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Referat 

Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der Anwendung von Methoden der Zeit-
Frequenz-Analyse zur Diagnostik der Verzahnungen in Getrieben anhand von 
Schwingungssignalen. Es werden neue Analysemethoden aus der Zeit-Frequenz-
Analyse zur Verbesserung der Diagnosetechnik, wie die ,,Koeffizientenanalyse aus 
Zeit-Frequenz-Darstellungen“ oder die ,,Drehwinkel-Ordnungs-Darstellungen in Po-
larkoordinaten“ eingeführt. Basierend auf diesen Analyseverfahren wird  eine geeigne-
te Diagnosestrategie vorgestellt, mit der auch bei instationären Betriebszuständen Ver-
zahnungsschäden sicher erkannt werden können. Zur praktischen Anwendung der 
Zeit-Frequenz-Analyse in der Verzahnungsdiagnose wird ein Rechenprogramm entwi-
ckelt, in dem eine Vielzahl von Signalanalyseprozeduren implementiert sind, um somit 
eine zuverlässige diagnostische Beurteilung von Verzahnungszuständen zu ermögli-
chen. In einem umfangreichen Versuchsprogramm werden die Anwendungsmöglich-
keiten der beschriebenen Mittel und Verfahren auf verschiedenen Verzahnungsschä-
den in mehreren Abstufungen demonstriert, und die Eignung der Methoden wird beur-
teilt. 
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1 Einleitung 

Die Zuverlässigkeit von Zahnradgetrieben ist von großem Einfluss auf die Verfügbar-

keit und Sicherheit der damit ausgerüsteten Gesamtanlage. Die Getriebeüberwachung 

ist notwendig, um die Zuverlässigkeit des Getriebes in Zusammenhang mit der Ab-

wendung ökonomischer Folgeschäden durch außerplanmäßigen Ausfall zu gewährleis-

ten und eine ökonomisch optimale Instandhaltungsstrategie anzustreben. Heute ist na-

hezu jeder Hersteller den Schritt zur Getriebeüberwachung bereits gegangen, hat ihn 

zum Inhalt gegenwärtiger Forschungsarbeit gemacht oder ihn zumindest in strategi-

sche Überlegungen einbezogen.  

Die verschiedenen Baugruppen eines Zahnradgetriebes zeigen eine unterschiedliche 

Anfälligkeit bezüglich eines möglichen Schadens. Lager und Dichtungen weisen eine 

eher hohe Ausfallquote gegenüber Wellen oder Gehäusen auf. Die größte Gefahren-

quelle für einen Getriebeschaden geht jedoch von den Zahnrädern aus, vgl. Bartz u.a. 

[5]. Die diagnostische Beurteilung von Verzahnungszuständen (Verzahnungsdiagnose) 

muss deshalb den Schwerpunkt bei der Getriebediagnose bilden. Neben der Aufgabe 

zur Detektion von Fehlern und Schäden dient die Verzahnungsdiagnose darüber hinaus 

zur Identifikation, Lokalisierung und quantitativen Bewertung der bereits detektierten 

Zahnfehler und Zahnschäden, vgl. Meltzer [74]. Die Identifikation von Fehlern und 

Schäden ermöglicht das Erkennen von Fehlerquellen und Schadenursachen. Durch die 

Lokalisierung (Markierung der geschädigten Zähne) wird der Suchaufwand zur späte-

ren Nacharbeit bei der Instandhaltung stark reduziert. Die quantitative Bewertung der 

Schäden  erlaubt es, begründete und zuverlässige Aussagen über die verbleibende Le-

bensdauer und damit die richtigen Entscheidungen für notwendige Instandhaltungs-

maßnahmen zu treffen.  

Als besonders treffsicherer und empfindlicher Indikator für den mechanischen Ma-

schinenzustand haben sich die Schwingungssignale erwiesen, vgl. Cempel [16], 

Sturm/Förster [104]. Durch die stürmische Entwicklung im Bereich der Messwerter-

fassung wird es ermöglicht, viele prozessspezifische Schwingungssignale während des 

laufenden Betriebes zu erfassen und damit eine Vielzahl von relevanten Merkmalen 
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für bestimmte ausgeprägte Zahnschäden zu extrahieren. Man spricht dann von signal-

gestützter Diagnose. 

Zur schwingungsdiagnostischen Beurteilung von Verzahnungszuständen sind eine 

Reihe ausgereifter Analysewerkzeuge verfügbar, die jeweils im Zeitbereich, im Fre-

quenzbereich und im Bereich der statistischen Amplitudenverteilung aussagefähige 

Diagnosemerkmale bilden lassen, sofern es sich um stationäre Schwingungsvorgänge 

handelt. Diese Vorraussetzung kann nur bei stationär bzw. quasistationär betriebenen 

Getrieben erfüllt werden. Für diesen Fall eignen sich besonders die Frequenzanalyse 

sowie ihre verfeinerten Verfahren, z.B. Seitenbandanalyse, Kepstrumanalyse und 

Hüllkurvenspektrum, vgl. Klein [52], Kolerus [53].   

An Zahnradetrieben liegen aber oftmals instationäre Schwingungsvorgänge vor, bei-

spielsweise Vorgänge mit rasch veränderlichen Frequenzkomponenten, oder auch 

Vorgang mit transienten Ereignissen. Die wesentlichen Ursachen dafür sind, vgl. Melt-

zer [74]: 

• Veränderliche Drehzahlen, die entweder unmittelbar im Normalbetrieb (z.B. Dreh-

zahlschwankung) oder bei An- und Auslaufvorgängen auftreten (,,Instationarität 

im Großen“).  

• Impulsförmige Störerregungen, die durch lokale Zahnfehler oder Zahnschäden 

beim Zahneingriff verursacht werden können. Infolge dieser Erregungen treten die 

kurzzeitigen flüchtigen Schwingungserscheinungen innerhalb einer ansonsten stati-

onären Schwingung auf (,,Instationarität im Kleinen“). 

Diese Vorgänge lassen sich durch die Frequenzanalyse nur schwer beurteilen, da eine 

Frequenzveränderung im Signal zu einer Verschmierung benachbarter Frequenzkom-

ponenten in der spektralen Darstellung führt. Erste Ansätze zur Behandlung solcher 

Probleme wurden mit dem Verfahren der rotorsynchronen Mittelung bzw. der Ord-

nungsanalyse eingeführt. Durch die Anwendung der klassischen Transformationsme-

thoden gehen Informationen über die zeitliche Veränderung des Signals verloren.     

Die Zeit-Frequenz-Analyse bietet die Möglichkeit, Merkmale gleichzeitig im Zeit- und 

Frequenzbereich darzustellen und somit auch schnelle zeitliche Veränderungen der 

spektralen Zusammensetzung des Signals zu verfolgen. Durch die Darstellung von 
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Ergebnissen in der Zeit-Frequenz-Ebene gelingt es, transiente Ereignisse im Signal zu 

detektieren und zu lokalisieren. Als leistungsfähige Werkzeuge für die Analyse insta-

tionärer Vorgänge wird seit etwa 10 Jahren die Zeit-Frequenz-Analyse mehr und mehr 

in die technische Diagnostik einbezogen. 

Ziel der vorliegenden Arbeit soll es sein, Verfahren der Zeit-Frequenz-Analyse zu nut-

zen, um Verzahnungsschäden in Getrieben diagnostizieren zu können. Als Ergebnis 

der durchzuführenden Untersuchungen soll eine neue Diagnosestrategie entwickelt 

werden, um die Diagnoseergebnisse zu verbessern, welche  

• die Diagnoseschärfe erhöhen und  

• die instationären Betriebszustände (Hochlaufvorgängen, Drehzahlschwankung 

während des Betriebes) berücksichtigen.  

Dies soll am Beispiel einer ausgewählten Getriebekonzeption erfolgen.    

Im Kapitel 2 werden die bei Stirnradgetrieben auftretenden wesentlichen Schwin-

gungsphänomene und die zugehörigen Merkmale im Schwingungssignal beschrieben. 

Zunächst erfolgt eine Darstellung der Haupterregungsquellen von Schwingungen bei 

Getrieben. Anschließend werden die typischen Schadensarten der Verzahnung erläu-

tert. Unter Verwendung eines einfachen Schwingungsmodells werden prinzipielle Ü-

berlegungen zu den Auswirkungen von Zahnfehlern und Zahnschäden auf das 

Schwingungssignal vorgestellt.  Dabei werden typische Schwingungseffekte unter-

sucht, die in einem engen Zusammenhang mit den Schädigungsvorgängen in der Ver-

zahnung stehen. Es wird eine generelle Übersicht über das Schwingungssignal bei der 

geschädigten Verzahnung als Hilfsmittel zur Unterstützung der Bildung von schadens-

relevanten Merkmalen gegeben.   

Im Kapitel 3 wird ein Überblick über die Methoden der Zeit-Frequenz-Analyse bezüg-

lich der Schwingungsanalyse im Maschinenbau gegeben. Schwerpunkt bei der Diskus-

sion der Analysemethoden ist die Darstellung der wichtigsten Eigenschaften der Wa-

velet-Transformation und ihre Anwendungsmöglichkeiten bei der Analyse von 

Schwingungssignalen an Maschinen. Die theoretische Untersuchung in diesem Kapitel 

dient als Basis der Entwicklung eines Rechenprogramms zur Einbeziehung der einge-

führten Methoden der Zeit-Frequenz-Analyse in die Verzahnungsdiagnose.  
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In Kapitel 4 werden die wichtigsten signalgestützten Diagnoseverfahren durch die 

Auswertung einer Vielzahl von Literaturstellen beurteilt und mit Anwendungsbeispie-

len illustriert. Im Mittelpunkt dieses Kapitels steht die Darstellung von praktischen 

Anwendungsmöglichkeiten der Zeit-Frequenz-Analyse zur diagnostischen Beurteilung 

von Verzahnungszuständen. Es werden Vorschläge zur Verbesserung der Diagnose-

technik unterbreitet. Das oben erwähnte Rechenprogramm und zusätzliche, neuentwi-

ckelte Tools werden vorgestellt. Das Kapitel schließt mit der Ableitung einer neuen 

geeigneten Diagnosestrategie auf Basis der Zeit-Frequenz-Analyse zur Verzahnungs-

diagnose bei veränderlichen Drehzahlen.      

An Hand experimenteller Messergebnisse wird in Kapitel 5 der Einsatz der in Kapitel 

4 betrachteten Mittel und Methoden demonstriert. Mit einem umfangreichen Ver-

suchsprogramm werden verschiedene Zahnschäden (Zahnflanken-Ermüdungsschäden, 

Zahnfuß-Dauerbrüchen,...) in mehreren Abstufungen untersucht. Die Messungen wer-

den bei konstanten und veränderlichen Drehzahlen durchgeführt und die Beschleuni-

gungssignale an Getriebegehäusen von Prüfständen ausgewertet. Abschließend werden 

die erarbeiteten Resultate zusammengefasst und im Hinblick auf ihre praktische Nutz-

barkeit betrachtet.     
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2 Schwingungsanregung bei Zahnradgetrieben 

Zahnradgetriebe werden in der Regel eingesetzt, um Moment, Drehzahl und Drehrich-

tung an die Bedürfnisse der angeschlossenen Arbeitmaschine anzupassen. Im folgen-

den Arbeit wird lediglich auf Stirnradgetriebe eingegangen, deren wesentliche 

Schwingungsphänomene man aber auch bei anderen Getriebetypen findet, wie z.B. 

Kegelradgetriebe.  

Über das dynamische Verhalten von Zahnradgetrieben liegen bereits zahlreiche Unter-

suchungen vor, die sich intensiv mit der Modellierung von Schwingungen einstufiger 

Stirnradgetriebe befassen, vgl. Küçükay [56], Kasuba [48], Parker u.a [84], Theodosi-

ades/Natsiavas [108]. Die Berechnungsmodelle stellen ein gekoppeltes erzwungenes 

und parametererregtes Schwingungssystems dar. Die Parametererregung folgt aus der 

zeitlich-veränderlichen Verzahnungssteifigkeit. Zeitabhängige Erregungen sind zum 

einen durch das zu übertragende Moment bedingt und zum anderen durch Verzah-

nungsfehler und Verzahnungsschäden. Zusätzliche Nichtlinearitäten sind z.B. auf das 

Zahnflankenspiel und auf den lastabhängigen Überdeckungsgrad zurückzuführen. Die 

Modellierung führte zu immer komplizierteren Modellen mit mehreren Freiheitsgraden 

mit genaueren Betrachtungen von Erregerfunktionen und Einflussgrößen, vgl. Küçü-

kay [55], Dennin [26], Vinayak/Singh [113].   

Die theoretische Untersuchung der Schwingungen in Zahnradgetrieben erfordert einen 

hohen Modellierungsaufwand. Mit der Entwicklung der modernen Rechentechnik 

wurden die experimentellen Untersuchungen zunehmend auch von numerischen Simu-

lationen begleitet. Dabei befassten sich viele Arbeiten mit der Bestimmung der dyna-

mischen Zahnkräfte unter Berücksichtigung von mehreren Einflussgrößen (z.B. Ver-

zahnungsabweichungen, Profilkorrekturen, Nachgiebigkeit von Wellen und Lagern), 

Linke [61], Rettig [93], Börner [12], Keppler [49], Müller [76]. Für die Berechnung 

der dynamischen Zahnkräfte steht gegenwärtig Software zur Verfügung, z.B. das Pro-

gramm DZP [36].  

Die Interpretation diagnostischer Informationen erfordert neben der Betrachtung der 

Getriebekinematik (Bewegungsverhältnisse, kinematische Frequenzen) auch die 

Kenntnisse über die wesentlichen Schwingungsursachen an Getrieben. Unter             
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Verwendung des bereits eingeführten einfachsten Ersatzmodells werden prinzipielle 

Überlegungen zu den Auswirkungen von Zahnfehlern und Zahnschäden auf das 

Schwingungssignal vorgestellt. Die gewonnenen Kenntnisse können eine geeignete 

Auswahl von Analyseverfahren für die Diagnose ermöglichen und somit die Bildung 

von Diagnosemerkmalen unterstützen. Die signalmodellgestützte Diagnose wurde von 

El Badaoui u.a [30], Horward u.a. [42], Velex/Maatar [112] angewendet.        

2.1 Beschreibung der Haupterregungsquellen  

2.1.1 Anregungsmechanismen  

Ein Zahnradgetriebe bildet ein sehr komplexes schwingungsfähiges System. Die 

Schwingungsanregung findet in erster Linie durch die Folgen des Zahneingriffs statt. 

Dies bedeutet, dass auch in einem völlig intakten Getriebe Schwingungen erzeugt 

werden. Nur ein sehr kleiner Teil dieser Schwingungen wird über den Luftschall direkt 

auf die Gehäuse übertragen, während der größte Teil (etwa 90%) in Form von 

Schwingungsenergie über die Wellen und Lager zum Gehäuse fließt und dort als Kör-

perschall abgestrahlt wird.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Schwingungsaufnehmer Getriebe 

Luftschallpfad 

Arbeitsmaschine 

Motor 

Hauptquelle von Schall 
 und Schwingungen 

Körperschallpfad 

Bild 2.1: Typische Übertragungswege von Körperschall 

Zwischen den im Eingriff befindlichen einzelnen Zahnpaaren treten Kräfte auf, die als 

Momente vom Antriebsmotor in das Getriebe eingeleitet und von dort als Momente 

auf die Arbeitsmaschine übertragen werden. Diese Kräfte werden als die statischen 

Zahnkräfte bezeichnet. Durch die vorhandenen Erregungsquellen können die dynami-

schen Zahnkräfte (die insgesamt in der Verzahnung eines laufendes Getriebes             
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auftretenden Kräfte) wesentlich größer sein als die eigentlich zu übertragenden stati-

schen Kräfte. Die aus der dynamischen Zahnkraft folgende Lagerreaktionskraft führt 

zu dem im Gehäuse wirkenden Körperschall und damit zu mechanischen Schwingun-

gen am Gehäuse.  

Die Erregungsquellen lassen sich folgendermaßen separieren:  

• Wesentliche äußere Erregerquellen:  Schwankungen des An- und Abtriebmoments 

und Drehzahlschwankungen der An- und Abtriebswelle, die technologisch bedingt 

sein können, z.B. bei Kolbenmaschinen.   

• Als innere Erregerquellen kommen insbesondere die folgenden Ursachen in Be-

tracht: 

- Schwankungen der Verzahnungssteifigkeit cz(t), die durch den Wechsel zwischen 

Einzel- und Doppeleingriff bzw. Mehrfacheingriff entstehen. Diese Erregung ist ei-

ne Parametererregung, die auch bei geometrisch einwandfreier Verzahnung auftritt, 

vgl. Magnus [69].   

- Fehlerbedingte Erregungen, die auf Verzahnungsabweichungen (z.B.  Profilform-

abweichung, Teilungsabweichung, Rundlaufabweichung,...) zurückzuführen sind. 

Schadensbedingte Erregungen, die von Verzahnungsschäden hervorgerufen wer-

den, vgl. Niemann/Winter [79], Linke [61]. 

- Stoßerregungen bei der Verzahnung, besonders der Eingriffsstoß aufgrund großer 

Zahnverformungen unter Last.  

- Wälzkreisimpuls aufgrund der Richtungsänderung der Gleitbewegung der beiden 

Zahnflanken im Wälzpunkt.    

Zahnschäden, die im Schwingungssignal erkannt werden können, stehen im Zusam-

menhang mit inneren Erregungsquellen. Die Erregung aufgrund der Reibkräfte, die 

durch die immer auftretende Gleit- und Wälzreibung der an der Kraftübertragung be-

teiligten Zahnflanken entstehen, hat meist energiearme Schwingungen zur Folge. Für 

die Verzahnungsdiagnose ist sie deshalb nur von untergeordneter Bedeutung, vgl. Ho-

ward u.a. [42].  
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2.1.2 Parametererregung und amplitudenmodulierte Schwingungen 

Der Quotient aus der Zahnkraft und der daraus resultierenden Verformung wird als 

Verzahnungssteifigkeit (oder Gesamt-Zahnfedersteifigkeit) bezeichnet, vgl. DIN 3990 

[133]. Zur Berechnung der Verzahnungssteifigkeit mit exaktem Zahnflankenprofil 

steht Software zur Verfügung z.B. [129], [130]. Dabei ergibt sich die Gesamt-

Zahnfedersteifigkeit durch Superposition der zunächst berechneten Einzel-

Zahnfedersteifigkeiten der sich momentan im Eingriff befindlichen Zahnpaare, vgl. 

dazu Keppler [49]. Die Verzahnungssteifigkeit jeder Zahnradsstufe ändert sich im 

Takte der Zahneingriffsfrequenz fz. Die Verzahnungsgeometrie der Zahnradsstufe be-

einflusst unmittelbar den Verlauf der Zahneingriffssteifigkeit und damit die Schwin-

gungsanregung.  Dies gilt insbesondere für die geometrischen Größen Profilüberde-

ckung ε  und Sprungüberdeckung ε  (oder Gesamtüberdeckung ε = +ε ). Bei der 

Geradverzahnung (meist ε =1,1...1,5 ;ε =0)  befinden sich nur ein bis zwei Zähne in 

Eingriff. Bei der Schrägverzahnung ist die Gesamtüberdeckung gegenüber der Gerad-

verzahnung wesentlich höher (ε >1), dadurch schwankt die Verzahnungssteifigkeit 

nur geringfügig, vgl. Bild 2.2.  

α β αε β

α β

β

a)  

b
tcz )(









mmm

N
µ

 

Tz= 1/fz  

b)  

Zeit t  

Frequenz f 

kĉ

3×fz  fz  

Bild 2.2: Zur Berechnung der Verzahnungssteifigkeit mit Daten von Tabellen 5.1 
a) Zeitverlauf,  b) typisches Frequenzspektrum 
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Es wird nun ein einstufiges Stirnradgetriebe betrachtet. Bei der Modellierung werden 

lediglich die Torsionswinkel ϕ1 und ϕ2 von Ritzel und Rad berücksichtigt. Dabei wer-

den die sich im Eingriff befindlichen Zahnpaare als parallelgeschaltete Feder-

Dämpfer-Elemente ohne Spiel modelliert (siehe Bild 2.3). Die Zahnfehler werden als 

Verschiebung der Angriffspunkte der Koppelelemente, d.h. als Wegerregung e(t) mo-

delliert, vgl. Blankenship/Singh [9]. Um die prinzipiellen Zusammenhänge zwischen 

den einzelnen Erregungsquellen und der Schwingungsantwort aufzuzeigen, sei auf die 

getrennte Betrachtung jedes Zahnpaares verzichtet. Bei konstanter Drehzahl wird die 

Verzahnungssteifigkeit cz(t) und die aus den Abweichungen resultierende Erregungs-

funktion e(t) in Form von Fourier-Reihen beschrieben. Außerdem wird die Dämpfung 

der gesamten Verzahnung vernachlässigt.  

 
M2(t) 

 

cz(t) 

rb2 
ϕ

ϕ

e(t) 

J2, Z2 

J1, Z1 

M1(t) 

1 

2 

rb1 

 

 

 

 

 

 

 
Bild 2.3: Minimalmodell einer fehlerhaften Verzahnung 

Die Bewegungsgleichungen für das Schwingungsmodell lauten: 

  (2.1) [ ] )()()( 12211111 tMterrtcrJ bbzb =+++ ϕϕϕ&&

  (2.2) [ ] )()()( 22211222 tMterrtcrJ bbzb =+++ ϕϕϕ&&

Darin bedeuten:  

      J1, J2  Massenträgheitsmomente; rb1, rb2  Grundkreisradien;  

      cz(t) Verzahnungssteifigkeit;  

      e(t) Fehlerfunktion aus Verzahnungsabweichungen;   

      M1(t), M2(t) An- und Abtriebmoment. 

 9 



Mit der Einführung des Federweges als neue Koordinate  

 q = rb1ϕ1+ rb2ϕ2   (2.3) 

kann man aus (2.1) und (2.2) folgende Gleichung gewinnen: 

  (2.4) )()()()()()( thtFtetctFqtcqm zzred −=−=+&&

mit              2
12

2
21

21

bb
red rJrJ

JJm
+

= ;  







+=

2

22

1

11 )()(
)(

J
rtM

J
rtM

mtF bb
red    (2.5) 

Die neu eingeführte Koordinate q(t) beschreibt die Zahnfederauslenkung in Richtung 

der Eingriffslinie. Die lineare Differentialgleichung (2.4) beschreibt eine Kombination 

von erzwungenen und parametererregten Schwingungen.    

Der periodische Verlauf der Verzahnungssteifigkeit cz(t) lässt sich durch Fourier-

Koeffizienten und die Grundfrequenz fkĉ z = Z1 fn1 = Z2 fn2  (Zahneingriffsfrequenz)  

wie folgt beschreiben:  

 ∑ ++=
k

kzkzz tfkcctc )2cos(ˆ)( 0 φπ  (2.6) 

Die Funktion e(t) ergibt sich aus der Abweichungen beider Räder und ist in der Regel 

periodisch mit der Drehfrequenz, vgl. [9], [76]. Im allgemeinen Fall, bei dem  die aus-

geprägten Verzahnungsabweichungen an beiden Rädern auftreten, kann man  die 

Funktion e(t) als eine Überlagerung von zwei Fourier-Reihen mit den Grundfrequen-

zen fn1 und fn2 (Drehfrequenz von beiden Zahnrädern) beschreiben:      

  (2.7) ∑∑ +++=
m

mnm
l

lnl tfmetflete )2cos(ˆ)2cos(ˆ)( 2211 φπφπ

Hier sind l und m die Ordnung der Harmonischen der Drehfrequenzen der Zahnräder. 

Dann ergibt die Erregerfunktion  h(t)  in der rechten Seite der Gleichung (2.4):   

 





 +++

×



 ++==

∑∑

∑

m
mnm

l
lnl

k
kzkzz

tfmetfle

tfkcctetcth

)2cos(ˆ)2cos(ˆ

)2cos(ˆ)()()(

2211

0

φπφπ

φπ
  (2.8) 

Für die Fehler- und Schadensdiagnose wird nun die Erregerfunktionen h(t) in Gl. (2.8) 

betrachtet. Dabei gibt es folgende Möglichkeiten:  
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Bei abweichungsfreier Verzahnung (e(t) = 0), konstanter Drehzahl und konstantem 

An- und Abtriebsmoment tritt nur die Parametererregung auf. Im Erregerspektrum 

sind die Zahneingriffsfrequenz fz und deren ganzzahlige Vielfache (Zahneingriffshar-

monische) zu erwarten, vgl. Bild 2.2b.       

Bei der abweichungsbehafteten Verzahnung (oder auch bei geschädigten Verzahnun-

gen, z.B. Verschleißschäden) entsteht neben der Parametererregung zusätzlich die 

,,Störerregung“, die in Gl. (2.8) als Erregerfunktion h(t) bezeichnet ist.  

Anwendung eines Additionstheorems auf den k-ten und l-ten Summanden aus Gl. (2.8)  

liefert:  

 

[ ] [ ]))(2cos
2
ˆˆ

))(2cos
2
ˆˆ

)2cos(ˆ)2cos(ˆ

1
1

1
1

11

lknz
lk

lknz
lk

lnlkzk

tlfkf
ec

tlfkf
ec

tfletfkc

φφπφφπ

φπφπ

++++−+−

=++
 (2.9) 

Die Gleichung (2.9) lässt erkennen, dass amplitudenmodulierte harmonische Zeitfunk-

tionen als Summe von mehreren harmonischen Funktionen aufgefasst werden können. 

