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Vorwort. 
Die vorliegende Arbeit ist aus dem Gedanken der Drehzahlnormung heraus

gewachsen, den ich im AWF-Heft 239 "Wesen und Auswirkung der Drehzahl
normung" ausführlich dargelegt habe. Sie wird hiermit der Öffentlichkeit über
geben als Ausschnitt aus diesem großen Normungsplan und als Versuch, die 
erste Einwirkung dieses Planes auf ein wichtiges Teilgebiet zu zeigen und ge
danklich zu umreißen. 

Dem d e z im a I g e o metrischen Stufungsgesetz, dessen Anwendung 
auf die Getriebe zur Erzeugung von Drehzahlreihen in dieser Arbeit untersucht 
wurde, messe ich eine ähnliche grundlegende Bedeutung für technisches Schaffen 
bei, wie sie etwa die Stundeneinteilung des Tages oder das Dezimalsystem für 
unser tägliches Leben besitzt. Von den Wissenschaftlern mehrerer Länder un
abhängig aufgefunden und entwickelt, beginnt dieses Gesetz heute seinen Sieges
zug durch die Welt. Es wird das unentbehrliche Rüstzeug des Konstrukteurs 
der Zukunft bilden. 

Als ich vor wenigen Jahren, gedrängt durch den Ruf der Praxis nach Ver
einfachung, den ersten Vorschlag machte, die Drehzahlen der Werkzeug
maschinen dezimalgeometrisch zu stufen, fand dieser Vorschlag eigentlich 
sofort einmütige Zustimmung. Dank der engen Gemeinschaftsarbeit mit der 
Praxis ist es heute fast zur Selbstverständlichkeit geworden, bei der Konstruktion 
hochwertiger Maschinen unseres Landes die Drehzahlnormung anzuwenden. 

Das ist nicht überallleicht; alteingelaufene Bahnen der Getriebeberechnung 
müssen verlassen werden. Manchmal freilich s c h e in t die Umstellung 
schwieriger zu sein, als sie es ist, sobald der rechnende Konstrukteur die 
Auswirkung der Drehzahlnormung auf die Getriebegesetze beherrscht. Für die 
sinngerechte Anwendung der Drehzahlnormung in der Praxis ist daher die Auf
deckung und Zusammenfassung dieser Gesetze Vorbedingung. 

Anordnung, Aufbau und Nutzanwendung der Grundgesetze für die Getriebe 
der Drehbewegung klarzulegen, war die Aufgabe, die mein Assistent, Dipl.-Ing. 
Germarin dieser Doktorarbeit: "Die Getriebe für Normdrehzahlen" 
gelöst hat. 

Charlottenburg, im August 1932. 
Schlesinger. 
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Einführung. 
Der Vorschlag Schlesingers für Leerlaufdrehzahlen bei Werkzeugmaschinen 

und Getrieben ist einmütig aufgenommen worden. Seine rasche Einführung in 
die Praxis verlangt danach, die Getriebe selbst ins Auge zu fassen, die die Dreh
zahlreihen erzeugen, um entscheiden zu können, wie weit bestehende Werkzeug
maschinen durch einfache Maßnahmen auf Normdrehzahlen umstellbar sind, 
und um die Wege aufzufinden, die beim neuen Entwurf die beste Form ergeben. 

Zur Lösung dieser beiden Aufgaben soll die folgende Arbeit dem Konstruk
teur ein geeignetes Werkzeug schaffen: Sie soll einen vollständigen und syste
matischen Überblick über die gebräuchlichen Getriebeformen vermitteln; sie soll 
die einzelnen Gesetze aufdecken, die infolge des inneren Aufbaues und infolge 
der Drehzahlnormung entstehen und soll endlich zu Ergebnissen in einfacher und 
übersichtlicher Form führen, die der Konstrukteur verwenden kann, ohne sich 
jedesmal ihre Ableitung klarmachen zu müssen: Am Ende dieses Buches sind sie 
in Form eines Anhanges zur greifbaren Benutzung zusammengestellt. 

Aus dem großen Gebiet der Getriebe von Werkzeugmaschinen erfaßt die Arbeit 
nur einen, wenn auch sehr wichtigen Ausschnitt. Die Getriebe zur Verwandlung 
von Drehbewegung in Hin- und Hergehen sowie die Umlaufgetriebe wurden nicht 
behandelt, ebenso nicht die Fragen der Beanspruchung und der Lagerung. 

Trotz dieser Beschränkung ergibt eine völlige Ausschöpfung der Gesetze und 
Gesichtspunkte, die mit der Drehzahlrechnung der behandelten Getriebe zu
sammenhängen, eine zunächst beinahe erdrückende Fülle neuer Zusammenhänge 
und Konstruktionslinien. 

Im ersten Teil wurden an den einfachsten Getrieben mit nur zwei Achsen 
die Grundgesetze aufgestellt. Besonders ausführlich wurde, entsprechend seiner 
heutigen Bedeutung, das Schieberadgetriebe behandelt hinsichtlich der Anord
nungsmöglichkeit für die Räderpaare. Die Getriebe mit der geringsten axialen 
Breite wurden angegeben. Besondere Beachtung wurde auch dem Stufenscheiban
antrieb zuteil. Berechnungsmöglichkeiten der Stufenscheibendurchmesser mit 
einfachsten Tabellen und Normungsvorschläge wurden aufgestellt. Schließlich 
wurde für die Berechnung der Zähnezahlen das Vorhandensein besonders gün
stiger Zähnezahlsummen nachgewiesen und eingehend begründet. Für den prak
tischen Handgebrauch wurden die theoretischen Erwägungen in eine Rechentafel 
und ein Tabellenwerk zusammengefaßt, aus denen der Konstrukteur für jede 
Zähnezahlsumme die richtigen Zähnezahlen für die Übersetzungsverhältnisse der 
Drehzahlnormung und die sich dabei notwendig ergebende Abweichung vom 
Sollwert entnehmen kann. 

Der zweite Teil behandelt die Zusammenfassung der einfachen Getriebe durch 
Hintereinanderschaltung zu mehrachsigen Getrieben für große Drehzahlreihen. 
Die dabei häufig sehr verwickelten, wenn auch elementaren Gesetzmäßigkeiten 
konnten durch einfache graphische Auftragung in Form meines "Aufbaunetzes" 
und "Drehzahlbildes" in derart übersichtliche Form gebracht werden, daß heute 
die Beurteilung der Drehzahlverhältnisse eines Getriebes mit einem Blick möglich 
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2 Einführung. 

ist. Zu ihrer Aufstellung genügt kariertes Papier. Die Aufbaunetze der verschie
denen praktisch brauchbaren Stufenzahlen wurden aufgezeichnet und kritisch 
gegeneinander abgewogen. Die theoretisch geringste Räderzahl für die einzelnen 
Stufenzahlen wurde ermittelt. Die theoretisch begründeten Umstellungsmöglich
keiten der Getriebe nach einer bestimmten Reihe der Normdrehzahlen (z. B. 
Reihe I, 26) auf eine andere Reihe (z. B. 1,41) mit einfachsten Mitteln wurden 
eingehend besprochen. 

Besondere Beachtung fanden die doppelt gebundenen Getriebe, bei denen 
zwei Räder der mittleren Welle mit je zwei Rädern der beiden äußeren Wellen 
kämmen. Es konnte gezeigt werden, daß es hierfür nur eine geringe Anzahl 
praktisch brauchbarer Getriebe für Drehzahlnormung gibt, die in Form von 
maßstäblichen Anordnungsbildern aufgezeichnet wurden, damit der Konstruk
teur stets das für seine Aufgabe günstige Getriebe auswählen kann. Bei dieser 
hinsichtlich Erreichung niedrigster Räderzahlen sehr günstigen Getriebeart ver
sagt der vielfach versuchte Weg des unsystematischen Probierens vollständig
wahrscheinlich ein Grund für ihre geringe Anwendung in der Praxis -, aber 
eine systematische, allerdings nicht einfache Rechnung hat den Weg zu ihnen 
erschlossen. 

Im dritten Teil wurden zunächst die Vorgelegegetriebe behandelt, bei denen 
- wie z. B. bei dem bekannten Drehbankvorgelege - e in e Drehzahl durch 
unmittelbare Kupplung erzeugt wird. Es gelang eine Systematik aufzustellen, 
die es erlaubt, die sehr verwickelten Getriebe der Mäanderform (z. B. das Rup
pertgetriebe) aus den Getrieben der Vorgelegeform abzuleiten. Dadurch und 
durch sinngemäße Anwendung des Drehzahlbildes ist die Lösung der Aufgabe 
geglückt, auch für diese Getriebeformen alle Möglichkeiten anzugeben, eine Auf
gabe, zu deren Lösung zwar Ansätze schon gemacht wurden, die aber mit. den 
bisherigen Mitteln einer systematischen Behandlung nicht zugänglich war. 
Dieser an und für sich schwierigste Teil der Arbeit hat ähnlich wie bei den doppelt 
gebundenen Getrieben auch hier die wenigen praktisch brauchbaren Getriebe 
herausgeschält. 

Auf die Behandlung der Getriebe der Kettenform (z. B. das Bilgramgetriebe) 
wurde im Rahmen dieser Arbeit verzichtet, da sie heute weniger gebräuchlich sind. 

Herrn Professor Schlesinger, meinem hochverehrten Lehrer, von dem ich 
die Anregung zu dieser Arbeit erhalten habe und der sie durch seine dauernde För
derung unterstützte, sowie seinem Oberingenieur, Herrn Dr. Ledermann bin 
ich zu ganz besonderem Dank verpflichtet. 



Erster Teil. 

Die einfachen zweiachsigen Getriebe. 
1. Formen. 

Will man, von einer Antriebswelle mit konstanter Drehzahl ausgehend, einer 
zweiten Welle, etwa der Arbeitsspindel einer Werkzeugmaschine, verschiedene 
Drehzahlen erteilen, so muß man zwischen beiden Wellen verschiedene Über
setzungsverhältnisse der Reihe nach zur Wirkung bringen. 

Am einfachsten ist dies durch auswechselbare oder aber durch dauernd 
zwischen zwei Wellen parallel angeordnete Räder- oder Riemenscheibenpaare zu 
erreichen, die der Reihe nach, aber jeweils nur ein einziges, einzuschalten sind. 
Getriebe dieser einfachsten Art wollen wir einfache zweiachsige Getriebe 
nennen. 

Die einfachen zweiachsigen Getriebe weisen verschiedene Formen auf: 
Soll ein Riementrieb als Übertragung zwischen beiden Wellen dienen, so 

istder Stufenscheibenantrieb (Tafel I im Anhang, Abb.l), bzw. seine Weiter
bildung, mit Spannrolle (Abb. 2) die bekannte Lösung. Auf jeder der beiden 
Wellen wird die gleiche Anzahl von Riemenscheiben konstruktiv zu einer Einheit, 
der Stufenscheibe, zusammengefaßt. Jedem Durchmesser auf Welle I steht ein 
Durchmesser auf Welle II gegenüber. Ein Riemen kann der Reihe nach auf 
jedes zusammengehörige Durchmesserpaar verschoben werden. Dadurch wird 
jeweils ein anderes Übersetzungsverhältnis eingeschaltet. 

Soll eine Zahnradübertragung ausgeführt werden, so ist die Schieberäder
anordnung (Tafel!, Abb. 3-10) heute wohl am weitesten verbreitet. Auf einer 
der beiden Wellen befinden sich, mit der Welle fest verbunden, mehrere Zahn
räder, auf der zweiten Welle die gleiche Anzahl von entsprechenden Gegen
rädern. Diese Gegenräder sind auf ihrer Welle zwar axial verschiebbar, nicht 
aber drehbar angeordnet, so daß zwischen Rad und Welle ein Drehmoment 
übertragen werden kann. Die Welle ist z. B. als Sternkeilwelle ausgebildet. 
Durch axiales Verschieben kann jedes Schieberad mit dem zugehörigen festen 
Rad in Eingriff gebracht werden. 

Eine weitere Anordnungsmöglichkeit bilden die Kupplungsgetriebe (Tafel I, 
Abb. ll). Auch hierbei besitzt die eine Welle mehrere feste Räder, die zweite 
eine gleiche Anzahl loser Räder, die in diesem Falle nicht längs verschiebbar, 
sondern stattdessen auf der Welle drehbar sind. Jedes Rad ist mit seinem Gegen
rad dauernd in Eingriff. In jedem losen Rad befindet sich eine Kupplungsmög
lichkeit, durch die es mit seiner Welle fest verbunden werden kann. Durch Ein
schalten einer solchen Kupplung wird Welle II über das betreffende Übersetzungs
verhältnis angetrieben. 

Ein besonderes Getriebe dieser Art ist das Ziehkeilgetriebe (Tafel I, Abb. 12), 
bei dem durch die Ausbildung des kuppelnden Teiles, des Ziehkeiles, die Möglich
keit geschaffen wurde, Rad neben Rad zu setzen und dadurch auf kleinem Raum 
viele Übersetzungsverhältnisse unterzubringen. Aber infolge der verhältnismäßig 
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4 Die einfachen zweiachsigen Getriebe. 

geringen Anla.gefläche, die der Ziehkeil für die Kraftübertragung zur Verfügung 
stellt, sind diese Getriebe nur für kleinere Kräfte bei gleichbleibender Belastung 
geeignet. Ihr häufigstes Anwendungsgebiet sind Vorschubgetriebe, besonders 
von Bohrmaschinen. 

Eine grundsätzlich andere Möglichkeit der Erzeugung verschiedener Dreh
zahlen bieten die Schwenkradgetriebe (Tafel I, Abb. 13). Auf der einen Welle 
befindet sich ein fester Satz von Stufenrädern, auf der anderen eine axial ver
schiebbare Räderschwinge mit zwei dauernd in Eingriff befindlichen Rädern. 
Durch Schwenken und axiales Verschieben kann das Zwischenrad auf der Schwinge 
der Reihe nach mit sämtlichen festen Rädern in Eingriff gebracht werden. Diese 
Getriebe waren früher auch im Hauptantrieb von Werkzeugmaschinen häufig 
zu finden; heute sind sie durch die Schieberädergetriebe weitgehend verdrängt 
und werden in erster Linie zum Antrieb von Drehbankleitspindeln benutzt, in 
besonderen Räderkästen, die eine Erzeugung der wichtigsten Gewindesteigungen 
ohne Wechselräder möglich machen. 

Eine besonders geartete Weiterbildung des Schwingenantriebes weist zwei 
Stufenrädersätze auf (Tafel I, Abb. 14), je einen auf jeder der beiden Wellen, wie 
das Ziehkeilgetriebe (Abb. 12 dieser Tafel), jedoch sind die zugeordneten Räder
paare nicht in Eingriff. Ein Zwischenrad, das durch eine geeignete Lenkung der 
Reihe nach zwischen jedes Räderpaar geschaltet werden kann, besorgt die Kraft
übertragung. 

Dieses Getriebe besitzt eine gewisse Ähnlichkeit mit dem Stufenscheibenan
trieb (Tafel I, Abb. 1). Den beiden Stufenscheiben sind die beiden Rädersätze, 
dem verschiebbaren Riemen ist das verschiebbare Zwischenrad vergleichbar. Eine 
ähnliche Vergleichbarkeit besteht zwischen dem Schwenkradgetriebe (Tafel I, 
Abb. 13) und dem Stufenscheibenantrieb mit Spannrolle (Tafel I, Abb. 2). Die 
Einschwenkbarkeit der Schwinge läßt sich mit der einschwenkbaren Spannrolle 
vergleichen. 

2. Anordnungen. 
Die verschiedenen Formen des einfachen zweiachsigen Getriebes lassen ver

schiedene Anordnungen für die einzelnen Durchmesser- und Räderpaare auf beiden 
Wellen zu. Besonders interessant in dieser Hinsicht sind die Schieberäder
getriebe, die ausführlich behandelt werden sollen. Bei den übrigen Getrieben, 
deren Anordnungsmöglichkeiten zuerst besprochen werden sollen, ist diese Frage 
von geringerer Bedeutung. 

Bei den Stufenrädersätzen der Getriebe nach Abb. 13 und 14 auf Tafel I ist die 
Reihenfolge der Räder bzw. Räderpaare an und für sich zwar beliebig, doch wird 
man sie, sofern keine besonderen Gründe eine andere Reihenfolge zweckmäßig 
erscheinen lassen, der Größe nach anordnen, da dann der Weg für das Schwingen
rad bzw. Zwischenrad am gleichmäßigsten wird. Für das Ziehkeilgetriebe nach 
Abb. 12 der Tafel I und das Kupplungsgetriebe nach Abb. 11 dieser Tafel gilt das 
gleiche, besonders da dann benachbarten Hebelstellungen auch benachbarte 
Drehzahlen zugeordnet werden, was mit Rücksicht auf die Sinnfälligkeit der 
Hebelstellungen erstrebenswert scheint. Bei den Riemengetrieben nach Abb. 1 
und 2 der Tafel I ist eine größenmäßige Reihenfolge der Scheibendurchmesser in 
Hinblick auf das Umlegen des Riemens augenscheinlich geboten. 

Die Schieberadgetriebe nach Abb. 3-10 auf Tafel I gestatten nur bestimmte 
Anordnungen der Räder, die unter Umständen eine größenmäßige Anordnung 
der Übersetzungen ausschließen. 

Die einfachsten Schieberadgetriebe erzeugen zwei Drehzahlen und können 
zwei verschiedene Anordnungen haben: entweder liegen beide Schieberäder eng 
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nebeneinander (Abb. 3) oder beide festen Räder (Abb. 4). Die beiden an
deren Räder müssen soweit auseinandergezogen werden, daß erst das eine Räder
paar völlig außer Eingriff kommt, ehe die Zähne des zweiten Paares zu kämmen be
ginnen. Damit diese Bedingung erfüllt ist, muß -unter Annahme gleicher Breite 
für alle vier Räder- die axiale Ausdehnung des Getriebes nach Tafel I, Abb. 3 
mehr als vier Radbreiten, des Getriebes nach Tafel I, Abb. 4 aber mehr als sechs 
Radbreiten betragen. Denn bei Abb. 4 muß der Schie beradsatz, der bereits eine 
axiale Ausdehnung von mehr als vier Radbreiten besitzen muß, außerdem noch 
um zwei Radbreiten axial verschiebbar sein. Diese Anordnung hat also den 
größten Raumbedarf, wobei allerdings zu beachten ist, daß bei der engen An
ordnung der Schieberäder eine gegebenenfalls vorgesehene Muffe zur Verschiebung 
(in Tafel I, Abb. 3 gestrichelt angedeutet) die axiale Baulänge vergrößert, 
während eine solche Muffe bei der weiten Anordnung der Schieberäder (Tafel I 
Abb. 4) ohne Vergrößerung der axialen Baulänge zwischen beiden Schiebe
rädern angebracht werden kann. 

