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ABSTRACT 
 
A test bench was assembled at the drive engineering 

laboratory of TU Kaiserslautern Institute of Machine 
Elements, Gears, and Transmissions to study the tooth 
friction coefficient of worm gear drives. To the determi-
nation of tooth friction coefficient was accomplished the 
efficiency measurement of worm gear drive by the sev-
eral loads with two type of oil. In this paper are pub-
lished the experimental results of a worm gear set with 
a gear ratio twenty.  
 
 

1. EINLEITUNG 
 

Am Lehrstuhl für Maschinenelemente und Getriebe-
technik der TU Kaiserslautern steht ein modular aufge-
baute Verspannungsprüfstand zur quasistatischen Un-
tersuchungen von verschiedenen Antriebssträngen mit 
der Nennleistung 30 kW zur Verfügung.  

An diesen Prüfstand wurden experimentelle Untersu-
chungen zur Ermittlung der Zahnreibungszahl von 
Schneckengetrieben mit verschiedenen Übersetzungen, 
wie 10, 20 und 40, durchgeführt. Im Folgenden werden 
die Messergebnisse und ihre Auswertung beim zwanzi-
ger Radsatz vorgestellt. 
 
 

2. VERLUSTLEISTUNGEN VON 
 SCHNECKENGETRIEBEN 

 
Um den Wirkungsgrad des Getriebes zu steigern, 

müssen die möglichen Verlustquellen analysiert wer-
den. Bei Schneckengetrieben können vier Verlustleis-
tungen, wie Verzahnung-, Lager-, Dichtungs- und 
Plantschver- lustleistung, unterschieden werden [1]. 
Davon ist die mit der Zahnreibungszahl zusammenhän-
genden Verzahnungsverlustleistung die bedeutendste 
[2].  

Im Mittelpunkt unserer Forschung steht die sowohl 
experimentelle als auch numerische Ermittlung der 

Zahnreibungszahl bei Schneckengetrieben. Die Zahn-
reibungszahl spielt auch eine wichtige Rolle bei den 
ausgezeichneten schwingungsdämpfenden Eigenschaf-
ten des Schneckengetriebes. So hilft ihre Analyse nicht 
nur bei der Wirkungsgraderhöhung des Schneckenge-
triebes sondern auch bei dem Verstehen seines Schwin-
gungsverhaltens auch. 

 
 

3. EXPERIMENTELLE ERMITTLUNG DER 
MITTLEREN ZAHNREIBUNGSZAHL 

 
Bei Schneckengetrieben herrscht Mischreibungszu-

stand zwischen den kontaktierenden Zahnflanken, das 
bedeutet einige Rauheitsspitzen sind durch den 
Schmierstoff völlig getrennt, zwischen den anderen 
liegt Festkörperberührung vor. Bei diesen Randbedin-
gungen wird die Zahnreibungszahl nicht nur durch das 
Rauheitsprofil der kontaktierenden Oberfläche, sondern 
durch das Material des Kontaktpartners und durch die 
Art des Schmierstoffes auch beeinflusst. Die mittlere 
Zahnreibungszahl ( z) bei einem Radsatz lässt sich indi-
rekt mittels Wirkungsgradmessungen ermitteln. Sind die 
An (P1) - und Abtriebsleistung (P2), genauso wie die 
Lager (PVL)-, Dichtung (PVD)- und Plantschverlustleis- 
tung (PVS) bekannt, dann kann der Verzahnungswir-
kungsgrad aus dem Energiegleichgewicht des Getriebes 
berechnet werden. 