Die Amplitudenmodulation (Multiplikation von Trägersignal und Modulationssignal) 

äußert sich im zugehörigen Spektrum durch Seitenbandstrukturen links und rechts der 

Trägerfrequenzen kfz im Abstand der Modulationsfrequenzen lfn1. Für die m-ten Sum-

manden gilt der gleiche Zusammenhang.  In den Abschnitten 2.3 und 4.2 werden Fol-

gerungen aus diesem Modulationseffekt ausführlicher beschrieben.             

2.1.3 Eingriffsstoß und Eigenschwingungen 

Bei der Untersuchung von Stoßvorgängen beim Zahneingriff ist wesentlich zwischen 

dem Spielstoß aufgrund von Flankenabheben und dem Eintritts- oder Eingriffsstoß 

aufgrund der Zahnverformung unter Last zu unterscheiden.  

Bei leistungsübertragenden Zahnradstufen tritt Flankenabheben meist nur bei großen 

Lastschwankungen und/oder bei hohen dynamischen Zusatzkräften infolge der inneren 

Anregungen auf. Dabei werden die dynamischen Auslenkungen der Zahnfeder größer 

als die statische Auslenkung. Der Stoß entsteht nach dem Durchlaufen des Flanken-

spiels und dem Aufschlagen auf Vorder- bzw. Rückflanke.  Bei gering oder nicht be-

lasteten Zahnstufen, wie z.B. die Losräder eines Kfz-Schaltgetriebes, entsteht ein        
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reines Stoßproblem des Losrades innerhalb des Flankenspiels mit dem Gegenrad. Die 

Stöße und die dadurch angeregten Schwingungen, die als ,,Rasselschwingungen“ be-

zeichnet werden, stellen eine der wesentlichen Geräuschquellen in Schaltgetrieben dar, 

vgl. dazu Küçükay [55].    

 
Bild 2.4: Eingriffsstoß aufgrund der Zahnverformung unter Last (aus Oster [83]) 

Infolge der Kraftübertragung verbiegen sich die in Eingriff stehenden belasteten Zäh-

ne. Durch die entstehende Verlagerung der Zahnflanken dreht sich das treibende Rad 

in Gegenrichtung des getriebenen Rades. Bild 2.4 zeigt schematisch die Eingriffsstö-

rung am Beginn des theoretischen Eingriffstrecke: Aufgrund der großen Zahnverfor-

mung würden die Zahnflanken am Beginn des Eingriffsgebietes ineinander 

,,eindringen“. Infolge der elastischen Zahnverformung verändert sich die effektive Tei-

lung zum nachfolgenden, unbelasteten Zahn, so dass der Eingriffsbeginn für das nach-

folgende Zahnpaar vom theoretischen Beginn der Eingriffsstrecke in Berührungspunkt 

zum Punkt des vorzeitigen Eingriffs vorverlagert wird. Die Flanke des getriebenen 

Rades trifft auf die Flanke des treibenden Rades. Es entsteht daher der Eingriffsstoß.  

In vielen Untersuchungen wird der Eingriffsstoß aufgrund der Zahnverformung als 

eine Ursache der Geräuschanregung berücksichtigt. Mit zunehmender Belastung und 

Umfanggeschwindigkeit steigt auch die Stoßanregung. Ebenso haben Fertigungsfehler 

Einfluss auf den Stoß. Man kann dabei den Einfluss des Eingriffstoßes durch konstruk-

tive Maßnahmen, z.B. geeignete Profilkorrekturen, verringern. Bei einer fehlerfreien 

Verzahnung ist dieser verformungsbedingte Eingriffsstoß jedoch nur energiearm, Mül-

ler [76].   
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Hinsichtlich der Verzahnungsdiagnose spielt die Betrachtung des Eingriffstoßes eine 

wichtige Rolle. Die Zahnschäden können zur Verringerung der Verzahnungssteifigkeit 

und somit zur Erhöhung der Zahnverformung unter Last führen. Infolge der starken 

Zahnverformung entsteht der energiereiche Eingriffstoß, der die Eigenschwingungen 

der Getriebestruktur zur Folge hat. Deshalb lassen sich aufgrund der Wirkung des Ein-

griffsstoßes die schadensrelevanten Merkmale im Schwingungssignal erkennen, vgl. 

dazu Abschnitt 2.3. 

2.2 Arten und Ursachen von Schäden und Fehlern 

Zunächst  sollen die Begriffe Fehler und Schaden abgegrenzt werden: 

- Unter Verzahnungsfehlern versteht man Verzahnungsabweichungen, die zum Zeit-

punkt des Einbaus schon vorhanden sind (Fertigungsfehler) oder durch diesen hervor-

gerufen werden (Montagefehler). Die wesentlichen Montagefehler sind Ausrichtungs-

fehler und  Rundlaufabweichung (globale Verzahnungsfehler). Die typischen Ferti-

gungsfehler sind Abweichungen von der idealen Zahnflankengeometrie (z.B. Profil-

formabweichung, Flankenlinienabweichung,...) und Teilungsabweichungen (lokale 

Verzahnungsfehler), vgl. DIN 3960 [131].   

- Der Schaden ist eine Veränderung an einem Bauteil, durch die seine Funktion beein-

trächtigt oder unmöglich gemacht wird (betrieblich auftretender Fehler), VDI Richtli-

nie 3822 [134]. Nach DIN 3979 [132] wird der Begriff des Schadens an einer Verzah-

nung oder an einem einzelnen Zahn auf alle erkennbaren Veränderungen der Zahn-

oberfläche oder der Zahnform während der Laufzeit des Getriebes erweitet. Es werden 

dort bereits 27 verschiedene Schadensarten von Verzahnungen genannt.  Eine weitere 

umfangreiche Aufstellung von Schäden in Zahnradgetrieben ist in der Arbeit von 

Bartz u.a. [5] enthalten.  

In Anlehnung an beide genannten Quellen werden nachfolgend die typischen Zahn-

schäden aufgezeigt und erläutert:   

• Die Grübchenbildung (Pitting) ist ein Ermüdungsschaden, der an Zahnflanken 

auftritt. Die Zahnflanken werden in Gleitrichtung deformiert, wodurch sich Zun-

gen bilden, deren Enden bei entgegengesetzter Wälzbewegung frühzeitig abrei-

ßen. Im ersten Stadium entstehen Poren (Graufleckigkeit). Große und tiefe         
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Grübchen sind überwiegend auf hohe Beanspruchungen zurückzuführen, während 

kleine, flache Grübchen mit niedriger Pressung, schlechter Oberflächengüte und 

ungünstigem Schmierungszustand in Verbindung stehen. In der Regel bewirken 

Grübchen keinen Ausfall der Verzahnung. Fortschreitende Materialabtrag der 

Flanke kann jedoch zu Verschlechterung des Übertragungsverhaltens führen. Bei 

einsatzgehärteten Zahnrädern in der Luft- und Raumfahrt sind Grübchen jedoch 

absolut unzulässig, da sie zu Ausgangsstellen eines Dauerbruches werden können. 

Auch bei Turbogetrieben müssen sie verhindert werden, weil dort Grübchen zu 

Schwingungen und somit zur Erhöhung von dynamischen Zusatzkräften führen.   

• Der Zahnbruch ist das Herausbrechen ganzer bzw. größerer Teile von Zähnen. 

Dabei unterscheidet man zwischen Gewaltbruch und Dauerbruch (Ermüdungs-

bruch). Der Gewaltbruch entsteht meist durch falschen Einsatz oder durch Blo-

ckieren anderer Bauteile, da in einem solchen Fall die auftretenden Kräfte die Be-

anspruchungsgrenzen des Materials deutlich überschreiten. Tritt Dauerbruch ein, 

so ist häufig eine längere Laufzeit oberhalb der Dauerfestigkeit, meist ausgehend 

von Kerben, Härterissen Werkstoff- oder Wärmebehandlungsmängeln im Zahnfuß 

die Ursache. Der Dauerbruch schreitet sehr langsam voran, bis die verbleibende 

Querschnittsfläche nicht mehr in der Lage ist, die Belastung zu übertragen und der 

Zahn bricht. Infolge einseitigem Tragen können die Brüche auch an Zahnecken 

(Zahneck-Gewaltbruch oder Zahneck-Dauerbruch) auftreten.  

• Ergeben sich porige Streifen oder Fressmarken im Bereich hoher Gleitgeschwin-

digkeit und hoher Hertz’scher Pressung, so nennt man dies Warmfressen (Fresser). 

Die Fresser treten zuerst in der Nähe des Zahnkopfes bzw. Zahnfußes auf. Wird 

die Grenztemperatur und die Belastungsgrenze überschritten, so können die Zahn-

flanken örtlich miteinander verschweißen. Durch die Relativbewegung werden 

diese Stellen jedoch sofort wieder getrennt, weshalb es zu Materialausbrüchen 

kommt. Kaltfressen (Riefenbildung) bewirkt einen Riefenverschleiß mit erhebli-

chem Materialabtrag bei niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten. Diese Schadenart 

ist eher selten zu beobachten und tritt dann am ehesten bei vergüteten Zahnrädern 

grober Verzahnungsqualität auf. 
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• Risse an Zähnen haben ihre Ursache in Herstellungsmängeln. Dabei ist der Ent-

stehungsort meistens ein Werkstofffehler, z.B. eine scharfe Kerbe. Sie können 

auch als Schleifrisse infolge einer unzulässigen Wärmebehandlung beim Verzah-

nungsschleifen entstehen. Die  Risse können im Zahnfuß auch einen Gewaltbruch 

einleiten. 

• Abplatzer sind eine spezielle Form der Pittings und entstehen bevorzugt bei nied-

rigen Ölviskositäten im Betrieb (vorwiegend bei hohen Getriebeöltemperaturen). 

Bei oberflächengehärteten Zahnrädern kommt es offensichtlich aufgrund der glei-

chen Schrägrisse und Poren zu großflächigeren sprödbruchartigen Flankenausbrü-

chen. Ihre Tiefe reicht meist bis unter die Härteschicht. Mögliche Ursachen sind in 

fehlerhaftem Werkstoff, Mängeln in der Wärmebehandlung oder Eigenspannun-

gen infolge zu hoher Wärmeentwicklung beim Verzahnungsschleifen zu suchen.  

• Unter Verschleiß wird der fortschreitende Materialverlust an den Oberflächen 

zweier relativ zueinander bewegter Teile verstanden. Der Verschleiß beginnt in 

der Regel am Ende des aktives Profils an der Kopf- bzw. Fußflanke (am Ort der 

höchsten Gleitgeschwindigkeit). Es gibt mehrere Verschleißstadien. Die geringste 

Verschleißstufe ist Einlaufverschleiß, der den Abtrag der Rauhigkeitsspitzen an 

Zahnflanken in den ersten Betriebsstunden verursacht. Der Verschleißschaden er-

höht sich entsprechend, wenn die im Schmiermedium enthaltenen, abgetragenen 

Materialteilchen oder weitere Fremdstoffe nicht durch einen geeigneten Ölfilter 

ausgefiltert werden. Bei ausgeprägteren Verschleißstufen wird die Lebensdauer 

des Getriebes durch geometrische Veränderung der Zahnflanke bzw. Oberflächen-

zustandes begrenzt.           
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2.3 Auswirkungen von Schäden und Fehlern auf das  

      Schwingungssignal  

Die im Betrieb auftretenden Schäden lassen eine wesentliche Veränderung des 

Schwingungssignals erwarten. Aus signalanalytischer Betrachtungsweise lassen sie 

sich grob in zwei Hauptgruppen unterteilen: 

- Verteilte Schäden sind z.B. gleichmäßiger Verschleiß aller Zahnflanken eines Zahn-

rades, (verschleißbedingte verteilte Schäden). Hierzu zählen auch verteilte Zahnfehler, 

die durch ungünstige Verzahnungsgeometrie verursacht werden.        

- Als Einzelschäden bezeichnet man lokal begrenzte Schäden, die an einem Zahn oder 

mehreren Zähnen aber ohne periodische Abhängigkeiten untereinander auftreten kön-

nen, z.B. Zahnfußausbrüche, Grübchenbildung an einer Zahnflanke. 

Als Messgrößen sind  Kräfte und Drehmomente zwar gut für die Diagnose geeignet, 

sie werden aber aufgrund der schweren Zugänglichkeit meist nicht direkt erfasst. Die 

akustischen Signale werden erheblich durch Umgebungseinflüsse gestört, und infolge 

des extrem breiten Frequenzbereiches wird der Rechenaufwand bei der Signalauswer-

tung erhöht. Deshalb wird die mechanische Größe (z.B. Weg, Geschwindigkeit, Be-

schleunigung der Schwingung) bevorzugt.   

Die Schwingungen werden direkt am Getriebegehäuse in unmittelbarer Nähe der 

Zahnräder gemessen. Mit x(t) wird das Schwingungssignal an der Meßstelle bezeich-

net, unabhängig davon, ob es ein Weg, eine Geschwindigkeit oder Beschleunigung ist. 

Dieses Schwingungssignal wird dabei durch den Übertragungsweg zwischen Erreger-

quelle und Aufnehmer beeinflusst, d.h. durch das Schwingungssystem des jeweiligen 

Getriebes. Die Modellbildung und Analyse dieses komplizierten Schwingungssystems 

wird hier nicht untersucht.  Es kann aber gesagt werden, dass das Getriebe mehrere 

Eigenfrequenzen, Eigenformen und auch Knotenpunkte hat, so dass die Zeitfunktionen 

der Schwingungen an verschiedenen Messpunkten i.a. sehr unterschiedlich sind, vgl. 

dazu Bild 5.9 in Abschnitt 5.3.2.  Auch die Messrichtung beeinflusst  die Amplituden 

des Spektrums des Schwingungssignals an den verschiedenen Messpunkten. Ein in der 

radialen Richtung zu einer Welle befestigter Aufnehmer liefert normalerweise die 

stärksten Schwingungen. Bei der Schrägverzahnung liefert die Messung in der axialen 
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Richtung zusätzlich nützliche Informationen über Axialkräfte und damit über den Ge-

triebezustand, vgl. Lipovszky u.a. [62].   

Grundsätzlich sind im Frequenzspektrum des Schwingungssignals einer fehlerfreien 

Zahnradstufe bei konstanter Drehzahl und konstantem Moment die wesentlichen Erre-

gerfrequenzen (Zahneingriffsfrequenz fz und höhere Harmonischen k fz ) zu erwarten 

(siehe Bild 2.2b). Wenn eine Harmonische der Zahneingriffsfrequenz mit einer Eigen-

frequenz der Bauteile (z.B. Wellen, Radkörper, Gehäuse) zusammenfällt, wird diese 

Frequenzkomponente im Spektrum dominieren (d.h. Resonanz höherer Ordnung). Ei-

ne zweckmäßige und verbreitete Möglichkeit, Resonanzfrequenzen zu erkennen, bietet 

der Hochlaufversuch, vgl. Abschnitt 4.3.1.  

Im folgenden werden prinzipielle Überlegungen zu den Auswirkungen von Zahnschä-

den und Zahnfehlern auf das Schwingungssignal am Getriebegehäuse vorgestellt. Da-

bei wird das bereits eingeführte Minimalmodell verwendet. Anschließend werden wei-

tere Einflüsse diskutiert, die im Rahmen des bestehenden Ersatzmodells nicht berück-

sichtigt wurden.       

• Verteilte Schäden und Fehler 

Wäre der Verschleiß an jeder Flanke exakt gleich, so würden sich auch die Flankenge-

ometrie aller Zähne exakt gleich verändern (gleichmäßig verteilte Schäden). Resultie-

rend würde dieses lediglich eine Erhöhung der Amplituden der Zahneingriffsharmoni-

schen im Spektrum bewirken. Da aber exakt gleicher Verschleiß nie auftreten wird, 

ändern sich die Schwingungserregungen beim Eingriff jedes Zahnes unterschiedlich 

und somit werden die Veränderungen der Schwingungsamplituden periodisch mit der 

Drehfrequenz des entsprechenden Rades auftreten (Amplitudenmodulation).   

Ebenfalls führt die im Radumfang verteilten Teilungsabweichung eines einzelnen Ra-

des zur Amplitudenmodulation von Schwingungen beim Zahneingriff. Profilformab-

weichungen, Flankenlinienabweichungen sowie Flankenwelligkeiten haben im allge-

meinen viel weniger Einfluss auf Schwingungserregungen als Teilungsfehler, vgl. 

Müller [76], Remmers [92], Velex/Maatar [112]. Für die Verzahnungsdiagnose sind 

solche  Schwingungen deshalb nur von untergeordneter Bedeutung.  
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a)  

 y(t) 

b)  

Zeit t 
Tn x(t) 

Zeit t 

c)    f 2fz fz 3fz 4fz 

 
Bild 2.5: Schwingungssignal a) bei fehlerfreier Zahnstufe,  b) bei  ungleichmäßig ver-

teiltem Zahnschaden (Tn = 1/fn ), c) Seitenbänder im Frequenzspektrum  

In beiden genannten Fällen ist das Modulationssignal a(t) periodisch aber nicht sinus-

förmig. Es wird sich demnach eine ganze Familie von Seitenbändern im Abstand von 

ganzzahligen Vielfachen der entsprechenden Drehfrequenz um alle Zahneingriffshar-

monischen abbilden. Die Amplitude dieser Seitenbänder hängt unmittelbar mit dem 

Betrag der Abweichung oder mit der Schadenintensität zusammen. Wenn nur das Rit-

zel Verschleiß aufweist, lässt sich das Schwingungssignal x(t) wie folgt beschreiben, 

vgl. Kolerus [53], Wang u.a. [114]:    

          x(t) = a(t) y(t) (2.10) 

mit    , ∑ +=
k

kzk tfkyty )2cos(ˆ)( φπ ∑ ++=
l

lnl tflaata )2cos(ˆ)( 10 φπ  (2.11)  

Bild 2.5 verdeutlicht die Auswirkung der verteilten Schäden auf das Schwingungssig-

nal. Die Zustandsverschlechterung hat ein deutliches Hervortreten von Seitenbändern 

im Spektrum zur Folge, vgl. dazu Bild 4.1 in Abschnitt 4.2. 
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Bei einer Exzentrizität oder Unwucht eines Zahnrades kann eine rein sinusförmige 

Amplitudenveränderung der Schwingung beim Zahneingriff auftreten, die durch eine 

Verlagerung des Eingriffspunktes auf den Zahnflanken hervorgerufen werden. Des-

halb werden diese Fehler als harmonisch verteilte Fehler bezeichnet. In diesem Fall 

kann für das Modulationssignal a(t) aus Formel (2.11) folgender Ansatz gemacht wer-

den:  

 )2cos(ˆ)( 1110 φπ ++= tfaata n  (2.12) 

Die Gleichung (2.12) lässt erkennen, dass es sich hier nur um eine Amplitudenmodula-

tion mit einem sinusförmigen Modulationssignal handelt.  

Im Schwingungsspektrum können fremde Frequenzen entstehen, die aus dem Zahn-

eingriffsmechanismus heraus nicht erklärbar sind, (die sog. Geisterkomponenten, Ko-

lerus [53]). Die Ursache dafür ist bei der Zahnfertigung, z.B. Wälzfräsen, Wälzstoßen 

zu suchen. Teilungsfehler des Referenzrades übertragen sich auf die Teilung des gefer-

tigten Zahnrades. Dieser Teilungsfehler äußert sich im Spektrum durch die Frequenz-

linie entsprechend dem Produkt der Zähnezahl des Referenzrades mit der Drehfre-

quenz des aktuellen Rades und deren Vielfache. 

• Einzelschäden 

Im wesentlich können Einzelschäden beim Zahneingriff zur Veränderung der Verzah-

nungssteifigkeit cz(t) und damit zu vorzeitigen Eingriffsstößen infolge der starken 

Zahnverformung unter Last führen.   

Die gesamte Verformung eines Zahnrades in einem Kontaktpunkt besteht aus drei An-

teilen:  Hertzsche Pressung, Radkörperdeformation und Zahndeformation. Dement-

sprechend wird die Verzahnungssteifigkeit aus Kontaktsteifigkeit, Zahnfuß-

Einspannsteifigkeit und  Zahnbiegesteifigkeit bestimmt. Einzelschäden verschiedener 

Arten beeinflussen die Verzahnungssteifigkeit in unterschiedlicher Weise. Risse am 

Zahnfuß sind für die Verringerung der Zahnfuß-Einspannsteifigkeit verantwortlich. 

Neben der Veränderung der Flankengeometrie können Einzelschäden auf Zahnflanken 

auch die Abnahme der Kontaktsteifigkeit zur Folge haben. Nach Plechanov [87] 

nimmt die Kontaktsteifigkeit bei einem fehlerfreien Zahnpaar einen bedeutenden An-

teil von 20 bis 30% der Gesamt-Zahnfedersteifigkeit ein. Deshalb können die              
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einzelnen Flankenschäden die Verzahnungssteifigkeit erheblich beeinflussen. Bild 2.6 

illustriert diesen Einfluss. Das Schadenausmaß wird durch das Verhältnis von Pit-

tingfläche zu Zahnflankenfläche bestimmt (siehe Abschnitt 5.2). Die Auswirkung von 

einzelnen Flankenschäden mit verschiedenen Ausmaßen auf die Verzahnungssteifig-

keit ist nachweisbar.  

Zum Einfluss von Änderungen der Verzahnungssteifigkeit infolge der Einzelschäden 

auf die Schwingungsanregung bei Stirnradgetrieben gibt es umfangreiche Untersu-

chungen, vgl. dazu  El Badaoui u.a. [30], Horward u.a [42], Huang/Liu [43], Kasuba 

[48]. Es handelt sich dabei um die Modellierung der Kontaktverhältnisse kämmender 

Zahnräder, die Beschreibung der Kräfte im Kontaktbereich unter Berücksichtigung der 

schadenbedingten kurzzeitigen Änderung der Verzahnungssteifigkeit. Es wird gezeigt, 

dass bei Einzelschäden amplitudenmodulierten Schwingungen auftreten können. Dabei 

ist das Modulationssignal a(t) impulsförmig. Infolge des Modulationseffektes entsteht 

um die Zahneingriffsharmonischen eine flach verteilte Seitenbandstruktur, vgl. Bild 

2.7.   

           

b
cz )(ϕ









mmm

N
µ

 
 Ohne Schaden 

 5% Schaden 

 10% Schaden 

 30% Schaden 

 50% Schaden 

 60% Schaden 

Drehwinkel ϕ1 [0]  

Bild 2.6: Beispiel für Einfluss von Einzelschaden an einer Zahnflanke auf die  
Verzahnungssteifigkeit (Berechnung mit Programm LVR [129], Verzahnungsdaten in 

Tabelle 5.1, Lastmoment M1 = 400 Nm) 
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a)  

x(t) Tn 

Einzelschaden 
Zeit t 

b)    f 2fz fz 3fz 4fz 

Bild 2.7: Amplitudenmodulation bei einem Einzelschaden 
a) Zeitverlauf,  b) Seitenbänder im Frequenzspektrum 

Starke Einzelschäden können energiereiche Eingriffsstöße aufgrund der starken Zahn-

verformung zur Folge haben, die freie Schwingungen bei einigen Eigenfrequenzen der  

Getriebestruktur erregen. Bild 2.8 zeigt beispielhaft solche Schwingungen bei einer 

Eigenfrequenz.  

 

x(t) Tn 1/fe 

Zeit t 
 

Bild 2.8: Angestoßene Eigenschwingungen bei einem Einzelschaden  
infolge vorzeitigem Eingriffsstoß    

Von besonderem Interesse für die Diagnose von Einzelschäden sind schadensbedingte 

angestoßene Schwingungen, welche bei Eigenfrequenzen des Getriebegehäuses und 

bei Torsionseigenfrequenzen der Radwellen auftreten können, vgl. dazu Klein [52], 

Lipovszky u.a. [62].  

Die freien Schwingungen der Radkörper treten in diesem Fall selten auf, weil die erste 

Torsionseigenfrequenz des Radkörpers bei starrer Wellen-Nabe-Verbindung im hohem 
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Frequenzbereich (über 5 kHz) liegt. Freie Schwingungen eines Zahnes infolge des 

Eingriffstoßes treten im Frequenzbereich von 20 bis 40 kHz auf, vgl. Müller [76]. 

Deshalb können solche Schwingungen durch die Körperschallmessung nicht erfasst 

werden.  

Verteilte Zahnschäden (auch fertigungsbedingte Zahnfehler) und Einzelschäden treten 

häufig gleichzeitig auf, so dass sich komplizierte Schwingungssignale und vielfältige 

spektrale Mischformen ergeben können.      

 

 

x(t) Tn 

Zeit t 

Bild 2.9: Schwingungssignal beim Auftreten von verteilten Schäden 
 und einem Einzelschaden  

Neben den Auswirkungen von Schäden und Fehlern spielen die Betriebsbedingungen 

(Momente, Drehzahl) für die Schwingungen beim Zahneingriff eine Rolle. Die techno-

logisch bedingte Lastschwankung kann ebenfalls zur Amplitudenmodulationen führen, 

vgl. Klein [52]. Die Frequenzmodulation ist bei Getrieben an Schwankungen der 

Drehzahl gebunden. Dieser Modulationseffekt wird in Abschnitt 4.3 mittels Zeit-

Frequenz- Analyse speziell behandelt.   
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3 Methoden der Zeit-Frequenz-Analyse  

3.1 Allgemeines 

Die Zeit-Fequenz-Analyse erlaubt, die Verteilung der gesamten Signalenergie gleich-

zeitig über Frequenz und Zeit zu ermitteln, darzustellen und zu zeigen, wann bestimm-

te Anteile der Signalenergie mit welcher Frequenz auftreten.  Die mathematischen 

Funktionen, die Verbunddarstellung im Zeit- und Frequenzbereich  (Zeit-Frequenz-

Darstellung - ZFD) ermöglichen, werden als Zeit-Frequenz-Verteilungen (ZFVs) be-

zeichnet. Die mathematischen Eigenschaften der ZFVs wie z. B. Verschiebungsinvari-

anz  und Marginalität werden in zahlreichen Arbeiten z.B. [11], [19] diskutiert. 