Ein Schieberadgetriebe für d r e i Drehzahlen erhält man am einfachsten da
durch, daß man sich zwei Getriebe für zwei Drehzahlen nebeneinander gesetzt 
und die beiden mittleren Räder miteinander verschmolzen denkt. Zwei Getriebe 
nach Tafel I Abb. 3 ergeben auf diese Weise ein Getriebe nach Tafel I Abb. 5 
mit einer axialen Ausdehnung von mindestens (2 · 4) -l = 7 Radbreiten (-1, 
weil durch die Verschmelzung der beiden mittleren Räder eine Radbreite weg
fällt), zwei Getriebe nach Tafel I Abb. 4 ergeben dagegen ein Getriebe nach 
Tafel I Abb. 6 mit einer axialen Ausdehnung von (2 · 6)- l = ll Radbreiten. 
Es ist zu beachten, daß bei Abb. 5 das kleinste, bei Abb. 6 aber das größte 
feste Rad in die Mitte genommen werdenmuß und daß der Unterschied zum nächst 
größeren bzw. kleineren festen Rad mindestens vier Zähne betragen soll, damit 
die Schieberäder an den entsprechenden festen Rädern in jeder Stellung vorbei
zubewegen sind. 

Schließlich besteht noch die Möglichkeit, ein zweistufiges Getriebe nach 
Tafel I Abb. 3 mit einem zweistufigen Getriebe nach Tafel I Abb. 4 zu ver
schmelzen. Auf diese Weise entsteht ein Getriebe nach Abb. 7 dieser Tafel mit 
einer axialen Mindestausdehnung von 6 + 4 -1 = 9 Radbreiten. Bei Abb. 7 
ist das größte Schieberad (6) in die Mitte genommen und das kleinste Schiebe
rad (2) in weitemAbstand dazu gelegt worden. Da nur dieses Rad 2 an dem festen 
Rad (5) vorbeibewegt zu werden braucht, muß bei dieser Anordnung nur zwischen 
größtem und kleinstem Schieberad ein Unterschied von mindestens vier 
Zähnen bestehen, der Unterschied kann also zwischen Rad 1 und 3 weniger, bei
spielsweise nur zwei Zähne betragen. Bei den Getrieben nach Abb. 5 u. 6 war 
zwischen zwei entsprechenden aufeinanderfolgenden Rädern ein Unterschied von 
v i e r Zähnen nötig. 

Die Anordnung nach Tafel I Abb. 7 ist also besonders geeignet zur Erzeu
gung von Drehzahlreihen mit feinen Stufensprüngen. 

Wie die Anordnung der Abb. 4 aus der Anordnung der Abb. 3 dadurch ent
wickelt werden kann, daß man die Schieberäder zu festen Rädern werden läßt, 
gibt es auch für das Getriebe nach Abb. 7 dieser Tafel eine entsprechende Um
kehrung (Abb. 8), die aber eine größere axiale Baulänge besitzt. 

Allen bisher angegebenen dreistufigen Anordnungen war gemeinsam, daß sie 
bei aufeinanderfolgenden Schaltstellungen keine größenmäßige Reihenfolge der 
Drehzahlen aufweisen. Die Anordnung nach Abb. 7 Tafel I bietet aber durch 
eine geringe Umstellung der Räder diese Möglichkeit, wenn man nämlich nicht 
das größte und kleinste Schieberad, sondern das größte und mittlere Schieberad 
in weitem Abstand voneinander hält (Tafel I Abb. 9). Allerdings gibt man 
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damit den Vorteil des geringeren Zähnezahlunterschiedes auf. Bei Abb. 9 der 
Tafel I müssen, wie nach dem oben Gesagten leicht einzusehen ist, zwei aufein
anderfolgende Räder möglichst, d. h. bei normaler Verzahnung, einen Unterschied 
von mindestens vier Zähnen besitzen. Erwähnt sei, daß auch von diesem Ge
triebe eine Umkehr im Sinne der Vertauschung von festen und Schieberädern mög
lich ist. Dabei ergibt sich wiederum ein größerer axialer Raumbedarf. Von der 
Aufzeichnung dieser ungünstigeren Anordnung wurde abgesehen. 

Bei der Anordnung nach Abb. 5 der Tafel I kann man eine größenmäßige 
Reihenfolge der Drehzahlen dadurch erhalten, daß man die Schieberäder der 
Größe nach anordnet, die beiden größten Schieberäder um mehr als zwei Rad
breiten und dementsprechend die beiden kleinsten festen Räder um mehr als 
sechs Radbreiten auseinanderzieht (Abb. 10 der Tafel I). Der axiale Raumbedarf 
beträgt somit wiederum mehr als neun Radbreiten (bei gleicher Radbreite für 
sämtliche Räder), und da die hier nicht gezeichnete Umkehrung von festen und 
Schieberädern eine noch größere Baulänge hervorrufen würde, gilt ganz all
gemein der Satz : 

Die kürzeste axiale Baulänge eines dreistufigen Schieberad
getriebes für größenmäßige Reihenfolge der Drehzahlen beträgt 
mehr als neun Radbreiten. 

Vier und mehr Räder in einen einzigen Schieberadblock zusammenzufassen, 
dürfte im allgemeinen nicht zu empfehlen sein. Man ordnet besser für vier Dreh
zahlen zwei Zweierblöcke, für fünf Drehzahlen einen Zweier- und einen Dreier
block und für sechs Drehzahlen zwei Dreierblöcke nebeneinander auf jeder der 
beiden Wellen an, wenn man nicht für vier und sechs Drehzahlen von der im zwei
ten Abschnitt besprochenen Drehzahlvervielfachung durch Hintereinanrlerschal
tung Gebrauch machen will. 

3. Aufbau. 
Sämtliche bisher behandelten Getriebe haben gemeinsame Grundgesetze für 

die Übersetzungen, die mit "Aufbau" bezeichnet werden sollen und im folgenden 
von bekanntem ausgehend abgeleitet werden. 

Bei jedem kämmenden Räderpaar besteht zwischen beiden Teilkreisdurch
messern d1 und d11 und den Drehzahlen n1 und nn beider Wellen infolge der 
gleichen Teilkreisgeschwindigkeit beider Räder die Gleichung 

n1·d1=nu·du, (1) 

die bei Vernachlässigung des Riemenschlupfes und der Riemenstärke auch auf 
die Riemenübertragung anzuwenden ist, wenn d1 und du die beiden Durchmesser 
eines Scheibenpaares bedeuten. 

Durch einfache Umformung ergibt sich hieraus die Bestimmungsgleichung für 
das Übersetzungsverhältnis u 

di nH 
u =-=- (2) 

du ni 

als Verhältnis des Durchmessers der treibenden zu dem der getriebenen Welle 
oder umgekehrt der Drehzahl der getriebenen zu der der treibenden Welle. 

Den betrachteten Getrieben war die Erzeugung mehrerer Drehzahlen nul' 
nu2 , nu3 usw. der getriebenen Welle aus einer einzigen Drehzahl n1 der 
treibenden Welle gemeinsam. Daher läßt sich für diese Getriebe aus Gleichung (2) 
folgendes Gleichungssystem aufbauen: 

(3) 
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Sollen die Drehzahlen der getriebenen Welle eines solchen Getriebes z. B. zwecks 
Erzeugung verschiedener Gewindesteigungen arithmetisch gestuft sein : 

nu2 = nu1 + a; nn3 = n112 + a usw., 
so folgt daraus die Reihe für die Übersetzungsverhältnisse 

nu2 nul + a a 
u2= -= ----= ul +-

nr ni nr 

niia nu2 + a a 
u 3=-= = u 2+- usw., 

ni ni ni 

also gleichfalls eine arithmetische Reihe mit der Stufenkonstanten _!!:_, Es gilt 
überhaupt ganz allgemein: ni 

Sollen die Drehzahlen n111' nu2 , nu8 usw. der angetriebenen Welle 
eine Gesetzmäßigkeit aufweisen (arithmetische, geometrische oder 
logarithmische Stufung), so ergibt sich aus dem Gleichungssystem 
(3), daß als Voraussetzung hierfür die Übersetzungsverhältnisse 
u 1, u 2, u 3 usw. die gleiche Gesetzmäßigkeit besitzen, da sie sich von 
dem zugeordneten nu nur durch den Proportionalitätsfaktor nr 
unterscheiden. 

Dieses sehr einfache aber für alle folgenden Betrachtungen grundlegende 
Ergebnis soll als Grundgesetz des Aufbaues bezeichnet werden. In etwas 
eingeschränkterer Form - auf die fast überwiegend erforderliche geometrische 
Stufung angewendet- nimmt das Grundgesetz des Aufbaues folgende Gestalt an: 

Die Übersetzungsverhältnisse eines einfachen zweiachsigen Ge
triebes zur Erzeugung einer geometrischen Drehzahlreihe bilden 
eine geometrische Reihe mit dem gleichen Stufensprung. Dies hat 
zur Folge, daß der ganze Aufbau eines Getriebes für geometrische 
Stufung durch nur zwei Größen: den Stufensprung q; und ein be
liebiges Übersetzungsverhältnis u festgelegt ist. 

4. Forderungen der Drehzahlnormung. 
Die Drehzahlnormung bedingt folgende zwei Einschränkungen, die die Grund-

pfeiler der Rechnungsvereinfachung für sämtliche Getriebe bilden werden: 
1. Einschränkung in der Wahl des Stufensprunges. 
2. Einschränkung in der Wahl der Übersetzungsverhältnisse. 
Die Einschränkung in der Wahl des Stufensprunges bedarf keiner weiteren 

Erklärung: Durch die Drehzahlnormung sind die sechs normalen Werte: 1,06; 
1,12; 1,26; 1,41; 1,58 und 2,00 festgelegt, die untereinander in bestimmtem 
mathematischen Zusammenhang stehen (Tafel Il, Abb. 15). Der Stufensprung q; 
kann also nur diese sechs Werte erhalten. 

Auf die Einschränkung in der Wahl der Übersetzungsverhältnisse muß näher 
eingegangen werden, da sie weniger auf der Hand liegt, aber für die Konstruktion 
der Getriebe von mindestens gleicher Bedeutung ist. Man kann sich die ein
schränkende Auswirkung der Drehzahlnormung auf die Übersetzungsverhältnisse 
folgendermaßen klarmachen: Denken wir uns die Welle I der besprochenen 
Getriebe durch einen unmittelbar gekuppelten Drehstrommotor angetrieben, so 
erhält diese Welle bei synchronem Leerlauf eine Drehzahl entsprechend der 
synchronen Drehzahl des Antriebmotors, beispielsweise 750 min-1 . Diese Dreh
zahl, sowie sämtliche anderen hier in Frage kommenden Motordrehzahlen des 
theoretischen Leerlaufes sind in der Reihe 1,06 der Drehzahlnormung enthalten: 
Es war dies eine Grundforderung bei der Aufstellung der Drehzahlreihen dieser 
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Normung. Die getriebene Welle li muß bei einem Getriebe nach Drehzahl
normung eine Drehzahlreihe besitzen, die bei synchronem Leerlauf einen Aus
schnitt aus einer der sechs Reihen der Drehzahlnormung bildet, beispielsweise 
750, 530, 375 min-1 , alsoReihe I,41. Ein solcher Ausschnitt aus einer Reihe der 
Drehzahlnormung enthält stets nur Zahlen, die auch in Reihe I,06 der Drehzahl
normung enthalten sind: Dies war eine weitere Grundforderung bei der Auf
stellung der Normdrehzahlen. Also müssen bei einem Getriebe nach Drehzahl
normung sowohl die Drehzahlen der treibenden als auch der getriebenen 
Welle in der Reihe I, 06 enthalten sein. Weil aber die Reihe I,06 eine geome-

40 

trisehe Reihe mit dem Stufensprung I,06 = V 10 darstellt, beträgt das Ver-
40 

hältnis zwischen beliebigen Zahlen dieser Reihe l: (VIo)k, wobei k jede ganze 
Zahl bedeuten kann. In dem gewählten Beispiel: 

n1 = 750 min-I; nu1 = 750 min-I; nu2 = 530 min-I; nn3 = 375 min-I 
sind die drei Übersetzungen 

40 

u1 = nn1 : n1 = 750:750 = 1: 1,00 = 1: (V10) 0 ; k= 0 
40 

U2= nn2 : n1 =530: 750 =I: 1,41 =I: (VI6)6; k= 6 
40 

u 3 = nu3 : n1 = 375:750 = 1:2,00 = 1: (Y1.0)12 ; k= I2 

Stellt man sich eine Tabelle auf, in der die Zahlenwerte sämtlicher ganz-
40 

zahliger Potenzen von V 10 entsprechend eingetragen sind (Tafel li, Abb. 16), 
so hat man eine Übersicht über die wenigen bestimmten Werte, die die Über
setzungsverhältnisse infolge der Drehzahlnormung annehmen dürfen 1• 

Diese "Normung der Übersetzungsverhältnisse" ist allerdings nur dadurch 
möglich, daß der Drehzahlnormung die Drehzahlen des synchronen Leerlaufes 
zugrunde gelegt worden sind. Hätte man als Grundlage die Verhältnisse bei 
Last gewählt, die in anderer Hinsicht zunächst einige scheinbaren Vorteile ver
sprachen, so hätte sich folgendes Bild ergeben: Die Nennlastdrehzahlen der 
Elektromotoren sind nicht wie die entsprechenden syncillonen Drehzahlen ein
deutig durch Polpaarzahl und Frequenz des Drehstromes bestimmt, sondern in 
starkem Maße abhängig von der Leistung und synchronen Drehzahl des Motors. 
Für den als Beispiel gewählten Motor mit der synchronen Drehzahl 750 würden 
die entsprechenden Nenndrehzahlen bei 0,5 kW etwa 680 min-I, bei 15 kW aber 
vielleicht 720 min-I betragen. An die Stelle der eindeutigen Übersetzung 

u 1 = 750: 750 = 1: 1 

würden, wenn man die Leerlaufdrehzahlen der Drehzahlnormung irrtümlicher
weise als Lastdrehzahlen an der Arbeitsspindel beibehält, die Übersetzungen 

40 

1 Bei der Aufstellung dieser Tabelle wurde stets von den gerrauen Werten der VTI5 aus-
12 

gegangen, nicht von dem entsprechenden Wert der V2, da sich bei denhöheren Potenzen 
zu große Abweichungen von dem theoretisch richtigen Zehneraufbau des ganzen Systems 
ergeben hätten: z. B. 

40 12 

1 : {Vl0) 24 = 1: 3,98; 1 : ((2)2« = l: 4,00, während 
40 I2 

1 : (Vi0) 12 = l: 2,00 und l: (V'2)12 = l: 2,00 praktischnoch völlig übereinstimmen. 
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u1' = 680: 750 = 1 : 1,1 bei 0,5 kW 
u1" = 720: 750 = 1 : 1,04 bei 15 kW 
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treten und bei den dazwischenliegenden Leistungswerten entsprechende da
zwischenliegende Übersetzungsverhältnisse. Das gleiche gilt für alle übrigen 
Übersetzungswerte. 

Alle auf der Übersetzungsnormung beruhenden konstruktiven Vorteile der 
Drehzahlnormung, die wir im folgenden behandeln wollen, wären mit einem 
Schlag zunichte gemacht. 

Wollte man auf diese Vorteile nicht verzichten und trotzdem den Gedanken 
der Lastdrehzahlen aufrechterhalten, so gäbe es als einzig mögliches Vorgehen 
nur den Ausweg, den der Transmissionsbau beschreiten konnte, nämlich die Zu
grundelegung einer um 6 % unter den synchronen Drehzahlen liegenden Reihe 
von Nenndrehzahlen, statt 750 also 710. Der Transmissionsbau konnte dies tun, 
da dort die verwendeten großen und fast stets voll belasteten Motoren im Ver
hältnis zum Werkzeugmaschinenbau nur wenig in der Leistung schwanken und 
außerdem sämtlich infolge ihrer höheren Nennleistung einen geringeren Dreh
zahlunterschied zwischen der synchronen und der Nenndrehzahl aufweisen. Beim 
Werkzeugmaschinenbau dürfte ein solches Vorgehen dagegen infolge der grund
sätzlich anderen und schwierigeren Verhältnisse kaum zulässig sein. (Grobe 
Schruppspäne bei kleiner Drehzahl, feinste Schlichtspäne bei hoher Drehzahl 
usw.) 

5. Durchmesserberechnnng. 
In Hinblick auf die Berechnung der Durchmesser (Teilkreisdurchmesser bzw. 

Scheibendurchmesser) lassen sich die einfachen zweiachsigen Getriebe in folgende 
Gruppen teilen: 

a) Getriebe, bei denen zwei zusammengehörige Durchmesser nicht unmittel
bar, sondern über ein Zwischenglied zusammenhängen. Zu dieser Gruppe ge
hören die Getriebe mit Schwenkrad (Tafel I, Abb. 13) und Spannrolle (Tafel I, 
Abb. 2). 

b) Getriebe (mit gleicherDurchmessersumme), bei denen die zusammengehörigen 
Durchmesser sich berühren. Zu dieser Gruppe gehören die Kupplungs-, Zieh
keil- und Schieberädergetriebe (Tafel I, Abb. 3-12), sowie auch die auf
steckbaren Wechselräder. 

c) Der Stufenscheibenantrieb (Ab b. 1 der Tafel) und der zweifache Stufenräder
satz mit Zwischenrad (Abb. 14) kann sowohl nach der einen als auch nach der 
anderen Gruppe berechnet werden. Welche Bedeutung dieser Zwischenstellung 
zukommt, soll am Ende dieses Abschnittes unter c behandelt werden. 

a) Getriebe ohne unmittelbaren Zusammenhang der Durchmesser. 