In der Literatur sind zahlreiche Formeln bekannt, für 
die oberen drei Verlustleistungskomponenten zu be-
rechnen, z.B. Produktkatalogen der Lager- und Dich-
tungsherstellern, oder [1]. Eine einfache Vorgehenswei-
se zur die Ermittlung des Verzahnungswirkungsgrades 
( z) bieten Näherungsformeln, die mit lastabhängigen 
(PVP) und lastunabhängigen Verlustkomponenten (PV0) 
gekennzeichnet sind. In unserer Forschung wurden die 
von Nass [3] hergeleiteten auf Messungen basierenden 
Näherungsgleichungen verwendet. Mit deren Hilfe kann 
Verzahnungswirkungsgrad ( z) aus im Versuch gemes-
senen An- (T1) und Abtriebsmoment (T2), der Schne-
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ckendrehzahl (n1) und der Ölsumpftemperatur ( S) (mit-
tels der aus dem Energiegleichgewicht hergeleiteten 
nächsten Formel (1)) berechnet werden. 
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In der Gleichung (1) wird die Antriebsleistung als po-

sitiv, und die Abtriebsleistung als negativ betrachtet. 
In der Kenntnis des Verzahnungswirkungsgrades des 

Schneckengetriebes lässt sich schon die mittlere Zahn-
reibungszahl ( z) in einem Betriebspunkt (n1, T2) mit 
der folgenden Gleichung (2), in der der letzte Faktor oft 
vernachlässigt wird, ermitteln: 
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4. AUFBAU DES PRÜFSTANDES 
 

Im Versuchsfeld des Lehrstuhls für Maschinenele-
mente und Getriebetechnik der TU Kaiserslautern wur-
de ein elektrisch verspannter Schneckengetriebeprüf-
stand aufgebaut, um die zur Reibungszahlermittlung 
notwendige Messungen durchzuführen. Abbildung 1 
zeigt den schematischen Aufbau des Schneckengetrie-
beprüfstandes. 
 

 
 

Abbildung 1. Prinzipskizze  
des Schneckengetriebeprüfstandes 

 
Das Prüfgetriebe (4) wird durch einen Drehstrommo-

tor (1) mit einer maximalen Leistung 30 kW angetrie-
ben und mit einer baugleichen Asynchronmaschine (8) 
gebremst. Vor und nach dem Getriebe wird durch Dreh-
zahl- (2, 5) und Drehmomentsensoren (3, 6) die An- (n1) 
und Abtriebsdrehzahl (n2) und An- (T1) und 
Abtriebsmoment (T2) gemessen. Nach der Messsignal-
Erfassung der Abtriebsseite dient ein Planetengetriebe 

(7) als Anpassungsgetriebe zum Bremsen. Die Umge-
bungs- ( U) und die Sumpftemperatur ( S) werden mit 
PT 100 Sensoren gemessen. Der Wärmezustand des 
Schneckenrades wird mit einer Thermokamera regis-
triert. Zur Verarbeitung der Messsignale wird ein Mess-
rechner (10) eingesetzt. 

 
 
5. PRÜFRADSATZ UND PRÜFPROGRAMM 

 
Als Prüfling kommt ein Schneckengetriebe mit einem 

Achsabstand von a=100 mm und einer Übersetzung von 
i=20,5 zum Einsatz (das sogenannte Standard Referenz-
getriebe [1]). Die Verzahnung des Radsatzes weist die 
Flankenform K auf. Die Schnecke aus 16MnCr5 wurde 
einsatzgehärtet und danach geschliffen, das Rad aus 
CuSn12 wurde gefräst. Die quadratische Rauheitsmit-
telwert der Schneckenzahnflanke beträgt Rq=1,54 m 
im Neuzustand. Das Prüfgetriebe wurde von der Firma 
Fogaskerékgyár Kft gefertigt. 

Der Testradsatz wurde bis zum Vorliegen eines voll-
ständig ausgebildeten Tragbildes mit kleiner Drehzahl 
und mittlerem Drehmoment einem Einlaufprozess un-
terzogen. Bei den Versuchen erfolgt die Variation der 
Antriebsdrehzahl in sechs Stufen, n1=500, 750, 1000, 
1500, 1800, 2500 1/min. Das Abtriebsmoment wurde in 
vier Stufen variiert, T2=270, 430, 570, 670 Nm. Aus der 
Kombination dieser Betriebszustände ergibt sich ein 
praxisgerechtes Belastungskollektiv. 