Bei der Auswahl eines geeigneten Analyseverfahrens muss ein Kompromiss zwischen 

Einfachheit, Interpretierbarkeit und Genauigkeit  jeder ZFV eingegangen werden. Ein-

fachheit bedeutet, dass die verwendete ZFV wenige Eingangsparameter und einen 

schnellen Rechenalgorithmus besitzt und somit keinen  großen Rechenaufwand  benö-

tigt. Die Interpretierbarkeit steht im Zusammenhang mit der Positivität der Transfor-

mation und mit den Maßnahmen zur Beseitigung oder Verminderung von Interferenz-

komponenten, die die Interpretation der Ergebnisse erschweren, vgl. Abschn. 3.3. Die 

Konzentration der Signalenergie in der Zeit-Frequenz-Ebene  setzt  die Genauigkeit 

der ZFV voraus. Die erreichbare Zeit-Frequenz-Auflösung ist jedoch meist durch die 

Unschärferelation [11] für Zeit und Frequenz begrenzt.  Wenn eine ZFV für die Ana-

lyse gewählt ist, spielen die Parameter von Elementfunktionen, z.B. Fensterfunktionen, 

Kernfunktionen und Basis-Wavelets  eine wesentliche Rolle. Sie besitzen maßgebli-

chen Einfluss auf die Analyseergebnisse. Die  Parameterwerte  können adaptiv zu dem 

analysierten Signal durch Optimierung ermittelt werden. Diese Vorgehensweise wird  

in der Literatur als adaptive Zeit-Frequenz-Verteilungen bezeichnet. Sie erfordern ei-

nen hohen Rechenaufwand vgl. [3], [4], [47].   

Die Verfahren der Zeit-Frequenz-Analyse sind grundlegend in lineare und nichtlineare 

Zeit-Frequenz-Verteilungen zu unterscheiden, vgl. [57]. Die Einordnung erfolgt ge-

mäß der Ordnung des inneren Signalprodukts der verwendeten Transformationsglei-

chung. So spricht man von linearen ZFV: ZFVx(x(t)), quadratischen ZFV : ZFVx(x(t)2). 
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Außerdem führt die Verbesserung der Interpretierbarkeit quadratischer ZFV zur Ent-

wicklung von ZFV höherer Ordnung, auf die hier nicht eingegangen werden kann, vgl. 

dazu [57], [66].  

Zur Gruppe der linearen Zeit-Frequenz-Verteilungen gehören diejenigen, die das Su-

perpositionsprinzip  

     
),(ZFV),(ZFV),(ZFV

)()()(

21 21

2211

ftaftaft
txatxatx

xxx +=
+=

erfüllen. Die einfachste Methode dieser Gruppe ist die Kurzzeit-Fourier-

Transformation (STFT). Verwendung findet meist die als Spektrogramm bezeichnete 

quadrierte Version der STFT. Der bekannteste Vertreter der linearen Zeit-Frequenz-

Verteilungen ist die Wavelet-Transformation (WT). Sie ist insbesondere durch ihre 

vielfältigen Anwendungen in verschiedenen technischen Bereichen unter dem Begriff  

,,Wavelet-Analyse“ bekannt. Sie gilt als   Alternative zu den bisher üblichen Methoden 

der Signalanalyse, die auf der Fourieranalyse      beruhen. Seit den achtziger Jahren des 

20. Jahrhunderts wurde die WT mathematisch aufbereitet und auf ein breites Funda-

ment gestellt [10], [22], [25], [41], [67], [68], [75], [103], [119].  

Die WT ist ein leistungsfähiges Werkzeug für die Analyse nichtstationärer bzw. tran-

sienter Vorgänge. Sie wird  schon seit Jahren im Maschinenbau und vor allem in den 

Bereichen der Maschinen- und Anlagenüberwachung sowie der Maschinendiagnostik 

erfolgreich verwendet. Peter u.a.  [86], Rubini/Menegheti [95] nutzten die kontinuier-

liche WT als signalanalytisches Mittel zur Wälzlagerdiagnose.  Berger u.a. [8] verwen-

deten die diskrete WT für die Analyse von den bei Zerspanungsprozessen gemessenen 

Schnittkräften. Die weiteren Anwendungen der Wavelet-Analyse zur Erkennung von 

Schädigung der Schneidwerkzeuge findet man auch in den Arbeiten von Dre-

sig/Nguyen [28], Lee/Tarng [58], Tansel u.a. [107]. Anwendungen der WT sowohl in 

kontinuierlicher als auch diskreter Form zur Zahnfehlererkennung an Zahnradgetrie-

ben werden näher im Abschnitt 4.3 beschrieben.  

Ein Beispiel für das Erkennen von Rissen in Rotor-Lagersystemen lieferten Prabhakar 

u.a. [88]. Dort wurde die WT mit Daubechies-Wavelet zur Analyse von den bei kriti-

schen Drehzahlen gemessenen Schwingungssignalen benutzt. In der Arbeit von          
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Ser-Tong Quek u.a. [96] schlugen die Autoren einen Weg zur besseren Erkennung von 

Rissen in Balken mittels Wavelet-Analyse vor. Dabei wurden das Gabor-Wavelet für 

die Analyse von Schwingungsantwortsignalen der angerissenen Balken genutzt. Die 

Lage eines entstehenden Risses konnte dadurch relativ genau festgestellt werden. 

Eine weitere Anwendungsmöglichkeit der Wavelet-Analyse ist die effektive Unterdrü-

ckung des Rauschanteiles im Signal. Jing Lin/Qu [46] verwendeten die Methode von 

Donoho [27] zur Rauschunterdrückung bei an einem Zahnradgetriebe gemessenen 

Signalen. Auch die Arbeit von Kim/Hong [50] beruht auf diesen Verfahren zur Unter-

drückung von weißem Rauschen, das sich mit dem gemessenen Frequenzgang eines 

Schwingungsmodells überlagert. Anhand ihrer nützlichen Zeit-Frequenz Eigenschaf-

ten wurde die Wavelet-Analyse auch zur Untersuchung des Schwingungsverhaltens 

von nichtlinearen Schwingungssystemen (Stazewski [98]) und linearen Systemen mit 

zeitlich veränderlichen Parametern (Ghanem/Romeo [38], Pernot/Lamarque [85]) so-

wie für Aufgaben der Parameteridentifikation (Gaul/Hurlebaus [35], Robertson u.a. 

[94], Tang [106]) angewendet. 

Auf der Grundlage der diskreten WT existieren schnelle Algorithmen, die weniger 

Rechenzeit als die schnelle Fourier-Transformation (FFT) benötigen. Die Ergebnisse 

der diskreten WT werden als sogenannte Waveletkoeffizienten bezeichnet. Klein [51] 

und Staszewski [99] untersuchten die Merkmalextraktion und Datenreduktion zur 

langfristigen Maschinenüberwachung mittels Bewertung der Waveletkoeffizienten.  

Liu/Ling [64] beschäftigten sich mit der Auswahl geeigneter Wavelet-Basen, deren 

Waveletkoeffizienten eine hohe Empfindlichkeit gegenüber einer  Änderung des Sig-

nals besitzen, um die Diagnoseschärfe zu erhöhen. Niu, u.a.  [80] verwendeten die dis-

kreten WT zur Gewinnung von mit der Abstumpfung von Schneidwerkzeugen korre-

lierenden  Diagnosemerkmalen und kombinierten sie mit künstlichen neuronalen Net-

zen zur multivariaten Diagnose.     

Im Wesentlichen können die quadratischen Zeit-Frequenz-Verteilungen in die Cohen’s 

Klasse und die affine Klasse eingeteilt werden. Die Cohen’s Klasse besitzt die bekann-

teren ZFV. Einige typische ZFV dieser Klasse werden im Abschnitt 3.3 behandelt. 

Theoretische Grundlagen für ZFVs der affinen Klasse findet man bei Kühn [57]. Die 

quadratische Zeit-Frequenz-Verteilungen zeigen eine wesentlich bessere                  
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Zeit-Frequenz-Auflösung als die linearen. Neben diesen günstigen Eigenschaften führt 

ihre quadratische Struktur aber auch zur Bildung von Interferenztermen zwischen Sig-

nalkomponenten, die die Interpretierbarkeit der Ergebnisse beeinträchtigen.  

Seit den achtziger Jahren des 20. Jahrhunderts befassen sich  Wissenschaftler intensiv 

mit der Anwendung der Cohen’s Klasse in der Signalverarbeitung. In den letzten zehn 

Jahren wurden sehr viele neue Kenntnisse gewonnen und veröffentlicht. Zum Gebiet 

der Maschinendiagnose gibt es die Arbeiten von Forrester [31], Gaberson [34], Ham-

mond/White [40], Oehlmann u.a. [81]. Unter Nutzung der verschiedenen quadrati-

schen ZFV der Cohen’s Klasse  entwickelten Iwanow/Meltzer [45] ein neues Verfah-

ren zur Bildung von Ordnungsspektren aus nichtstationären Signalen. Das Verfahren 

ermöglicht die Diagnose von rotierenden Maschinen bei veränderlichen Drehzahlen. 

Förster [32] verwendete die ZFVs der Cohen's Klasse zur Auswertung der instationä-

ren Signale und  untersuchte die Umsetzung der Analyseergebnisse in einen 

Signalanalysator mit Echtzeiteigenschaften. Eine weitere Anwendung dieser ZFVs zur 

Prozessüberwachung beim Drehen, Fräsen und Umformpressen  findet man in [57]. 

König [54] benutzt bei der frühzeitigen Erkennung des Klopfens bei klopfgeregelten 

Ottomotoren die Wigner-Ville-Verteilung (WV) und ihre geglätteten Versionen wie 

z.B. Pseudo-WV zur Auswertung der gemessenen Körperschallsignale und zur 

Bestimmung des Verlaufes der zeitabhängigen Momentanfrequenz der einzelnen 

Resonanzmoden. In Veröffentlichungen von Zschieschang/Dresig [124] und 

Zschieschang [125] werden verschiedene Zeit-Frequenz-Verteilungen bei der 

Merkmalbildung zur Identifikation von störenden Schwingungsursachen an 

Mechanismen erfolgreich angewendet. In den Arbeiten erfolgte eine 

Zusammensetzung der typischen Schwingungseffekte bei Mechanismen und die 

Zuordnung der zugehörigen wesentlichen Merkmale im Zeit-Frequenz-Bereich. 
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3.2 Wavelet-Transformation 

3.2.1 Kontinuierliche Wavelet-Transformation  

Bei der gefensterten Fourier-Transformation oder Kurzzeit-Fourier-Transformation 

(STFT) wird das Signal in kurze Zeitabschnitte mittels Fensterfunktion g(t) zerlegt und  

danach  der Frequenzinhalt  jedes Signalabschnitts mittels Fourier-Transformation be-

stimmt:  

   ∫
+∞

∞−

−− −=−== dtetgtxetgtxtgtxf tfjtfj
f

ππ
τ τττ 22

, )()()(),()(),(),(STFT  (3.1) 

Für gegebenes τ (τ ∈ R) stellt die Funktion g(t-τ) in (3.1) das um τ nach rechts (falls   

 > 0) verschobene g(t) dar. Dadurch ergibt sicht die simultane Lokalisierung bezüg-

lich der Zeit- und Frequenzvariablen. Besonders verbreitet ist das Gauß-Fenster. Die 

zugehörige Transformation wird auch als  Gabor-Transformation bezeichnet [33], 

[89]. Das Betragsquadrat der STFT ergibt das Spektrogramm (SP), das in guter Nähe-

rung als Verteilung der Signalenergie über der Zeit und Frequenz interpretiert wird.  
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Bild 3.1 : Zeit- und Frequenzauflösung von STFT 

Der wesentliche Nachteil der STFT besteht in einem festen Zusammen-hang zwischen 

der Zeitdauer σt und der Bandbreite σf  (Momente zweiter Ordnung aus der verwende-

ten Fensterfunktion) durch die Unschärfe-relation, Boashash [11], vgl. Bild 3.1. Eine 
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Verbesserung der Lokalisierung im Zeitbereich bewirkt eine Verschlechterung der 

Frequenzauflösung und umgekehrt. Deshalb beschränkt sich die Anwendung der STFT 

vorwiegend auf Signale mit zeitlich langsam veränderliche Frequenzanteilen.  

Eine Funktion ψ , die die folgenden Zulässigkeitsbedingungen (3.2) erfüllt, wird 

dann als Basis-Wavelet  oder einfach Wavelet bezeichnet (Louis u.a. [67], Mallat [68]): 
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Ist ein Wavelet gewählt, ergeben sich nach   
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die Waveletfunktionen bezüglich )(tψ . Ihre Fourier-Transformation berechnet sich zu 

 τπ
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Die Variable s  bewirkt eine Streckung bzw.  Stauchung des Wavelets.  Der Faktor 

1/ s  wird eingeführt, um 1, =sτψ  sicherzustellen. Die kontinuierliche Wavelet-

Transformation (KWT) KWT(τ,s) ist als Skalarprodukt definiert :  
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Die kontinuierliche Wavelet-Transformation codiert eine gegebene Zeitfunktion x(t) 

von einer reellen Variablen, als eine Funktion KWTx(τ, s) zweier  Variablen. Glei-

chung (3.5) drückt die KWT im Zeitbereich aus.  In der Praxis wird die Gleichung 

(3.6) bevorzugt, da man sie wie die FFT zur schnellen Berechnung der KWT im Fre-

quenzbereich nutzen kann, vgl. [67].  

Bild 3.2 zeigt qualitative Zeit- und Frequenzeigenschaften der KWT. Bei der Verwen-

dung von Waveletfunktionen gilt auch die Unschärferelation. Die STFT bewirkt eine 

konstante Zeit- und Frequenzauflösung über die gesamte Zeit- und Frequenzachse bei 
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bestimmter Fensterfunktion.  Die Zeit-Frequenz-Auflösung ist dagegen bei der KWT 

abhängig von den Punktkoordinaten in der Zeit-Frequenz-Ebene. Der Skalenwert s mit 

1>>s  liefert ein breites Fenster und dient zur Erfassung langwelliger Schwingungs-

anteile. Der Skalenwert s mit 1<<s  liefert ganz schmale Zeitfenster und dient zur                  

präzisen Lokalisierung hochfrequenter und/oder kurzlebiger Phänomene.  Das ver-

wendete Wavelet bestimmt die Mittenfrequenz fm, die effektive Zeitdauer σt und 

Bandbreite σf   für die Analyse.  
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Bild 3.2 : Zeit- und Frequenzauflösung von KWT 

Zwischen Skalenwert und Frequenzvariable besteht folgender Zusammenhang, vgl. 

Torrence [109] und Tabelle 3.1:     

 
s
f

f m=  (3.7) 

Zur numerischen Berechnung der KWT eines zeitäquidistant abgetasteten Signals x(i),           

(i = 1,...,N) werden die Skalenwerte durch die sogenannten ,,Subbänder pro Oktav-

Band’’  diskretisiert,  vgl. Daubechies [25], Goupillaud u.a. [39]. Die Zeitvariable τ  

nimmt auch N diskrete Werte auf der Zeitachse t an.  Die aus den Gleichungen (3.6) 

und (3.7)  berechneten diskreten Werte KWT(i,f) werden als KWT-Koeffizienten be-

zeichnet. Die Matrix W der KWT-Koeffizienten wird zur Bildung der Zeit-Frequenz-
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Darstellung genutzt. Die Zeit-Frequenz-Darstellung mit quadratischen Koeffizienten 
2W  ist proportional zur Verteilung der Signalenergie über Zeit und Frequenz. In der 

Praxis werden die Zeit-Frequenz-Darstellungen aus den Absolutwerten der Koeffizien-

ten W  bevorzugt, da sie proportional zur Verteilung der absoluten Werte der Signal-

amplitude sind und dadurch die Detektion der Schwingungskomponenten mit geringer 

Energie ermöglichen.  

 

Zeit-Frequenz-Darstellung X(f) 

KWTx 

Farbmaßstab 
x(t) 

Bild 3.3 : Zeitverlauf, Spektrum  und Zeit-Frequenz-Darstellung von 
 Schwingungssignalen mit schnell veränderlichen Frequenzen (Chirp-Signals)  

 

X(f) Zeit-Frequenz-Darstellung 

KWTx 

x(t) 

Bild 3.4 : Zeitverlauf, Spektrum  und Zeit-Frequenz-Darstellung  
der Schwingungsantwort einer periodischen  Stoßfolge  
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Zwei typische Anwendungsbeispiele für die KWT zeigen die Bilder 3.3 und 3.4. Die 

KWT-Koeffizienten werden in der Zeit-Frequenz-Ebene durch eine 2D-Darstellung 

mit einer ihrer Intensität entsprechenden Farbskalierung visualisiert, vgl. auch Bild 

4.6. 

Einige bekannte Wavelets für KWT sind bisher bei der Schwingungsanalyse benutzt 

worden: Mexikanerhut-Wavelet,  Morlet-Wavelet, Gabor-Wavelet und harmonisches 

Wavelet. Ihre Zeitfunktionen werden in  Tabelle 3.1 und in Bild 3.5 dargestellt.  

Typ ψ(η) Mittenfrequenz fm 
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Tabelle 3.1 : Einige bekannte Wavelets für Analyse von Schwingungssignalen 

Das Mexikanerhut-Wavelet ist eine reelle Funktion, gut lokalisiert im Zeitbereich. Es 

besitzt aber eine geringe Frequenzauflösung. Es ist geeignet, Unstetigkeiten im Sig-

nalverlauf festzustellen, vgl. Mallat [68]. 

 Das Gabor-Wavelet ist ein komplexe Funktion. Es ist sowohl im Zeitbereich als auch 

im Frequenzbereich gut lokalisiert. Der Parameter η0 steuert die Mittenfrequenz und 

der Parameter σ die Hüllkurve des Gabor-Wavelets. Auf diese Weise ist die adaptive 

Steuerung der Zeit- und Frequenzauflösung möglich.  

Das Morlet-Wavelet oder einfach Morlet, das 1984 von Morlet [39] eingeführt und zur 

Analyse von seismischen Signalen verwendet wurde, ist eigentlich das Gabor-Wavelet 

mit  = 1. Es  hat die einfachere Funktion mit einem einzigem Steuerparameter ησ 0. 

Durch die Einfachheit und gute Zeit-Frequenz-Eigenschaften hat das Morlet umfang-

reiche Anwendungen gefunden.  

 31 



Das harmonische Wavelet wurde von Newland [77], [78] erfunden und zur Schwin-

gungsanalyse angewendet. Dieses Wavelet ermöglicht eine hohe Frequenzauflösung. 

Es ist mit einem verhältnismäßig einfachen Rechenalgorithmus sowohl in kontinuierli-

cher (KWT) als auch in diskreter Form (DWT) anzuwenden. Der Nachteil besteht in 

seiner langen Zeitdauer, die die Lokalisierung in Zeitrichtung verschlechtert.      

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

η

η =5 0

0=10 

c) 

η0=10 

g(η,σ) 

dimensionslose Zeit η dimensionslose Zeit η 
d) 

dimensionslose Zeit η dimensionslose Zeit η 
a) b) 

Bild  3.5: Wavelets für die KWT  a) Morlet-Wavelet (η0), Realteil;  b) Mexikanerhut-
Wavelet; c) Harmonisches Wavelet, Realteil; d) Gabor-Wavelet (σ,η0), Realteil. 

Als eine Alternative zur KWT dient die S-Transformation (ST), die 1996 von Stock-

well [102] eingeführt wurde. Die ST verwendet keine Waveletfunktionen, sondern die 

skalierten Fensterfunktionen, dadurch ergibt die ST die Analyse mit konstanter relati-

ver Bandbreite.     Eine Anwendung der ST zur Getriebediagnose ist in [72] zu finden.   
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3.2.2  Diskrete Wavelet-Transformation  und Wavelet-Packet  

         Transformation  

Das Signal x(t) ist durch die im Abschnitt 3.2.1 beschriebene KWT hochredundant 

repräsentiert. Die Redundanz ist erforderlich für eine kontinuierliche Zeit-Frequenz-

Darstellung. Dadurch wird jedoch der Rechenaufwand erhöht. Die Rekonstruktion des 

Signals  aus seinen KWT-Koeffizienten hat in der Praxis keine große Bedeutung [67].  

Im Gegensatz zur KWT liefert die Diskrete Wavelet-Transformation  (DWT) eine 

nichtredundante Information. Sie besitzt eine besonders einfache rekursive  Struktur  

und   damit einen schnelleren Algorithmus als bei der diskreten Fourier-

Transformation. In zahlreicher Literatur, z. B.  [25], [68], [103]  ist die ausführliche 

Darstellung der Theorie von DWT sowie ihres Rechenalgorithmus zu finden. Daher 

soll hier auf eine mathematische Beschreibung verzichtet werden.  

 
Hochpassfilter 
 
Tiefpassfilter       

a) b) 

x(n) x(n) 

 

 

 

 

 

Bild 3.6 : Filterstruktur der a) DWT und b) WPT in drei Zerlegungsstufen 

Obwohl die DWT die gleiche analytische Grundformel (3.5) der KWT hat, werden die 

DWT-Koeffizienten  mittels Filtertechnik schnell berechnet. Dabei wird das Signal 

durch ein Paar von Tief- und Hochpassfiltern in Oktavbänder zerlegt. Das Signal kann 

aus DWT-Koeffizienten mit Hilfe der Synthesefilter exakt rekonstruiert werden.  

Der wesentliche Nachteil von DWT besteht darin, dass sie aufgrund der Oktavband-

zerlegung eine sehr geringe Frequenzauflösung bei hochfrequenten Bändern liefert. 

Die Wavelet-Paket-Transformation (WPT) ist folglich eine Verallgemeinerung der 

DWT, vgl. Wickerhauser [119]. Die  WPT bewirkt gleichzeitig die Zerlegung der 

hochfrequenten und niederfrequenten Signalanteile. Dadurch können auch hohe Fre-

quenzen gut aufgelöst werden, vgl. Bild 3.6. Man nimmt bei der Berechnung aber die 

Kosten für den Iterationsaufwand in Kauf.  
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Man kann eine Zeit-Frequenz-Darstellung des Signals aus DWT- bzw. WPT-

Koeffizienten erzeugen, vgl. Tai u.a. [105], Zhonging/Liangsheng [123]. Zur Erken-

nung der Signalanteile ist diese Vorgehensweise wegen der Diskontinuierlichkeit der 

Darstellung nicht immer geeignet. Ein 

Beispiel dafür ist in Bild 3.7 dargestellt.    

Die meisten Anwendungen der DWT  

basieren auf  der Signalzerlegung in 

Approximations- und Detailkoeffizien-

ten auf einigen Stufen, vgl. Klein [51]. 

Die diskrete Wavelet-Rücktransforma-

tion dient zur Rekonstruktion der ent-

sprechenden Zeitverläufe auf jeder Zer-

legungsstufe, welche zu Aufgaben der 

Detektion und der Lokalisierung von 

transienten Schwingungen bei der Schwingungsdiagnose eingesetzt werden, vgl. Sta-

sewski [99], Stockmanns [101]. Zur Analyse von Vorgängen mit schnell veränderli-

chen  Frequenzen ist diese Methode ungeeignet. Bei der Nutzung der DWT können 

Probleme bei der Auswahl von Zerlegungsstufen und Wavelettypen entstehen, die den 

Erfolg der Analyse entscheidend beeinflussen.  

 
 
Bild 3.7 : WPT eines Signals mit linear ver-

änderlicher Frequenz 

Max 

Min 
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  Nummer der Koeffizienten Nummer der Koeffizienten 
a) b) 

 

 

 

 

 

 

 

 

Bild 3.8 : Wavelets für DWT/WPT a) Daubechies(20); b) Coiflet (24) 

 



Einige Wavelets für DWT/WPT mit den erwünschten Eigenschaften z.B. kompakter 

Träger, verschwindende Momente, Glattheit können durch die Iteration von Filterbän-

ken erzeugt werden. Die ausführliche Beschreibung zum Filterentwurf ist in [103], 

[119] zu finden. Bild 3.8 zeigt zwei das bekanntesten Wavelets: Daubechies-Wavelet 

und Coiflet-Wavelet.       

Eine nützliche Eigenschaft der WPT-Koeffizienten ist, dass ihre Werte für  transiente 

Signalanteile  meist größer als bei stochastischen Signalanteilen sind,  vgl. Niu u.a. 