Die Aufstellung der Stufung für die Durchmesser in Abhängigkeit der Über
setzungsverhältnisse gestaltet sich bei dieser Gruppe sehr einfach. Die Über
setzungsverhältnisse sowohl bei dem Getriebe nach Abb. 2 auf Tafel I als auch 
bei dem Getriebe nach Abb. 13 auf Tafel I lauten: 

dl d2 u - ~3. d, 
Ul=d; U2=if; a-d' U4=d 

6 6 6 6 

(4) 

In diesem Gleichungssystem erscheint im Nenner stets der gleiche Durchmesser 
d6 • Daraus folgt in Verbindung mit dem Grundgesetz des Getriebeaufbaues, 
daß bei diesen Getrieben nicht nur die Übersetzungsverhältnisse, sondern auch 
die Durchmesser stets die gleiche Stufung aufweisen müssen, wie die Drehzahlen 
der angetriebenen Welle. 
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In dieser allgemeinen Form gilt das Gesetz jedoch nur dann, wenn wie m 
Abb. 2 bzw. 13 der Tafel I die Stufenscheibe bzw. der Stufenrädersatz auf 
der treibenden Welle sitzen. Befindet sich dagegen die Stufenscheibe bzw. der 
Stufenrädersatz auf der getriebenen Welle (Abb. 1 bzw. 2 im Text), so lauten 
die Übersetzungsverhältnisse : 

- ~ . - d, . - d, . - d, 
ul - d ' u2 - IT' Ua-i[ ' u 4- d (5) 

3 ' 6 ' 

I~$-• 'r~ ' • I I 
I I I I 

:: •.. \ 

.l--~ ' ' -

>\o>J 

Abb. 1. Stufenscheibengetriebe 
mit e i n er gestuften Scheibe 

(auf der g e t r i e b e n e n 
Welle). 

Abb. 2. Schwenkrad
getriebe mit Stufenräder· 
satz auf der I! e tri e

bene Welle. 

Umkehrungen von Abb. 2 bzw. 13 auf Tafel I durch Ver
tauschung von treibender und getriebener Welle. 

Bei arithmetischer Dreh
z a h lstufung hätte ein solches 
Getriebegewissermaßeneine hy
perbolische Durchmesser
stufung, wenn man die Umkehr 
der arithmetischen Stufung so 
bezeichnen will. Für die geo
metrische Drehzahlstufung da
gegen ist bei den Getrieben der 
Textabb. I u. 2 die Durchmesser
stufung auch geometrisch. Denn 
die geometrische Übersetzungs
reihe 

u2 = u1 • qJ; u3 = u2 • qJ usw. 

ergibt hierfür die geometrische 
Durchmesserreihe 

d, - d, . tp. d, - d, . tp. (6) 
d~ - -d-;-' d 3 =d4.·qJ; d~ - ~' d 4 =d6 ·qJUSW., 

so daß also diese Getriebeart bei geometrischen Drehzahlreihen in jedem Fall 
ein sehr einfaches Bildungsgesetz für die Teilkreisdurchmesser besitzt : 

Die Durchmesser bilden eine geometrische Reihe mit dem gleichen 
Stufensprung wie die Drehzahlreihe. 

Damit ist über das Verhältnis der Stufendurchmesser zum Durchmesser d1 

bzw. d 6 noch nichts ausgesagt. Dieses Verhältnis wird durch eines der Über
setzungsverhältnisse u gegeben, das außer dem Stufensprung ffJ zur vollständigen 
Kenntnis des Aufbaues nötig ist. Der Achsabstand beider Wellen, sowie der 
Durchmesser des Zwischenrades in Textabb. 2 bzw. Abb. 13 auf Tafel I wird nur 
durch konstruktive Rücksichten bestimmt. 

Auf Grund der geometrischen Durchmesserstufung bei geometrischer Dreh
zahlstufung lassen sich die Scheibendurchmesser der Getriebe nach Textabb. 1 
und Abb. 2 auf Tafel I für Drehzahlnormung sehr leicht errechnen. Der Trans
missionsban hat Normaldurchmesser aufgestellt (DlN lll), die den Normungs
zahlen DIN 323 entnommen sind und eine geometrsiche Reihe mit dem Stufen
sprung 1,12 bilden, dem gleichen Stufensprung wie die Reihe 1,12 der Drehzahl
normung. Nimmt man daher für die Stufenscheibe des Getriebes nach Textabb. 1 
aufeinanderfolgende Durchmesser aus DIN ll1, so läuft die getriebene Welle nach 
der Reihe 1,12. Soll sie nach einer anderen Reihe der Drehzahlnormung, z. B. der 
Reihe 1,4llaufen, so muß man aus DfN 1ll sich Durchmesser nach dem gleichen 
Auswahlgesetz wählen, nach dem die betreffende Reihe aus der Reihe 1,12 her
vorgegangen ist, also im Beispiel immer nur den dritten Durchmesser nehmen 
(140, 200, 280). Zur Erzeugung der Reihe 1,06 reicht DIN 111 nicht aus, es fehlt 
zwischen je zwei aufeinanderfolgenden Durchmessern der Zwischenwert. Um 
auch diese Reihe - in der Praxis wird das zwar kaum jemals verlangt werden 
- mit einem Getriebe nach Textabb. I bzw. Abb. 2 auf Tafel I erzeugen zu 
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können, müßte man normale Durchmesser nach einer Reihe mit dem Sprung I ,06 
schaffen (Tafel II Abb. I7). Man wird dabei am zweckmäßigsten auf drei Stellen 
abgerundete Werte für die Durchmesser anwenden, mit Rücksicht auf die hohen 
Anforderungen des Werkzeugmaschinenbaues. an die Sauberkeit einer Dreh
zahlreihe. Mit dem Vorschlag Tafel li Abb. I7 werden wir uns weiter unten 
eingehend beschäftigen. 

b) Getriebe mit gleicher Durchmessersumme. 
Die zweite Gruppe von Getrieben hat außer dem Grundgesetz für den Aufbau, 

das für die Übersetzungsverhältnisse 
dl 

U=;_r (2) 
li 

eine bestimmte Stufung vorschreibt, noch eine weitere Bedingung zu erfüllen, 
die mit Achsabstandsgesetz bezeichnet sei: 

Die Summe zweier zusammengehörenden Durchmesser muß gleich sein, da
mit sich für alle Räderpaare der gleiche Achsabstand ergibt. Denn diese Summe 
ist gleich dem doppelten Achsabstand A. 

dx+dn=2A (7) 

Faßt man beide Gleichungen (2 und 7) zusammen, so ergibt sich eine Beziehung 
für den Durchmesser d1 bzw. du in Abhängigkeit von Übersetzungsverhältnis u 
und doppeltem Achsabstand bzw. Durchmessersumme 2 A. 

u 1 
di=2A·u+I' du=2A·u+I (8)und(9) 

Infolge der Drehzahlnormung können für die Übersetzungsverhältnisse u nur die 
in Tafel II Abb. 16 angegebenen Normwerte genommen werden. Man kann sich 

daraus eine Tabelle für die Werte u :~ bzw. u !1 aufstellen (Tafel II Abb.18). 

An Hand dieser Tabelle lassen sich die Durchmesser für jedes Übersetzungs
verhältnis der Drehzahlnormung mühelos ausrechnen, indem man die angegebenen 
Werte mit der gewählten Durchmessersumme bzw. dem Doppel des gewählten 
Achsabstandes multipliziert, wie das auf der Tafel angegebene Beispiel zeigt. 

Damit ist eine sehr einfache Ausrechnungsmöglichkeit für die Durchmesser
paare der Kupplungs- und Schieberadgetriebe gegeben, die allerdings erst infolge 
der Drehzahlnormung möglich war. Man erkennt bereits hier, welche Erleich
terung die Drehzahlnormung für die Berechnung dieser Getriebe mit sich bringt. 

Wenn man häufiger solche Berechnungen auszuführen hat, empfiehlt es sich, 
die in Abb. 18 auf Tafel II angegebenen Werte auf der Zunge des Rechenschiebers 
zu markieren und die betreffende Normübersetzung dazuzuschreiben, bzw. sich 
für einen der handelsüblichen Papprechenstäbe eine besonders geteilte Zunge 
anzufertigen. Besonders einfach gestaltet sich die Rechnung bei einem Rechen
stab mit reziproker Teilung. Gemäß Gleichung (9) ist 

2A 
du= :un; 

d. h. man hat die Durchmessersumme durch den um I vermehrten Wert des 
Übersetzungsverhältnisses zu teilen. Zu diesem Zweck stellt man bei einem Stab 
mit reziproker Teilung die Marke I der Zunge über den Wert der Durchmesser
summe, z. B. 720, zählt im Kopf den Wert I zum Übersetzungsverhältnis hinzu 
und liest dann unter diesem Wert der reziproken Teilung auf der Zunge -
also beispielsweise beim Übersetzungsverhältnis I :2 unter dem Wert 3 -den 
gesuchten Durchmesserwert (hier 240) auf der unteren Skala ab. 
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Um einen Überblick über die Beeinflussung der Durchmesser durch das Achs
abstandsgesetz zu bekommen, ist es empfehlenswert, den durch die Gleichungen 
(9) gegebenen Zusammenhang zwischen Durchmesser und Übersetzungsverhält
nis in Form einer Kurve aufzutragen (Textabb. 3). Zweckmäßig wählt man 
dazu -wie wir später begründen werden -ein einfach-logarithmisches Netz 
mit dem Logarithmus des Übersetzungsverhältnisses als Abszisse und dem. Durch
messer in linearer Auftragung als Ordinate. Es entsteht die sogenannte "Rad
grenzkurve" 1• Man könnte daran denken, diese Kurve in ihrer graphischen 
Form zur Berechnung der Durchmesserpaare heranzuziehen; dann müßte man 
z. B. für jedes Übersetzungsverhältnis die beiden Strecken d1 und du in Textabb. 3 
von der Kurve bis zur oberen bzw. unteren Asymptode abgreifen und mit dem 
gewählten Achsabstand A (gleich der halben Durchmessersumme) multiplizieren. 
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Abb. 3. Die Radgrenzkurve und ihr Zusammenhang mit dem hyperbolischen Tangens. (Zahlenwerte für die 
Koordinaten der Radgrenzkurve ohne Klammer, für die des hyp. Tg. in Klammer). 

Ein solches Vorgehen hätte aber mehr Fehlermöglichkeiten in sich und würde 
zu ungenaueren Werten führen, als die Berechnungen an Hand der Abb.l8 auf 
Tafel II. Die Benutzung der graphisch dargestellten Radgrenzkurve als Unter
lage zur Berechnung von Getrieben für Drehzahlnormung ist daher abwegig 2• 

Aber diese Kurve ist in anderer Hinsicht von grundlegendem Wert: Ihre 
eingehende Behandlung erschließt neue Einblicke in die Durchmesser- und Zähne
zahlberechnung. Wir wollen zeigen, daß die Radgrenzkurve dem Mathematiker 
seit langem geläufig und eingehend von ihm durchforscht ist, daß sie nämlich 
nichts anderes darstellt, als eine einfache Umformung der bekannten Kurve des 
hyper bolis eben Tangens. Dies läßt sich kurz folgendermaßen nachweisen: 

Die Gleichungen 
di 

u--· -du' d1+ du= 2 A 

lassen sich zusammenfassen in 

2A-du 
U=----

dll 

1-(~~-1) 1-d' 
oder umgeformt - --(d11 ) - 1 + d' 

1+ ---1 
A 

1 A dIe r, F.: Dissertation. TH Hannover 1907. 
1 Vgl. hierzu das Vorgehen von Benne d i k ZVDI 1930, S. 1057. 

(2 u. 7) 
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du 
wenn d' = A - 1 gesetzt wird. 

Logarithmiert man, so ergibt sich 

l+d' 
-In u =In--= 2 Ar Tg d' 

1-d' 

also : d' = Tg (- ! In u) = Tg (- 2~3 Ig u) 

13 

du = A [ 1 + Tg (- 2~3 Ig u)] ( IOa) 

Das ist die analytische Form für die Radgrenzkurve; sie schreibt vor, daß man 
in Textabb. 3 u als Abszisse logarithmisch auftragen muß (lg u) und zwar in 

entsprechendem Maßstab (2~3) mit nach rechts hin immer kleiner werdenden 

Werten (das negative Vorzeichen). Dann erhält man als Kurve für d11 den 
hyperbolischen Tangens (Tg), der an sich die beiden Ordinaten + 1 und -1 
als Asymptoden hat. Die Hinzufügung der Einheit + 1 bedeutet, daß die u n
t e r e Asymptode (- 1) zur neuen Abszissenachse für du wird. 

Für die genauen Werte der hyperbolischen Tangenskurve gibt es ausführ
liche Tabellen (z. B. Hütte 25, I, S. 30). Auch an Hand dieser Tabellen könnte 
man die Durchmesserwerte aus den gegebenen Übersetzungsverhältnissen und 
zwar genau errechnen, so genau wie an Hand der Gleichungen (9). Ein solches 
Vorgehen wäre weit empfehlenswerter als die Benutzung der graphischen Kurve. 
Es ist aber heute ohne Bedeutung, weil man für die Normübersetzungen der Dreh
zahlnormungdie viel einfachere Abb. 18 auf Tafel II zur Verfügung hat, die auf 
einfachere Weise an Hand der Gleichungen (9) errechnet ist und die Durchmesser
werte der Radgrenzkurve für alle in Frage kommenden Normübersetzungen 
enthält. 

Aber die Kenntnis von der Übereinstimmung der Radgrenzkurve mit der 
Kurve des hyperbolischen Tangens ist insofern wertvoll, als sie eine sehr wesent
liche Gesetzmäßigkeit mathematisch aufklärt, nämlich die Tatsache, daß 
eine geometrische Drehzahlreihe 
mit sehr großer Annäherung durch 
eine arithmetische Durchmesser
stufung erzeugt wird (vor allem 
innerhalb des Übersetzungsberei
ches von etwa 2:1 über 1: 1 bis 1: 2). 

Dies beruht darauf, daß dieKurve des 
hyperbolischen Tangens in der Nähe von 
Null (entspricht dem Übersetzungsver
hältnis 1 : 1 bei der Radgrenzkurve) sehr 
angenähert durch eine Gerade ersetzt 
werden kann. Abb. 4 im Text soll das 
verdeutlichen. In dieser Abbildung sind 
zwei Näherungsgraden eingezeichnet, eine 
Tangente an die Radgrenzkurve im Punkte 

Abb. 4. Niherung der Radgren~rve durch 
Tangente oder Sehne. 

1: 1 und eine Sehne vom Punkte 2: 1 über Punkt 1 : 1 zum Punkte 1 : 2. Die 
Tangente ergibt nur unmittelbar in der Umgebung des Übersetzungsverhält
nisses 1: 1 sehr genaue Übereinstimmung mit der Kurve, die Sehne hat dagegen 
den Vorteil, daß außerdem auch in der Nähe der Übersetzungsverhältnisse 2: 1 
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und I : 2 sehr genaue Übereinstimmung vorhanden ist. Die Gleichungen für 
beide Näherungsgeraden heißen: 

Tangente: dn = A (I- 2~3 lg u) (10 b) 

Sehne: du =A (I-0,965 · 2~1 lg u) 1 (10c) 

Daß durch jede solche Näherungsgerade tatsächlich der Zusammenhang zwi
schen geometrischer Drehzahlstufung und arithmetischer Durchmesserstufung 
graphisch zum Ausdruck gebracht wird, kann man z. B. an Hand der dargestellten 
Sehne nachweisen. Bei geometrischer Drehzahlstufung ist der Stufensprung q;, 
d. h. das Verhältnis zweieraufeinanderfolgenden Drehzahlen und ebenso zweier 
aufeinanderfolgenden Übersetzungsverhältnisse konstant. Da nun in der Rad
grenzkurve die Übersetzungsverhältnisse logarithmisch aufgetragen sind, ent
steht durch konstantes cp eine gleichmäßige Teilung auf der Abszisse. Das bedeutet 
aber auch, wie Textabb. 4 zeigt, einegleichmäßige Teilung für die Ordinate, d. h. 
die Differenz aufeinanderfolgender Durchmesser Lld ist konstant, es liegt eine 
arithmethische Durchmesserstufung vor. Die Größe der Stufenkonstanten 
L1 d = d1 - d2 = d2 - d3 usw. für die arithmetische Durchmesserstufung läßt 
sich aus Stufensprung q; und Achsabstand A aus Gleichung (IO b) bzw. (10 c) errech
nen. Sie ist 
bei Näherung durch die Tangente 

d1 - d2 = A ~f lg cp = A · I,I5 ·lg cp (ll) 

bei Näherung durch die Sehne 

d1 - d2 = A · 0,965 · 2;3 lg cp = A · I,ll ·lg cp (I2) 

Von diesen Gleichungen werden wir bei der Ausrechnung der Zähnezahlen 
Gebrauch machen. 

Als Ergebnis können wir niederlegen: 
Getriebe für geometrische Drehzahlreihen, bei denen die Durch

messerpaare zwischen beiden Wellen gleiche Durchmessersumme 
aufweisen müssen, sind nach der Radgrenzkurve zu stufen. Für 
Getriebe nach Drehzahlnormung errechnet sich diese Stufung 
am einfachsten an Hand der Abb. I8 auf Tafel II. 

Bei Durchmesserstufung nach der Radgrenzkurve wird sowohl 
das Achsabstandsgesetz (gleiche Durchmessersumme) als auch die 
geometrische Drehzahlstufung genau eingehalten. 

Die Durchm esserstufung nach der Radgrenzkurve kann man 
näherungsweise durch eine arithmitische Durchmesserstufung er
setzen, insbesondere zwischen den Übersetzungsverhältnissen 2: I 
und I: 2. 

Bei arithmetischer Durchmesserstufung wird zwar das Achs
abstandsgesetz genau eingehalten, hingegen bilden die Drehzahlen 
in diesem Fall nur eine angenäherte, keine genaue geometrische 
Reihe. (Zwischen den Übersetzungsverhältnissen 2:I und I:2 
sind die Drehzahlabweichungen von der genauen geometrischen 
Reihe jedoch niedriger als± I%). 

Bei arithmetischer Durchmesserstufung entsteht bei den Ge
trieben mit gleicher Durchmessersumme keinesfalls, wie man 
irrtümlich vermuten könnte, eine arithmetische Drehzahlreihe. 

