Maßnahme kann eine 

Abtriebsleistung von 60W erreicht werden (siehe Abb.  6-9 Messung 16), welche die 

Anforderungen des Pflichtenhefts erfolgreich abbildet. 

Ein Dauerlaufversuch über zwei Minuten bei konstantem Abtriebsmoment zeigt die 

Entwicklung der Planetenoberflächentemperatur. Sie erreicht Höchstwerte von 85°C 

bis 95°C, je nach Höhe des Abtriebsmoments, welches bei den Versuchen zwischen 

0,6 und 0,8Nm liegt, siehe Abb.  6-12. Die maximale Einsatztemperatur des 

verwendeten Elastomers beträgt circa 100°C. Dies spricht für den Erfolg dieses Tests. 
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Weiters Untersucht werden die Oberflächenrauigkeit des Elastomers, der Einfluss der 

Elastomerhärte und die Variation der Breite der Planeten. Eine glatte Elastomero-

berfläche bringt, basierend auf den größeren Adhäsionseffekten, die besten Ergebnis-

se, siehe Abb.  6-6. Die Versuche eines weicheren Elastomers (70 Shore A) können die 

Vorteile einer theoretischen Reibkoeffizientenzunahme nicht bestätigen. Die Er-

kenntnis dieses Tests ist eine Schlupfniveauzunahme im Vergleich zu einem härteren 

Elastomer (80 Shore A), siehe Abb.  6-10. Die breiteren Planeten ergeben eine Erhö-

hung des maximalen Drehmoments und die Senkung des Schlupfniveaus, siehe Abb. 

 6-4. 

Der wichtigste Bestandteil der Aufgabenstellung, das Geräuschverhalten der ersten 

Getriebestufe zu verbessern, wird mit dem Einsatz eines Reibplanetengetriebes er-

folgreich umgesetzt. Bei sämtlichen Versuchsreihen werden sehr zufrieden stellende 

Ergebnisse der Geräuschemission verzeichnet. Nur bei rauer Oberfläche der Planeten, 

welche aufgrund der negativen Ergebnisse nicht zum Einsatz kommt, ist ein deutli-

ches Betriebsgeräusch wahrnehmbar. Die im Zuge dieser Diplomarbeit erarbeiteten 

Erkenntnisse aus den Prüfstandsversuchen und deren Zusammenhänge führen zu 

einer erfolgreichen Entwicklung des Reibplanetengetriebes, welches schließlich die 

spezifizierten Leistungsdaten von 60W Abtriebsleistung und 0,8Nm Abtriebsmoment 

erfüllt und dies bei Wirkungsgraden von bis zu 77%. 

Aufgrund dieses erfolgreichen Abschlusses wird eine Weiterentwicklung seitens des 

Industriepartners bereits durchgeführt. Sie beschäftigt sich mit einer Reihe von Punk-

ten wie Betriebspunktanpassung, Materialauswahl für die Serienproduktion und 

weitgehenden Dauerlaufversuchen. Des Weiteren wird ein Getriebeprototyp mit der 

ersten Getriebestufe als Reibplanetenstufe und einer zweiten verzahnten Planeten-

stufe entwickelt, um somit die gesamte Antriebseinheit unter realen Einsatzbedin-

gungen zu prüfen. 
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