[80]. Sie werden deshalb zur Erkennung transienter Anteile aus dem stark verrauschten 

Schwingungssignal verwendet. Am einfachsten ist es, diejenigen Koeffizienten zu be-

rücksichtigen, deren Amplituden eine vorgegebene Schranke übertreffen. Die 

Rekonstruktion des Signals erfolgt  nach der Vernachlässigung der kleinsten 

Koeffizienten. Eine ausführliche Beschreibung dafür findet man in  [59]. In der Regel 

werden die Koeffizienten ws(i) aus den DWT-Koeffizienten w(i) eines verrauschten 

Signals x(i), i=1,...,N  durch folgendes Kriterium bestimmt  

 






<

≥−
=

κ

κκα

w

wwwsign
ws ,0

,)()(
 (3.8) 

wobei κ eine vorgegebene Schwelle und 0 ≤ α  Anschließend werden die Koef-

fizienten ws durc

1≤  ist.

h die Rücktransformation zur Rekonstruktion des ‚,sauberen’’ Signals 

verwendet. Das Signal-Rausch-Verhältnis SNR des zu entrauschenden Signals (engl. 

signal to noise ratio) beeinflussen entscheidend die Qualität der Rauschunterdrückung, 

vgl. [59]: 

 SNRx = 







− rx
x

~~
~

log1020   (3.9) 

hierbei bedeuten     Effektivwert des verrauschten Signals x(t),  x~

              Effektivwert des Rausch-Anteil r(t). r~

Durch geeignete Auswahl der Schwelle κ kann man auch die vom Rauschen 

überlagerten transienten Signalanteile trennen und damit die Merkmalextraktion für 

die Diagnose unterstützen. In vielen Fällen kann die Schwelle κ  folgendermaßen 

geschätzt werden, vgl. [27]:   
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 NN /)ln(22δκ =  (3.10) 

mit  δ Rausch-Standardabweichung 

       N Anzahl der Messwerte des verrauschten Signal x(t) 

 

x(t)-r(t) 

x(t) 

Bild 3.9 : Unverrauschtes  und verrauschtes Signal 
 

 

x(t)-r(t) 

x(t)-r(t) 

 
Bild 3.10 : Beispiel zur Identifikation von transienten Schwingungen  durch Rauschun-

terdrückung mit  a) α = 1 in Gl. (3.8), Schwelle κ  gemäß Gl. (3.10);  
 b) WPT (adaptive Rausch-Unterdrückung)                       

Bild 3.9 zeigt beispielhaft drei aufeinanderfolgende gedämpfte Schwingungen mit ver-

schiedenen  Frequenzen (50 Hz, 100 Hz und 300 Hz). Das Schwingungssignal wird 
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vom weißem Rauschen mit negativer SNR (stark verrauscht)  überlagert. Deshalb 

können die abklingenden Schwingungen sowohl durch das Frequenzspektrum als auch 

mittels konventionellen Methoden der Rauschunterdrückung z.B. Filterungstechnik 

nicht mehr identifiziert werden. 

Im Bild 3.10a ist die Rauschunterdrückung mittels ‚,soft-thresholding’’ von Donoho 

[27] dargestellt. Dabei ist die Angabe der Standardabweichung des Rauschens δ zur 

Bestimmung der Schwelle erforderlich. Die Verwendung der sogenannten ,,adaptiven 

Rauschunterdrückung’’ mit Hilfe der WPT ergibt auch ein gutes Ergebnis ohne Vor-

kenntnisse des Rauschens, vgl. Bild 3.10b und Wickerhauser [119]. Das weiße Rau-

schen wird  wesentlich unterdrückt (große positive SNR), und dadurch werden die 

Schwingungen deutlich identifiziert.  

3.3 Zeit-Frequenz-Verteilungen der Cohen’s Klasse 

Die Wigner-Ville-Verteilung (WV), die 1948 von Ville eingeführt wurde, ist wie folgt  

definiert:   

 τ
ττ τπ detxtxft fj 2*

x 22
),(WV −

+∞

∞−
∫ 






 −






 +=  (3.11) 

Die WV liefert direkt eine Verteilung der Signalenergie in der Zeit-Frequenz-Ebene 

und  besitzt die beste Zeit-Frequenz-Auflösung, weil sie nicht durch die Unschärferela-

tion limitiert wird. Neben diesen güns-

tigen Eigenschaften führt die quadrati-

sche Struktur ZFV(x(t)2) der WV aber 

auch zur Bildung von störenden Inter-

ferenztermen zwischen Signalkompo-

nenten, vgl. Bild 3.11. Mit Hilfe spe-

zieller Maßnahmen z.B. Anwendung 

des analytischen Signals (siehe Ab-

schnitt 4.2.4), Glättung der WV im 

Zeitbereich (die Pseudo-WV), Glät-

tung der WV im Zeit- und Frequenz-

bereich (die geglättete Pseudo-WV) 

 
Bild 3.11 : Interferenzterm bei Verwendung 

der WV  für Signal aus Bild 3.3 

Interferenzterm 
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können Interferenzterme unterdrückt werden. Die hohe Zeit-Frequenz-Auflösung der 

WV wird dadurch allerdings beeinträchtigt, vgl. [19], [20], [21].  

Wählt man eine Funktion Φ(τ,ν), die gleichzeitig eine Glättung der WV im Zeit- und 

Frequenzbereich bewirkt, so erhält man eine Oberklasse von ZFVs. Sie wird  als Co-

hen’s Klasse verschiebungsinvarianter Zeit-Frequenz-Verteilungen bezeichnet, Cohen 

[22]:  

     [ ]∫ ∫ ∫
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∞−

+∞

∞−

−−
+∞

∞−







 −






 += τν

ττ
ντΦ τννπ ddudeuxuxft futj 2*

x 22
),(),(CV  (3.12) 

Dabei ist jede mögliche Verteilung durch eine charakteristische Kernfunktion Φ(τ,ν) 

eindeutig bestimmt. Die Variablen τ und  sind jeweils die Zeit- und Frequenzver-

schiebung.  Ein weitere Vorteil der Kernschreibweise besteht darin, dass alle Eigen-

schaften einer ZFV in dieser Klasse direkt aus ihrer Kernfunktion abgeleitet werden 

können. Mit Hilfe der sogenannten Ambiguitätsfunktion (engl. ambiguity function)  

ν

 dueuxux uj νπττ
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x 22
),(AF −
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 +=  (3.13) 

lässt sich (3.12) auf die folgende Form bringen: 

            (3.14) ∫ ∫
+∞

∞−

+∞

∞−

−= τνντντΦ τνπ ddeft ftj )(2
xx ),(AF),(),(CV

Damit kann man eine ZFV der Cohen's Klasse durch die zweidimensionale Fourier-

Transformation der mit der Kernfunktion gewichteten Ambiguitätsfunktion  berech-

nen. Durch die geeignete Wahl der Kernfunktion können Interferenzterme effektiv 

reduziert werden. Man muss beachten, dass durch Verwendung der Kernfunktion die 

Zeit- und die Frequenzauflösung verschlechtern sich können. Deshalb sind die Kennt-

nisse von Eigenschaften der Kernfunktion für eine erfolgreiche Analyse erforderlich.  

Die Herleitung von Choi-Williams-Kernfunktion und Choi-Williams-Verteilung 

(CWV) erfolgt in [17]. Die Interferenzterme können in der CWV durch die geeignete 

Auswahl  fast völlig beseitigt werden. Dadurch wird die Zeit-Frequenz-Auflösung 

der CWV nur gering verschlechtert. Deshalb eignet sich die CWV zur Analyse von 

multi-komponentigen Signalen. Die restlichen Kernfunktionen in Tabelle 3.2 werden 

σ
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seltener verwendet. Der Konus-Kern hat einen Parameter a, der die Unterdrückung der 

Interferenzanteile in der Zeitrichtung steuert. Die Born-Jordan-, Margenau-Hill- und 

Kirkwood-Rihaczek Kernfunktionen sind feste Kerne. Sie haben keine Steuerparame-

ter und sind deshalb nur zur Analyse von einigen beschränkten Signaltypen geeignet, 

vgl. [32], [57]. Der radiale Gauß-Kern wurde von Baraniuk/Jones [4] gebildet, um eine 

an das Signal angepasste ZFV zu  entwickeln, die als Adaptive Optimal-Kern Vertei-

lung (AOK-Verteilung) bezeichnet wird, vgl. [47]. Eine weitere Maßnahme zur Redu-

zierung von Interferenztermen liefert die Reassignment-Methode von Auger/Flandrin 

[2]. Basierend auf dieser Methode kann man die neue Klasse der Verteilungen aus 

ZFVs der Cohen’s Klasse erzeugen, die perfekt lineare Chirp-Signale und Impulse 

lokalisieren.   

Kernfunktionen Φ(τ,ν) 

Choi-Williams 
  100),exp(

22

<<− σ
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ντ  

Radialer Gauß-Kern 
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 +
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β
βσ
ντ arctan,

)(2
exp 2

22

 

Konus 
  

πν
πντ

τ
)/2sin()( ag , a>2 

Born-Jordan 
  

πντ
πντ )sin(  

Margenau-Hill    cos(πντ) 

Kirkwood-Rihaczek   cos(πντ)+jsin(πντ) 

Tabelle 3.2 : Einige gebräuchliche Kernfunktionen für die  Analyse 
 von Schwingungssignalen 

Das letzte Beispiel in diesem Kapitel dient zum Vergleich der Zeit-Frequenz-

Eigenschaften zwischen der CWV, WV und KWT bei der Analyse eines gemessenen 

Schwingungssignals in Bild 3.12. Die amplitudenmodulierte Schwingungskomponente 

bei ca. 300 Hz und die angestoßene freie Schwingungen bei ca. 1400 Hz  sind in den 

ZFDs mit der CWV (Bild 3.12a) und KWT (Bild 3.12c)  deutlich erkennbar. Im Ver-

gleich zur KWT ergibt die CWV eine bessere Zeit-Frequenzauflösung, besonders bei 

höheren Frequenzen. Dabei werden die Interferenzterme fast völlig unterdrückt. Der 

Berechnungsaufwand bei der CWT ist jedoch viel größer als bei der KWT.     
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a)  

X(f) 

x(t) 

  b)                      

   c)                     

Bild 3.12: Beispiel zur Analyse eines Schwingungssignals mittels  
a) Choi-Williams-Verteilung (σ=0.05), b) Wigner-Ville-Verteilung;  

c) KWT mit Morlet (η0= 20) 
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4  Einbeziehung der Zeit-Frequenz-Analyse  

    in die Verzahnungsdiagnose 

4.1 Literaturübersicht  

Mit der raschen Entwicklung der Sensortechnik, der Signalanalyseverfahren und der 

kostengünstigen digitalen Gerätetechnik wurden in den vergangenen zehn Jahren ver-

schiedene neue signalgestützte Verfahren zur Zahnradgetriebediagnose entwickelt.  In 

der bisher bekannten Literatur auf diesem Gebiet gibt es umfangreiche Studien, siehe 

Tabelle 4.1. Um einen Überblick aus der Literaturrecherche zum Problem anzugeben, 

seien folgende typische Aspekte genannt: 

• Signalanalyseverfahren  

Die am häufigsten angewendeten Signalanalyseverfahren  sind:  

- Seitenbandanalyse und Kepstrumsanalyse  

- Rotorsynchrone Signalmittelung 

- Amplituden-  und Phasendemodulation 

- Statistische Signalanalyse 

- Zeit-Frequenz-Analyse 

In der Praxis verwendet man eine Kombination der oben genannten Analyseverfahren, 

um die aussagefähigen Diagnosemerkmale für eine Schadensart in verschiedenen Dar-

stellungsformen  zu gewinnen und dadurch die Diagnoseschärfe zu erhöhen. Bei-

spielsweise äußern sich die schadensbedingten Signalanteile bei einem lokalen Zahn-

defekt im Zeitbereich durch kurzzeitige und energiereiche Signalabschnitte, im Fre-

quenzbereich durch eine verteilte Seitenbandstruktur um die Zahneingriffsfrequenz 

und ihre Harmonischen, im Zeit-Frequenz-Bereich durch die Zunahme der momenta-

nen Signalenergie über mehrere Frequenzen, das Auftreten der Eigenfrequenzen bei 

Impulserregungen und den Sprung der momentanen Signalphasen, oder im Bereich der 

statistischen Amplitudenverteilung  durch die signifikante Veränderung der statisti-

schen Signalkennwerte und Signalkennfunktionen.  
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• Betriebsparameter (Drehzahl, Moment) bei der Messung  

Die Empfindlichkeit der Diagnosemethoden ist stark abhängig von den Betriebzustän-

den, bei denen die Messung ausgeführt wird. Die Auswertung in Tabelle 4.1 zeigt, 

dass sich fast alle Studien nur auf Getriebediagnose bei konstanten Nenndrehzahlen 

und Nennlastmomenten beschränken. Die große Lastschwankung, die technologisch 

bedingt sein kann, hat die Amplitudenmodulationen zur Folge. Die wesentlichen Fre-

quenzkomponenten im Spektrum sind meist drehzahlabhängig. Die starke Drehzahl-

änderung führt zur Frequenzmodulation und  damit zur starken Verschmierung des 

Frequenzspektrums, so dass die verfeinerten Verfahren der Spektralanalyse wie Sei-

tenbandanalyse, Kepstrumanalyse oder die statische Signalanalyse  in diesem Fall 

nicht anwendbar sind.  

• Detektierbare Schadensarten 

Es wurden umfangreiche Untersuchungen verschiedener betriebsbedingt auftretender 

Verzahnungsschäden durchgeführt, die sich entweder aufgrund ihrer Entstehungsme-

chanismen in Verschleißschäden, Ermüdungsschäden und Gewaltbrüche, oder nach 

Schadensorten am Zahn in Zahnflanken-, Zahnfuß- und Zahnkopfschäden unterteilen 

lassen, vgl. Tabelle 4.1. Während Verschleiß- und Ermüdungsschäden meist an mehre-

ren benachbarten Zahnflanken (verteilte Schäden) auftreten, sind die Zahnbrüche an-

fangs meist auf einen Zahn begrenzt (Einzelschäden), vgl. Abschnitte 2.2 und 2.3. Die 

Einflüsse der Zahnschäden auf die Schwingungsanregung beim Zahneingriff wurden 

in Abschnitt 2.3 erwähnt. Auch hier wird nochmals darauf hingewiesen, dass die loka-

len Schäden der verschiedenen Arten (Zahnfuß-, Zahneckausbruch) zu gleichen Aus-

wirkungen (z.B. stoßartig erregte Schwingungen) führen können. Ebenfalls können die 

verteilten Zahnschäden (verschleißbedingte Schäden, Ermüdungsschäden an mehreren 

Zahnflanken) gleiche Effekte (z.B. Amplitudenmodulationen) zur Folge haben. Da-

durch ergibt sich die Schwierigkeit für die Lokalisierung lokaler Schäden und die Be-

wertung des Schadenausmaßes infolge der gleichzeitig auftretenden verschiedenen 

Schadensarten.    

Aus Tabelle 4.1 geht hervor, welche Methoden zur Analyse verschiedener Zahnschä-

den erfolgreich verwendet wurden. Tabelle 4.2 (Abschnitt 4.3) gibt eine Übersicht    

über die Anwendung von Zeit-Frequenz-Analysemethoden zur Getriebediagnose. 
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4.2 Konventionelle signalgestützte Verfahren  

      zur Verzahnungsdiagnose  

4.2.1 Seitenbandanalyse (Modulationsanalyse) 

Die Frequenzanalyse hat sich zu einem der wichtigsten Mittel der digitalen experimen-

tellen Signalanalyse entwickelt. Die auf der Frequenzanalyse basierenden Methoden, 

wie Seitenbandanalyse, Ordnungsanalyse, und Kepstrumanalyse gehören zu den klas-

sischen Analyseverfahren und finden bei vielen Aufgaben der Schwingungsanalyse 

Verwendung .  

Bekanntlich ist die Seitenbandanalyse zur Zustandserkennung des Zahnradgetriebes 

bei stationärem Betrieb geeignet, vgl. Klein [52], Kolerus [53], Reitz u.a. [91]. Bilder 

4.1a und 4.1b zeigen hier ein Beispiel für die Grundspektren der am Getriebegehäuse 

gemessenen Schwingungssignale im neuen und im geschädigten Zustand (fortgeschrit-

tene Grübchenbildung der Ritzelflanken). Der schadensbedingte Modulationseffekt 

äußert sich durch die ausgeprägten Seitenbandstrukturen links und rechts der Zahnein-

griffsfrequenz und ihrer höheren Harmonischen. Mit zunehmender Zustandsver-

schlechterung nehmen die Amplituden der Seitenbänder zu. Durch die Bewertung ver-

schiedener Frequenzbänder (Bandkondensation) kann man mehrere Diagnosemerkma-

le bilden. Mittels Seitenbandanalyse ist die automatisierte Bildung der Diagnose-

merkmale nachvollziehbar. Vorraussetzung für die sinnvolle Anwendung der Seiten-

bandanalyse ist eine genügend genaue Frequenzauflösung.  

Der Nachteil der Seitenbandanalyse besteht in ihrer Empfindlichkeit gegenüber gerin-

gen Drehzahländerungen und Messbedingungen. Die Seitenbandkonfigurationen kön-

nen für die einzelnen Messpunkte sehr unterschiedlich sein. Im Frühstadium der Scha-

denentstehung bleiben die schadenbedingten Signalanteile infolge anderer Schwin-

gungsursachen (Gehäuse- und Wellenschwingungen, Verzahnungsabweichungen) im 

Frequenzspektrum verborgen. Hierbei muss darauf geachtet werden, dass die Seiten-

bänder auch durch ein schwankendes Lastmoment bei völlig ungeschädigten Zähnen 

verursacht werden können. Man kann deshalb nur bei dem genügend großen            
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Schadensausmaß die signifikante Änderungen in den Seitenbändern erkennen. Die 

Lokalisierung von Zahnschäden ist dabei unmöglich.   

X(f) m/s2 

a) 

   f  [Hz] 

X(f) m/s2 

b) 

Bild 4.1 : Getriebespektrum a) i

4.2.2 Kepstrumanalyse 

Eine Schwierigkeit bei der Verwendu

ben mit zahlreichen Zahneingriffsfre

und bei Umlaufrädern. Die Verknüpfu

licher Signalanteile führt zur Überlag

en im Spektrum. Dadurch ist die Peri

nen.  

In diesen Fällen ergänzt die Kepstrum

lerus [53]. Das Kepstrum tritt in d

Kepstrum auf. In der Praxis verwend

 

 

3 fz 

fn1 

  f  [Hz] 

m guten Zustand, b) im schlechten Zustand 

ng der Seitenbandanalyse tritt bei Zahnradgetrie-

quenzen auf, z.B. bei  mehrstufigen Getrieben  

ng (additiv, multiplikativ, gefaltet) unterschied-

erung mehrerer frequenznaher Seitenbandfamili-

odizität von Spektrallinien oft  schwer zu erken-

analyse die Seitenbandanalyse effektiv, vgl. Ko-

en Formen Leistungskepstrum und komplexes 

et man häufiger das Leistungskepstrum, das als 
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inverse Fourier-Transformation eines logarithmierten Leistungsdichtespektrums defi-

niert ist:    

  (4.1) [ ] dfefSC fj
xx

τπτ 2)(log)( ∫
+∞

∞−

=

Dabei ist 
2

22 )()()( dtetxfXfS tfj
x ∫

∞+

∞−

−== π  (4.2) 

Die Variable τ ist die Quefrenz mit der Maßeinheit der Zeit. Eigenschaften des 

Kepstrums und Hinweise für die praktische Berechnung findet man in [52].  Ein prak-

tisches Beispiel zur Anwendung des Kepstrum zeigt Bild 4.2. Durch diskrete äquidis-

tante Kepstrallinien im Leistungskepstrum des Signal werden zwei Seitenbandfamilien 

der Drehfrequenzen der Zahnradstufe (fn1 und fn2 ) identifiziert.  

 

Quefrenz τ1 = 41 ms  entspricht  fn1 = 24,5 Hz 

Quefrenz τ2= 114 ms entspricht  fn2 = 8,8 Hz 

Bild 4.2 : Beispiel einer Kepstrumanalyse aus dem Signalspektrum von Bild 4.1b 

Bei der Getriebediagnose ist die Kepstrumanalyse aufgrund der Detektion der Seiten-

bandentwicklung ein effektives Werkzeug. Dabei empfehlt es sich, die Amplituden der 

Kepstrallinien als Diagnosemerkmale zu verwenden. Diese Merkmale werden infolge 

der Phasenunabhängigkeit des Leistungskepstrums von den Messorten wenig beein-

flusst, Randall [90]. Eine weitere Anwendung der Kepstrumanalyse bei der Schwin-

gungsdiagnose findet man in [24], [122]. 

 46 



4.2.3 Rotorsynchrone Signalmittelung  und Bildung von residuellen  

         Signalen 

Die sogenannte rotorsynchrone Signalmittelung wird schon seit Jahren zur Rausch-

unterdrückung der an rotierenden Maschinen gemessenen Schwingungssignale ge-

nutzt, vgl. McFadden [71], [73]. Diese Methode besteht in der Mittelung von Signal-

abschnitten, deren Periodendauer einer Umdrehung der untersuchten Welle entspricht. 

Zur Bildung dieser Signalsabschnitte aus mehreren Messungen wird normalerweise 

ein Triggersignal, das von einem Drehzahlgeber an der Wellen erzeugt wird, benötigt.  

Im mathematischen Sinn entspricht die rotorsynchrone Signalmittelung einer Faltung 

der Impulsfunktion mit dem Signal x(t):  

 ∫
∞−

−=∗=
t

dtxctxtctx τττ )()()()()(  (4.3) 

Die Impulsfunktion c(t) ist eine Impulsreihe von M Impulsen, worin M die Anzahl der 

gemittelten Signalsabschnitte ist. Die Wiederholfrequenz der Impulse ist gleich die 

Drehfrequenz der Welle fn. 

 ∑
−

=

+=
1

0
)(1)(

M

m
nmTt

M
tc δ ,  (4.4) 

 
)sin(

)sin(1)(
fT

fTM
M

fC
n

n

π
π

=  (4.5) 

Das Impulsspektrum C(f) ist breitbandig und hat die Form eines Multibandpassfilters. 

Die Passbänder des Filters zentrieren die Drehfrequenz und deren Vielfache. Die Zahl 

M ist umso größer (mehrere Signalsabschnitte werden zur Mittelung genutzt), je 

schmaler die Bandbreiten des Filters sind. Deshalb werden bei großer Anzahl M nur 

die periodischen Signalkomponenten mit vielfacher Drehfrequenz vom Filter durchge-

lassen, vgl. Bild 4.4.  

Durch digitale Signalverarbeitung wird die rotorsynchrone Mittelung eines Signals wie 

folgt durchgeführt:  

• Bildung der Signalabschnitte anhand des Triggerimpulses           
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• Resampling der zeitäquidistant abgetasteten Messwerte jedes Signalsabschnittes in 

drehwinkeläquidistante Werte mittels Interpolationsverfahren (z.B. Interpolations-

polynome höherer Ordnung), vgl. McFadden [73].   

• Mittelung von  Signalabschnitten mit drehwinkeläquidistanten Werten:  

 ∑
=

+=
M

m
mLlx

M
lx

0
)(1)( , (l = 1,...,L) (4.6) 

wobei L die Anzahl der Messwerte jedes Signalsabschnittes ist.  

Die drehwinkeläquidistanten Messfolgen können auch mittels eines Inkrementalgebers 

gewonnen werden (winkeläquidistant abgetastete Signale), vgl. Kolerus [53]. Capdes-

sus u.a. [15], Liu [63] entwickelten die Rechenalgorithmen zur rotorsynchronen Sig-

nalmittelung ohne Hilfe des Triggersignals. Bei der Realisierung dieser Methoden ist 

jedoch die Einhaltung der konstanten Drehzahl (sehr geringe Drehzahländerung) not-

wendig.  

 

 x(t) 

 
a) 

B

 

)(ϕx [m/s2]
 

b) 
Drehwinkel ϕ [o] 

 y (ϕ) [m/s2] 

c) Drehwinkel ϕ [o] 
 xr (ϕ) [m/s2] 

Zahnschaden 

Drehwinkel ϕ [o] d) 

ild 4.3 : Beispiel für eine Signalanalyse a) ungemitteltes Signal x(t) ;  b) gemitteltes 
Signal )(ϕx  nach Gl. 4.6;  c) ,,normales“ Signal  (nur die Komponenten der 

Zahneingriffsharmonischen);  d)  residuelles Signal x
)(ϕy

r(ϕ) gemäß Gl. (4.7) 
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Im Wesentlichen enthält das von einem Zahnrad erzeugte Schwingungssignal periodi-

sche Komponenten der Drehfrequenz und ihrer Vielfachen, vgl. Abschnitt 2.1. Bei der 

Auswertung dieses Signals bietet die rotorsynchrone Mittelung folgende Vorteile:  

- Durch die rotorsynchrone Mittelung werden die anderen (nichtperiodischen und 

periodischen, aber nicht rotorsynchronen) Signalanteile unterdrückt, z.B. die Fre-

quenzen der Wälzlager (Überrollfrequenzen von  Innen- und Außenringen, Wälz-

körpern,...). Ebenfalls wird der Einfluss von Drehzahlschwankungen eliminiert.  

- Einzelschäden können aufgrund die Amplitudenänderung von Zahn zu Zahn im 

gemittelten Signal detektiert werden.  

- Bei jeder Zahnradstufe hat man die Möglichkeit zur ,,radsynchronen“ und 

,,ritzelsynchronen“ Mittelung. Dadurch ist die Erkennung und Lokalisierung der an 

beiden Zahnrädern auftretenden Einzelschäden möglich.     

a)  

X(k) [m/s2] 

Drehzahlordnung k  

 

 

)(kX  [m/s2]
b)  Drehzahlordnung k  

Bild 4.4 : Ordnungsspektren von  a) ungemitteltem  Signal x   
und b) rotorsynchron gemitteltem  Signal x  aus Bild 4.3.    
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Aus dem gemittelten Signal x  werden die bekannten Signalkennfunktionen Crest-

Faktor Cr (Verhältnis des Spitzenwertes zum Effektivwert) und Kurtosis Kr (zentrales 

Moment vierter Ordnung) als häufig gebrauchte Diagnosemerkmale gebildet.  

Die gemittelten Signale können weiterhin mittels anderer Analysemethoden zur Bil-

dung aussagekräftigerer Diagnosemerkmale ausgewertet werden. Eine Methode davon 

ist die ,,Bildung von residuellen Signalen", vgl. McFadden [71]. Das sog. residuelle 

Signal xr(ϕ) wird aus dem gemittelten Signal )(ϕx  wie folgt extrahiert:      

 )()()( ϕϕϕ yxxr −=  (4.7)  

Hier ist y(ϕ) ein periodische Funktion, welche nur die Komponenten der Zahnein-

griffsharmonischen im gemittelten Signal )(ϕx  enthält. Diese Vorgehensweise besteht 

im Editieren des Ordnungsspektrums des gemittelten Signals, bei dem die Komponen-

ten der Zahneingriffsfrequenz und ihre höheren Harmonischen zu Null gesetzt werden. 