1 0,965 = 1,00- 0,035; 100% - 3,5%. Siehe Textabb. 4. 
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c) Stufenscheibenantrieb und Stufenräder mit Zwischenrad. 
Der Stufenscheibenantrieb nimmt insofern eine Zwischenstellung zwischen 

beiden behandelten Gruppen ein, als er unter gewissen Umständen- wenn der 
Abstand beider Wellen genügend groß ist -ohne Rücksicht auf das Achsabstands
gesetz durchgebildet werden kann, während bei kleinerem Abstand dieses Gesetz 
beachtet werden muß, damit die Riemenlänge auf allen Stufen konstant bleibt. 

Wir betrachten zunächst die Getriebe mit größerem Abstand. Was unter 
"größerem" und "kleinerem" Abstand zu verstehen ist, werden wir aus den durch
gerechneten Beispielen am Schluß dieses Abschnittes erkennen. 

Die Übersetzungsverhältnisse für den vierstufigen Stufenscheibenantrieb 
nach Abb. 1 auf Tafel I lauten beispielsweise: 

_ d1 • _ d2 • _ da . d4 
1lJ- d'' U2- d'' Ua- d'' u, = d' 

4 3 2 1 
(13) 

Für den allgemeinen Fall einer beliebigen Drehzahlstufung läßt sich hier 
für die Durchmesserstufung kein einfaches, leicht merkbares Gesetz angeben, da
gegen kommt man für die geometrische Stufung wiederum zu einereinprägsamen 
Lösung. Infolge des Grundgesetzes für den Aufbau erhält man in diesem Fall 
aus Gleichungen (13) die Gleichungen: 

d2 d1 • da d2. 
cpr=~, cpr =d', 

3 ., 2 3 
(14) 

bei denen man die erste und letzte Gleichung noch mit Hilfe der mittleren Glei
chung in 

(15) 

zusammenfassen kann. 
Betrachten wir zunächst den häufigsten Fall, daß beide Stufenscheiben ein

ander gleich sind, 
d1 =d1'; d2 =d2'; da= da'; d4=d4', (16) 

so ergeben die Gleichungen (14) und (15) durch entsprechende Umformung 
d2= da. vq; und dl = d,. (vq;) a (17) 

An und für sich ist damit noch keine notwendige Beziehung zwischen d1 und d2 

bzw. da und d 4 gegeben. Am einfachsten wird man aber eine geometrische Stufung 
mit dem Sprung vq; für sämtliche Scheibendurchmesser wählen, 

d1 = d2 · Vq;; d2 = da· Vq;; da= d, · V"'i (18) 
In dieser gesetzmäßigen Durchbildung sind beide notwendigen Bedingungen (17) 
eingeschlossen. 

Sind die beiden Stufenscheiben nicht einander gleich, so kann man die geome
trische Stufung für jede Stufenscheibe einzeln anwenden. 

d1 =d2 ·Vq;; d2 =da·Vq;; da=d4 ·vq; 
d1' = d2' • Vq;; d2' =da'· Vq;; da'= d,' · Vq; (19) 

und erfüllt dadurch die Gleichungen (14). Wie man leicht nachweisen kann, läßt 
sich diese Stufung auch bei beliebigen anderen Stufenzahlen (drei oder fünf) an
wenden. Wir können daher den Satz aussprechen : 

Eine geometrische Drehzahlreihe wird beim Stufenscheibenge
triebe stets dann erzeugt, wenn man die Durchmesserjeder Stufen
scheibe mit der Wurzel des Stufensprunges der Drehzahlreihe geo
metrisch stuft. 

Auf Grund dieses einfachen Satzes ist im Anschluß an die Drehzahlnormung 
der Vorschlag gemacht worden, auch die Stufenscheiben von Werkzeugmaschinen 
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zu normen 1• Der Vorschlag sieht normale geometrisch gestufte Einzeldurchmesser 
vor, von denen drei, vier oder fünf zu einer Stufenscheibe zusammengeiaßt 
werden. 

Allerdings kommt man mit einer Durchmesserreihe mit dem Sprung 1,12 wie 
der Transmissionsbau nicht mehr aus. Denn um die Reihe 1,12 zu erzeugen, 
müssen die Stufenscheiben bereits mit dem Sprung 1,06 gestuft sein; wollte man 
gar die Reihe 1,06 erzeugen, so müßte der Sprung 1,03 betragen. Eine so feine 
Stufung hat aber keinen Zweck, da die Reihe 1,06 für Stufenscheibengetriebe nicht 
vorkommen wird. Auch auf die Erzeugung der Reihe 1,12 mit Stufenscheiben
getrieben könnte man verzichten und somit auf die eingefügten Durchmesser mit 
dem Sprung l ,06, wenn man diese Durchmesser nicht gleichzeitig auch zur Er
zeugung der Reihe 1,41 brauchte, die eine große praktische Bedeutung besitzt. 

Denn V1,41 = 1,18 = 1,06a 
d. h. bei Stufenscheiben für die Reihe 1,41 ist in Tafel II Abb. 17 immer der dritte 
Durchmesser (z. B. 141, 168, 200) auszuwählen. Diese Abbildung enthält also 
praktisch alle für die geometrische Stufung der Stufenscheiben zur Erzeugung 
von Normdrehzahlen nötigen Durchmesserwerte und ist geeignet als Normvor
schlag für die Stufenscheibendurchmesser von Werkzeugma'3chinen. 

Bei kleinerem Abstand beider Wellen steht dieser einfachen Lösung aller
dings folgendes Bedenken entgegen: Damit der Riemen beim Verschieben von 
einer Stufe zur nächsten keine unzulässige Längenänderung gegenüber seiner ur
sprünglichen Länge erfährt, hat man darauf zu achten, daß die Riemenlänge auf 
sämtlichen Stufen praktisch einander gleich ist. Mit ausreichender Näherung ist 
dies dann erfüllt, wenn jedes zusammengehörige Durchmesserpaar die gleiche 
Summe aufweist: 2 

d1 + d 4' = d2 + da'= da+ d2' = d 4 + d1' (20) 
Diese Bedingung entspricht dem Achsabstandsgesetz (Gleichung 7). Sie be

deutet, daß bei gleicher Riemenlänge die Scheibendurchmesser entweder an Hand 
der Abb. 18 auf Tafel II errechnet werden müssen, oder näherungsweise durch 
arithmetische Unterteilung der beiden Grenzdurchmesser, indem man die Rad
grenzkurve durch eine entsprechende Sehne ersetzt. 

Um ein Bild von der Größe der Riemendehnung und dem Unterschied der sich 
ergebenden Stufenscheibendurchmesser bei den verschiedenen Berechnungsmög
lichkeiten zu vermitteln, wollen wir zwei Beispiele betrachten: 

Erstes Beispiel: Zwei vierstufige, gleiche Stufenscheiben für Reihe 1,26 mögen 
bei geometrischer Durchmes-
serstufung folgende Durch-
messer erhalten: . . . . . 158, 178, 200, 2Z4 mm (entnommen aus Tafel II Abb. 17) 
Bei arithmetischer Durch-
messerstufung würde sich 
ergeben: . . . . . . . . . 158, 180, 202, 224 mm (arithmetischer Unterteilung der 

Grenzwerte 158 und 224) 
und bei Stufung nach der Rad-
grenzkurve: .......• 158, 180, 202, 224 mm (errechnet nach Tafel II Abb. 18 

aus der Durchmessersumme 
2 A = 158 + 224 = 382 mm) 

also die gleichen Werte wie bei arithmetrischer Stufung, so genau ist hier die 
Näherung der Radgrenzkurve durch eine entsprechende Sehne. 

1 Panzer, R.: Einzelheiten über die Drehzahlnormung im Werkzeugmaschinenbau. 
WT 1928, S. 431, Abb. 16 u. 17. 

2 Nach H ü t t e , 25. Aufl., Bd. II, S. 239 ist diese Annäherung bis herunter zu einem 
Abstand beider Wellen von AR= 10 (d11 - d~e) zulässig (d11 =größter, d~e =kleinster 
Durchmesser der beiden Stufenscheiben). 
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Bei einem Abstand der Scheibenmitten von nur einem Meter würde die Riemen
dehnung bei Verwendung geometrischer Scheibenstufung - wie man leicht nach
rechnen kann- nur 0,23% beim Übergang von einer mittleren zu einer äußeren 
Riemenlage betragen, bei 2m Abstand sogar nur 0,13%. Die geometrische Stu
fung ist hier bis zu Wellenabständen von weniger als 1m anwendbar, denn die 
auftretenden geringen Längenänderungen des Riemens dürften praktisch ohne 
Bedeutung sein. Zum Teil sind sie allerdings eine Folge davon, daß in Abb.17 
der Tafel II genauere Durchmesserwerte angegeben wurden als in DIN lll. 
Würde man die gleichen Abrundungen wie in DIN 111 wählen, so würden bei 
ungünstigem Zusammentreffen größere prozentuale Längenänderungen entstehen, 
die manchmal das praktisch zulässige Maß überschreiten dürften. 

Bei den beiden anderen Scheibenstufungsarten ist die Riemendehnung prak
tisch stets gleich Null. 

Zweites Beispiel: Zwei gleiche vierstufige Scheiben zur Erzeugung der Reihe 1,58 
mit folgenden Durchmessern: 

bei geometrischer Scheibenstufung: 141, 178, 224, 282 mm 
bei arithmetrischer Scheibenstufung: 141, 188, 235, 282 mm 
bei Stufung nach der Radgrenzkurve: 141, 187, 236, 282 mm. 

Bei beiden letzten Stufungsarten ist ein geringer Unterschied zwischen den 
entsprechenden mittleren Durchmessern bemerkbar, dagegen ist dieser Unter
schied beider Stufungsarten gegenüber der geometrischen Scheibenstufung er
heblich. Die Riemendehnung überschreitet bei geometrischer Scheibenstufung 
hier bei kürzeren Wellenabständen das zulässige Maß. Sie beträgt 1,25% bei 
Im Abstand und sinkt bei 2m Abstand erst bis auf 0,71% herunter. Hier dürfte 
die geometrische Scheibenstufung erst bei noch größeren Abständen zulässig sein. 

Als Ergebnis dieses Abschnittes können wir folgendes niederlegen: 
Eine Normung der Stufenscheibendurchmesser für Werkzeugmaschinen in An

lehnung an die Drehzahlnormung ist allgemein und in einfacher Weise auf Grund 
geometrischer Durchmesserstufung möglich. Es empfiehlt sich dabei, möglichst 
genaue Durchmesserwerte zu normen (Vorschlag Tafelll Abb. 17). 

Die geometrische Durchmesserstufung der Stufenscheiben läßt sich nicht ver
einbaren mit der Forderung gleicher Riemenlänge auf allen Stufen. Doch nehmen 
die prozentualen Längenänderungen beim Übergang von einer inneren zu einer 
äußeren Stufe erst bei großen Sprüngen und kurzem Abstand beider Scheiben 
erhebliche Werte (um 1%) an. 

Die geometrische Durchmesserstufung erzeugt auf sämtlichen Stufen bei 
Verwendung genauer Durchmesserwerte genaue Drehzahlwerte, aber höchstens 
auf je zwei Stufen eine gleiche Riemenlänge, die arithmetische Durchmesser
stufung besitzt auf sämtlichen Stufen die gleiche geforderte Riemenlänge, aber 
höchstens auf drei Stufen (bei gleichen Stufenscheiben mit ungerader Stufenzahl) 
die völlig genauen Drehzahlwerte (allerdings sind die Abweichungen gering), 
die Stufung nach der Radgrenzkurve ergibt auf sämtlichen Stufengenaue 
Drehzahlen bei gleicher Riemenlänge. 

Die Stufung nach der Radgrenzkurve empfiehlt sich überall dort, wo man 
eine geometrische Stufung wegen zu großer Riemendehnung nicht verantworten 
will, zumal sie bei Verwendung der Tabelle (Abb. 18 auf Tafel II) rechnerisch 
nicht die geringsten Schwierigkeiten macht. 

Auf die Analogie des Doppelrädersatzes mit einschwenkbarem Zwischenrad 
mit dem Stufenscheibenantrieb ist bereits hingewiesen worden (S. 4). Die 
beiden Rädersätze lassen sich gleichfalls geometrisch, arithmetisch oder nach der 

Germar, Getriebe. 2 
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Radgrenzkurve stufen, wenn nur die einzelnen Stellungen des Zwischenrades so 
durchgebildet sind, daß ein einwandfreier Zahneingriff gewährleistet wird. Der 
Achsabstand von treibender und getriebener Welle sowie die Größe des ein
schwenkbaren Zwischenrades wird durch konstruktive Rücksichten bestimmt. 

6. Zähnezahlrechnnng. 
Mit Hilfe der Gesetze der Durchmesserrechnung sind die Getriebe mit Riemen

scheiben als Grundelemente (Abb. 1 und 2 auf Tafel I) bereits so zu berechnen, daß 
sie die gewünschten Drehzahlen an der getriebenen Welle erzeugen. Bei den Ge
trieben mit Zahnrädern genügt dagegen die Rücksicht auf die gesetzmäßige Stu
fung der Teilkreisdurchmesser allein noch nicht, vielmehr muß hier die Bestim
mung der günstigsten Zähnezahlen das Endziel der Rechnung sein. Die 
Zähnezahl eines Rades kann stets nur eine ganze Zahl sein, also sind auch für die 
Übersetzungsverhältnisse zweier kämmender Räder nur ganz bestimmte Werte 
möglich, im Gegensatz zu einem Übersetzungsverhältnis zwischen zwei Riemen
scheiben, das auf jeden beliebigen Wert gebracht werden kann, da die Scheiben
durchmesser jede beliebige Größe erhalten können. Bei den Rädergetrieben liegt 
daher die Aufgabe vor, die Zähnezahlen so zu bestimmen, daß die Übersetzungs
verhältnisse nach der Drehzahlnormung (Tafel II, Abb. 16) möglichst genau 
erreicht werden. 

a) Getriebe ohne unmittelbaren Zusammenhang der Durchmesser. 

Bei allen Rädergetrieben dieser Gruppe müssen sämtliche Räder ein und des
selben Getriebes gleichen Modul aufweisen, da die beiden Räder der Schwinge 
dauernd in Eingriff sind und das Zwischenrad in der Schwinge mit sämtlichen 
Rädern des Stufensatzes in Eingriff gebracht werden soll. Die Zähnezahlen der 
Räder dieser Getriebe verhalten sich also genau wie ihre Durchmesser, denn es ist 

also auch 

d1 = m · z1 , d2 = m · z2, d 3 = m · z3 usw. 
(m =Modul, z = Zähnezahl) 

(21) 

~ ~ ~ ~m~ ~ 
d2 z2' da Za 

Bei geometrischer Drehzahlstufung müssen die Durchmesser dieser Getriebe 
geometrisch gestuft werden. Das gleiche gilt auch für die Zähnezahlen und wir 
können den Satz aussprechen: 

Die Zähnezahlen eines Getriebes mit Schwinge und Stuten
rädersatz müssen eine geometrische Reihe mit dem gleichen Stufen
sprung wie die Drehzahlreihe bilden. 

Für Normdrehzahlen sind solche Getriebe daher sehr einfach zu berechnen. 
Man wählt sich aus den Werten der Abb. 17 auf Tafeln eine dem geforderten 
Stufensprung entsprechende und konstruktiv günstige Reihe aus und bildet die 
Zähnezahlen durch entsprechende Rundungen. 

Beispiel: Fünfacher Stufenrädersatz zur Erzeugung der Reihe 1,26; niedrigste 
Zähnezahl aus Gründen eines günstigen Zahneingriffes gewählt zu 

z1 = 20. 

Da in jedem Zehnerabschnitt in A bb. 17 auf Tafeln die gleichen Zahlen vor
handen sind, kann man die übrigen Zähnezahlen aus dieser Abbildung dadurch 
entnehmen, daß man von 200 ausgehend je drei Zahlen überspringt, die so 
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erhaltenen Werte durch lOteilt und auf ganze Werte rundet. Auf diese Weise 
erhält man in unserem Beispiel: 

z2 = 25 (aus 251), z3 = 32 (aus 316), z4 = 40, z 5 =50. 

b) Getriebe mit gleicher Durchmessersumme. 
1. Die günstigsten Zähnezahlsummen für Drehzahlnormung. 
Für die Getriebe mit gleicher Durchmessersumme gibt es eine Rechnungsweise, 

um die kleinste Zähnezahlsumme für bestimmte Übersetzungsverhältnisse 
aufzufinden 1 • Sie gestaltet sich besonders einfach, wenn man auch hier sämtliche 
Räder mit gleichem Modul ausführt. Die größeren Zahnkräfte an den kleineren 
Rädern der treibenden Welle bei gleicher durchgeschickter Leistung kann man 
durch Vergrößerung der Radbreite an Stelle von Vergrößerung des Moduls auf
nehmen, falls überhaupt eine Änderung der verschiedenen Räderpaare mit Rück
sicht auf die verschiedenen Kräfte nötig sein sollte. 

Bei gleichem Modul errechnet man nach der Generalnennermethode die kleinst
mögliche Zähnezahlsumme dadurch, daß man die Übersetzungsverhältnisse zu
nächst als Bruch ausdrückt und sodann die Summe von Zähler und Nenner 
bildet, z. B. 

4 
U= 1: 1,26=5; 4 + 5= 9. 

Denn es gilt der Satz : 

Sollen zwei Zahnräder ein Übersetzungsverhältnis ; bilden, so 
muß ihre Zähnezahlsumme durch a + b teilbar sein. 

Dabei ist zu beachten, daß diese Summe (a + b) möglichst keine hohen Prim
zahlen enthält, damit bei mehreren Übersetzungsverhältnissen der "General
nenner", d. h. in unserem Fall die "kleinste Zähnezahlsumme" nicht zu hoch 
wird; z. B. wäre ungünstig 

5 u= 1: 1,58 =-; 5 + 8 = 13 (hohe Primzahl). 
8 

Besser ist m diesem Fall 
7 

U=1:1,58=TI; 7+11=18=2·3·3. 

In ähnlicher Weise wie bei der Ermittlung des Generalnenners bei der Bruchrech
nung sucht man nun diejenige Zahl auf, die sämtliche Summen als Faktoren erhält. 

Auf die Übersetzungsverhältnisse der Drehzahlnormung zwischen 1 : 1 und 
1: 2 angewendet, führt diese Rechnungsart zu folgendem Ergebnis: 

Bei der Reihe 1,26 können als wichtigste Übersetzungen gelten: l: 1; 1: 1,26; 
1: 1,58 und 1: 2. 
Man bildet: 

1: I; 
4: 5; 
7:11; 
1: 2; 

1+1=2=2 
4+5=9= 3·3 
7+11=18=2·3·3 
1+ 2= 3= 3 

----=2-·-=3-·-=3~=--=-1~8. 