Die Untersuchungen wurden mit zwei Ölsorten nach 
dem Einlauf des Radsatzes durchgeführt. Es kam ein le-
giertes Mineralöl nach der Empfehlung des Getriebe-
herstellers mit der Viskositätsklasse ISO VG 150 und 
ein zähflüssiges Polyalphaolefin (PAO) mit der Viskosi-
tätsklasse ISO VG 1000 zum Einsatz. Mit beiden Ölsor-
ten wurden die Versuchen in allen Betriebspunkten bei 
der Sumpftemperatur S=60 °C und 80°C durchgeführt. 
Der Ölsumpf wurde mit dem Öl so gefüllt, dass die un-
terliegende Schnecke ganz eingetaucht war. 
 
 

6. MESSERGEBNISSE UND IHRE 
 AUSWERTUNG 

 
Aus den gemessenen Daten lässt sich, wie oben be-

schrieben, der Gesamtwirkungsgrad des Getriebes, der 
Verzahnungswirkungsgrad des Radsatzes, genauso wie 
die Zahnreibungszahl in allen Betriebspunkten ermit-
teln.  

Abbildung 2 zeigt eine gemessene Wirkungsgradcha-
rakteristik des Prüfgetriebes bei der Verwendung des 
Mineralöles mit Sumpftemperatur s=60°C. 
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Abbildung 2. Ergebnisse der Wirkungsgradmessung bei 

dem Prüfling (Mineralöl, S=60°C) 
 

Der Verlauf der gemessenen Wirkungsgradkurven 
entspricht mit dem erwarteten theoretischen Verlauf. 
Die gemessenen Wirkungsgradwerte sind in praxisrele-
vanten Punkten über 70 %. Die Wirkungsgradwerte bei 
allen Drehzahlen sind trotz der verschiedenen Drehmo-
mente innerhalb einer Spanne von +/-3%. Die Auswer-
tung dieser Messergebnisse nach der oben geschriebe-
nen Methode ergibt die in Abbildung 3 sichtbaren Zahn-
reibungszahlen. 

 

 
Abbildung 3. Mittlere Zahnreibungszahl 

 des Prüfgetriebes bei verschiedenen Belastungen  
(Mineralöl, S=60°C) 

 
Die Zahnreibungszahl zeigt bei diesem Versuch 

höhere Werte, der maximale Wert liegt um 0,105 und 
das Minimum ist 0,05. Dies bedeutet einen größeren 
Festkörperreibungsanteil in der Mischreibung. Je größer 
die Drehzahl der Schneckenwelle ist, desto besser kann 
die kontaktierende Zahnflanke einen trennenden 
Schmierfilm aufbauen und die Zahnreibungszahl da-
durch vermindern. Die Reibungszahlkurven haben einen 
parallelen Verlauf, die kleineren Belastungen rufen 
niedrigere Zahnreibungszahlen vor. 

Die Versuche wurden mit dem gleichen Mine-
ralöl aber bei der Ölsumpftemperatur S=80 °C wieder 
durchgeführt. Die Ergebnisse sind in Abbildung 4 zu 
sehen. Im Vergleich mit den Ergebnissen der vorigen 
Messungen sind die niedrigen Reibungszahlwerte bei 
höherer Temperatur gut erkennbar. Hintergrund der 

kleineren Reibwerte kann die niedrigere innere Reibung 
des Schmierstoffes bei höherer Temperatur sein. Zwi-
schen den oberen drei Ausgleichskurven ist kaum ein 
Unterschied festzustellen.  