Die Rücktransformation des editierten Spektrums liefert das Signal xr(ϕ), das die 

schadensrelevanten Signalanteile besser verdeutlicht, vgl. Bild 4.3d. 

4.2.4 Amplituden- und Phasendemodulation  

Die Amplituden- und Phasendemodulation  ist eine Technik zur Gewinnung von Di-

agnosemerkmalen mittels Digitalfiltertechnik und Hilbert-Transformation (HT). Die 

Hilbert-Transformation wird im Bereich der Informationstechnik zur Trennung von 

Trägersignal und Modulationssignal angewendet, vgl. [11]. Sie ist folgendermaßen 

definiert:   

 ∫
+∞

∞− −
= τ

τ
τ

π
d

t
xtx

)(1)(HT  (4.8) 

Aufgrund der HT wird das sogenannte analytische Signal aus dem zu analysierenden 

realen Signal x(t) gebildet:  

 )  (4.9) (HT)()( tjtxtAS xx −=

Der Betrag des analytischen Signals liefert die Amplituden-Modulationssignal a(t) des 

Signals x(t), vgl. Forrester [31], Oliveira/Barroso [82]:   

 )()( tASta x=  (4.10) 
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Durch die Ableitung der Phase des analytischen Signals lässt sich das sogenannte Pha-

sen-Modulationssignal  p(t) ermitteln, vgl. Mallat [68]:  

 







=

))(Re(
))(Im(arctan)(

tAS
tAS

dt
dtp

x

x  (4.11) 

Ein Bandpassfilter vor der Verwendung der HT stellt sicher, dass nur die interessie-

renden Trägerfrequenzen demoduliert werden. Die Mittenfrequenz des verwendeten 

Filters kann eine dominante höhere Harmonische der Zahneingriffsfrequenz sein.      

Dabei wird die Passbandbreite so gewählt, dass die Seitenbänder links und rechts die-

ser Harmonische im Durchlassbereich liegen. Zur Bestimmung der Modulationsfre-

quenz aus der Schwingungsantwort einer periodischen Stoßfolge kann die Trägerfre-

quenz auch eine Eigenfrequenz des Systems sein, z.B. bei Zahneingriffsstößen.     

 

a(ϕ) [m/s2] 

a) 

 p(ϕ) [rad] 

b) 

ϕ  

Bild 4.5: Beispiel für die Amplituden- und Phasendemodulation des Signals )(ϕx  aus 
Bild 4.3b:  a) Amplituden-Modulationssignal a(ϕ); b) Phasen-Modulationssignal p(ϕ)   

Bei der Getriebediagnose verwendet man auch diese Methode zur Analyse von rotor-

synchron gemittelten Signalen, vgl. McFadden [71], Townsend/ Zakrajsek [110], 

Wang [116]. Die starke Amplitudenänderung in den Modulationssignalen lässt sich 

auf das Vorhandensein von lokalen Zahnschäden zurückführen. Bild 4.5 zeigt die Er-

gebnisse der Amplituden- und Phasendemodulation vom gemittelten Signal aus Bild 

4.3b. Dabei umfasst das Frequenzband für die Analyse die Seitenbänder links und 

rechts der dritten Zahneingriffsharmonischen, vgl. Bild 4.4. Es ist deutlich zu              
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erkennen, dass das Phasen-Modulationssignal wirklich sensitiver gegenüber Zahn-

schäden ist.  

Zur Bildung der Diagnosemerkmale aus den extrahierten Modulationssignalen werden 

hier auch häufig der Crest-Faktor und die Kurtosis-Bewertung angewendet. Die An-

wendung dieses Verfahrens setzt streng genommen einen stationären Betriebzustand 

voraus. Dabei ist die geeignete Auswahl der Passbandbreite des Filters für die Genau-

igkeit von Merkmalen notwendig. 

Für praktische Untersuchungen im Rahmen der Maschinendiagnose wird die Amplitu-

denhüllkurve meist in den Frequenzbereich transformiert (Hüllkurvenspektrum). Die 

Hüllkurvenanalyse wird oft zur Analyse von impulshaltigen Vorgängen verwendet, z. 

B. bei der Wälzlagerdiagnose. Ihre Anwendungen bei der Getriebediagnose findet man 

in z.B. [37], [91].   

4.2.5 Statistische Signalanalyse  

Die statistischen Kennfunktionen wie Crest-Faktor und Kurtosis sind geeignet zur Be-

wertung der Impulshaltigkeit in Signalamplituden. Jedoch liefern sie nur bedingt In-

formationen über die schadenrelevanten Signalanteile wegen der Einflüsse von 

Rauschanteilen in den gemessenen Signalen. In den meisten Fällen verwendet man 

diese Kennfunktionen zur Bildung der  Diagnosemerkmale nach einer Vorverarbeitung 

des Signals mittels Mittelung oder Filterung, vgl. Abschnitt 4.2.3. 

Eine der statistischen Methoden, die zur Getriebediagnose immer häufiger verwendet 

wird,  ist die sogenannte Zyklischstationäre Analyse (engl. Cyclostationary Analysis). 

Die Analyse erfolgt durch Bewertung des Korrelationsmaßes zwischen Zahneingriffs-

harmonischen und deren Seitenbändern. Dadurch lassen sich fehlersensitive Merkmale 

in einer zweidimensionaler Darstellungsform gewinnen. Eine ausführliche Beschrei-

bung der Methode ist in der Arbeit von McCormick/Nandi [70] angegeben. Ihre An-

wendungen bei der Erkennung von Verzahnungszuständen wurden in den Artikeln 

[15], [24], [121] besprochen. 

Andrade u.a. [1] verwendeten den Kolmogorov-Smirnov-Test (KS-Test) aus der an-

gewandten Statistik zur Analyse von Schwingungssignalen. Der KS-Test ergibt eine 

Möglichkeit zur Bestimmung von Distanzmaßen zwischen den Merkmalsvektoren bei 
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der multivariaten Diagnostik. Mit Hilfe dieser Methode können mehrere unterschiedli-

che Verzahnungszustände eindeutig erkannt werden. Weitere Anwendungen der statis-

tischen Methoden sind in den experimentellen Untersuchungen von Baydar u.a. [7] 

und Loughlin/ Cakrak [65] zu finden.  

4.3 Neue Anwendungsmöglichkeiten der Zeit-Frequenz-Analyse 

      für die Verzahnungsdiagnose  

Ausgangspunkt der in Abschnitt 4.2 beschriebenen Signalanalysemethoden sind meist 

Zeitreihen mit stationärem Charakter, die sich bei stationär bzw. quasistationär arbei-

tenden Zahnradgetrieben einstellen.  

Schwingungssignale bei Zahnradgetrieben sind oftmals nichtstationär. Wie in Kapitel 

3 erwähnt, ist die Zeit-Frequenz-Analyse zur Auswertung solcher Signale besonders 

geeignet. Tabelle 4.2 zeigt die Ergebnisse der Literaturauswertung für die Anwendun-

gen von verschiedenen Methoden der Zeit-Frequenz-Analyse zur  Getriebediagnose. 

Die Untersuchungen liefern eine Reihe von Vorschlägen zur Identifikation sowie Lo-

kalisierung von Zahnschäden. Dabei handelt es im wesentlichen um folgende Mög-

lichkeiten zur Auswahl der Merkmalsdiagnose:     

• Visuelle Analyse: Die transienten Schwingungen äußern sich durch die kurzzeitige 

Zunahme der Amplituden über ein breites Frequenzband in der ZFD des Schwin-

gungssignals. Dadurch werden die  schadensbedingten Signalanteile lokaler Schä-

den eindeutig visuell festgestellt. Ein Vergleich mit bekannten Zeit-Frequenz-

Mustern vom Neuzustand ergibt ein gewisses ,,Maß’’ für die Abweichung, die  eine 

qualitative Beurteilung über den aktuellen Zustand ermöglicht.    

• Koeffizientenanalyse: Durch Weiterverarbeitung der Koeffizienten aus der ZFD 

werden Zahlenwerte als Merkmale gebildet, z.B. Extraktion des absoluten Betrags 

von KWT-Koeffizienten bei einer Skale, vgl. dazu Abschnitt 3.2.1. Aufgrund  der 

Signalzerlegung in mehrere Frequenzbänder erfolgten die Ansätze zur Bildung der 

Merkmale aus DWT-Koeffizienten mittels statistischer Analyse, vgl. Klein [51] 

und Staszewski [100]. Die Koeffizientenanalyse liefert deshalb die quantitativen 

Merkmale zur Schadenslokalisierung und zur Bewertung des Schadensausmaßes.  
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In den nächsten Abschnitten sollen neue Möglichkeiten der Verbesserung der Diagno-

setechnik bei Zahnradgetrieben untersucht  werden. Dazu werden folgende Schwer-

punkte gesetzt: 

- Diagnostische Beurteilung des Verzahnungszustandes bei sich ändernden 

Betriebsbedingungen (Anlauf- und Auslaufvorgänge, Drehzahlschwankung 

während des Betriebes), vgl. Abschnitte 4.3.1.  

- Ermittlung der bei Drehzahlschwankungen auftretenden momentanen 

Drehzahlverläufe, die eine rotorsynchrone Mittelung des gemessenen Signals ohne 

Hilfe der Triggersignale ermöglichen, vgl. Abschnitt 4.3.2.     

- Suche nach einer neuen Darstellungsform der Zeit-Frequenz-Analyse zur Erhöhung 

der Aussagekraft und Empfindlichkeit bei der Verzahnungsdiagnose, vgl. Ab-

schnitte 4.3.3, 4.3.4.  

- Verbesserung der quantitativen Bewertung der Zahnschäden durch 

Koeffizientenanalyse aus Zeit-Frequenz-Darstellungen, vgl. Abschnitt 4.3.5.  

- Extraktion von einzelnen schadensrelevanten Schwingungskomponenten aus dem 

Schwingungssignal durch Koeffizientenanalyse und Bildung von residuellen Signa-

len, vgl. Abschnitt 4.3.6. 
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4.3.1 Diagnose bei veränderlicher Drehzahl mittels  

         Zeit-Frequenz-Darstellungen 

Durch die Verwendung der ZFDs ist die Erkennung von Zahnschäden auch bei verän-

derlicher Getriebedrehzahl möglich. Aufgrund der Beschreibung der Signalanteile im 

Zeit- und Frequenzraum liefert die ZFD wertvolle Informationen über die drehzahlab-

hängigen Komponenten sowie über die Entstehung von transienten Schwingungen. Sie 

dient als Ausgangspunkt für die weitere Analyse zur quantitativen Bewertung von 

Zahnschäden.  

• An- und Auslaufvorgänge 

Im Allgemeinen lässt sich das Resonanzverhalten einer rotierenden Maschine durch 

die Analyse von Schwingungssignalen bei An- und Auslaufvorgängen bewerten. Diese 

Analyse erfordert jedoch sowohl eine spezielle Messtechnik (drehzahlgeführte Trigge-

rung, Mitlauf-Filter) als auch ein spezielles Auswertungsverfahren, wie z.B. Ord-

nungsanalyse, Kaskadendiagramm, Campbell-Diagramm, vgl. Kolerus [53]. 

Hinsichtlich  der Getriebediagnostik liefert die Analyse bei diesen Vorgängen in vielen 

Fällen zusätzliche wertvolle Diagnosemerkmale zu den bisher behandelten Diagnose-

methoden im stationären Betriebzustand. Durch die Nutzung der ZFD ist keine zusätz-

liche spezielle Messtechnik erforderlich. 

Bild 4.6 zeigt die ZFD des Schwingungssignals beim Anlaufvorgang eines Zahnradge-

triebes. Der zu analysierende Signalabschnitt umfasst viele Umdrehungen des treiben-

den Rades. Mit Hilfe der ZFD gelingt die Trennung von drehzahlabhängigen Schwin-

gungsanteilen (schräge Streifen) und Eigenschwingungsanteilen bei konstanten Fre-

quenzen. Die Zahneingriffskomponente und ihre Harmonischen sind in der ZFD sicht-

bar. Die Resonanzstellen sind bei ca. 200, 500 und 900 Hz beim Durchlaufen der 

Zahnseingriffsharmonischen deutlich erkennbar. Weiterhin ist eine drehzahlunabhän-

gige breitbandige Komponente bei ca. 900 Hz auffällig. Offensichtlich liegen hier 

stark impulserregte Eigenschwingungen vor, die schadensbedingte Signalanteile be-

zeichnen. 
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Zeit t [s] 
Frequenz f  [Hz] 

Betrag der KWT-Koeffizienten 
4x fz 

Zahneingriffsfrequenz fz 

  a) 
 

 

 fe 

Farbmaßstab 

  b) 

Bild 4.6: ZFD des Schwingungssignals beim Anlaufvorgang eines Getriebes: 
a) 3D-Graphik; b) farbig skalierte 2D-Graphik, KWT mit Morlet (η0=100) 
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• Drehzahlschwankungen 

Die Anwendung der ZFD für die Diagnose bei Drehzahlschwankungen kann an Hand 

des Beispiels in Bild 4.7 veranschaulicht werden. Mit Hilfe der ZFDs werden zwei 

verschiedene Getriebezustände (Normalzustand und schlechter Zustand) erkannt. Bei 

dem schlechten Zustand zeigt die ZFD in Bild 4.7b die transienten Schwingungen, die 

bei einer konstanten Frequenz zwischen der zweiten und dritten Zahneingriffsharmo-

nischen entstehen. Außerdem ist die Entwicklung der Seitenbänder um die Zahnein-

griffsfrequenz (ebenfalls drehzahlabhängig) herum erkennbar. Die ZFD des Schwin-

gungssignals liefert deshalb eine qualitative Bewertung von Getriebezuständen. 

Aus der ZFD ergibt sich eine Möglichkeit, drehwinkeläquidistante Messfolgen aus den 

entsprechenden Signalen ohne Hilfe des Triggersignals zu gewinnen. Diese Vorge-

hensweise wird in Abschnitt 4.3.2 behandelt. Zur Gewinnung von Diagnosemerkmalen 

ist eine Nachbearbeitung der ermittelten ZFD (Koeffizientenanalyse) erforderlich, z.B. 

Bildung von momentanen Spektren und von Amplitudenhüllkurven, vgl. Abschnitt 

4.3.5.  

Die Zeit-Frequenz-Analyse der drehwinkeläquidistanten Messfolge liefert dement-

sprechend eine sogenannte Drehwinkel-Ordnungs-Darstellung, wobei die Drehzahl-

ordnungen des zu untersuchenden Zahnrades auf der Frequenzachse aufgetragen sind, 

vgl. Bild 4.8. Diese Darstellungsart gibt die physikalische Natur der winkeläquidistan-

te Signalabtastung richtig wieder. Offensichtlich kann die Frequenzmodulation in na-

hezu idealer Weise kompensiert werden, wie die geraden, ,,waagerechten’’ Signalfre-

quenzverläufe belegen. Die Zahneingriffsfrequenz und die Seitenbänder sind durch die 

Fourier-Analyse (Ordnungsspektrum) wieder auswertbar. Die Ordnung drehzahlunab-

hängiger Frequenzanteile (z.B. impulserregte freie Schwingungen) schwankt aller-

dings .  
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a)  

b)  

3×fz 

 fe 
2×fz 

 fz 

Bild 4.7 : Zeit-Frequenz-Darstellungen von Schwingungssignalen bei 
 Drehzahlschwankung a) Normalzustand; b) schlechter Zustand (Flankenschädigung) 

 

 
 

Anzahl von Umdrehungen 

Bild 4.8 : Drehwinkel-Ordnungs-Darstellung des Schwingungssignals gemäß Bild 4.7b 
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Es wird gezeigt, dass die ZFDs der bei veränderlichen Drehzahlen gemessenen 

Schwingungssignale folgende Möglichkeiten bieten:   

- Trennung von drehzahlunabhängigen Frequenzkomponenten, z.B. Resonanzfrequen-

zen der Bauteile und drehzahlabhängige Komponenten (Zahneingriffsfrequenzen und 

ihre Harmonische, Seitenbänder,...).  

- Diagnostische Beurteilung von Verzahnungszuständen aufgrund der Erkennung von 

impulserregten Eigenschwingungen im Schwingungssignal (die z.B. von Einzelschä-

den verursacht werden können). 

- Verkürzung der Diagnosedauer durch die Nutzung der bei An- und Auslaufvorgän-

gen ursprünglich gemessenen Schwingungssignale (kein stationäres Betriebsregime 

notwendig). 

- Ausnutzung von Resonanzeffekten zur Erhöhung der Diagnoseschärfe: Da die scha-

densbedingten Signalkomponenten durch Resonanzen verstärkt werden können, ist es 

günstig, das verschmierungsfreie momentane Spektrum der ZFD im Resonanzgebiet 

als Indikator für Zahnschäden zu nutzen, vgl. dazu Abschnitt 4.3.5.   

4.3.2 Ermittlung der momentanen Drehzahlverläufe  

Für ein Signal, das eine veränderliche Frequenz hat, wird der momentane Frequenz-

verlauf  f(t)  nach Gl. (4.12) bestimmt, Mallat [68],  Oliveira/Barroso [82]:        

  

∫

∫
∞+

∞−

+∞

∞−=
dfft

dfftf
tf

x

x

x

),(ZFV

),(ZFV
)(  (4.12) 

Diese Methode wird in der Literatur als ,,Schwerpunktmethode’’ bezeichnet, vgl. Kö-

nig [54]. Bei beliebigen Signalen ist die Schwerpunktmethode zur Bestimmung der 

Momentanfrequenzen meist ungeeignet, da die nach Gl. (4.12) berechneten Frequenz-

werte den Mittelwert der Momentanfrequenzen aller Signalanteile darstellen. Die Fre-

quenzbestimmung einzelner Komponenten mittels Schwerpunkmethode ist nur dann 

möglich, wenn die Integrationen aus Gl. (4.12) über eine ,,überlappungsfreie Zone’’ 

der einzelnen Frequenzkomponenten durchgeführt wird, vgl. Beispiel in Bild 4.10a. 

Ein Lösungsweg für dieses Problem besteht in der Bestimmung der lokalen Maxima 
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der ZFD und wird als ‚,Maximummethode’’ bezeichnet. In den meisten Fällen bezie-

hen sich die lokalen Maxima auf einen kleinen Bereich in der Nähe der zu erwartenden 

Momentanfrequenzen. Die Maximummethode ergibt ein sinnvolles Ergebnis, wenn 

eine eindeutige Zuordnung der lokalen Maxima garantiert ist. Die Algorithmen zur 

Extraktion der lokalen Maximumpunkte aus einer ZFD findet man in der Arbeiten von 

Newland [77], Buchheit u.a. [128]. Die Genauigkeit der Analyse mittels Maximumme-

thode hängt stark von der Zeit- und Frequenzauflösung sowie von der Unterdrückung 

der Interferenzterme in der ZFD  ab.  

 

,,ideale’’ Verläufe 

         a) Schwerpunktmethode                 b) Maximummethode 
 

Bild 4.9 : Beispiel  zur Bestimmung von Momentanfrequenzen  
 für zwei lineare Chirp-Signale      

 

fn1 

2× fn2 

fn2 

         a)                   b)  
Bild 4.10: Drehzahlverlauf bei einem Zahnradgetriebe 

            Rot:          experimentelle Ermittlung mit Hilfe eines Triggersignals; 
 Schwarz: Berechnung mit  a) Schwerpunktmethode b) Maximummethode 
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Ein typisches Beispiel für beliebige Signale mit linear veränderlichen Frequenzantei-

len zeigt Bild 4.9. Wegen der Mittelwertbildung der einzelnen Frequenzanteile liefert 

die Schwerpunktmethode die falschen Momentanfrequenzen. Durch den Einsatz der 

Maximummethode ergibt sich in diesem Fall ein sinnvolles Ergebnis, vgl. Bild 4.9b. 

Zur Ermittlung von Momentanfrequenzen aus Signalen mit stark gekrümmten Fre-

quenzverläufen sind die KWT und die ZFVs der Cohen’s Klasse aufgrund ihrer guten 

Zeit- und Frequenzauflösung geeignet.  

Die winkeläquidistanten Messfolgen werden zur diagnostischen Beurteilung des Ver-

zahnungszustandes auch bei veränderlichen Drehzahlen sehr oft genutzt. Daraus be-

steht eine neue Aufgabe im Resampling des entsprechenden Signals, wobei die Mes-

sung des Drehwinkels einer Getriebewelle nicht mehr notwendig ist. Mit Hilfe des aus 

der ZFD des Signals ermittelten momentanen Drehfrequenzverlaufs fn(t) wird der 

Drehwinkel ϕ(t) der Welle wie folgt berechnet:   

  (4.13) ∫+=
t

n dttft
0

0 )(2)( πϕϕ

Der Drehwinkel ϕ(t) liefert somit die gleiche Information, als ob er durch einen an 

dieser Welle angebrachten Inkrementalgeber gewonnen worden wäre, vgl. Iwa-

now/Meltzer [45]. Die Ermittlung von fn(t) erfolgt durch die Suche der Momentanfre-

quenzen einer drehzahlabhängigen Signalkomponente in der ZFD (vorzugsweise eine 

Harmonische der Drehfrequenz). Aus der Getriebekinematik ist die Beziehung dieser 

Komponente zur Drehfrequenz der Welle immer bekannt. Dadurch kann die momen-

tane Drehzahl in jedem Zeitpunkt umgerechnet werden. Um hinreichend genaue Er-

gebnisse zu erreichen, ist eine kleine Frequenzschrittweite bei der numerischen Be-

rechnung erforderlich.  

Die Anwendungen des momentanen Drehzahlverlaufs und damit des nach (4.13) er-

mittelten Drehwinkels für die rotorsynchrone Mittelung werden in Abschnitt 5.3.2 

dargestellt. Diese Vorgehensweise ist für die Getriebediagnose bei Drehzahlschwan-

kungen besonders hilfreich, wenn die Messung des Triggersignals nicht realisierbar ist.   
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4.3.3 Adaptive Analyse durch die Anpassung von  

         Zeit- und Frequenzauflösung  

Die verwendete Methode ist die KWT mit Morlet-Wavelet, vgl. Abschnitt 3.2.1. Vor-

teil dieser Methode ist, dass sie aufgrund ihrer steuerbaren Zeit-Frequenz-Auflösung 

eine adaptive Signalanalyse ist. Der Parameter η0 von Morlet steuert die Zeit- und 

Frequenzauflösung. Damit stehen verschiedene Zeit-Frequenz-Muster zur Verfügung. 

Es empfehlt sich, die Parameterwerte von η0 = 5 bis η0 = 200 bei der Analyse von 

Körperschallsignalen bei Getrieben zu verwenden, vgl. dazu Zschieschang [125]. 

Kleine Parameterwerte des Morlets betonen allerdings mehr die lokalen Ereignisse, 

wobei eine klare Aussage über die in Frequenzrichtung dicht liegenden Komponenten 

möglich ist, z.B. Erkennung von modulierten Impulsfolgen.   

Zur Trennung benachbarter Frequenzen lässt sich besonders gut das Morlet mit gro-

ßen Parameterwerten verwenden, z.B. Erkennung von Seitenbandeffekten infolge der 

Amplituden- oder Frequenzmodulationen.  

Diese Manipulation der Zeit- und Frequenzauflösung kann anschaulich anhand eines 

Beispiels für die Analyse von einem einfachen Testsignal demonstriert werden. Das 

Signal x(t) stellt eine amplitudenmodulierte Schwingung mit zwei Modulationsfre-

quenzen fn, 2fn und der Trägerfrequenz fz  dar: 

  (4.14) [ ] )2cos()4cos(5,1)2cos(36)( tftftftx znn πππ ++=

mit    fn = 20 Hz  und  fz = 150 Hz. 

Die ZFD in Bild 4.11 wird mit Morlet (η0=10) berechnet. Sie besitzt eine gute Zeitauf-

lösung, aber eine schlechte Frequenzauflösung um die Frequenz fz. Die Signalkompo-

nente umfasst ein breites Frequenzband. Die periodische Veränderung der Intensität 

des Streifens in der ZFD ist ein sichtbares Merkmal für Amplitudenmodulation.  Da-

durch kann die Modulationsfrequenz ermittelt werden. Mit Morlet (η0 = 50) hat die 

ZFD in Bild 4.12b eine gute Frequenzauflösung aber eine schlechte Zeitauflösung. In 

diesem Fall werden die Seitenbänder des Signalsspektrums durch die horizontalen 

Streifen mit schwacher  konstanter Intensität in der ZFD identifiziert. In Bild 4.12a 
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kann man den Übergang von einer zur anderen Erscheinung erkennen. Die Frequenz-

auflösung von Morlet (η0 = 20) ist nicht fein genug, um alle  Seitenbänder auszulösen.          