Als Zähnezahlsumme für die kämmenden Räder wählt man daher am besten 
Vielfache von 18, z. B. 54. Die Zähnezahlen werden in diesem Fall: 

27:27; 24:30; 21:33; 18:36. 

1 Stein i t z , 0.: WT 1928, S. 604. 
2* 
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Wir sehen, daß Zähnezahlsummen, die Vielfache der Zahl18 bilden, besonders 
günstig für Getriebe nach der Reihe 1 ,26 sind. 

In ähnlicher Weise findet man, daß für viele Stufungen nach der Reihe 1,41 
die Vielfachen von 12 besonders günstige Zähnezahlsummen darstellen. Es ist 
nämlich: 

1:1 1:1; 1+ 1= 2=2 
1: 1,41; 5: 7; 5 + 7 = 12 = 2. 2. 3 
1:2 1:2; 1+2= 3= 3 

2. 2. 3= 12. 
Die Zahlen 18 und 12 sind in 36 enthalten. Wählt man daher Vielfache von 36, 
so kann man folgende Übersetzungsverhältnisse der Drehzahlnormung aus
reichend genau erhalten : 

1:1; 1:1,26; 1:1,41; 1:1,58; 1:2. 
Dies sind aber mit Auslassung der Übersetzungsverhältnisse 1: 1,12 und 1: 1,78 
die wichtigen Übersetzungsverhältnisse der Drehzahlnormung zwischen 1 : 1 und 
1 : 2. Auch diese beiden fehlenden Übersetzungen lassen sich einreihen: 

1: 1,12 = 17 : 19; 17 + 19 = 36 
1: 1, 78 = 13 : 23; 13 + 23 = 36. 

Wählt man als Zähnezahlsumme 2 · 36 = 72, so ergeben sich für die sieben Norm
übersetzungen mit dem Sprung 1,12 zwischen 1: 1 und 1:2 folgende Zähne
zahlen: 

1:1 = 36: 36; 1: 1,12= 34: 38; 1: 1,26= 32: 40; 1:1,41 = 30: 42; 
1:1,58=28:44; 1:1,78=26:46; 1:2=24:48. 

Um diese sieben Übersetzungen zu erfüllen, sind also Räder mit folgenden 13 
verschiedenen Zähnezahlen nötig : 

24; 26; 28; 30; 32; 34; 36; 38; 40; 42; 44; 46; 48. 
Diese Zähnezahlen bilden eine a ri th met i s c he Reihe mit der Stufenkonstanten 2. 

Wie bei der arithmetischen Durchmesserstufung der Stufenscheiben beruht 
auch dieses beachtenswerte Ergebnis, die arithmetische Stufung der Zähnezahlen 
zur Erzeugung einer geometrischen Drehzahlreihe, auf der Verwendung einer 
Näherungsgeraden als Sehne zwischen u = 2 : 1 und u = 1 : 2 durch die Rad
grenzkurve (Textabb. 4). Wie wir im vorhergehenden Abschnitt gesehen haben, 
können hierbei nur drei Übersetzungsverhältnisse völlig genau sein: 2: 1; 1: 1 
und 1: 2, die übrigen Zähnezahlpaare ergeben stets etwas zu niedrige Drehzahlen, 
wenn man sie ins Schnelle, etwas zu hohe Drehzahlen, wenn man sie ins Lang
same arbeiten läßt. 

Als Gleichung für die Sehne durch die Radgrenzkurve zwischen 2 : 1 und 
1: 2 hatten wir oben angegeben: 

du= A ( 1-0,965 · 2~3 lg u) (10 c) 

und als Gleichung für die Stufenkonstante der entsprechenden arithmetischen 
Durchmesserstufung : 

d1 -d2 = A ·1,Ulg q; (12) 
Aus Gleichung (12) lassen sich nun die günstigstenZähnezahlsummen gleichfalls 
ableiten. 

Dividiert manbeide Seiten dieser Gleichung durch den Modul m, so entsteht 
die neue Gleichung 

(23) 
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In dieser Gleichung bedeuten z1 und z2 die Zähnezahlen zweier Räder 
auf der gleichen Welle, die zwei Räderpaaren angehören, zwischen deren 

Übersetzungen der Sprung q; liegt, ~ (Achsabstand durch Modul) aber ist die m 
halbe Zähnezahlsumme ~ dieser Räderpaare; löst man Gleichung (23) nach 
2m:'! = Z in Abhängigkeit von der Zähnezahldifferenz z1 - z2 und dem Sprung q; 

auf, so erhält man 
Z=~.z.-z2=I8·z.-z2 (24) 

1,11 lgtp ' lgtp 

Die Werte für lg q; bei den sechs Stufensprüngen der Drehzahlnormung zeigt 
Abb. I9 auf Tafel Il. Für die Reihe I,26 beträgt beispielsweise lg q; = O,I, 
d. h. die Zähnezahlsumme Z wird 

Z= I 8 · z1 -~ 
' 0,1 (24 a) 

Die niedrigste Zähnezahlsumme liegt dann vor, wenn der Unterschied zwischen 
benachbarten Rädern einen einzigen Zahn beträgt, also für z1 - z2 = l. Für 
die Reihe I,26 ist dies der Fall bei 

Z= I,8 · 0\ = I8 Zähnen, (24 b) 

für die Reihe I,4I bei 

Z = I,8 · 0 ,115 = 12 Zähnen, (24 c) 

bei der Reihe I, 06 bei 

Z= I,8 · 0,~25 = 72 Zähnen. (24d) 

Wie wir im Abschnitt über Anordnungen gesehen haben, muß der Unterschied 
in der Zähnezahl bei Schieberadanordnung in den meisten Fällen mindestens 
vier Zähne betragen, damit die Räder aneinander vorbeibewegt werden können. 
Wo diese Bedingung einzuhalten ist, muß z. B. bei der Reihe I,4I die Zähne
zahlsumme mindestens 

Z = I,8 · 0 
4
15 = 48 Zähne 

' 
(24e) 

betragen. 
In der Nähe der Übersetzung I : I kann man die Radgrenzkurve anstatt 

durch die Sehne durch die Tangente nähern. Dadurch treten an Stelle der Glei
chungen (23) und (24) die in der Konstanten geänderten Gleichungen 

A 
z1 - z2 =- · 1,15 · lg q; (25) m 

und Z= l 74 · z.-~ (26) 
' lg tp 

Daraus würde sich beispielsweise bei der Reihe 1,26 als Zähnezahlsumme für 
z1 - z2 = 4 

4 
Z= I 74 ·- = 69 6 = 70 

' 0,1 ' 
(26a) 

ergeben, also folgende Zähnezahlen bei den wichtigen Normübersetzungsverhält-
nissen: 

I: I 35: 35 anstatt 36: 36 
I: I,26; 31:39 " 32:40 
I: 1,58; 27: 43 " 28: 44. 
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Solchen "unkürzbaren" Zähnezahlen - !~ und :! haben keinen gemeinsamen 
Nenner! -wird von vielen Firmen mit Rücksicht auf Geräuschbildung beim 
Lauf und gutes Einlaufen der Räder der Vorzug vor kürzbaren Zähnezahlen 
gegeben, da sich bei unkürzbaren Zähnezahlen erst nach sehr vielen Umdre
hungen - bei 27 : 43 erst nach 27 Umdrehungen des großen bzw. 43 Umdre
hungen des kleinen Rades - wieder die gleichen Zähne aufeinander abwälzen. 
Abweichungen in der Teilung oder in der Zahnform lassen sich auch bei sorg
fältigster Herstellung nie ganz vermeiden, wenn aber das Zusammentreffen der 
gleichen Abweichungen erst nach längeren Zeiten stattfindet, wird das dadurch 
verursachte periodische Geräusch angeblich weniger lästig. 

Nun ist aber die neuzeitliche Herstellung von Zahnrädern auf einem solchen 
Stand angelangt, daß sich bei gleichbleibender Belastung, wie sie bei den in 
Frage kommenden Werkzeugmaschinen vorwiegend auftritt, auch bei kürzbaren 
Zähnezahlen selbst bei hoher Belastung und hohen Zahngeschwindigkeiten der
artige Beanstandungen vermeiden lassen, so daß man unbedenklich auch die für 
die Drehzahlnormung errechneten "kürzbaren" Werte anwenden kann, die in 
der Nähe von u = 2: 1 bzw. 1:2 wieder 0% Abweichung ergeben, während 
dort die Abweichung bei Verwendung der "unkürzbaren" Werte etwa 3,5% 
beträgt. 

Einen interessanten Berechnungsweg für die günstigste Zähnezahlsumme hat 
J. Androuin (Frankreich) angegeben. Er geht von folgender Überlegung aus: 
Will man zwei Übersetzungsverhältnisse, etwa 1,12 : 1 und 1 : 1,12 zwischen zwei 
Wellen mit der Zähnezahlsumme Z ausführen, derart daß zwischen den Rädern 
der gleichen Welle jeweils ein Unterschied von beispielsweise 4 Zähnen besteht, 
so wird man für die Zähnezahlen der 4 Räder ansetzen: 

z z z z 
Z1 = 2 +2; Z2 =2-2; Z3 = 2 -2; z4 = 2 +2. (27) 

Daraus können wir beide Übersetzungsverhältnisse bilden zu 
z z 
~+2 ~-2 

z 2 - 7.3 - 2 - 1 . 1 12 u1 = __!= z-= 1,12:1 bzw. u2 - --z--·- . , . 
z2 ~-2 z, ' 2 

2 2' 
(28) 

Durch Auflösung z. B. der ersten dieser beiden identischen Gleichungen nach Z 
erhalten wir 

Z+4= 1,12Z-4,48 

z = ~:~: = 70,6 = 70. (29) 
Dieser Wert ist um ein geringes größer als der Wert 69,6 nach Gleichung (26a), 
da wir mathematisch gesehen uns durch diese Rechnung ebenfalls die Radgrenz
kurve nicht durch eine Tangente in 1 : 1 wie bei Gleichung (26 a), sondern gleichsam 
durch eine Sehne ersetzt haben, die dadurch die Punkte 1,12 : 1 und 1 : 1,12 
geht; dies muß einen etwas höheren Z-Wert ergeben. Der Z-Wert wird, wie wir 
in Gleichung (24 d) gesehen haben, noch höher -72 -, bei Mittelung der Rad
grenzkurve durch eine Sehne von 2: 1 nach 1 : 2. 

Die eben gezeigte Berechnungsart ist besonders geeignet, wenn es sich 
um Übersetzungen handelt, die nicht in der Nähe von 1 : 1 liegen - bei
spielsweise 1 : 1,78 und 1 : 2,24. Um die günstigste Zähnezahlsumme bei 
4 Zähnen Radunterschied für diese beiden Übersetzungen aufzufinden, muß man 
ansetzen 

~-z1 - 4 - 1·224 z,- z2 + 4 - • ' • 
(30) 
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Auf diese Weise hat man für die beiden Unbekannten z1 und z2, deren Summe Z 
gesucht ist, zwei Gleichungen erhalten, die man beispielsweise folgendermaßen 
auflösen kann: 

z2 = 1,78 ·z1 ; z2 + 4 = 2,24 (z1 -4) 
1,78 · z1 = 2,24 z1 - 8,96-4 

12,96 
z1 = 0,46 = 28,2 = 28 

z2 = 1,78 · z1 = 1,78 · 28,2 = 50,1 =50 
z3 = z1 - 4 = 28 - 4 = 24 
z 4 = z2 + 4 = 50 + 4 = 54 

Günstigste Zähnezahlsumme in diesem Fall Z = z1 + z2 = z3 + z4 = 78. 
Es liegt nahe, auf Grund der gewonnenen Erkenntnisse einen Normungsvor

schlag für Zähnezahlen zur Erzeugung von Normdrehzahlen aufzustellen, ähn
lich wie dies für die Stufenscheibendurchmesser geschehen ist. Doch soll dieser 
Gedanke hier nicht weiter verfolgt werden, da hierzu erst noch eine Reihe wei
terer Fragen geklärt sein müßte, z. B. ob es wirklich ratsam ist, die an der Ma
schine tatsächlich entstehenden Drehzahlen stets etwas höher zu legen, als die 
theoretischen der Drehzahlnormung. Abb. 20 auf Tafel III gibt aber eine Zu
sammenstellung der "kürzbaren" günstigsten Zähnezahlen zwischen l: I und 
I: 2 in übersichtlicher Form. 

2. Zähnezahlen der Normübersetzungen bei beliebiger Zähnezahlsumme. 
Wenn man auch nicht in allen Fällen mit den eben behandelten "günstigsten 

Zähnezahlen" auskommen wird, so wird ihre Kenntnis beim Entwurf von Ge
trieben für Drehzahlnormung doch stets von Vorteil sein. Eine in jedem Fall 
brauchbare Rechenhilfe für den Konstrukteur liegt erst dann vor, wenn er für 
sämtliche Zähnezahlsummen die Zähnezahlen der beiden kämmenden Räder 
für alle Normübersetzungen mit einem Blick überschauen kann. Dazu reicht der 
Rechenstab, selbst in der auf Seite 11 gezeigten Einstellungsart, nicht aus, da 
man hiermit jeweils nur eine einzige Zähnezahlsumme übersehen kann, beispiels
weise die Zähnezahlsumme 72 mit ihrer bekannten Aufteilung 36: 36, 35: 37, 
34: 38 usw. Erst eine entsprechende Rechentafel, wie sie dieser Arbeit als 
Tafel XXXI beiliegt, oder ein entsprechendes Tabellenwerk, wie es in Tafel XXII 
bis XXX des Anhanges ausgearbeitet wurde, kann diese Aufgabe lösen. 

Die Zähnezahltafel 1 (DRGM) zeigt für sämtliche in Frage kommenden Zähne
zahlsummen die Zähnezahlen der beiden kämmenden Räder für die Übersetzungen 
der Drehzahlnormung an. Die Zähnezahlen der beiden kämmenden Räder sind 
durch senkrechte bzw. waagerechte Geraden, die Zähnezahlsummen durch schräge 
Geraden und die Übersetzungsverhältnisse durch Strahlen dargestellt, die durch 
den Nullpunkt der Tafel gehen. 

Der Gebrauch gestaltet sich folgendermaßen: Gegeben Zähnezahlsumme, z. B. 
72, ferner mehrere, z. B. 4 Übersetzungsverhältnisse zwischen zwei Wellen, die 
mit dieser Zähnezahlsumme erreicht werden sollen, z. B. I : I; I : I ,4I; I: 2,00; 
l : 2,82, gesucht die Zähnezahlen der erforderlichen 8 Räder. Man sucht den 
Schnittpunkt des Strahles für jedes der 4 Übersetzungsverhältnisse mit der 
schrägen Geraden für die Zähnezahlsumme 72 auf. Dann sieht man nach, welcher 
Schnittpunkt einer waagerechten mit einer senkrechten Geraden jeweils dem be
treffenden Schnittpunkt von Übersetzungsstrahl und Summengeraden am 
nächsten liegt. Die beiden dieser waagerechten bzw. senkrechten Geraden zu
geordneten Zähnezahlen bilden die gesuchte Lösung, in unserem Beispiel 36: 36; 

1 Faltblatt Tafel XXXI. 
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30: 42; 24: 48; 19: 53. Das geforderte Übersetzungsverhältnis wird durch beide 
Zähnezahlen um so genauer verwirklicht, je näher der Schnittpunkt der betreffen
den senkrechten und waagerechten Geraden bei dem Schnittpunkt von Summen
geraden und Übersetzungsstrahl liegt. Bei 1 : 1 und 1: 2 fallen beide Schnitt
punkte zusammen; das Übersetzungsverhältnis wird in diesem Fall genau er
reicht. Bei 1: 1,41 und 1: 2,82 ist dagegen, wie oben theoretisch begründet, eine 
kleine Abweichung vorhanden. Der Schnittpunkt der waagerechten und senk
rechten Geraden liegt etwas nach der Richtung des vorangegangenen Über
setzungsverhältnisses hin. In beiden Fällen ist die Abweichung etwa 1 o/o, was man 
dadurch abschätzen kann, daß man sich die Abstände zwischen zwei Über
setzungsstrahlen auf der betreffenden Summengeraden in 6 gleiche Teile teilt. 
Jeder solche Teil stellt ein Maß für die Abweichungsgröße 1 o/o dar. 

Bei der Zähnezahlsumme 72 wußten wir aus den vorangegangenen Ablei
tungen, daß es eine für die Normübersetzungen günstige Zähnezahlsumme sein 
muß. Ein weiteres Beispiel soll erläutern, wie man vorzugehen hat, wenn man für 
einenschwierigeren gegebenen Fall die geeignete Zähnezahlsumme aufsuchen muß. 

Zwischen zwei Wellen seien beispielsweise die Übersetzungen 1: 2,51; 1: 2,00 
und 1: 1,58 unterzubringen. Mit Rücksicht darauf, daß man für das kleinste 
Rad die Zähnezahl 20 nicht unterschreiten will, wählt man für 1 : 2,51; 20 :50. 
20 +50= 70 ergibt die niedrigste Zähnezahlsumme. Aus konstruktiven Grün
den entscheidet man sich dafür, die Zähnezahlsumme 80 nicht zu überschreiten. 
Auf der Zähnezahltafel sucht man nun diejenige Summengerade zwischen 70 
und 80, deren Schnittpunkte mit den drei Übersetzungsstrahlen 1 : 2,51; 1 : 2,00 
und 1 : 1,58 am besten mit Schnittpunkten der Geradenscharen für die Zähne
zahlen der Räder zusammenfallen. Man findet: 

Zähnezahlsumme: 78 
Zähnezahlen der Räder: 22 : 56 

26:52 
30:48. 

Jedes graphische Verfahren bringt eine gewisse Ungenauigkeit mit sich. Des
halb ist, wo angängig, eine Auftragung in Tabellenform anzustreben. Bei Verwen
dung von Tabellen können sich überdies selbst bei geringer Übung Fehler nur 
schwer einschleichen. Zum Schluß dieses ersten Teiles soll daher ein Tabellenwerk 
(Anhang Tafel XXII bis XXX) angefügt werden, aus dem man für jedes Norm
übersetzungsverhältnis die Zähnezahlen beider Räder für die einzelnen Zähne
zahlsummen und zugleich die Anweichung des entstehenden Übersetzungsver
hältnisse'! vom Sollwert entnehmen kann. 