 

 
Abbildung 4. Mittlere Zahnreibungszahl  

des Prüfgetriebes bei verschiedenen Belastungen  
(Mineralöl, S=80°C) 

 
Um die Auswirkung des Schmierstoffes auf die 

Zahnreibungszahl erfassen zu können, wurden die Wir-
kungsgradmessungen auch mit einem deutlich zäheren 
Öl durchgeführt. Dazu wurde ein Polyalphaolefin mit 
der Viskositätsklasse ISO VG 1000 verwendet. Der 
Temperatureinfluss des Ölsumpfes auf die Zahnrei-
bungszahl wurde auch bei den vorigen Ölsumpftempe-
raturen geprüft. Abbildung 5 zeigt die gemessenen Wir-
kungsgrade bei Ölsumpftemperatur S=60 °C. 

 

 
Abbildung 5. Ergebnisse der Wirkungsgradmessung 

bei dem Prüfling (Mineralöl, S=80°C) 
 
Die große innere Reibung des Schmierstoffes hatte 

einen großen Einfluss auf die Ergebnisse. Mit der Ver-
wendung dieser Ölsorte konnte keine nennenswerte 
Wirkungsgradsverbesserung erreicht werden. Dies 
stimmt mit den Erfahrungen von Laukotka überein [4]. 
Die mögliche Ursache sind die erheblich höheren 
Plantschverluste. Der Verlauf der Ausgleichskurven ist 
quasi konstant.  

Trotz der geringeren Wirkungsgradverbesserung 
ergab die Verwendung des PAOs eine wirksame Minde-
rung der Zahnreibungszahl (s. Abb. 6) verglichen mit 
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den Ergebnissen der Abbildung 3. Bei dieser Ölsorte 
ruft die kleinere Belastung eine größere Reibungszahl 
hervor und umgekehrt. 
 

 
Abbildung 6. Mittlere Zahnreibungszahl  

des Prüfgetriebes bei verschiedenen Belastungen  
(PAO, S=60 °C) 

 
Die Versuche wurden mit diesem Öl auch bei der 

Sumpftemperatur S=80 °C wiederholt. Die Ergebnisse 
zeigt die Abbildung 7.  

 

 
Abbildung 7. Mittlere Zahnreibungszahl  

des Prüfgetriebes bei verschiedenen Belastungen 
(PAO, S=80 °C) 

 
Bei diesem Versuch wurden die kleinsten Reibungs-

zahlen gemessen. Ihr Maximum ist um 0,05, ihr Mini-
mum liegt bei 0,027. Die Ausgleichskurven bei den 
größeren Belastungen laufen fast identisch. Durch die-
ses hoch additivierte, zähe Synthetiköl konnte ein gut 
tragender Schmierfilm zwischen den Zahnflanken auf-
gebaut werden. Die höhere Temperatur des Schmier-
stoffes verursacht eine kleinere innere Reibung des 
Öles, so werden die Zahnreibungszahlen bei höherer 
Temperatur niedriger. Die Lebensdauer der Verzahnung 
kann mit der Verwendung dieses Öl auch bei dauerhaf-
ten großen Belastungen ausreichend sein. 

 
 
 

 
 

7. ZUSAMMENFASSUNG 
 
In diesem Artikel wurden experimentelle Untersu-

chungen zur Zahnreibungszahlermittlung von Schne-
ckengetrieben dargestellt. In verschiedenen Betriebs-
punkten wurden die Versuche mit zwei Ölsorten bei 
zwei Temperaturen durchgeführt. Mit dem vom Getrie-
behersteller empfohlenen Mineralöl wurden größere 
Reibungszahlen ermittelt. Mit dem hoch additivierten 
PAO sind Reibungszahlen deutlich niedriger, aber der 
Gesamtwirkungsgrad des Getriebes wurde nicht so stark 
verbessert, wegen der größeren Plantschverlust- leistun-
gen. Die Verwendung eines zähen Synthetiköles ist nur 
dann sinnvoll, wenn das Getriebe rund um die Uhr 
hochbelastet ist.  
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