 

 X(f) 

1/fn 

 f  t 
x(t) 

 
Bild 4.11 : ZFD des Testsignals nach Gl. (4.14) mittels KWT mit Morlet (η0 = 10)  

 

 fz 

       a)   Morlet (η0 = 20)                                     b) Morlet (η0 = 50) 
     

Bild 4.12 : ZFDs des Testsignals mittels KWT  

4.3.4 Drehwinkel-Ordnungs-Darstellungen in Polarkoordinaten   

Die Zeit-Frequenz-Analyse eines rotorsynchron gemittelten Signals liefert eine Dreh-

winkel-Ordnungs-Darstellung. Die Zeitachse wird dabei durch den Drehwinkel des 

Rades von 00 bis 3600 ersetzt. Durch das ,,Aufwickeln“ dieser Achse zu einem Kreis 

erhält man eine anschaulichere Drehwinkel-Ordnungs-Darstellung in Polarkoordinaten 

(DWOD).  
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Eine Eigenschaft der KWT ist, dass die Zeitauflösung mit zunehmender Frequenz 

steigt und die Frequenzauflösung dagegen geringer wird. Bei der DWOD werden die 

Schwingungskomponenten höherer Ordnung (gute Zeitauflösung), die auf den Kreisen 

mit großem Radius liegen, geometrisch ausgedehnt. Die niedrigen Ordnungen 

(schlechte Zeitauflösung) werden gestaucht. Dadurch lassen sich die kurzlebigen Sig-

nalanteile bei hoher Ordnung trennschärfer extrahieren. Aus diesem Grund bietet die 

Darstellung des gemittelten Signals im Polardiagramm durch die KWT-Koeffizienten 

den Vorteil, dass sich transiente Ereignisse im gemittelten Signal exakt lokalisieren 

lassen.  Darüber hinaus erlaubt die KWT mit dem Morlet die Manipulation der Zeit- 

und Frequenzauflösung und dadurch eine verfeinerte Erkennung der spektralen Zu-

sammensetzung und der Phasenlage der Signalanteile, vgl. Bild 4.13.  

 
b) Morlet (η0 = 10) a) Morlet (η0 = 6) 

 

 

Harmonische der 
Zahneingriffsfrequenz 

c) Morlet (η0 = 50) 

 
Bild 4.13 : DWODs eines rotorsynchron gemittelten Signals 

In der tangentialen Richtung wird die DWOD in Bereiche entsprechend der Zähnezahl 

des zu untersuchende Zahnrades geteilt. Dadurch lassen sich die geschädigten Zähne 

leichter lokalisieren. Aufgrund des Vergleichs der Signalamplituden von Zahn zu Zahn 
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in der DWOD sind die Erkennung mehrerer gleichzeitig geschädigter Zähne des Zahn-

rades möglich.  

Die DWOD in Bild 4.14 stellen die Auswertungen für ein residuelles Signal beim Auf-

treten von einem Einzelschaden dar. Sie zeigt vorrangig kurzzeitige energiereiche 

Komponenten, welche bei dem Eingriff des geschädigten Zahnes entstanden ist. Im 

Vergleich mit dem residuellen Signal (Bild 4.3d) liefert diese residuelle DWOD eine 

viel bessere Lokalisierung des Schadens. 

 
Ordnung k  

 

Drehwinkel ϕi  
6. Harmonische der 
Zahneingriffsfrequenz 

Einzelschaden  

1. Harmonische der 
Zahneingriffsfrequenz 

Farbmaßstab 

 
Bild 4.14 : DWOD eines residuellen Signals 

Es wird gezeigt, dass die DWOD ein neues Diagnosewerkzeug für die Verzahnungsdi-

agnose ist: 

- Durch die DWODs von gemittelten Signalen (vollständige DWODs) werden die, 

infolge des Zahneingriffes auftretenden Schwingungen deutlicher sichtbar.  

- Die DWODs von residuellen Signalen (residuelle DWODs) verbessern Aussage-

kraft und Empfindlichkeit gegenüber den bisher behandelten Diagnoseverfahren. 
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4.3.5 Merkmalsextraktion mittels Koeffizientenanalyse  

Für viele Aufgaben der Getriebediagnose (z.B. Bestimmung von Frequenzwert und 

Zeitpunkt beim Auftreten eines Ereignisses, Ermittlung der zeitlichen Frequenzände-

rung einer Schwingungskomponente, Bildung von Zahlenwerten als Diagnosemerkma-

le zur Bewertung von Schadensintensitäten) sind folgende Nachbearbeitungen der 

Zeit-Frequenz-Darstellungen  geeignet: 

• Bildung der momentanen Spektren:  

 

Zahneingriffsfrequenz 

Bild 4.15 : Momentanes Spektrum bei t=0,95s aus der ZFD in Bild 4.7b 

Ein momentanes Frequenzspektrum wird durch einen Schnitt entlang der Frequenz-

achse in der ZFD gewonnen. Bei diesem Spektrum können die momentanen Fre-

quenzwerte des Signals zu einem gewünschten Zeitpunkt festgestellt werden, vgl. Bild 

4.15. Diese Methode ist zur Bestimmung von Resonanzfrequenzen des Getriebes bei 

Hochlaufvorgängen geeignet, vgl. Abschnitt 5.3.1.   

• Bildung der Amplitudenhüllkurven aus der ZFD:  

Die Hüllkurve der Signalamplitude wird durch einen Schnitt entlang der Zeitachse zu 

einem Frequenzpunkt oder durch die zeitliche Koeffizientenmittelung bei einem Fre-

quenzband in der Zeit-Frequenz-Darstellung gebildet. Die ermittelte Hüllkurve ist zur 

Untersuchung der Amplitudenmodulationen von impulserregten freien Schwingungen 

von besonderer Bedeutung.  

Bild 4.16 zeigt die gebildeten Amplitudenhüllkurven aus den ZFDs der ungemittelten 

Signale von zwei verschiedenen Verzahnungszuständen. Das Frequenzband wird so 

ausgewählt, dass es eine Eigenfrequenz zwischen der 2. und 3. Harmonischen der 
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Zahneingriffsfrequenz umfasst. Es zeigt sich hier eine viel deutlichere Anhebung des 

Signals bei dem stark geschädigten Zustand, als dies bei den ZFDs des Gesamtsignals 

möglich ist (vgl. Bilder 4.7a und 4.7b).  

 

Schlechter 
Zustand 

Normalzu-
stand 

Bild 4.16: Hüllkurven im Frequenzband 800-930 Hz  aus den ZFDs in Bild 4.7 

Mit dieser Vorgehensweise kann man auch die Amplitudenhüllkurven von rotorsyn-

chron gemittelten Signalen bilden. Es bietet sich an, für diese Hüllkurve Merkmale wie 

Effektivwert, Spitzenwert, den Crest-Faktor oder die Kurtosis-Bewertung zu bilden 

und als zusätzliche Merkmale bei einer multivariaten Diagnose (z.B. mittels Fuzzy -

Klassifikator) zu verwenden. Dabei ist die Lokalisierung des Schadens auf dem Rad-

umfang möglich, vgl. dazu Bild 5.23 in Abschnitt 5.4.1.  

• Unterdrückung kleiner Koeffizienten der ZFD:   

 

 
 

Bild 4.17 : Beispiel für Unterdrückung kleiner Koeffizienten  der DWOD  
zur besseren Erkennung des lokalen Zahnschadens 
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Durch einen signalangepassten Schwellenwert werden kleine Koeffizienten Null ge-

setzt. Diese Bearbeitung ermöglicht eine Erhöhung der Interpretierbarkeit der ZFD bei 

der Analyse von stark verrauschten Schwingungssignalen, vgl. Bild 4.17. 

Eine Vorraussetzung für die hohe Genauigkeit der Koeffizientenanalyse ist eine genü-

gend kleine Schrittweite auf Zeitachse und Frequenzachse der ZFD. Dies führt zu ei-

nem hohen Rechenaufwand, besonders bei der Verwendung von ZFVs der Cohen’s 

Klasse. Deshalb wird die KWT in den nachfolgenden Untersuchungen oft genutzt.  

4.3.6 Extraktion von einzelnen schadensrelevanten  

         Schwingungskomponenten 

Die folgende Vorgehensweise stellt die Extraktion von einzelnen schadensrelevanten 

Schwingungskomponenten dar. Ihre Erkennung basiert auf die Koeffizientenanalyse 

(siehe Abschnitt 4.3.5). Nachfolgend werden die Ordnungsspektren von rotorsynchron 

gemittelten Signalen so editiert, dass nur die schadensrelevanten Schwingungskompo-

nenten übrig bleiben:    

1) Ermittlung der Ordnung oder Frequenz der interessierenden Komponente durch 

Koeffizientenanalyse: Aufsuchen des Zeitpunktes, zu welchem die höchste 

Schwingungsamplitude in einem Frequenzband auftritt. Dann werden die Fre-

quenzwerte (oder Ordnungen) mittels der ZFDs mit höher Frequenzauflösung er-

mittelt. Dadurch kann die den Schaden kennzeichnende Frequenzkomponente (das 

kann eine durch einen Eingriffsstoß angeregte Eigenfrequenz oder das Seitenband 

einer Zahneingriffsharmonischen infolge der Amplitudenmodulation sein) genau 

festgestellt werden.    

2) Trennung dieser Komponente aus dem Gesamt-Ordnungs-Gemisch, indem alle 

anderen Komponenten eliminiert werden und nur diese Komponente allein in 

DWODs dargestellt wird. Im Extremfall kann nur noch eine einzelne Ordnungsli-

nie (z.B. eine Ordnungslinie entsprechend einer Eigenfrequenz) dargestellt wer-

den.  

Diese Methode ist zur Identifikation der Schwingungsursachen aus Schwingungssigna-

len von besonderer Bedeutung. Ihre Anwendbarkeit bei der Verzahnungsdiagnose wird 

in Abschnitt 5.3.3 nachgewiesen. 
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4.4 Diagnosestrategie 

Basierend auf der Untersuchungen in den Abschnitten 4.3.1 bis 4.3.6 wird eine neue 

Strategie zur Verbesserung der Erkennung von Zahnschäden an Zahnradgetrieben 

entwickelt. In Bild 4.18 ist diese Diagnosestrategie dargestellt. Die vorgeschlagenen 

Analyseverfahren erlauben es, Zahnschäden auch bei veränderlicher Getriebedrehzahl 

zu erkennen, vgl. dazu Beispiel in Bild 4.19. Sie können für die Diagnose an mehrstu-

figen Getrieben bzw. an Planetengetrieben eingesetzt werden. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

)(ϕx

Quantitative Bewertung  
des Schadenausmaßes 

DWODs der gemittelten und residuellen Signale 

Extraktion von einzelnen 
schadensrelevanten 

Schwingungskomponenten 
Bildung von residuellen Signalen xr(ϕ) 

Rotorsynchrone Signalmittelung:  
für jede Zahnradstufe 

• radsynchrone Mittelung 
• ritzelsynchrone Mittelung 

Nachbearbeitung der ZFD 
(Koeffizientenanalyse) 

ZFVx (t, f) :  ZFD des Signals x(t) 
 

• Erkennung von drehzahlabhängigen Komponenten 
• Ermittlung der momentanen Drehzahlverläufe n(t) 
• Bestimmung von Resonanzfrequenzen fe 
• Winkeläquidistantes Signalresampling: x(ϕ) 

Detektion und Lokalisierung von 
auftretenden Zahnschäden 

Konstruktive Parameter des Getriebes: 
- Zahnradstufen  
- Zähnezahl von Zahnrädern  

Schwingungsmessung am 
Getriebegehäuse: 

Schwingungssignal x(t) 

Bild 4.18 : Schritte der neuen Diagnosestrategie zur Verbesserung  
der Verzahnungsdiagnose 
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Das erste Schritt der Signalanalyse in Bild 4.18 ist die Transformation des ursprüngli-

chen, ungemittelten Signals in den Zeit-Frequenz-Bereich mittels Wavelet-

Transformation oder anderer ZFVs, vgl. dazu Abschnitte 3.2 und 3.3. Die Zeit-

Frequenz-Darstellung des Signals dient als Ausgangpunkt für die weitere Analyse: 

- Feststellung von drehzahlabhängigen Komponenten im Signal (Abschnitt 4.3.1) 

und Bestimmung von möglichen Resonanzfrequenzen des Getriebes mittels Koef-

fizientenanalyse (Abschnitt 4.3.5).   

- Ermittlung der momentanen Drehzahlverläufe n(t) mittels der im Abschnitt 4.3.2 

beschriebenen Methoden (Schwerpunktmethode oder Maximummethode). Mit Hil-

fe des gemäß Gl. (4.13) berechneten Drehwinkels ϕ(t) lässt sich nach jeder vollen 

Umdrehung ein fiktiver Triggerimpuls konstruieren, welcher die aufeinanderfol-

genden Umdrehungen trennt und das Resampling der zeitäquidistant abgetasteten 

Messwerte x(t) in drehwinkeläquidistante Werte x(ϕ) ermöglicht (Abschnitt 4.2.3).  

Das zweite Schritt ist die rotorsynchrone Mittelung von drehwinkeläquidistanten 

Messfolgen nach Gl. (4.6). Bei jeder Zahnradstufe hat man die Möglichkeit zur rad-

synchronen und ritzelsynchronen Mittelung ( )( 1ϕx und )( 2ϕx ). Dadurch ist die Erken-

nung und Lokalisierung der an beiden Zahnrädern auftretenden Einzelschäden mög-

lich. 

Das dritte Schritt ist die Bildung des residuellen Signals xr(ϕ) mit Hilfe der Methode 

,,Extraktion von einzelnen schadensrelevanten Schwingungskomponenten" (Abschnitt 

4.3.6). Im vierten Schritt werden die Drehwinkel-Ordnungs-Darstellungen in Po-

larkoordinaten (vollständige und residuelle DWODs) verwendet (Abschnitt 4.3.4).   

- Durch den Vergleich der Signalamplituden von Zahn zu Zahn in der DWOD wer-

den die auftretenden Zahnschäden detektiert und lokalisiert. 

- Die quantitative Bewertung des Schadenausmaßes erfolgt durch die Bildung der 

Amplitudenhüllkurven mittels Koeffizientenanalyse (Abschnitt 4.3.5). Es bietet 

sich an, für diese Hüllkurve Merkmale wie den Crest-Faktor Cr oder Kurtosis Kr zu 

bilden.  
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- Einlesen von Schwingungssignalen 
1) Transformation der Messreihen mittels Zeit-Frequenz-Analyse zur Ermittlung 

der momentanen Getriebedrehzahl, der Resonanzfrequenzen. 

 
- Resampling der zeitäquidistant abgetasteten Messwerte in drehwinkeläquidistan-

te Werte unter Berücksichtigung der momentanen Drehzahl.   

    2) Rotorsynchrone Signalmittelung       und       3)  Bildung des residuellen Signals 

 
 

 
     4) Drehwinkel-Ordnungs-Darstellungen in Polarkoordinaten (DWODs) 

 
vollständige DWOD                                                            residuelle DWOD 

 fe 

 fz 

x [m/s2] 

 t [s] 

x   xr  

ϕ [0] ϕ [0] 

lokaler Zahnschaden 

Bild 4.19 : Beispiel für die Signalanalyse zur Erkennung von Schäden  
an einer Zahnradstufe bei veränderlicher Drehzahl     
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4.5 Rechenprogramm zur Signalanalyse und Merkmalextraktion    

Gegenwärtig steht dem Interessenten Software auf Basis des Programmpaketes                

MATLAB, z.B. [126], [127], [128] für die Zeit-Frequenz-Analyse zur Verfügung. 

Die MATLAB-Kompatibilität sichert den Zugriff auf ein komfortables Mathematik-

Programmsystem mit seiner Toolbox zur Signalanalyse (Signal Processing Toolbox). 

Dadurch vereinfacht es die Berechnungsalgorithmen der ZFVs.  

Es wurde ein Rechenprogramm (1) mit Menüleisten und Dialogfenstern basierend auf 

MATLAB (Version 5 oder 6) entwickelt, welches die Anwendung aller oben be-

schriebenen Diagnoseverfahren ermöglicht. Die Signalanalyseprozeduren mit ver-

schiedenen konventionellen Verfahren (siehe Abschnitt 4.2) und Methoden der Zeit-

Frequenz-Analyse (siehe Kapitel 3) werden zusammengestellt und programmtechnisch 

umgesetzt. Das Rechenprogramm enthält auch die eigenentwickelten neuen Tools 

(siehe Abschnitt 4.3).  

Bild 4.20 zeigt das Hauptfenster, welches das zentrale Bedienelement des Rechenpro-

gramms ist. Hier können die Signalanalyseprozeduren über den entsprechenden Me-

nübefehl ausgewählt werden. Sie bestehen aus: Analyse im Zeitbereich,  Analyse im 

Frequenzbereich und Zeit-Frequenz-Analyse.  

Ein spezielles Dialogfenster ermöglicht die für das ausgewählte Analysenverfahren 

(z.B. rotorsynchrone Signalmittelung oder Wavelet-Transformation) erforderlichen 

Einstellungen. Es besteht die Möglichkeit, die Ergebnisse als Text oder in grafischer 

Form zu speichern. Die Vorteile dieses Programms liegen in seiner übersichtlichen 

und einfachen Bedienung durch die menügeführte Benutzeroberfläche. Dies soll durch 

nachfolgende Beispiele demonstriert werden, vgl. Bilder 4.21 und 4.22.    

 (1) Dieses Rechenprogramm wurde in Rahmen des Forschungsprojektes  
,,Einsatzerweiterung der Verzahnungsdiagnose durch kostengünstige Mikrosysteme und 
durch Anwendung bei veränderlichen Betriebszuständen" unter maßgeblicher Mitwirkung des 
Doktoranden erarbeitet. Es wird nach Abschluss des Projektes als FVA-Forschungsbericht 
dokumentiert. 

Dieses Forschungsprojekt wurde von der Arbeitsgemeinschaft industrieller Forschungsvereinigungen 
e.V. (AIF) aus Mitteln des Bundesministeriums für Wirtschaft (BMWi) im Rahmen des Initiativpro-
gramms ,,Zukunftstechnologien für kleine und mittlere Unternehmen" (ZUTECH) gefördert              
(AIF-Vorhaben Nr. 37 ZBR/1).  
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Daten 
Einlesen  

Zeitbereich Frequenzbereich Zeit-Frequenz-Bereich 

ASCII-
Format 

Statistischer Kennwerte 
und Kennfunktionen 

Frequenzanalyse Wavelet-Transformation 
(KWT, DWT, WPT) 

Binary-
Format 

Digitale Filterung Bandkondensation STFT/ Spektrogramm  

Testsignale Amplituden- und       
Phasendemodulation  

Spektrummittelung ZFVs der Cohen’s Klasse 

 Signalresampling   Kepstrumanalyse Ermittlung von                   
momentanen Frequenzen 

 Rotorsynchrone             
Signalmittelung 

 Koeffizientenanalyse auf 
der Basis der ZFV 

 
Bild 4.20 : Hauptfenster und Konzeption  des Rechenprogramms 
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a)             b) 

Bild 4.21: Dialogfenster a) zum Einlesen von Messdaten, 
 b) zur rotorsynchronen Signalmittelung 

      
a)       b) 

Bild 4.22: a) Dialogfenster  zur Parametereingabe für die KWT,  
b) graphische Darstellung des Ergebnisses   
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5  Anwendungsbeispiele 

5.1 Prüfstände 

• Prüfstand mit hydraulischer Verspannung 

Der Prüfstand dient der Untersuchung der Schadensarten Zahnflankenschäden (Pit-

tings) und Zahneckausbrüche. Er besteht aus zwei einstufigen Stirnradgetrieben (Prüf-

getriebe und Rückgetriebe), die mit einer hydraulischen Verspannkupplung gegenein-

ander verspannt werden. Der Aufbau des Prüfstandes ist in Bild 5.1 dargestellt.  Durch 

diese hydraulische Kupplung ist es möglich, das Verspannmoment während des Be-

triebes zu variieren. Das Maximalmoment der Verspannkupplung liegt bei 1500 Nm. 

Der Antrieb erfolgt durch einen drehzahlregelbaren Antriebsmotor mit einem Dreh-

zahlbereich zwischen 500 und 2000 1/min. Mit Hilfe eines computergestützten Regel-

systems ist die Steuerung der Drehzahl  nach vorgegebenen Funktionen möglich.  

 

 

Bild 5.1: Prüfstand mit hydraulischer Verspannung 

Beide Getriebestufen bestehen aus schrägverzahnten evolventischen Stirnrädern. Um 

den Einfluss des Rückgetriebes auf die Messergebnisse am Prüfgetriebe zu minimie-

ren, sind die Räder des Rückgetriebes einsatzgehärtet und geschliffen. Tabelle 5.1 

zeigt die wichtigsten Verzahnungsdaten des Prüfgetriebes. Die Gesamtüberdeckung 
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von 2,2 für das Prüfgetriebe liegt im Bereich für Standardschrägverzahnungen. An 

dieser Zahnpaarung erfolgte die Untersuchung mit simulierten Schäden. 

 
Kenndaten Ritzel Rad 
Achsabstand (mm) 125,00 
Normalmodul (mm) 4,50 
Eingriffswinkel (o) 20,00 
Eingriffsstrecke (mm) 19,371 
Schrägungswinkel (o) 14,56 
Zähnezahl Z 14 39 
Zahnbreite b (mm) 67,00 45,00 
Grundkreisradius rb (mm) 30,46 84,86 
Grundkreisteilung (mm)  13,672 13,672 
Profilüberdeckung εα  1,417 
Sprungüberdeckung εβ 0,800 

 
Tabelle 5.1: Kenndaten des Prüfgetriebes 

 

 

MP1 

MP2 

MP4 

MP3 

Impulsgeber 

Antriebsmotor Prüfgetriebe hydraulische Verspannkupplung Rückgetriebe 

Auswertung Meßwerterfassung 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Bild 5.2 : Schematische Darstellung des Prüfstandes mit Messkette 

Mittels Beschleunigungsaufnehmern Typ 307A (ICP) der Firma PCB wurden Be-

schleunigungssignale am Getriebegehäuse gemessen. Bild 5.2 zeigt die Anordnung der 

Beschleunigungsaufnehmer, die am Prüfgetriebe jeweils radial (Aufnehmer 1 und 4) 

und axial (Aufnehmer 2 und 3) in unmittelbarer Nähe der Ritzel- und Radlager           

befestigt wurden. Zur Erzeugung der Triggersignale wurden ein induktiver                  
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Impulsgeber an der Ritzelwelle und ein optischer Impulsgeber an der Radwelle ange-

bracht. Die Signale wurden  mit Hilfe der Messwerterfassungssoftware (DIFA) aufge-

zeichnet. Die Aufnahme und Speicherung der Zeitsignale erfolgte zustandsabhängig.   

 
• Prüfstand mit mechanischer Verspannung 

An einem zweiten Prüfstand mit mechanischer Verspannmöglichkeit der beiden Ge-

triebewellen wurden Dauerbruchversuche durchgeführt. Dieser Prüfstand arbeitet mit 

konstanter Drehzahl und konstantem Drehmoment ohne spezielle Steuerung. Das Ver-

spannmoment wird über einen Belastungshebel aufgebracht, wodurch hinreichend 

große Momente erzeugt werden können. Das Prüfgetriebe besitzt eine geradverzahnte 

Stirnradpaarung mit dem Übersetzungsverhältnis von 35/27. Die Messkette entspricht 

der in Bild 5.2 beschriebenen.   

5.2 Versuchsprogramm 

Es wurden Versuche zur Erhöhung der Diagnoseschärfe sowie der Diagnosemöglich-

keit bei veränderlichen Drehzahlen durchgeführt. Sie gliedern sich jeweils in Kurz- 

und Langzeitversuche. Die Kurzzeitversuche mit künstlich erzeugten Schäden an den 

Prüfrädern wurden bei zeitlich veränderlichen Antriebsdrehzahlen durchgeführt. Lang-

zeitversuche mit den zu erwartenden Ermüdungsschäden an Zahnflanken und Dauer-

brüchen an Zahnfüßen wurden zeitlich verkürzt durch die Verwendung von Zahnpaa-

rungen mit geringerer Flankenhärte und dauerhafter Lastüberhöhung. Drehzahl und 

Verspannmoment blieben dabei konstant. Die Abtastfrequenz betrug bei allen Mes-

sungen 10 kHz.  

• Kurzzeitversuche 

Bild 5.3 zeigt die regelbaren Drehzahländerungen n(t). Die sinusförmigen Drehzahl-

schwankungen der Ritzelwelle des Prüfstandes simulieren unbekannte zufällige Dreh-

zahlschwankungen im Betriebszustand. Die Anlaufvorgänge der Getriebe sind durch 

linear ansteigende Drehzahlen gekennzeichnet. Außerdem wurden die Messungen 

auch bei konstanten Drehzahlen von 600 1/min und 1800 1/min durchgeführt.  In Ta-

belle 5.2 sind die Sollwerte der Zahneingriffsfrequenz entsprechend den vorgegebenen 

Drehzahlverläufen  angegeben. Zur Untersuchung des Einflusses von Lastmomenten 
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auf die Erkennbarkeit der Verzahnungsschäden wurden zwei konstante Verspannmo-

mentstufen von 40 Nm (niedriges Lastmoment) und 400 Nm (mittleres Lastmoment)  

in allen Messungen verwendet. Jede Messung wurde mehrmals wiederholt.  