Die Handhabung dieser Tafeln bedarf kaum einer Erläuterung. Jeder Spalte ist 
eine Zähnezahlsumme zugeordnet, jeder Zeile eine Normübersetzung. Wollen wir 
unser letztes Beispiel mit diesem Tabellenwerk anstatt mit der Rechentafel lösen, 
so suchen wir in den Spalten für die Zähnezahlsummen 70 bis 80 die betreffenden 
Zeilen für 1 : 2,51, 1 : 2 und 1 : 1,58 auf und finden bei Z = 78 

1 : 2,51 = 22: 56 Abweichung - 1,3 o/o 
1: 2,00 = 26: 52 " - 0,2,% (gegenüber dem Genanwert 

0,50119 statt 0,500 00). 
1:1,58=30:48 -0,9%. 

Mit diesen Tafeln ist ein derart übersichtliches und einfaches Hilfsmittel für 
die Berechnung von Getrieben nach Drehzahlnormung geschaffen, daß es keine 
Schwierigkeit mehr bieten wird, die wirklichen Drehzahlen auch eines verwickelten 
Getriebes den Sollwerten der Norm bis auf± 3% (besser noch + 4, -2%) an-
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zu passen. Eine größere Abweichung muß im Hinblick auf den Sprung der feinsten 
Reihe 1,06 als unzulässig angesehen werden, da ja bei dieser Reihe zwischen zwei 
aufeinanderfolgenden Drehzahlen nur ein Unterschied von 6% besteht. Würde 
man für die Abweichungen einen größeren Bereich als 6% zulassen, so würden 
von den wirklichen Drehzahlen des Getriebes die Normwerte der Reihe 1,06 über
schritten werden. Damit der Konstrukteur keine Zähnezahlsumme wählt, die 
zu hohe Drehzahlabweichungen ergibt, sind in den Tafeln nur solche Werte an
gegeben, die weniger als ± 1,5% bzw. bei den hohen Übersetzungen weniger als 
± 2% Abweichung bewirken. 

Wir haben in diesem Abschnitt gezeigt, wie man bei der Drehzahlrechnung 
eines Getriebes nach Normdrehzahlen vorzugehen hat, um die größtmögliche 
Genauigkeit der Drehzahlreihen zu erreichen. 

Zweiter Teil. 

Die drei- und mehrachsigen durch 
Hintereinanderschaltung entstandenen Getriebe. 

Schaltet man zwei einfache zweiachsige Getriebe derart hintereinander, daß 
die getriebene Welle des ersten Getriebes zur treibenden Welle des zweiten wird, 
so entstehen dreiachsige Getriebe, schaltet man in gleicher Weise drei oder mehr 
einfache zweiachsige Getriebe hintereinander, so entstehen vier- und mehrachsige 
Getriebe, wie sie bei neuzeitlichen Werkzeugmaschinen vielfach zu finden sind. 
Diese Getriebe sollen im folgenden Abschnitt durchgesprochen werden. 

1. Formen und Anordnungen. 
Wir betrachten als Beispiel die Hintereinanderschaltung zweier zweistufiger 

Getriebe der Schieberadform. Aus zwei Getrieben nach Abb. 3 auf Tafel I ent
steht durch Hintereinanderschaltung ein Getriebe nach Abb. 22 auf Tafel IV. 
Dieses einfachste dreiachsige Getriebe erzeugt an der getriebenen Welle III im 
ganzen vier Drehzahlen, die wir mit "Enddrehzahlen" bezeichnen wollen, da im 
ganzen vier verschiedene Übersetzungswege durch das Getriebe einzuschalten sind, 
nämlich 

1. Räder 1, 2, 5, 6 
3. Räder 1, 2, 7, 8 

Ganz allgemein gilt der Satz : 

2. Räder 3, 4, 5, 6 
4. Räder 3, 4, 7, 8. 

Die Hintereinanderschaltung bewirkt, daßfürdas Gesamtgetriebe 
eine Stufenzahl entsteht, die sich durch Multiplikation der Stufen
zahlen der hintereinandergeschalteten Teilgetriebe ergibt. 

Bei dem betrachteten vierstufigen Getriebe ist : 4 = 2 · 2. Die Anzahl der 
Faktoren auf der rechten Seite einer solchen Gleichung soll die Anzahl der Teil
getriebe, der Zahlenwert eines jeden Faktors die Stufenzahl des betreffenden Teil
getriebes bedeuten, die Reihenfolge der Faktoren von links nach rechts soll an
geben, wie die einzelnen Stufenzahlen aufeinanderfolgen, wenn man vom Antrieb 
zur Spindel hin fortschreitet. 

Da bei dem Getriebe für 4 = 2 · 2 Stufen die beiden Teilgetriebe je vier Räder 
besitzen, werden im ganzen 4 + 4 = 8 Räder nötig, von denen vier auf der mitt
leren Welle II und je zwei auf der ersten und letzten Welle I und III aufgebracht 
sind. Durch geschickte Anordnung kann man die axiale Ausdehnung eine11 
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solchen Getriebes verringern, so daß sie kleiner wird als die Summe der axialen 
Ausdehnungen beider Teilgetriebe. Abb. 23 auf Tafel IV zeigt eine solche Anord
nung für das vierstufige Getriebe im Schema. 

Man kann an Baubreite dadurch noch weiter sparen, daß man von den vier 
Rädern der mittleren Welle II zwei Räder in ein einziges zusammenfallen läßt. 
Dadurch spart man außerdem ein Zahnrad. Das Schema eines solchen vierstufigen 
Dreiachsgetriebes mit nur sieben Rädern zeigtAbb. 24 auf Tafel IV. Hierbei wird 
eins der drei Räder auf Welle II sowohl mit einem Rad der Welle I als auch mit 
einem Rad der Welle III in Eingriff gebracht. Diese drei Räder sind in Abb. 24 
gekreuzt schraffiert. Wir wollen ganz allgemein ein Dreiachsgetriebe, bei dem ein 
oder mehrere Räder auf der Mittelwelle sowohl mit einem Rad der treibenden als 
auch mit einem Rad der getriebenen Welle zusammenarbeiten, gebundene Ge
triebe nennen. Ein Getriebe nach Abb. 24 auf Tafel IV, das nur ein doppelt zäh
lendes-gebundenes -Rad aufweist, heißt einfach gebunden. Sind zwei 
gebundene Räder vorhanden, wie in Abb. 27 auf Tafel IV, so heißt es doppelt 
gebunden. In ähnlicher Weise kann man Anordnungsbilder für dreifach ge
bundene Getriebe aufzeichnen usw. Ein Dreiachsgetriebe ohne gebundene 
Räder (Abb. 22 und 23 auf Tafel IV) heißt ein ungebundenes Getriebe. 

Wir erkennen an Hand der Tafel IV, daß jedesgebundene Rad zwei Räder 
ersetzt, also jede Bindung gegenüber dem ungebundenen Getriebe ein Rad ein
spart. Die Forderung der größtmöglichen Sparsamkeit verlangt daher möglichst 
viele Bindungen, weil dadurch möglichst wenig Räder nötig werden. Damit im 
Widerspruch steht bei den höheren Bindungszahlen die Forderung einer ein
wandfreien geometrischen Drehzahlreihe. Man kann nachweisen1, daß ein drei
fach gebundenes Getriebe niemals eine saubere geometrische Reihe erzeugen kann. 
Die mathematischen Beziehungen, die sich aus der dreifachen Bindung ergeben, 
machen sie unmöglich. Dagegen läßt sich die doppelte Bindung mit der geome
trischen Stufung voll in Einklang bringen. 

Die Forderung größter Sparsamkeit hat die Verwendung möglichst vieler ge
bundener Räder nahegelegt. Die Forderung, eine einwandfreie Drehzahlreihe zu 
erzeugen, verbietet mehr alszwei gebundene Räder. Daher sollte man die doppelt 
gebundenen Getriebe - wo immer angängig - in weit höherem Maße als bisher 
verwenden, zumalsich ihr Rechnungsgang, wie wir später sehen werden, infolge 
der Drehzahlnormung nicht schwieriger gestaltet als bei den übrigen Getriebe
formen. 

Auf zwei besondere Formen der dreiachsigen einfach gebundenen Getriebe 
möge hingewiesen werden. Abb. 25 auf Tafel IV zeigt ein Getriebe, dessen erstes 
Teilgetriebe (Räder 1, 2) nur eine einfache Räderübersetzung ohne Drehzahlver
vielfachung bildet. Das zweite Teilgetriebe (Räder 2, 3, 4, 5) ist ein zweistufiges 
Schieberadgetriebe. Diese Anordnung erzeugt also im ganzen I· 2 = 2 Drehzahlen. 
Sie ist besonders dann geeignet, wenn zwischen diesen beiden Drehzahlen ein 
großer Unterschied bestehen muß, da die eine Enddrehzahl über zwei Räderpaare 
(1,2; 4,5) erreicht wird, so daß sich dadurch ein großes Gesamtübersetzungsver
hältnis bilden läßt, ohne daß die Durchmesserunterschiede in dem einzelnen Räder
paar konstruktiv ungünstige Werte anzunehmen brauchen. 

Für drei Drehzahlen mit großem Unterschied ist bei einer ausgeführten Kon
struktion eine Anordnung nach Abb. 26 auf Tafel IV angewendet worden, be
stehendzunächst aus dem gleichenAufbau wieAbb.25derTafel (Räder l-5),dann 
aber noch einem weiteren Räderpaar 6, 7 zwischen Welle I und II, das in der 

1 Kryspin-Exner: WT 1925,8.757. 
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dritten Schaltstellung in Tätigkeit tritt. Die drei verschiedenen Übersetzungs
wege durch dieses Getriebe lauten 

1. Räder 1, 2, 3; 2. Räder 1, 2, 4, 5; 3. Räder 6, 7, 4, 5. 

Bei schärferer Betrachtung wird man in dieser Anordnung das einfach gebundene 
Getriebe nach Abb. 24, Tafel IV wiedererkennen, das gleichfalls sieben Räder, im 
ganzen aber vier Drehzahlen aufweist. Bei Abb. 26 ist die Anordnung so gewählt 
worden, daß die vierte mögliche Drehzahl entsprechend dem Übersetzungsweg 
durch das Getriebe 

4. Räder 6, 7, 2. 3 

in Wirklichkeit nicht einschaltbar ist. Der Konstrukteur hat sich hier einer wei
teren Drehzahlstufe gleichsam beraubt, da er mit der gleichen Räderzahl ebensogut 
vier Drehzahlen statt drei hätte erzeugen können, allerdings nicht mehr mit 
Schieberädern allein auf Welle II wie in Abb. 26, sondern auf den beiden 
Wellen I und 111, wie es in Abb. 24 angedeutet wurde. 

2. Aufbau. 
a) Die Vervielfachungsmöglichkeit der geometrischen Stufung. 

Es entsteht zunächst die Frage, welchen Einfluß die Hintereinander
schaltung mehrerer Teilgetriebe auf die Gesetzmäßigkeit der Drehzahlreihe 
des Gesamtgetriebes hat. Wir betrach
ten als Beispiel ein sechsstufiges Ge
triebe, bestehend aus einem dreistufi- I 
genundeinem zweistufigen Teilgetriebe 
(Abb. 5 im Text). Diese Anordnung 
hat sechs Gesamtübersetzungen (e1 bis 
e6 ), die sich durch die fünf Teilüber
setzungen ( u1 bis u3 bzw. u~ und u;) der 
Teilgetriebe folgendermaßen ausdrük
ken lassen (31): 

e1 = u1 · u~; e2 = u2 · u~ ; e3 = u3 · u~ ; 
e4 = u1 • u;, e 5 = u2 • u;; e6 = u 3 • u~. 

Abb. 5. Sechsstufiges Schieberadgetriebe, entstanden 
durch Hintereinanderschaltung zweier Tcilgetriebe. 

Lediglich durch eine einfache mathematische Umformung kann man aus diesen 
Gleichungen bilden : 

(32) 

An Hand der Gleichung (32) läßt sich zeigen, daß nur die geometrische Stufung 
sich mit den Forderungen der Hintereinanderschaltung in Einklang bringen läßt. 
Infolge der Hintereinanderschaltung müssen mehrere aufeinanderfolgende End
übersetzungen das gleiche Verhältnis aufweisen, in unserem Beispiel: 

e1:e2= e4 :es=<p1; ez:ea=es:es=<pz (33) 

In folge des Grundgesetzes für den Aufbau gilt für die Enddrehzahlen das Gleiche. 
Bei der arithmetischen Drehzahlreihe aber sowohl wie bei der logarithmischen 
lassen sich niemals zwei aufeinanderfolgende Drehzahlen auffinden, die das gleiche 
Verhältnis haben, sämtliche Verhältnisse aufeinanderfolgender Drehzahlen sind 
verschieden. Im Gegensatz dazu beruht das Kennzeichen der geometrischen Stu
fung gerade in derGleichheitdes Verhältnisses der aufeinanderfolgenden Dreh
zahlen, d. h. in der Gleichheit des Stufensprunges <p, und wir erhalten somit den 
wichtigen Satz: 
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Getriebe, die durch Hintereinanderschaltung entstanden sind, 
gestatten weder die genaue Erzeugung einer arithmetischen noch 
die einer logarithmischen Drehzahlstufung, sondern allein die ge
naue Erzeugung geometrischer Drehzahlreihen. 

Nimmt man an, daß die Reihenfolge der Gleichungen (31) zugleich auch die 
größenmäßige Reihenfolge der Gesamtübersetzungen darstellen möge, d. h. daß 
e1 die höchste und e6 die niedrigste Enddrehzahl erzeugt, so kann man bei Er
zeugung einer geometrischen Drehzahlreihe mit dem Stufensprung rp anschreiben: 

e1 =l:q =u1 ·~ 
e2 =l:q·rp =u2 ·u1 
e3 = l : q · rp2 = u 3 • u! 
e4 = 1: q · rp3 = u 1 • u; (34) 
es= 1: q. rp4 = u2. ~ 
e6 = l: q · rp5 = u3 • u~ 

Aus diesen Gleichungen kann man durch mathematische Umformung erkennen, 
daß 

auch die Teilübersetzungen u1 bis u3 und ~' u; geometrisch gestuft sind: 

U1 =l:q' } 
u2 = 1 : q' · rp Stufensprung rp (35) 
Ua= 1: q' ·rp2 

und 
~ = 1 : q'' 1

1
. Stufensprung rpa, 

u~ = 1 : q" . rpa 
(36) 

wenn 
(1 : q') . (l: q") = ] : q (37) 

ferner, daß 
der Stufensprung rp 3 des zweiten Teilgetriebes eine ganzzahlige Potenz vom 

Stufensprung rp des ersten Teilgetriebes darstellt, und zwar ist hier der Exponent 
dieser Potenz gleich der Stufenzahl des zu vervielfachenden Getriebes; und 
schließlich, daß 

die erste Gesamtübersetzung e1 sich in zwei Teilübersetzungen (l: q') bzw. 
(l: q") aufspaltet derart, daß das Produkt beider Teilübersetzungen gleich 
der geforderten ersten Gesamtübersetzung e1 = l: q ist 

Infolge des Grundgesetzes für den Aufbau gilt ähnliches auch für die Dreh
zahlen selbst und wir können die Bedingungen des Aufbaues für die Getriebe dieser 
Art zur Erzeugung von geometrischer Drehzahlstufung wie folgt durch zwei grund
legende Gesetze ausdrücken: 

1. In jedem mehrachsigen Getriebe, das eine geometrische 
Drehzahlreihe erzeugt, sind nicht nur die Drehzahlen der letzten 
Welle- die Enddrehzahlen- sondern auch die Drehzahlen jeder 
beliebigen anderen Welle des Getriebes geometrisch gestuft. 

2. Die geometrische Stufung birgt in sich die Möglichkeit, die 
Stufenzahlen durch Hintereinanderschalten mehrerer Teilgetriebe 
zu vervielfachen. Der Stufensprung des vervielfachenden Getrie
bes ist eine ganzzahlige Potenz vom Sprung des zu vervielfachen
den Getriebes. 

b) Das Aufbaunetz. 
Wenn auch die beiden eben entwickelten Gesetze auf den ersten Blick sehr 

einfach erscheinen, so sind die in ihnen liegenden Forderungen bei den mehr
achsigen häufig sehr verwickelten Getrieben neuzeitlicher Werkzeugmaschinen 
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oft nicht ohne Schwierigkeit zu erfüllen. Auch dem geübten Konstrukteur dürfte 
es manchmal schwer fallen, alle Möglichkeiten auszuschöpfen, die in einer be
stimmten Getriebeanordnung liegen. Eine zeichnerische Darstellungsweise - im 
folgenden Aufbaunetz genannt- gestattet jedoch beide Gesetze in übersicht
liche, aufschlußreiche Form zu bringen. Wie ein solches Schema. aufgestellt wird, 
soll am Beispiel der Getriebeanordnung nach Textabb. 5 erläutert werden. 

I II Dl 

.nBI,J.D 
-+---+---.~,.,....,cir. _1 .. u nmz ~ 

·:nßlJ •r 
-+~~-~~~~nBl, 

-+--~~~~~nms 

-+----r-~~~nBlB 

Abb. 6. Aufbaunetz des Getriebes nach Textabb. 5: 
erste Möglichkeit. 

I D ]/f 

Abb. 7. Aufbaunetz des Getriebes nach Textabb. 5: 
zweite Mögllchkeit. 

Man zeichnet die Mittellinien der drei Wellen (I, II, III) in beliebigem, am 
einfachsten gleichem Abstand als Senkrechte nebeneinander (Textabb. 6). Als 
Waagerechte zieht man untereinander so viele parallele Linien, als das Getriebe 
Enddrehzahlen hat, in unserem Beispiel also sechs. Der Abstand zwischen zwei 
solchen aufeinanderfolgenden Waagerechten bedeutet den Stufensprung rp für 
die geometrische Reihe der Enddrehzahlen des Getriebes. Er muß zwischen 
sämtlichen aufeinanderfolgenden Waagerechten gleich sein. 

Jede Drehzahl n der Wellen I, II, III wird durch einen Punkt auf der zu
gehörigen Senkrechten dargestellt. Die erste Welle I besitzt nur eine Dreh
zahl n1, erhält also auoh nur einen Punkt. Die letzte Welle III besitzt sechs 
Enddrehzahlen nm1 bis nm 8, zwischen denen jeweils der Sprung rp liegt. Sechs 
Drehzahlpunkte auf der Linie IJI, wo sie von den sechs Waagerechtengeschnitten 
wird, bringen dies zum Ausdruck. Den Punkt n1 der ersten Welle haben wir 
zunächst symmetrisch nach oben und unten zu den sechs Enddrehzahlen der 
letzten Welle III gelegt. Wir werden später sehen, bei welchem besonderen An
wendungsgebiete des Aufbaunetzes eine unsymmetrische Lage der Drehzahl
punkte entsteht. 

Welle II besitzt drei Drehzahlen, die nach dem ersten obengenannten Gesetz 
für den Aufbau eine geometrische Reihe bilden müssen. In Textabb. 6 ist für diese 
Drehzahlreihe der Welle II entsprechend Gleichung (35) zunächst einmal der 
gleiche Stufensprung wie für die Enddrehzahlen der Welle III angenommen 
worden. Drei Drehzahlpunkte auf der Mittellinie II im Abstand rp (Abstand 
zweierbenachbarter Waagerechten) stellen dies dar. Auch diese drei Drehzahlen 
wurden symmetrisch zu n1 angeordnet. 

Zwischen zwei Drehzahlen einer Welle, deren Punkte auf zwei benachharten 
Waagerechten liegen, z. B. nm1 und nn12 , besteht- wie gesagt- der Stufen
sprung rp. Haben zwei Drehzahlpunkte den doppelten Abstand, z. B. nm1 

und nm3, so li~gt zwischen den zugehörigen Drehzahlen der Sprung rp 9, bei 
dreifachem Abstand, wie zwischen nn11 und nm,, der Sprung rp 3 usw. In Wirk
lichkeit bedeuten also die waagerechten Linien mit gleichem Abstand eine loga
rithmische Drehzahlteilung, bei der nur solche Werte angegeben sind, die Po
tenzen des Stufensprunges rp für die geometrische Reihe der Enddrehzahlen bil-
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den. Auf diese Weise entsteht eine lineare Teilung wie immer, wenn man eine 
geometrische Reihe im logarithmischen Maßstab aufträgt. 

Jedes Übersetzungsverhältnis u eines Getriebes wird im Aufbaunetz durch 
eine Verbindungsliniezweier zusammengehöriger Drehzahlpunkte zum Ausdruck 
gebracht, z. B. das Übersetzungsverhältnis u1 = d1 : d2 (Textabb. 5) durch die Ver
bindungslinie zwischen n1 und nu1 ; u~ = d1 : d8 zwischen nu1 und nur1 usw. 
Zweckmäßig wird an jede solche Verbindungslinie der Name des Übersetzungs
verhältnisses angeschrieben, genau wie an jeden Drehzahlpunkt der Name der 
zugehörigen Drehzahl. Will man wissen, auf welchem Wege eine bestimmte 
Enddrehzahl erzeugt wird, so muß man von ihrem Drehzahlpunkt ausgehen und 
rückwärts die Verbindungslinien bis zur Eingangsdrehzahl n1 verfolgen. Die 
Drehzahl nm5 entsteht z. B., wenn zwischen Welle II und III die Übersetzung 
u~ = d9 : d10 eingeschaltet ist. Welle II läuft dann mit ihrer mittleren Dreh
zahl nu2, und zwischen Welle I und II ist die Übersetzung u2 = d3 : d4 einzu
schalten. 

Infolge des Grundgesetzes für den Aufbau bilden die Übersetzungsverhält
nisse zwischen je zweiWellen eine geometrische Reihe mit dem gleichen Stufen
sprungwie die Drehzahlen. Zwischen den beiden Drehzahlpunkten nu1 und n112 

in Textabb. 6, die durch die beiden Übersetzungsverhältnisse u1 = d1 : d2 und 
u 2 = d3 : d4 (zwischen Welle I und II) erzeugt werden, liegt z. B. ein Abstand 
gleich dem Stufensprung rp. Das Verhältnis der beiden Übersetzungen u1 : u2 ist 
daher auch gleich rp. Bei doppeltem Abstand, wie zwischen nu1 und nu3 ist 
u1 : u3 = cp 2, bei dreifachem Abstand, wie zwischen nm1 und nm,, ist u~: u~ 
= cp 3 usw. 

Die Übersetzungsverhältnisse u~ un::l u~ des Vervielfachungsgetriebes er
scheinen je dreimal, von jedem der drei Drehzahlpunkte nu1 , n112 , nu3 auf 
Welle II ausgehend. Daß es sich dabei jedesmal um das gleiche Übersetzungs
verhältnis handelt, wird durch die sich notwendig ergebende Parallelität der ent
sprechenden gleichnamigen Linien ausgedrückt. 

Die gleiche Aufgabe (Erzeugung von 3 · 2 = 6 geometrisch gestuften Dreh
zahlen auf drei Wellen) ist auch noch mit einem weiteren, anders gearteten Auf
bau zu lösen (Textabb. 7). Man findet aber, daß für eine Anordnung des Getriebes 
nach Textabb. 5 nur diese beiden Aufbaumöglichkeiten (Abb. 6 u. 7) zur 
Erzeugung einer geometrischen Reihe für die Enddrehzahlen bestehen, da nur 
sie den Zwang der Parallelität zwischen den verschiedenen ~ bzw. u; erfüllen. 
Bei Abb. 6 liegt der größere Sprung (cp3 ) zwischen den Übersetzungen des zwei
ten Teilgetriebes (Wellen II, III), bei Abb. 7 dagegen (cp2) zwischen den Über
setzungen des ersten Teilgetriebes (Wellen I, II). Wann der Aufbau nach 
Abb. 7 praktisch von Bedeutung ist, werden wir weiter unten erkennen. 

Die logarithmische Stufung läßt sich, wie oben nachgewiesen wurde, infolge des 
ihren Drehzahlen zugrundeliegenden Bildungsgesetzes durch hintereinanderge
schaltete Getriebe nicht erzeugen. Man kann jedoch den ihr zugrundeliegenden 
Gedanken, auf dem ihr Vorteil eigentlich beruht, nämlich die Drehzahlen so an
zuordnen, daß sie bei den großen Durchmessern einen kleineren Stufensprung 
haben, als bei den kleineren Durchmessern, in gewissen Grenzen verwirklichen. 
Ein Sägediagramm für sechs Stufen, bei dem dies der Fall ist, zeigt Textabb. 8 
im Schema. Es ist dadurch entstanden, daß man bei den hohen Drehzahlen Stufen 
in der geometrischen Drehzahlreihe ausließ. Mit Hilfe des Aufbaunetzes ist es 
nicht mehr schwer, Getriebe zu ermitteln, deren Aufbau eine solche Stufungsart, 
die mit geometrischer Auswahlstufung bezeichnet werde, möglich macht. Für eine 
Anordnung nach Textabb. 8 wäre z. B. ein Aufbau nach Textabb. 9 anzuwenden 
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Das Aufbaunetz gestattet auch hierfür, alle Möglichkeiten mit emem Blick zu 
übersehen. 

Zusammenfassend ist zu sagen, daß das Aufbaunetz rasch eine Entscheidung 
darüber erlaubt, welcher Art der innere Aufbau eines Getriebes sein kann, indem 
es die mathematischen Bedingungen dafür in anschaulicher Form zur Darstel
lung bringt. 

Werkslüdrdurchmesser d (nun) 
Abb. 8. Sägediagramm für geometrische Auswahl

stufung (Auslassung von Stufen bei den kleinen 
Durchmessern). 

Abb. 9. Aufbaunetz zur Erzeugung des Sägediagram· 
mes der Textabb. 8 für eine Getriebeanordnung nach 

Textabb. 5. 

c) Die Verteilung der Stufenzahl auf die Teilgetriebe. 
Es leuchtet ein, daß infolge der Vervielfachungsmöglichkeit der Stufenzahlen 

bei geometrischer Stufung vor allem jene Zahlen konstruktiv günstig sind, die 
eine möglichst weitgehende Teilbarkeit aufweisen. Hohe Primzahlen dagegen 
müssen im allgemeinen ausscheiden, da sie höchstens durch sehr verwickelte 
Getriebeformen erzeugt werden können, auf die im dritten Teil eingegangen wer
den soll. 

Wir haben festgestellt, daß die einfachen zweiachsigen Getriebe -abgesehen 
von den Getrieben mit Stufenrädersätzen -besonders günstig bei der Erzeugung 
von zwei oder drei Stufen sind. Auch vier Stufen sind bei diesen Getrieben noch 
sehr wohl denkbar. Wesentlich umständlicher gestaltet sich dagegen die Erzeu
gung von fünf oder sechs Stufen, da dann die axiale Baubreite der Getriebe für 
zweifache Lagerung der Wellen meist zu groß wird, dreifache Lagerung aber eine 
schwierigere Herstellung des Getriebes zur Folge hat. Jene Stufenzahlen, die 
durch Multiplikation aus zwei und drei gebildet werden, verdienen also besondere 
Beachtung. 

Die niedrigste für die Vervielfältigung in Frage kommende Stufenzahl ist 

4= 2 ·2. 
Hier gibt es nur eine einzige Möglichkeit der Unterteilung, ebenso bei 

9= 3. 3 
Zwei Möglichkeiten bestehen beim sechsstufigen Getriebe, nämlich 

a) 6 = 3 · 2 und b) 6 = 2 · 3, 

sowie bei dem zweifach unterteilten Getriebe für acht Stufen, nämlich 

a)8=4·2 und b)8=2·4. 
Ein achtstufiges Getriebe kann auch als dreifach unterteiltes Getriebe mit einer 
einzigen Aufteilungsmöglichkeit, nämlich 

8=2·2·2 
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entworfen werden. Ein Getriebe für zehn Stufen läßt sich entweder mit einer 
Unterteilung 

a) 10=5·2 oder b) 10=2·5 

ausführen. Man erkennt, wie ungünstig diese Stufenzahl praktisch ist, da sie 
den hohen Faktor 5 enthält. Das dreifach unterteilte zwölfstufige Getriebe be
sitzt die Möglichkeiten: 

a) 12 = 3 · 2 · 2 oder b) 12 = 2 · 3 · 2 oder c) 12 = 2 · 2 . 3 

Eine zweifache Unterteilung ist gleichfalls möglich: 

a) 12 = 4 · 3 bzw. b) 12 = 3 · 4 
oder a) 12=6·2 bzw. b) 12=2·6 

Jedoch dürfte sie sich im allgemeinen weniger empfehlen. 
Die Stufenzahl 14 scheidet gleichfalls aus, da sieben Stufen schwer unterzu

bringen sind. Sehr ungünstig gestaltet sich auch ein Getriebe für 15 Stufen wegen 
des hohen Faktors 5. Dagegen ist das sechzehnstufige Getriebe weitgehend unter
teilbar und daher bei praktischen Ausführungen sehr beliebt. Es läßt sich zwei
fach unterteilen in: 

16= 4. 4 
oder dreifach in a) 16= 4 · 2 · 2 oder b) 16= 2 · 4 · 2 oder c) 16= 2 · 2 · 4 

Stufen. Davon scheiden die beiden letzten Möglichkeiten für die praktiscle Ver
wendbarkeit aus. Ein vierstufiges Vorgelege ist abgesehen von der hohen Stufen
zahl bei großem Sprung der Drehzahlreihe auch deshalb schwer durchführbar, 
weil der zwischen den beiden äußersten Vorgelegeübersetzungen auftretende große 
Unterschied konstruktiv schwer zu bewältigen ist. Ein sechzehnstufiges Getriebe 
wäre auch mit vierfacher Unterteilung denkbar als: 

16 = 2. 2. 2. 2. 

Doch empfiehlt sich diese Unterteilungsmöglichkeit in der Praxis weniger. Zu 
weitgehende Unterteilung hat eine zu große Anzahl von Zahneingriffen zur Folge 
und kann daher den Wirkungsgrad der ganzen Anordnung unter Umständen er
heblich heruntersetzen. 

Von großer praktischer Bedeutung ist das achtzehnstufige Getriebe in seiner 
dreifachen Unterteilung: 

a) 18=3·3·2 oder b) 18=3·2·3 oder c) 18=2·3·3. 

An noch höheren Stufenzahlen werden 24, auch 36 Stufen ausgeführt, allerdings 
meist nicht mehr auf rein mechanischem Wege, sondern durch Regelung von 
Motoren, sei es von Gleichstrommotoren mit Regelwiderständen im Nebenschluß
kreis, sei es von Drehstrommotoren durch Polumschaltung. 

Für sämtliche praktisch wertvollen Aufteilungsmöglichkeiten sind in den Ta
feln V bis IX des Anhanges alle bei geometrischer Drehzahlstufung vorhandenen 
Aufbaunetze niedergelegt. Diese Tafeln bilden einen Atlas, an Hand dessen der 
Konstrukteur entscheiden kann, welche von diesen Aufteilungsmöglichkeiten bei 
der Konstruktion eines Getriebes die größten Vorteile verspricht. 

Betrachten wir als Beispiel die beiden bereits oben besonders erläuterten Auf
bauarten des 6 = 3 · 2stufigen Getriebes (Abb. 6 und 7 im Text, bzw. die beiden 
entsprechenden Aufbaunetze auf Tafel V des Anhanges), so finden wir, daß die 
erste Art mit dem kleineren Stufensprung cp im ersten Teilgetriebe günstiger 
sein muß, als die zweite Art mit dem Stufensprung cp 2• Der Vorteil beruht darin, 
daß bei dem Aufbau nach Abb. 6 erst im letzten Teilgetriebe große Unterschiede 
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in dem durch die Räder zu übertragenden Drehmoment und somit auch in der 
Zahnkraft auftreten. Denn da das Produkt aus Drehmoment und Drehzahl unter 
Berücksichtigung der Dimensionen die Leistung ergibt, steigt bei gleichbleiben
der Antriebsleistung in gleicher Weise das Drehmoment, wie die Drehzahl fällt. 
Auf der niedrigsten Drehzahl ist das höchste Drehmoment zu übertragen. Je 
geringer der Unterschied zwischen der höchsten und niedrigsten Drehzahl eines 
Getriebes ist, um so mehr rechtfertigt es sich, alle Zähne mit gleichem Modul und 
gleicher Breite auszuführen. Liegt dagegen ein großer Drehzahlunterschied zwi
schen höchster und niedrigster Übersetzung, wie bei dem Aufbau nach Text
abb. 7, so müßte man bei den gebräuchlichsten Stufensprüngen die beiden Räder 
des ersten Teilgetriebes für die niedrigste Drehzahl bereits verstärken. Auch 
die beiden Räderpaare im zweiten Teilgetriebe müssen für hohes Drehmoment 
berechnet werden, da sie die beiden niedrigsten Drehzahlen erzeugen, während 
beim Aufbau nach Textabb. 6 nur das Räderpaar mit der größten Übersetzung 
ins Langsame verstärkt zu werden braucht. Der Aufbau nach Abb. 7 hat also 
im ganzen drei stärkere Räderpaare, während der Aufbau nach Abb. 6 im all
gemeinen nur ein einziges verstärktes Räderpaar nötig macht, d. h. weniger 
Werkstoff erfordert und einen geringeren Raumbedarf für das durchkonstruierte 
Getriebe ergibt. 

Anmerkung: Bei der aufmerksamen Betrachtung der Aufbaunetze auf den 
Tafeln V bis IX zeigt sich an einigen Stellen, daß die Drehzahlen der Zwischen
wellen nicht einer vollständigen geometrischen Stufung, sondern nur einer 
geometrischen Auswahlstufung folgen. Auf Tafel V ist dies z. B. der Fall für 
das mittlere Netz von 8 = 4 · 2 Stufen. Man kann hier als Abstand der Dreh
zahlpunkte dieser Welle gemessen in der Sprungteilung die Werte 1, 3, 1 ablesen, 
die auch in Klammern zwischen erste und zweite Welle angeschrieben sind. 

Der oben allgemein ausgesprochene Satz, daß die Drehzahlen jeder beliebigen 
Welle eines solchen Getriebes bei Erzeugung von geometrischen Enddrehzahlen 
eine geometrische Stufung aufweisen müssen, ist also, wie uns die Aufbaunetze 
gezeigt haben, dahingehend aufzufassen, daß diese geometrische Stufung sowohl 
in einer vollständigen geometrischen Drehzahlreihe, als auch in einer geome
trischen Auswahlreihe bestehen kann, bei der nichtjedes Glied der geometrischen 
Zahlenreihe mit einer Drehzahl besetzt ist, aber sämtliche Drehzahlen in einer 
vollständigen geometrischen Reihe enthalten sind. 

Wenn wir uns noch die Frage vorlegen, in welchen Fällen eine solche Auswahl
stufung auf den Zwischenwellen eintritt, so werden wir an Hand der Aufbaunetze 
leicht erkennen, daß dies dann geschieht, wenn in den ersten Teilget.rieben vier 
oder sechs Drehzahlen erzeugt werden, und zwar deshalb, weil in diesen Fällen 
eine Gruppenbildung in 2 + 2 bzw. 3 + 3 Übersetzungsverhältnisse möglich ist. 
Man beachte in dieser Hinsicht daher die Netze für 12 = 6 · 2; 16 = 4 · 2 · 2 
Stufen usw. 

3. Die Forderungen der Drehzahlnormung. 
a) Das Drehzahl bild. 

Die Drehzahlnormung bedingt wiederum zwei Einschränkungen : 
1. die Wahl eines der sechs normalen Stufensprünge, 
2. die Wahl einer normalen Gesamtübersetzung. 
Die erste Einschränkung in der Wahl des Stufensprunges ist bereits von den 

einfachen zweiachsigen Getrieben her bekannt. Die zweite Einschränkung 
in der Wahl der Gesamtübersetzung greift bei den durch Hintereinanderschal-

Germar, Getriebe. :l 
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tung entstandenen Getrieben an und für sich weniger tief in die Berechnung ein. 
Jede Gesamtübersetzung e wird gebildet durch das Produkt der entsprechenden 
Teilübersetzungen u zwischen zwei kämmenden Rädern entsprechend den Glei
chungen (31). Für diese Teilübersetzungsverhältnisse besteht also hier 
an und für sich nicht wie bei den einfachen zweiachsigen Getrieben ein Zwang, 
daß sie Normübersetzungen nach Tafel II Abb.16 bilden müssen, nur ihre 
Produkte, die Gesamtübersetzungen müssen sich in die Drehzahlnormung 
einordnen lassen. 