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

n

Zeit  nmin 

Drehzahl n 

Sinusförmige Drehzahlverläufe 
• 1500 ± 100 1/min, T=1,6 s 
• 1500 ± 200 1/min, T= 3,2 s 

Linearer Drehzahlanstieg 
• 500...2000 1/min,   T= 3,2 s 
• 1300...1400 1/min, T= 3,2 s 

T Zeit 

Drehzahl n 

 
 nmax 

T 

 
Bild 5.3 : Drehzahländerungen bei den Kurzzeitversuchen 

 
 

Drehzahländerung (1/min.) fz  (Hz) 

500 ... 2000 (linear) 116,67  ...  466,67 

1300 ... 1400 (linear) 303,33  ...  326,67 

1500 ± 100 (sinusförmig) 350 ± 23,33 

1500 ± 200 (sinusförmig) 350 ± 46,67 

Tabelle 5.2: Berechnete Sollwerte der Zahneingriffsfrequenz fz 
 
Die Versuchsliste bezüglich der Zahnschäden ist in Tabelle 5.3 dargestellt. Für die 

ersten Messungen standen eine neuwertige Verzahnung zur Verfügung. Die Schadens-

intensität    wurde durch das Verhältnis von Pittingfläche FPitting zu Zahnflankenfläche 

FFlanke bestimmt, vgl. DIN 3979 [132]: 

 Maximaler Einzelschaden = (%)100max,

Flanke

Pitting

F
F

 

 Mittlerer Gesamtschaden = (%)100
∑∑

∑
+ RadflankekeRitzelflan

Pitting

FF
F

 

Die Flankenschäden betrugen zwischen 10% (schwacher Einzelschaden) und 60% 

(starker Einzelschaden) am Ritzel sowie als Schadenskombinationen am Ritzel und  
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am Rad. Die Prüfräder  mussten während der Versuchdurchführung entsprechend des 

Versuchprogramms gewechselt werden. Dadurch ergaben sich zusätzliche Schwierig-

keiten für die Diagnose infolge der durch veränderter Montagebedingungen entstande-

nen Streuung.  

 
 Rad 
 Maximaler 

Einzelschaden 
[%] 

  
0 

 
10 

 
30 

  Anzahl 
geschädigter 

Flanken 

  
1 

 
3 

 
1 

 
3 

 0  *** * * * * 
Ritzel 10 1 * * * * * 

 20 1 ** * *  * 
 30 1 ** * * * * 
  3 *     
 60 1 *     
  3 *    * 

 
Tabelle 5.3: Zahnflankenschädigung bei Kurzzeitversuchen (∗: Messung) 

 
 
 

      
 

a)              b) 
 

Bild 5.4 : Zahnschäden: a) künstlich erzeugte Schäden   
b) Ermüdungsschäden auf Zahnflanken  
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• Langzeitversuche mit Zahnflanken-Ermüdungsschäden   

Es gibt zwei auswertbare Langzeitversuche, die am Prüfstand mit hydraulischer Ver-

spannung bei konstanter Drehzahl von 1500 1/min und bei konstantem Moment von 

650 Nm durchgeführt wurden. Jeder Versuch dauerte über 25 Stunden bis zur starken 

Grübchenbildung auf den Zahnflanken des Ritzels. Die Aufnahme der Signale erfolgte 

mit Schadenszuordnungen, vgl. Tabelle 5.4 in Abschnitt 5.4.1.  

• Langzeitversuche mit Zahnfuß-Dauerbrüchen   

Die Langzeitversuche wurden am Prüfstand mit mechanischer Verspannung bei 

konstanter Drehzahl von 1500 1/min und bei konstantem Verspannmoment von 820 

Nm durchgeführt. Für die Auswertung standen zwei Versuche zur Verfügung. Der 

Schadensfortschritt erfolgte vom Gut-Zustand bis hin zum totalen Ausbruch von einem 

Zahn. Die Tiefe der Zahnanrisse wurden durch eine Fremdfirma mittels Wirbelstrom-

Prüfung gemessen. Da die Ergebnisse noch nicht ausgewertet sind, erfolgt die Darstel-

lung der Diagnoseergebnisse zunächst noch über der Versuchszeit (siehe Bild 5.25).     
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5.3. Darstellung und Bewertung  der Ergebnisse aus  

       Kurzzeitversuchen 

5.3.1 Ungemittelte Signale bei veränderlicher Drehzahl  

Bild 5.5 zeigt ein typisches ungemitteltes Beschleunigungssignal bei Drehzahlschwan-

kung von 1500±100 1/min. Das Frequenzspektrum des Signals ist durch diese Dreh-

zahlschwankungen stark verschmiert. Die erwarteten Frequenzanteile (z.B. die erste 

Harmonische der Zahneingriffsfrequenz fz = 327...373 Hz) sind im Spektrum nicht 

deutlich erkennbar, sodass sie mit konventionellen Verfahren (z.B. Seitenbandanalyse, 

vgl. Abschnitt 4.2.1) nicht ausgewertet werden können.           

a)  

b)  

Bild 5.5: Messergebnisse am Prüfgetriebe bei Drehzahlschwankung von             
1500±100 1/min: a) Schwingungssignal und b) Frequenzspektrum 

Zuerst werden die ungemittelten Signale in den Zeit-Frequenz-Bereich mit Hilfe der 

KWT transformiert, um die Signalstrukturen zu erkennen.  Im Bild 5.6 sind die ZFDs 

der Signale, die am neuwertigen Prüfgetriebe gemessen wurden, dargestellt. Das für 

die Analyse ausgewählte Frequenzband umfasst etwa 8 Harmonische der Zahnein-

griffsfrequenz (Zahneingriffsharmonische). Durch Verwendung von Morlet (η0 = 100) 

ergibt sich ein guter Kompromiss zwischen Zeit- und Frequenzauflösung bei einem 

großen Frequenzband (bis 3000 Hz) und langen Zeitabschnitt (Anzahl von Messwerten 

N = 215 entsprechend T = 3.2 Sekunden).  
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a)  

4. Harmonische 

2. Harmonische 

Zahneingriffs-
frequenz 

b)  

Zahneingriffs- 
frequenz 

c)  

Zahneingriffs- 
frequenz 

 
Bild 5.6: Analyse der Messergebnisse am Prüfgetriebe im Neuzustand, Messpunkt 3 

(MP3)  bei Lastmoment 400 Nm:  
a) linear ansteigende Drehzahl von 500...2000 1/min  
b) sinusförmige Drehzahlschwankung von 1500±100 1/min 
c) sinusförmige Drehzahlschwankung von 1500±200 1/min 
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Die ZFDs zeigen deutlich sowohl den linearen Anstieg als auch die Schwankung der 

drehzahlabhängigen Frequenzkomponenten. In allen Darstellungen dominieren im we-

sentlichen die Zahneingriffsharmonischen. Die Seitenbänder dieser Harmonischen 

weisen nur geringe Amplituden auf, deren Ursache unvermeidbare Montagefehler sein 

können. Außer der signifikanten Information über die Drehzahländerungen zeigen die 

ZFDs die Resonanzstellen durch die kurzzeitige Amplitudenüberhöhung der Zahnein-

griffsharmonischen bei Übereinstimmung mit den Eigenfrequenzen des Systems.  

Zur Bestimmung der angeregten Resonanzfrequenzen (Eigenfrequenzen des 

Drehschwingungssytems und/oder Getriebegehäuses) wird die Koeffizientenanalyse 

verwendet, vgl. Abschnitt 4.3.5. Bild 5.7 zeigt ein aus der ZFD in Bild 5.6a gebildetes 

momentanes Spektrum, das durch einen Schnitt entlang der Frequenzachse durch den 

lokalen Maximumpunkt der zweiten Zahneingriffsharmonischen entstanden ist. Zu-

nächst wird aus der ZFD ein Frequenzband ausgewählt, für welches die Signalampli-

tude besonders groß ist (hier 800 bis 900 Hz). Danach wird aus der Hüllkurve des 

Amplitudenverlaufs dieses Frequenzbandes der genaue Zeitpunkt ermittelt, zu wel-

chem die Ausschläge maximal sind (hier 2,98 s). Aus dem momentanen Spektrum für 

diesen Zeitpunkt ergibt sich dann genau eine Resonanzfrequenz von 863 Hz. Aus dem 

oben beschriebenen Vorgehen werden die wichtigen Eigenfrequenzen durch weitere 

momentane Spektren (hier nicht gezeigt) ermittelt. Sie betragen ca. 441 Hz, 863 Hz, 

1569 Hz, 1989 Hz und 2550 Hz.            

 

863 Hz 

Bild 5.7 : Momentanspektrum aus der ZFD in Bild 5.6a (bei 2,98 s)  
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Für die Versuchsreihen der künstlich geschädigten Verzahnungen (Kurzzeitversuche) 

werden nachfolgend die Ergebnisse im Vergleich zur neuwertigen Verzahnung disku-

tiert. Die Auswertung erfolgt für einen schwachen Einzelflankenschaden (10% Pit-

tings) und einen starken Einzelflankenschaden (60% Pittings). Die Darstellung der 

Ergebnisse für den Hochlaufvorgang zeigt Bild 5.8. Betrachtet man die ZFD des Sig-

nals für den schwachen Einzelflankenfehler in Bild 5.8a, so fällt einmal pro Umdre-

hung ein transientes Signal um ca. 2500 Hz bei hohen Drehzahlen auf. Bei der neuwer-

tigen Verzahnung treten solche transiente Signale nicht auf, siehe Bild 5.6a. Während 

bei geringem Schaden die Amplitude der transienten Signale gering ist, steigt sie bei 

stärkerer Schädigung erheblich an (Bild 5.8b). Mit Zunahme des Einzelschadens ent-

stehen weitere kurzzeitige Schwingungen bei anderen Festfrequenzen, besonders bei 

ca. 850 Hz. Tatsächlich sind bei allen Umdrehungen des Ritzels Anzeichen angestoße-

ner Eigenschwingungen nachweisbar, die durch den Einzelschaden am Ritzel verur-

sacht werden. Die Stöße treten bereits bei geringer Drehzahl (500 1/min) auf. Ihre 

Amplitude nimmt mit steigender Drehzahl zu.  

Die Hypothese von Stößen aufgrund von Zahnflankenabheben wird ausgeschlossen, da 

in diesem Fall die transienten Signale bei niedrigen (nicht bei hohen) Lastmomenten 

dominieren müssten. Vielmehr entstehen diese Stöße schon bei niedrigsten Drehzah-

len. Auch die Reibwechselimpulse an den Zahnflanken sind als Ursache für die auftre-

tenden Stöße auszuschließen, da  sie im Vergleich zur ständig wirkenden und relativ 

hohen Stoßenergie minimal sind. Die Hypothese des Spielstoßes wird wegen der Zu-

nahme der Stoßintensität mit dem Verspannmoment ebenfalls verworfen.  

Aufgrund der Signalauswertung mittels Zeit-Frequenz-Analyse ist eindeutig nach-

weisbar, dass der bekannte Effekt des Eingriffsstoßes, der schon in Abschnitt 2.1.3 

diskutiert wurde, verantwortlich für die angestoßenen Eigenschwingungen ist. Das 

Anwachsen der Kontaktnachgiebigkeit der Verzahnung infolge der Flankenschäden 

führt zu einer stärkeren Flankenverformung unter Last. Dadurch entsteht der vorzeitige 

Zahneingriff des nachfolgenden Zahnes. Dieser Effekt spielt bei der Erkennung und 

Bewertung der Zahnflankenschäden eine wesentliche Rolle.     
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a)  

b)  

2550 Hz 

 

863 Hz 

 
Bild 5.8: Analyse der Messergebnisse an Prüfgetriebe in geschädigten Zuständen,  

 ansteigende Drehzahl von 500...2000 1/min  
a) 10% Pittings; b) 60% Pittings 
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Ein weiterer interessanter Effekt ist das Auftreten der Amplitudenmodulation um die 

zweite Zahneingriffsharmonische, vgl. Bild 5.8b. Die Amplitude der modulierten 

Schwingung ist besonders groß in Resonanzgebieten, z.B. beim Durchgang der zwei-

ten Zahneingriffsharmonischen durch die Eigenfrequenz von 863 Hz (siehe rechter 

Ausschnitt in Bild 5.8b). Das ist ein Hinweis auf amplitudenmodulierten Schwingun-

gen, welche durch Flankenschäden bedingt sein können. Im Abschnitt 5.3.3 werden 

beide genannten Schwingungseffekte mit Hilfe der Drehwinkel-Ordnungs-Analyse 

ausführlicher untersucht. Die ZFD erweist sich in diesem Beispiel als besonders gut 

geeignet zur Trennung gleichzeitig auftretender unterschiedlicher Schwingungser-

scheinungen.    

5.3.2 Rotorsynchron gemittelte Signale 

Die folgende Analyse erfolgt unter der Verwendung des entwickelten Rechenpro-

gramms, die in Abschnitt 4.5 beschrieben wurde. Sie besteht aus Signalmittelung, Bil-

dung der residuellen Signale und DWODs in Polardiagrammen.  

Zur Prüfung der Diagnoseergebnisse wurden bei den Versuchen die Zähne der Räder 

nummeriert. Die Triggerimpulse wurden immer auf dem ersten Zahn des Ritzels posi-

tioniert. Der künstlich erzeugte Flankenschaden befindet sich jeweils am fünften Zahn 

des Ritzels. Die Signalabschnitte für die rotorsynchrone Mittelung entsprechen jeweils 

etwa 250 Umdrehungen der Ritzelwelle. Die Triggersignale beider Wellen werden 

verwendet. Aus einer großen Menge von Ergebnissen soll hier die Auswertung exem-

plarisch für die Messungen bei Drehzahlschwankungen von 1500±100 1/min diskutiert 

werden. Die Ergebnisse der Signalmittelung und die residuellen Signalen sind in den 

Bildern 5.9 und 5.10 dargestellt. Es ist deutlich zu erkennen, dass die Resonanzen an 

den Messstellen und die unterschiedlichen Übertragungswege durch die Messposition 

die Phasenbeziehung der Zahneingriffsharmonischen sowie ihre Amplitude stark be-

einflussen. Obwohl die Signale den selben Verzahnungszustand charakterisieren, sind 

sie jedoch in vielen Details sehr unterschiedlich. Messpunkt 3 (MP3) in der Nähe der 

Wälzlager der Ritzelwelle liefert die stärksten Signale, die empfindlichere Diagnose-

merkmale zur Folge haben können.  
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Bild 5.9a zeigt die gemittelten Signale an allen 4 Messpunkten, die über dem Dreh-

winkel des Ritzels aufgetragen sind. Deutlich sichtbar sind die Schwingungen beim 

Eingriff der 14 Ritzelzähne innerhalb einer Umdrehung. Die erwartete Wirkung des 

künstlich geschädigten Ritzelzahns 5 ist durch energiereiche transiente Signale in allen 

Verläufen aber nur  undeutlich erkennbar. Die residuellen Signale in Bild 5.9b ermög-

lichen eine bessere Lokalisierung des Schadens.  

a)  

x [m/s2] 

(ϕ1) 

b)  

xr [m/s2] 

(ϕ1) 

Bild 5.9: a) Ritzelsynchron gemittelte Signale und b) residuelle Signale, 4 Messpunkte,  
1×20% Pittings am Ritzel 
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Die in Bild 5.10 dargestellten Ergebnisse dienen zur Erkennung der geschädigten Zäh-

ne des Rades. Auf Grund der großen Zähnezahl des Rades (39 Zähne) liefert die rad-

synchrone Mittelung die komplizierteren Schwingungsmuster als die beim Ritzel. 

Trotzdem sind in residuellen Signalen, besonders an Messpunkt 3, die Merkmale für 

drei geschädigte Zähne erkennbar.    

a)  

x [m/s2] 

(ϕ2) 
 

b)  

xr [m/s2] 

(ϕ2) 

Bild 5.10 : a) Radsynchron gemittelte Signale und b) residuelle Signale an 4 Mess-
punkten bei  Schädigung 3×30% Pittings am Rad 
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Die Erkennbarkeit von Verzahnungsschäden kann man durch die Drehwinkel-

Ordnungs-Analyse erhöhen. Die Polardiagramme in Bild 5.11 stellen die Auswertun-

gen für die ritzelsynchron gemittelten Signale und die entsprechenden residuellen       

Signale des Ritzels mit Einzelschäden dar. Die Diagramme werden in 14 Bereiche ent-

sprechend der Zähnezahl des Ritzels unterteilt. Dadurch lassen sich die geschädigten 

Zähne leichter erkennen. Zur Bewertung des Schadensausmaßes wird in Bild 5.11a 

eine einheitliche Farbskalierung für alle Polardiagramme verwendet. Die Bandbreite 

für die Analyse umfasst 180 Drehzahlordnungen der Ritzelwelle oder ca. 13 Zahnein-

griffsharmonische. Aufgrund der Untersuchungen in den Abschnitten 4.3.3 und 4.3.4 

werden Morlet (η0 =10) und Morlet (η0 =20) bei der Berechnung der KWT der vorlie-

genden Signale ausgewählt. Die Auswertung mit Morlet (η0=20) (hier nicht gezeigt) 

dient als Hilfsmittel zur Festlegung der schadensbedingten Frequenzkomponenten.      

Durch die vollständigen DWODs treten die Schwingungen beim Eingriff der Ritzel-

zähne besser in Erscheinung. Während im Neuzustand eine Dominanz der ersten vier 

Zahneingriffsharmonischen zu erkennen ist, zeigt sich bei geschädigten Verzahnungen 

zusätzlich das Auftreten der durch den Zahneingriffsstoß erregten transienten Schwin-

gungen. Bei der Auswertung der vorliegenden Signale kommen die Vorteile der resi-

duellen Winkel-Ordnungs-Darstellungen hervorragend zur Geltung. Die vorhandenen 

Flankenschäden werden bei den residuellen Darstellungen deutlich identifiziert.  

Die residuelle Darstellung bei jedem geschädigten Verzahnungszustand zeigt vorran-

gig eine kurzzeitige energiereiche Komponente zwischen der 7. und 8. Zahneingriffs-

harmonischen, die bei dem Eingriff des Zahnes 5 entstanden ist. Aufgrund der Unter-

suchungen im vorhergehenden Abschnitt  kann diese Komponente als die angestoßene 

Eigenschwingung infolge des schadensbedingten Eingriffsstoßes interpretiert werden. 

Da die Zahneingriffsfrequenz im Bereich fz=327...373 Hz schwankt, erstreckt sich die 

Eigenfrequenz fe=2550 Hz im Polardiagramm von der Ordnung 6.84 bis zur Ordnung 

7.80, bezogen auf die Zahneingriffsfrequenz. Durch die residuellen Darstellungen 

werden die Korrelation zwischen Schadensausmaß (Pittingsfläche) und Merkmal 

(KWT-Koeffizienten bezüglich der angestoßenen Eigenschwingungen) verbessert. Die 

Schadensentwicklung von 10% bis 20% Pittings oder von 20% bis 30% Pittings ist 

eindeutig visuell unterscheidbar. Lediglich die Eigenschwingung von 2550 Hz tritt 
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bereits bei der geringen Flankenschädigung (10% Pittings) auf. Bei der höheren Scha-

densintensität (1×30%, 1× 60% Pittingschaden) werden mehrere Eigenfrequenzen 

stärker angeregt. Insbesondere sind die Schwingungen bei den Eigenfrequenzen von 

863 Hz (zwischen der 2. und 3. Eingriffsharmonischen), 1569 Hz (zwischen der 4. und 

5. Eingriffsharmonischen) stark auffällig.  

 

 

 

Zahn 1 

Zahn 5 

 

Bild 5.11a : Auswertung von Kurzzeitversuchen bei Drehzahlschwankung                             
von 1500 ±100 1/min: Neuzustand, 1×10%, 1×20% (von oben nach unten), 

 vollständige (links) und residuelle (rechts) DWODs   
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Bild 5.11b: 1× 30% Pittings und 1×60% Pittings, 
vollständige (links) und residuelle (rechts) DWODs 

 

 

Zahneingriffs-
harmonische 

Bild 5.12: Residuelle DWOD, Drehzahlschwankung von 1500 ±200 1/min, 
3×30% Pittings am Ritzel 
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Hier muss beachtet werden, dass die Lage der Eigenfrequenzen in Polardiagrammen 

von den Drehzahlen der Ritzelwelle abhängt. Beispielsweise liegt die Eigenschwin-

gung von 2550 Hz bei langsam ansteigender Drehzahl (von 1300 bis 1400 1/min) zwi-

schen der 8. und 9. Harmonischen, siehe Bild 5.15.  Es zeigt sich, dass infolge der o-

ben genannten Eigenschwingungen die Einzelschäden erkennbar sind. Bei der vorlie-

genden Getriebestruktur korreliert die Amplitudenhöhe der Schwingungskomponente 

bei 2550 Hz am besten mit den lokalen Schäden.   

Bild 5.12 zeigt exemplarisch das Ergebnis für künstlich erzeugte Schäden, verteilt auf 

drei Zahnflanken (Zähne 2, 5 und 11) des Ritzels. Die residuelle DWOD liefert ver-

wertbare Aussagen über die Stöße bei dem Eingriff dieser Zähne. Die Schwingungs-

komponente bei 2550 Hz (sichtbar zwischen der 7. und 8. Harmonischen) tritt beson-

ders deutlich hervor. Die     Auswertung zeigt, dass durch den Einsatz der Drehwinkel-

Ordnungs-Analyse die Detektion und Lokalisierung mehrerer gleichzeitig geschädigter 

Zähne des Zahnrades möglich sind.  

Im Folgenden werden die Möglichkeiten der vorgestellten Analysemethode (siehe Ab-

schnitt 4.4) zur Detektion der Flankenschäden, die gleichzeitig an beiden Rädern des 

Prüfgetriebes vorhanden sind, dargestellt. Dabei werden sowohl ritzelsynchron als 

auch radsynchron gemittelte Signale mit Hilfe der Triggersignale beider Wellen gebil-

det. Für die Visualisierung werden ausschließlich die residuellen DWODs verwendet.  

Der obere Teil des Bildes 5.13 zeigt deutlich angestoßene Eigenschwingungen, welche 

durch starken Schäden an drei Zahnflanken des Ritzels bedingt sind. Im unteren Teil 

des Bildes zeigen sich die lokalen Flankenschäden am Rad durch Auftreten der Ein-

griffsstöße bei dem   Eingriff der geschädigten Zähne (Zähne 11, 20 und 28). Obwohl 

das verwendete Signal vom Ritzelschaden dominiert wird, sind bei rotorsynchroner 

Mittelung mit dem Rad-Tachosignal aus die wesentlich geringeren Radschäden deut-

lich auswertbar. Dabei erfolgte die Bildung dieser aussagekräftigen Darstellung durch 

Unterdrückung der kleinsten KWT-Koeffizienten aus der üblichen residuellen DWOD 

mit Hilfe eines signalangepassten Schwellenwertes, vgl. Abschnitt 4.3.5. Im Vergleich 

mit den residuellen Signalen (Bild 5.10b) liefert die residuelle DWOD eine viel besse-

re Lokalisierung der Schäden.     
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Zahneingriffs-
harmonische 

 

Zahneingriffs-
harmonische 

Bild 5.13: Residuelle DWODs, Drehzahlschwankung von 1500 ±200 1/min   
 3×60% Pittings am Ritzel  (oben) und 3×30% Pittings am Rad (unten) 

Ein Beispiel zur Anwendung der KWT für die rotorsynchrone Signalmittelung ohne 

Nutzung der gemessenen Tachosignale zeigt Bild 5.14. Diese Vorgehensweise wurde 

ausführlich in Abschnitt 4.3.2 beschrieben. Aufgrund des mit der Maximummethode 

ermittelten momentanen Drehzahlverlaufs wird der entsprechende Drehwinkel ϕ(t) 

gemäß Integration (4.13) berechnet. Mit Hilfe des berechneten Drehwinkels ϕ(t) lässt 
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sich nach jeweils 360 Winkelgrad ein fiktiver Triggerimpuls konstruieren, welcher die 

aufeinanderfolgenden Umdrehungen trennt und die rotorsynchrone Mittelung ermög-

licht. Die Auswertung verwendet zwei verschiedene Schadensausmaße für Einzelflan-

kenschäden am Ritzel. Die Drehzahlschwankung von 1500 ±100 1/min stellt dabei 

eine Schwierigkeit für die exakte Ermittlung der Triggerimpulse dar.  

Bild 5.14 zeigt rechts das Ergebnis der rotorsynchronen Mittelung und der Drehwin-

kel-Ordnungs-Analyse mit dem Einsatz der rechnerisch ermittelten Triggersignale. 

Allerdings wird der Startimpuls dieses Triggersignals zufällig festgelegt. Deshalb lie-

fert er keine Information über die Position des geschädigten Zahns. Das Ergebnis 

zeigt, dass mit dem vorgestellten Verfahren trotz großer Drehzahlschwankungen eine 

Erkennung des Zahnschadens für  30% Pittings möglich ist. Die Auswertung liefert 

jedoch keine deutliche Merkmale für die geringe Flankenschädigung (10% Pitings). 

Der Rechenfehler bei der  Ermittlung der momentanen Frequenzen der ZFD ist in die-

sem Fall dafür verantwortlich. Die Signalkomponenten bei höheren Frequenzen wer-

den durch die Mittelung unerwartet unterdrückt. Eine Maßnahme zur Erhöhung der 

Rechengenauigkeit ist die Verwendung von ZFVs der Cohen’s Klasse mit besseren 

Zeit-Frequenz-Auflösungen, vgl. Abschnitt 3.3.     

Ein Beispiel für die Erkennung des Ausbruches an der Ecke eines Ritzelzahns zeigt 

Bild 5.15. Das für die Auswertung ausgewählte Signal wurde bei langsam steigender 

Drehzahl von 1300 bis 1400 1/min aufgenommen. Hier kann man wieder die Auswir-

kung des schadensbedingten Eingriffstoßes eindeutig erkennen. Die residuelle DWOD  

zeigt ein fast gleichzeitiges Auftreten der abklingenden Eigenschwingungen am Be-

ginn des Stoßes.  

Die Abhängigkeit der auftretenden Eigenschwingungen vom Lastmoment ist in Bild 

5.16 ersichtlich. Es zeigt sich, dass die Größe ihrer Amplitude mit steigendem Moment 

zunehmen. In diesem Fall führen höhere Verspannmomente zu besseren Diagnoseer-

gebnissen.       
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a)  

1×10% Pittings 1×10% Pittings x  [m/s2] 

1×30% Pittings 1×30% Pittings x  [m/s2] 

(ϕ1) (ϕ1) 

b)  

1×10% Pittings 1×10% Pittings 
xr [m/s2] 

1×30% Pittings 1×30% Pittings 
xr [m/s2] 

(ϕ1) (ϕ1) 
 

 

1×30% Pittings 1×30% Pittings 

c) 

Bild 5.14: Vergleich der Diagnoseergebnisse bei der Verwendung der gemessenen 
Triggersignale (links) und ohne Nutzung dieser Triggersignale (rechts):  a) gemittelte 
Signale; b) residuelle Signale;  c) residuelle DWODs  für 30% Einzelflankenschaden 
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Bild 5.15 : Residuelle DWOD, ansteigende Drehzahl von 1300...1400 1/min, 

Zahneckausbruch (50% Zahnbreite) an einem Ritzelzahn (Zahn 5) 
 

 
            Verspannmoment  40 Nm                Verspannmoment  400 Nm 
 

Bild 5.16: Residuelle DWODs bei der Variation der Last, Drehzahlschwankung von 
1500 ±100 1/min, 3×60% Pittings am Ritzel 

 

5.3.3 Signale bei konstanter Drehzahl  

Die Auswertung der ungemittelten Signale im Abschnitt 5.3.1 zeigt, dass Eigen-

schwingungen infolge der schadensbedingten Eingriffsstöße sowie schadensbedingten 

Amplitudenmodulationen auftreten. In vielen bisherigen Untersuchungen werden diese 

beiden Erscheinungen als typischer Indikator fehlerhafter Zahnradgetriebe bezeichnet, 

vgl. Abschnitt 2.3. Sie überlagern sich aber meist stark miteinander, so dass vielfältige 

spektrale Mischformen auftreten können. 
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Im Rahmen diagnostischer Beurteilungen bei Getrieben ist es nützlich, Zahnschäden 

im Zusammenhang mit ihren oben genannten Effekten zu untersuchen. Für die folgen-

de Untersuchung wurden die Messungen bei konstanter Drehzahl von 1800 1/min 

durchgeführt.    

 

Zeit-Frequenz-Darstellung Spektrum 

Bild 5.17 : Zeitsignal, Spektrum und ZFD mit Morlet (η0 =100), konstante Drehzahl 
1800 1/min,  Zahnflankenschaden 1×20% Pittings am Ritzel 

Bild 5.17 zeigt das Signal für ca. 12 Umdrehungen des Ritzels in verschiedenen Dar-

stellungsformen (Zeitverlauf, Spektrum und ZFD). Aufgrund einer guten Frequenzauf-

lösung äußert sich die Amplitudenmodulation in der ZFD durch die horizontalen Strei-

fen mit konstanter Intensität um die Zahneingriffsfrequenz und ihre zweiten Harmoni-

schen. Die schadensbedingten  Seitenbänder sind sogar im Spektrum und andeutungs-

weise auch (für die erste und zweite Harmonische) in der ZFD erkennbar. Bei höheren 

Frequenzen ist sie durch die periodische Veränderung der Intensität der Signalanteile 

bei der sechsten und der siebenten Zahneingriffsharmonischen deutlich erkennbar. 

Insgesamt wiederholt sich der Maximalwert des Modulationssignals einmal pro Um-

drehung des Ritzels. Hier handelt es sich um eine Schwingungserregung, welche in-

folge der durch Flankenschäden bedingten dynamischen Zusatzkräfte existiert, vgl. 

dazu Abschnitt 2.1. Zusätzlich zeigt die ZFD transiente Signale in der Nähe der sechs-

ten Harmonischen, welche die abklingenden Eigenschwingungen bei ca. 2550 Hz sind. 
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Das ist ein Anzeichen für die Eingriffsstöße. Die vollständige DWOD mit                  

Morlet (η0 =10) in Bild 5.18 zeigt eine Überlagerung der beiden Schwingungseffekte 

an der Position des geschädigten Zahns (Zahn 5).  

 
Bild 5.18 : DWOD des  gemittelten Signals, gebildet aus dem Meßsignal von Bild 5.17 

 
Bild 5.19: Residuelle DWOD mit Morlet (η0 =10)  

Viel deutlicher wird sie in der residuellen DWOD, Bild 5.19. Hier treten die Seiten-

bänder der 2. Zahneingriffsharmonischen (amplitudenmodulierte Schwingungen) und 

die impulserregte Eigenschwingung bei 2550 Hz (etwas oberhalb der 6. Harmoni-

schen) beim Eingriff des geschädigten Zahnes gleichermaßen auf. Durch Verwendung 

von Morlet (η0 =100) ergibt sich die verbesserte Frequenzauflösung, welche für die 

Umgebung der 6. Zahneingriffsharmonischen in Bild 5.20 dargestellt ist. Allerdings 
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wird die Lokalisierung in tangentialer Richtung schlechter. Hier treten neben der Ei-

genfrequenz von 2550 Hz auch die Seitenbänder links und rechts der 7. Zahneingriffs-

harmonischen auf. Aufgrund dieses Ergebnisses lässt sich die  Frequenzkomponente 

bezüglich der angestoßenen Eigenschwingung aus der vollständige DWOD (vgl. Bild 

5.18) durch die Koeffizientenanalyse bestimmen.   

 

Eigenfrequenz 

Seitenbänder 

Bild 5.20: Residuelle DWOD mit Morlet (η0 =100), 

gebildet aus dem Messsignal von Bild 5.17 

Im folgenden wird die Methode der Extraktion von einzelnen schadensrelevanten 

Schwingungskomponenten, vgl. Abschnitt 4.3.6, verwendet. Durch Koeffizientenana-

lyse wird die Ordnung der  Komponente bezüglich der angestoßenen Eigenschwin-

gung genau festgestellt. Diese Komponente wird dann aus dem Gesamt-Ordnungs-

Gemisch extrahiert und allein im Polardiagramm dargestellt.  

Die Polardiagramme in Bild 5.21 zeigen die einzelnen Schwingungskomponenten, 

denen jeweils Eingriffsstöße und die Amplitudenmodulation entsprechen. Dabei zeigt 

sich die angestoßene Eigenschwingung mit einer eindrucksvollen Keilform (Bild 

5.21c), die ähnlich wie die Zeit - Frequenz - Muster für die Schwingungsantwort einer 

Stoßfolge in Bild 3.4 aussieht. Im Vergleich zur angestoßenen Eigenschwingung hat 

die amplitudenmodulierte Schwingung (Bild 5.21b) eine kleinere Amplitude. Aus den 

Polardiagrammen ist eine interessante Erscheinung zu erkennen: Zwischen                  

Eingriffsstoßbeginn und dem Auftreten der Amplitudenmodulation liegt eine geringe 

Zeitverzögerung vor. Diese Zeitverzögerung ist durch die Phasenwinkelverschiebung 
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∆α quantitativ bestimmbar. Für diesen Fall beträgt ∆α ca. 60. Bei einer Drehfrequenz 

von 30 Hz (1800 U/min) ergibt sich eine sehr geringe Zeitverzögerung von 0,55 ms. 

Das Analyseergebnis liefert eine eindeutige Aussage bezüglich der Schwingungsanre-

gung beim Eingriff der geschädigten Zahnflanke. Während die Amplitudenmodulation 

fast gleichzeitig mit dem Eingriffsbeginn der geschädigten Zahnflanke entsteht, findet 

der Eingriffsstoß kurz danach bei hinreichend großer Zahnverformung statt.  

     

P1 

a) b) 

   

∆α 

P2 

P1 

c) d) 

Bild 5.21:   Alleinige Darstellungen von ermittelten 

 Frequenzkomponenten in Polardiagrammen:  

a) Eigenfrequenz(2550 Hz)  und Seitenbänder um 7. Zahneingriffsharmonische 

b) 7. Zahneingriffsharmonische und deren Seitenbänder (amplitudenmodulierte 
Schwingung) 

c) nur Eigenfrequenz (angestoßene Eigenschwingung) 

d) nur Seitenbänder um 7. Zahneingriffsharmonische 

Es wird gezeigt, dass die Extraktion von einzelnen schadensrelevanten Schwingungs-

komponenten eine Möglichkeit zur Verbesserung der Aussagekraft und Empfindlich-

keit von DWODs ergibt.  
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5.4 Darstellung und Bewertung der Ergebnisse aus 

      Langzeitversuchen 

5.4.1 Zahnflanken-Ermüdungsschäden       

In Tabelle 5.4 sind die Schadenszuordnungen durch Pittingkontrolle bei bestimmter 

Laufzeit des Prüfstandes angegeben. Für die Auswertung werden exemplarisch die 

Messungen entsprechend acht verschiedener Verzahnungszustände ausgewählt. Die 

Schädigung entstand nur beim Ritzel. Der Gesamtschaden für jeden Zustand wurde 

durch das Verhältnis von gesamten Pittingfläche zu Gesamtfläche der Zahnflanken 

bestimmt, vgl. Abschnitt 5.2.       

 

Messung 

Laufzeit  

(Stunden) 

Maximaler Ein-

zelschaden (%) 

Gesamtschaden 

(mm2) 

Mittlerer Ge-

samtschaden (%) 

1 Beginn 0 0 0 

2 12h25' 4,5 56 0,31 

3 17h25' 7,1 115 0,63 

4 18h25' 9,5 153 0,83 

5 21h00' 11,3 229 1,25 

6 21h45' 12,1 269 1,47 

7 23h15' 13,9 344 1,87 

8 25h15' 16,8 469 2,56 

Tabelle 5.4: Pittings am Ritzel in mm2 und % 

Bild 5.22 zeigt die Ergebnisse mit den residuellen DWODs. Der Schadensfortschritt 

vom Neuzustand bis zum sehr schlechten Zustand ist visuell klar erkennbar. Bereits 

bei der geringen Schädigung mit 4,5% Pittings an Zahn 7 (Zustand 2) ist das Vorhan-

densein des Schadens schon detektierbar. Die Amplituden der angestoßenen Eigen-

schwingungen (zwischen der 7. und 8. Zahneingriffsharmonischen) bei ca. 2550 Hz 

entsprechend dem Schadenausmaß heben sich besonders hervor. Obwohl die Schäden 

an mehreren benachbarten Zähnen auftreten, ist deren Lokalisierung lediglich in den 

Polardiagrammen möglich.  
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1 2 

3 4 

6 5 

7 8 

Bild 5.22: Residuelle DWODs  für 8 Messungen gemäß Tabelle 5.4  
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(ϕ1) 
 

Bild 5.23: Amplitudenhüllkurven  bei dem Frequenzband 
Zahneingriffsharmonischen, gebildet aus DWODs  für M

 in Bild 5.22  

Bei genauer Betrachtung der Signalkomponenten zwischen

griffsharmonischen wird die Koeffizientenanalyse zur Bild

kurven eingesetzt, vgl. Abschnitt 4.3.5. Bild 5.23 zeigt exe

entsprechend der vier verschiedenen Verzahnungszustände.

die Hüllkurve mit sehr geringer Amplitude zu erkennen ist, z

deren Zustände mit regelmäßiger Zunahme der Amplituden. 

kurve insgesamt 14 lokale Maxima gezählt, welche in beson

densentwicklung an 14 Ritzelzähnen abhängen. Der Vergleic

Ergebnissen aus der Pittingprüfung für jeden Zahn zeigt eine

Aus den Amplitudenhüllkurven können die empfindlichen 

die bekannten statistischen Kennfunktionen gebildet werde

viel deutlichere Anhebung des Signals bei den stark geschäd

rotorsynchroner Mittelung des Gesamtsignals möglich ist (v

Es bietet sich an, für diese Hüllkurve Merkmale wie Effekt

den Crest-Faktor Cr oder Kurtosis Kr zu bilden und als zusät

multivarianten Diagnostik (z.B. mittels Fuzzy -Klassifikato

zu verwenden.                                                                          
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 Crest-
Faktor  

Kurtosis 

0,0   % 1,12   0,91 

0,83 % 1,75   2,48 

1,25 % 1,98   3,89 

2,56 % 2,34 10,14 
 

zwischen der 7. und 8.  
essungen 1, 4, 5 und 8 

 der 7. und 8. Zahnein-

ung der Amplitudenhüll-

mplarisch die Hüllkurven 

 Während im Neuzustand 

eigt sich diese für die an-

Es werden bei jeder Hüll-

derem Maß von der Scha-

h dieser Spitzenwerte mit 

 gute Übereinstimmung.  

Diagnosemerkmale durch 

n. Es zeigt sich hier eine 

igten Zähnen, als dies bei 

gl. Bilder 5.9 und 5.10). 

ivwert , Spitzenwert , x~ x̂

zliche Merkmale bei einer 

r oder Neuronalem Netz) 

                                                            



5.4.2 Zahnfuß-Dauerbrüche       

In diesem Versuch stehen insgesamt acht zustandsabhängige Messungen zur Verfü-

gung. Die Verzahnung des Prüfgetriebes ist so ausgelegt, dass Zahnfußbrüche nur am 

Ritzel eintreten. Dabei entwickelt sich die Tiefe des Ermüdungsrisses kontinuierlich 

von 0 bis ca. 2mm bei einer Zahnfußlänge von 18 mm.  

Die Früherkennung der Anrissentstehung mittels konventioneller Diagnosemerkmale 

ist aufgrund der starken Rauscheinflüsse mit einigen Schwierigkeiten verbunden. Erst 

bei großer Zahnfußschädigung oder beim Ausbruch des Zahns werden signifikante 

Änderungen im Signal und im Spektrum erkennbar. Aber auch bei der Anwendung der 

rotorsynchronen Signalmittelung trat in diesem Fall ein neues Problem auf: In den rit-

zelsynchron gemittelten Signalen bei allen Zuständen zeigt sich die dominierende 

,,globale“ Amplitudenmodulation, die durch die Auswirkung eines auf die Hälfte des 

Ritzelumfangs verteilten Fehlers erzeugt wird. Die Ursache könnte ein unrund laufen-

der Zahnradsitz (Exzentrizität) sein, vgl. Bild 5.24. Deshalb waren beim Frühstadium 

der Schadensentstehung die durch Zahnfußanrisse bedingten Signalanteile im üblichen 

residuellen Signal nicht detektierbar.     

Um den Einfluss dieses Amplitudenmodulationseffektes zu eliminieren, wurden bei 

der Bildung von residuellen Signalen die Zahneingriffsharmonischen sowie die beiden 

jeweils unmittelbar benachbarten Frequenzlinien aus dem Spektrum entfernt, vgl. dazu 

Abschnitt 4.3.6. Aufgrund der neu gebildeten residuellen Signale liefert die Drehwin-

kel-Ordnungs-Analyse die Polardiagramme in Bild 5.25. Zur Markierung des beschä-

digten Zahns werden die Polardiagramme in 27 Teile entsprechend der Zähnezahl des 

verwendeten Ritzels unterteilt.   

Die Polardiagramme zeigen eindeutig das Auftreten von angestoßenen Schwingungen 

(zwischen der 2. und 3. oder  der 4. und 5. Eingriffsharmonischen) bei ca. 1800 Hz 

und 3100 Hz. Sie sind bereits ca. 30 Minuten nach Versuchsbeginn beim Eingriff des 

Zahnes 8 erkennbar (Zustand 2). Ihre Amplitude steigt mit zunehmender Laufzeit und 

besonders bei Ausbruch dieses Zahnes (Zustand 8). Die Früherkennung der               

Anrissentstehung am Zahnfuß ist durch diese Auswertung möglich. Darüber hinaus ist 

die Entwicklung des Schadens am einzelnen Zahn beobachtbar, z.B. bei Zuständen     
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6 und 7. Die Drehwinkel-Ordnungs-Analyse liefert deshalb empfindliche Diagnose-

merkmale zur Erkennung dieser Schadensart. 

 

a)

x [m/s2] 

 Winkel ϕ1 [0] 

 

b)          
 

Bild 5.24: Gemitteltes Signal und vollständige DWOD für Zustand 2, 
konstante Drehzahl 1500 1/min    
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Zahn 8 

1 2 

3 4 

5 6 

7 8 

Bild 5.25: Residuelle DWODs, die Laufzeit 1: 0h 00' ; 2: 0 h 30’;   3: 1h 15’;              
4: 1h 35’; 5: 1h 45’; 6: 2h 5’; 7: 2h10’; 8: 2h 15’ (Zahn 8 abgebrochen) 
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5.5 Schlussfolgerung 

Basierend auf der umfangreichen Untersuchung verschieden geschädigter Zahnpaa-

rungen können folgende wichtige Schlussfolgerungen abgeleitet werden: 

• Die Erkennung von Verzahnungsschäden (Pittingschaden an Zahnflanken, Zahn-

eckausbruch und Zahnfußanriss) wird durch die Betrachtung folgender Schwin-

gungseffekte ermöglicht: 

- schadensbedingte Modulationsschwingungen  

- angestoßenen Eigenschwingungen infolge schadensbedingter Zahneingriffstöße     

• Dabei wurden die beiden Effekte bei der Zahnflankenschädigung mit Hilfe der 

Wavelet-Analyse untersucht. Das Ergebnis lieferte eine Erklärung über die scha-

densrelevanten Anregungsmechanismen  im Zahneingriff, vgl. Bilder 5.17 bis 5.21.   

• Mit Hilfe der Zeit-Frequenz-Analyse, vorzugsweise der KWT und ihrer verfeiner-

ten Verfahren z.B. DWOD in Polarkoordinaten, ist die diagnostische Beurteilung 

von Verzahnungszuständen bei veränderlichen Drehzahlen möglich, vgl. Bild 5.11.  

• Aufgrund des Vergleichs der Signalenergie von Zahn zu Zahn in der DWOD für 

jeden aktuellen Verzahnungszustand benötigt die vorgeschlagene Diagnosestrategie 

(siehe Bild 4.19) keine aufwendige Referenzmessungen, vgl. Bilder 5.22, 5.25. 

• Die Analyse der Messergebnisse aus den Kurzzeitversuchen unter Nutzung des 

entwickelten Rechenprogramms erlaubte eine exakte Lokalisierung von mehreren 

geschädigten Zahnflanken an einem Zahnrad sowie eine quantitative Bewertung 

des Schadensausmaßes, vgl. Bild 5.12. Dabei wurde die rotorsynchrone Signalmit-

telung mit dem Einsatz der ermittelten momentanen Drehzahlen experimentell ü-

berprüft, vgl. Bild 5.14.   

• Die Anwendung der vorgeschlagen Verfahren (Rotorsynchrone Mitte-

lung/vollständige und residuelle DWODs) liefert verwertbare Ergebnisse zur Er-

kennung von Zahnflankenschäden, welche gleichzeitig an beiden Rädern auftreten, 

vgl. Bild 5.13. Für die Diagnose bei mehrstufigen Getrieben bzw. bei Planetenge-

trieben ist die Anwendbarkeit dieser Verfahren vielversprechend.  
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• Extraktion und Vergleich von einzelnen schadensrelevanten Schwingungskompo-

nenten erlaubt es, die Schwingungsursachen und somit die Schadenart zu identifi-

zieren, vgl. Bild 5.21. 

• Die Bewertung der Schadensentwicklung bei Langzeitversuchen kann auf der Ba-

sis der Hüllkurvenbildung erfolgen:  

- Festlegung schadensrelevanter Frequenzbänder aus der gewonnenen Zeit-

Frequenz-Darstellung,    

- Bildung der Amplitudenhüllkurven mittels Koeffizientenanalyse der Wavelet-

Koeffizienten in diesen Bändern und anschließende Bestimmung schadensrele-

vanter Diagnosemerkmale aus deren zeitlichen Verlauf, vgl. Bild 5.23.    
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6  Zusammenfassung 

Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der diagnostischen Beurteilung von Verzah-

nungszuständen in Getrieben mittels Zeit-Frequenz-Analyse von Schwingungssigna-

len. Schwerpunkt der Untersuchungen ist die Entwicklung einer neuen auf den Metho-

den der Zeit-Frequenz-Analyse basierenden Diagnosestrategie zur Erhöhung der Diag-

noseschärfe und zur Erkennung von Zahnschäden bei veränderlicher Getriebedrehzahl 

(Hochlaufvorgängen, Drehzahlschwankung während des Betriebes).  

Die Zeit-Frequenz-Darstellung des ursprünglichen, ungemittelten Signals liefert wert-

volle Informationen über die drehzahlabhängigen Komponenten sowie mögliche tran-

siente Komponenten aus dem Signalgemisch. Somit wird eine qualitative Bewertung 

des aktuellen Verzahnungszustandes aufgrund der Erkennung von angestoßenen Ei-

genschwingungen der Getriebestruktur und amplitudenmodulierten Schwingungen 

beim Zahneingriff, die sowohl von Einzelschäden als auch von verteilten Schäden ver-

ursacht werden können, ermöglicht.  

Bezüglich der Anwendung der Methoden der Zeit-Frequenz-Analyse ist zu bemerken, 

dass in den meisten Fällen die Wavelet-Analyse mit Morlets für die Auswertung von 

Schwingungssignalen ausreichen. Aber auch ZFVs der Cohen’s Klasse wie z.B. Choi-

Williams-Verteilung sind bei entsprechend größerem Rechenaufwand geeignet. Zur 

Auswertung großer Datenmengen wird vor allem die Wavelet-Analyse bevorzugt, vgl. 

Kapitel 3.  

Aus der Zeit-Frequenz-Darstellung ergibt sich dann die Möglichkeit, den momentanen 

Drehzahlverlauf zu ermitteln und damit die entsprechenden drehwinkeläquidistante 

Messfolge ohne Nutzung eines Triggersignals an der Radwelle zu gewinnen. Dieser 

Ansatz ist für die Verzahnungsdiagnose (bzw. Diagnose von rotierenden Maschinen) 

bei Drehzahlschwankungen besonders hilfreich, weil hier ein Triggersignals nicht er-

forderlich ist. 

Zur Bildung neuer zusätzlicher Diagnosemerkmale aus ZFDs werden die rotorsyn-

chrone Signalmittelung, die Bildung der residuellen Signale und die Drehwinkel-Ord-

nungs-Darstellung in Polarkoordinaten angewendet. Mit Hilfe der verfeinerten         

Verfahren zur Zeit-Frequenz-Analyse (adaptive Analyse durch die Anpassung von 

 110 



Zeit- und Frequenzauflösung, Koeffizientenanalyse) werden die den Schaden kenn-

zeichnenden Komponenten im Ordnungsspektrum des gemittelten Signals festgelegt. 

Durch Eliminierung der Zahneingriffsharmonischen und anderer nicht schadensrele-

vanter Komponenten in diesem Spektrum werden einzelne schadensrelevante Schwin-

gungskomponenten aus dem Schwingungsgemisch extrahiert. Die DWODs dieser 

Komponenten in Polardiagrammen erlauben eine exakte Lokalisierung von mehreren 

Einzelschäden, die an einem oder an beiden Rädern auftreten können. 

Mit Anwendungen der konventionellen Diagnoseverfahren können Zahnschäden bis-

lang lediglich durch vergleichende Messungen detektiert werden. Dabei muss nach der 

Einlaufphase eines Getriebes eine Referenzmessung durchgeführt werden. In regelmä-

ßigen, zeitlichen Abständen wird dazu das Schwingungssignal aufgenommen und mit 

der Referenzmessung verglichen. Bei der Zunahme von verteilten Schäden oder bei 

plötzlich eintretenden Einzelschäden ist dann eine entsprechende Abweichung im 

Spektrum zu erkennen. Steht keine Referenzmessung zur Verfügung, so lassen sich 

aktuelle Verzahnungszustände nur schwer beurteilen. Aufgrund des Vergleiches der 

Signalenergie von Zahn zu Zahn in Drehwinkel-Ordnungs-Darstellungen für jeden 

aktuellen Verzahnungszustand ist eine solche Referenzmessungen nicht erforderlich. 

Eine Möglichkeit zur Erhöhung der Diagnoseschärfe ist die Bildung der Amplituden-

hüllkurven aus den Zeit-Frequenz-Darstellungen von ungemittelten Signalen  bzw. aus 

Drehwinkel-Ordnungs-Darstellungen von gemittelten Signalen. Aufgrund dieser Hüll-

kurven werden die empfindlichen Diagnosemerkmale durch die bekannten statisti-

schen Kennfunktionen gebildet, die als zusätzliche Merkmale bei einer multivariaten 

Diagnostik verwendet werden können. 

Als Ergänzung der vorliegenden Arbeit dient ein Rechenprogramm zur praktischen 

Anwendung der Zeit-Frequenz-Analyse in der Verzahnungsdiagnose. Mit Hilfe einer 

Vielzahl von Signalanalyseprozeduren, inklusive der neu entwickelten Analysemetho-

den (z.B. Drehwinkel-Ordnungs-Darstellung in Polarkoordinaten, Koeffizientenana-

lyse), die in dem Rechenprogramm implementiert sind, ist eine zuverlässige diagnosti-

sche Beurteilung von Verzahnungszuständen sowohl bei konstanter als auch bei ver-

änderlicher Getriebedrehzahl möglich, vgl. Kapitel 4.  
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Die gewonnenen Erkenntnisse werden in einem umfangreichen Versuchsprogramm 

angewendet. Es wird gezeigt, dass mit den Diagnosewerkzeugen Verzahnungsschäden 

bei instationär arbeitenden Getrieben erkannt und diagnostiziert werden können, vgl. 

die Schlussfolgerung in Kapitel 5. 

Es wird gezeigt, dass alle relevanten Aufgaben der Verzahnungsdiagnose wie Detek-

tion, Lokalisierung, Identifikation und quantitative Bewertung von Schäden und Scha-

denausmaß gelöst werden können. Neben der Früherkennung von plötzlich auftreten-

den Einzelschäden sind die vorliegenden Mittel und Verfahren auch zur zuverlässigen 

,,Offline-Diagnose“ von über längere Zeiträume andauernden Schädigungszuständen 

geeignet.   
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