Wenn aber auch die Ausführung der Teilübersetzungen nach Drehzahlnormung 
nicht unumgänglich notwendig ist, so erweist sie sich praktisch doch als besonders 
einfach und vorteilhaft. Denn in diesem Fall kann der Konstrukteur die ganze 
Durchmesser- und Zähnezahlrechnung aus dem ersten Teil auch bei der Berech
nung der Getriebe dieser Gruppe verwenden und mit den dort aufgestellten ein
fachen Tabellen und günstigsten Zähnezahlsummen arbeiten. 

Der Grund hierfür liegt in dem geometrischen Aufbau der Normübersetzungen, 
aus dem sich ergibt, daß das Produkt zweier Normübersetzungen stets wieder 
eine Normübersetzung sein muß, d. h. also: 

die Gesamtübersetzung muß notwendig eine Normübersetzung 
sein, sobald die Teilübersetzungen als Normübersetzungen ausge
führt werden. 

Beide Einschränkungen durch die Drehzahlnormung kann man mit Hilfe des 
Aufbaunetzes zum Ausdruck bringen. 

Wir betrachten zunächst die Einschränkung in der Wahl des Stufensprunges fP· 
Sieht man von dem Stufensprung 1,06 wegen seiner geringen praktischen Bedeu
tung ab, so bleibt als feinster normaler Stufensprung 1,12 übrig. Die vier weiteren 
Stufensprünge sind ganzzahlige Potenzen von 1, 12, wie aus Abb. 15 auf Tafel li 
zu ersehen ist: 

1,26=1,122; 1,41=1,123; 1,58=1,124 ; 2,00=1,126 

Wählt man als Abstand der parallelen waagerechten Linien im Aufbaunetz 
den Sprung fP = 1,12, dann haben beispielsweise bei einem Getriebe nach der 
Reihe 1,26 die Drehzahlpunkte der letzten Welle dendoppelten Teilungsabstand 
1,12 (Textabb. 10), bei einem Getriebe nach der Reihe 1,41 den dreifachen 
Abstand 1,123 (Textabb. 11) usw. 

Um die zweite Einschränkung durch 
die Drehzahlnormung, die Festlegung 

I 11 

Abb. 10. Aufbaunetz eines 6stufigen Getriebes für Abb. 11. Aufbaunetz eines 6stufigen Getriebes für 
die Reihe 1,26. die Reihe 1,41. 

der Endübersetzungen e darzustellen, muß an die Stelle der symmetrischen 
Form des Aufbaunetzes eine eingeschränktere, aber noch aufschlußreichere un
symmetrische Form gesetzt werden, die im folgenden mit Drehzahlbild be-
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zeichnet werde (Textabb. I2). Während das Aufbaunetz keine Angaben über den 
Zahlenwert der einzelnen Übersetzungsverhältnisse u1 bis uk enthält, sind aus 
dem Drehzahlbild sämtliche Übersetzungsverhältnisse - auch die Endüber
setzungen- in ihrer wahren Größe zu entnehmen. Das Drehzahlbild ist also 
nicht wie das Aufbaunetz für eine Getriebeanordnung ganz allgemein, sondern 
nur für ein bestimmtes Getriebe mit eindeutig festliegenden Übersetzungen gültig. 

Abb. 12. Drehzahlbild eines 6stufigen Getriebes 
für die Reihe 1,26 (Übersetzungen der Te i 1-
g e t r i e b e nicht nach Drehzahlnormung). 
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Abb. 13. Drehzahlbild eines 6stufigen Getriebes 
für die Reihe 1,26 (Übersetzungen der T e i I -

g e t r i e b e nach D r e h z a h 1 n o r m u n g). 

Für das Drehzahlbild nach Textabb. I2, das einem Getriebe zur Erzeugung 
der Reihe I,26 mit einer Anordnung nach Textabb. 5 zugehört, betragen beispiels
weise die sechs normalen Endübersetzungen: 

e1 = nu11 : n1 = I : I 
e2 = nur2 : nr =I: 1,26= I: I,I2 2 

e3 = nuy3 : nr =I: I,58= I: I,I24 

e4 = nur4 : nr =I: 2,00= I: I,I26 

e5 = nur5 : nr =I: 2,5I = I: I,I28 

e6 = nuy6 : nr = 1: 3,I6= 1: 1,I210 • 

In Textabb. I2 wird dies dadurch zum Ausdruck gebracht, daß zwischen den 
entsprechenden Drehzahlpunkten nm und dem Punkt n1 ein Abstand (in senk
rechter Richtung) besteht, der den Zahlenwert der betreffenden Endübersetzung 
als Potenz von I,I2 anzeigt. Zwischen nm4 und n1 liegt beispielsweise sechsmal 
die waagerechte Sprungteilung cp = I,I2; die Endübersetzung zwischen beiden 
Drehzahlen beträgt daher 

e4 = 1 :cp6 = 1: 1,126 = I:2,00. 
Kennt man außer den Übersetzungen auch noch die Anfangsdrehzahl n1 des 

Getriebes, so kann man die waagerechten Teilungslinien unmittelbar als Dreh
zahllinienauffassen und an sie die für das betreffende Getriebe in Frage kommen
den Drehzahlwerte anschreiben. In unserem Beispiel (Textabb. 12) sei 

n1 = 475 min-1 

Diesen Wert schreibt man neben die (oberste) Drehzahllinie, die den Punkt nr 
enthält. Sodann bezeichnet man die übrigen Drehzahllinien nach den Zahlen der 
Reihe 1,12, die man sich aus dem Normblattvorschlag für Riebtdrehzahlen über
trägt. 

In der zuletzt besprochenen Form als "Drehzahlbild" zeigt das Aufbaunetz 
nicht nur die gegenseitige Lage für die Drehzahlen der gleichen Welle an, son
dern auch die gegenseitige Lage der Drehzahlen verschiedener Wellen, und 

3* 
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man kann den Wert dieser Drehzahlen unmittelbar ablesen. So betragen in 
unserem Beispiel die sechs Enddrehzahlen: 

nm1 = 475 min-1 nm, = 235 min-1 
nu12 = 375 " nu15 = 190 " 
nu13 = 300 " nu16 = 150 " 1). 

Sind nur die End Übersetzungen nach den Werten der Drehzahlnormung 
ausgeführt, nicht aber die Übersetzungen der einzelnen Teilgetriebe, so liegen nur 
die Drehzahlen der ersten und letzten Welle auf den Teilungslinien (Text
abb. 12). Sind auch die einzelnen Übersetzungen der Teilgetriebe der Dreh
zahlnormung entnommen, so liegen bei sämtlichen Wellen die Punkte auf der 
Drehzahlteilung (Textabb. 13). 

Zusammenfassend ist zu sagen, daß das Drehzahlbild folgende Angaben ent
hält: 

l. Die Form des inneren Aufbaus. 
2. Die Größe sämtlicher Obersetzungsverhältnisse, auch der Endüber

setzungen. 
3. Den absoluten Wert der Drehzahlen für jede Welle des Getriebes. 
Die erste Angabe vermittelt keine neuen Einblicke gegenüber dem Aufbau

netz, die beiden letzten Angaben bedeuten eine Weiterentwicklung der zuerst be
sprochenen Form. Will man beispielsweise aus dem Drehzahlbild Textabb. 13 

ablesen, auf welchem Wege die Enddrehzahl 190 min-1 erzeugt wird, so erfährt 
man nicht nur, wie beim Aufbaunetz, daß dabei die Obersetzungen u 2 und u' 2 

eingeschaltet sein müssen, sondern überdies, daß diese Obersetzungen 1 : 1,26 

und 1:2 betragen, und daß die Wellelides Getriebes dabei mit einer Drehzahl 
von nu2 = 375 min-1 umläuft. 

b) Die Zusammenhänge der Normsprünge. 

Aus Abb. 15 auf Tafel II war zu ersehen, daß die normalen Stufensprünge 
untereinander im bestimmten mathematischen Zusammenhang stehen: Sie bilden 
sämtlich ganzzahlige Potenzen des feinsten Stufensprunges 1,06. Andererseits 
hatten wir abgeleitet, daß auch die Vervielfachungsmöglichkeit der geometrischen 
Stufung verlangt, daß der Stufensprung des vervielfachenden Getriebes eine ganz
zahlige Potenz vom Stufensprung des zu vervielfachenden Getriebes sein muß. 
(S. 28). Durch das Zusammentreffen dieser beiden gleichartigen Gesetze ergeben 
sich beachtenswerte Umstellungsmöglichkeiten der Getriebe nach Drehzahl
normung. 

Als Beispiel seien zunächst die Getriebe der Reihe 1,26 und der Reihe 1,41 

betrachtet. Die dritte Potenz von 1,26 ist gleich der zweiten Potenz von 1,41. 

1,26 3 = 1,412= 2,00. 

Daher benötigt ein dreistufiges Grundgetriebe nach der Reihe 1,26 den gleichen 
Sprung 2,00 zwischen den Übersetzungen des vervielfältigenden Getriebes wie 
ein zweistufiges Getriebe nach der Reihe 1,41. Sind also in irgendeiner Ge
triebeanordnung Teilgetriebe mit dem Stufensprung 2,00 vorhanden, so kann man 
unter weitgehender Beibehaltung der Zahnräder des Getriebes allein durch ent
sprechende Änderung des ersten Teilgetriebes von drei in zwei Stufen aus einem 
Getriebe für die Reihe 1,26 ein solches für die Reihe 1,41 herstellen. Die beiden 

1 nxu, muß die Hälfte von nnx1 sein, ebenso nlii& die Hälfte von nm2 und nxiia die 
Hälfte von nnia· Da die Zahlenwerte der Drehzahlnormung geringe Rundungen gegenüber 
den Genanwerten der dezimalgeometrischen Reihe aufweisen, ist dies nicht immer völlig 
genau, wohl aber mit praktisch befriedigender Annäherung erfüllt. 
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Spindelstöcke (Tafel X, Abb. 29) für 18 Stufen nach Reihe 1,26 und Tafel XI, 
Abb. 30, für 12 Stufen nach Reihe 1,41 sind, um dies zu erläutern, einander gegen
übergestellt worden. Einzelheiten lassen sich an Hand der entsprechenden Dreh
zahlbilder erkennen. 

Das Drehzahlbild für das Getriebe der Abb. 29 zeigt Abb. 31. Das erste Teil
getriebe vom Antrieb aus hat hierin die Übersetzungen: 

u1 = 1: 1; u2 = 1: 1,26; u3 = 1: 1,58, 

das zweite Teilgetriebe die Übersetzungen: 
u{=1,41:1; U~=l:1,41; U~=1:2,82; 

das letzte Teilgetriebe die Übersetzungen: 
u{' = I : 2; u~' = 1: 16; 

Läßt man im ersten Teilgetriebe die Übersetzung 
U1=1:1 

bestehen, ändert aber die Übersetzung u2 = 1: 1,26 in 
U2= 1: 1,41 

und entfernt die beiden Räder für die Übersetzung u3 = 1.: 1 ,58, so erhält man das 
Getriebe nach Abb. 30, dessen Drehzahlbild Abb. 32 zeigt. 

Das Getriebe für 18 Stufen nach der Reihe 1,26 (Abb. 29) hat also nur zwei 
Räder, aber sechs Stufen mehr als das zwölfstufige Getriebe nach der Reihe 1,41 
(Abb. 30). Dieses beachtenswerte Ergebnis widerspricht der Vermutung. Ohne 
diese Betrachtung hätte man wohl angenommen, daß ein zwölfstufiges Getriebe 
mit wesentlich weniger Elementen als ein achtzehnstufiges auskommen wird. 

Aber man kann sich diese Tatsache leicht auch durch folgende Überlegung 
klarmachen. Wir haben auf S. 25 festgestellt, daß die Räderzahl für ein vier
stufiges, durch Hintereinanderschaltung entstandenes Getriebe 4 + 4 = 8 be
trägt. In gleicher Weise müßte die geringste überhaupt mögliche Räderzahl für 
das 18 = 3 • 3 • 2stufige ungebundene Getriebe der Kupplungs- oder Schiebe
radform 

3. 2+ 3. 2+ 2. 2= 16 
und für das 12 = 3 · 2 · 2stufige Getriebe 

3 ·2+ 2 ·2+2 ·2= 14 

betragen. Wenn man auch in Wirklichkeit diese geringsten Räderzahlen meist 
nicht verwirklichen kann, weil man wie in den beiden Getrieben Abb. 29 und 30 
im letzten Teilgetriebe zur Erzeugung des großen Drehzahlsprunges mehr als ein 
Räderpaar für jede Teilübersetzung benötigt (im Beispiel sind es drei Räderpaare: 
19/20; 21/22; 23/24 bzw.17/18; 19/20;21/22),so behältdiese Überlegungdochihren 
praktischen Wert, weil sie richtig bleibt in bezugauf den Unterschied der Rä
derza.hlen beider Getriebe (im Beispiel: zweier Räder). In Abb. 33 der Tafel X 
sind daher die geringstmöglichen Räderzahlen für die behandelten Aufteilungen 
der Stufenzahlen dargestellt und man kann aus dieser Abbildung z. B. weiterhin 
die beachtlichen Ergebnisse entnehmen, daß man ein neunstufiges Getriebe mit 
ebensoviel Rädern wie ein achtstufiges und ein achtzehnstufiges Getriebe mit 
ebensoviel Rädern wie ein sechzehnstufiges ausführen kann. Man wird daher den 
neun- bzw. achtzehnstufigen Getrieben den Vorzug geben müs~>en. 

Eine ähnliche Umwandlungsmöglichkeit wie zwischen den genannten Getrie
ben der Reihe 1,26 und 1,41 besteht zwischen einem vierstufigen Getriebe der 
Reihe 1,41 und einem dreistufigen Getriebe der Reihe 1,58, da 

1,414 = 1,583 = 4,00 
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ist, oder zwischen einem dreistufigen Getriebe der Reihe I,58 und einem zwei
stufigen Getriebe der Reihe 2,00, da 

I,58 3 = 2,00 2 = 4,00 

ist. Eine Zusammenstellung, aus der der Konstrukteur sich diese Umstellungs
möglichkeiten entnehmen kann, zeigt Abb. 34 auf Tafel XI. 

In dieserTabeile ist senkrecht der Stufensprung der Drehzahlreihe, waagerecht 
der für das Vorgelege nötige Übersetzungssprung und in den Feldern die Stufenzahl 
des Grundgetriebes eingetragen. Bei der Vorgelegeübersetzung von I: 4 ist das 
Teilgetriebe demnach entweder zweistufig nach Reihe 2,0 oder dreistufig nach 
Reihe I,58, vierstufig nach Reihe I,4I oder sechsstufig nach Reihe I,26 ausführ
bar. Die zehn in dieser Abbildung niedergelegten Übersetzungssprünge des Vor
geleges, unter den größeren Werten vor allem die Sprünge I: 4, I: 8 und I: I6, 
sind, wie wir besonders im dritten Teil erkennen werden, für Getriebe nach Dreh
zahlnormung von grundlegender Bedeutung. 

4. Durchmesser- und Zähnezahlrechnuug. 
a) Der Einfluß der Bindung. 

Bei den unge bundeneu Getrieben hat man die Ermittlung der Durch
messer und Zähnezahlen getrennt vorzunehmen, fürjedes Teilgetriebe einzeln nach 
den Berechnungsarten, die beim einfachen zweiachsigen Getriebe besprochen 
wurden. Vorher ist an Hand des Aufbaunetzes die Sprungverteilung auf die ein
zelnen Teilgetriebe und an Hand des Drehzahlbildes die Größe sämtlicher Teil
übersetzungen zu wählen. 

Bei Benutzung desTabellenwerkesTafelXXII bis XXX ist es ein leichtes,die pro
zentualen Abweichungen der Enddrehzahlen von den Genanwerten der geforderten 
Normdrehzahlen zu errechnen. Die Enddrehzahlen besitzen infolge des Grund
gesetzes für den Aufbau die gleichen Abweichungen wie die Endübersetzungen. 
Diese Abweichungen ergeben sich infolge der geringen prozentualen Beträge durch 
algebraische Addition der im Tabellenwerk angegebenen Abweichungen für die 
jeweiligen Teilübersetzungen, durch deren Multiplikation die Gesamtübersetzung 
entsteht. 

Bei den einfachgebundeneu Getrieben ist bereits eine Beschränkung bei 
der Zähnezahlberechnung insofern vorhanden, als nur bei einem der beiden Teil
getriebe die Zähnezahlsumme frei wählbar ist. Haben wir z. B. für das erste 
Teilgetriebe eine der in Abb. 20 auf Tafel III angegebenen für die Getriebe nach 
Drehzahlnormung besonders günstigen Zähnezahlsummen zugrunde gelegt und 
aus den Teilübersetzungen alle Zähnezahlen für dieses erste Teilgetriebe ermittelt, 
so liegt damit bereits auch die Zähnezahl eines Rades des zweiten Teilgetriebes 
fest, nämlich die des gebundenen Rades, das ja beiden Teilgetrieben gemeinsam 
angehört. 

Wir sind in der Wahl des Übersetzungsverhältnisses, an dem dieses gebundene 
Rad im zweiten Teilgetriebe beteiligt ist, mit Rücksicht auf die Bindung keines
wegs eingeschränkt; sobald wir aber für dieses Übersetzungsverhältnis aus dem 
Drehzahlbild den günstigsten Wert ermittelt haben, erhalten wir für das Gegenrad 
des gebundenen Rades auf Welle III zwangläufig einen bestimmten Wert der 
Zähnezahl, und damit liegt die Zähnezahlsumme des zweiten Teilgetriebes fest. 
Es besteht nicht wie bei den ungebundenen Getrieben die Möglichkeit, sie frei 
zu wählen. Im allgemeinen wird daher die Zähnezahlsumme im zweiten Teil
getriebe nicht einen von denobenals besonders günstigerkannten Werten besitzen. 
Man ist auf das Tabellenwerk der Tafeln XXII bis XXX angewiesen, um für diesen 
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beliebigen Wert die übrigen Zähnezahlen des zweiten Teilgetriebes zu berechnen. 
Nur in besonderen Fällen besitzt auch das zweite Teilgetriebe eine günstige 
Zähnezahlsumme, z. B. dann, wenn in beiden Teilgetrieben die Übersetzung, an 
der das gebundene Rad beteiligt ist, I: I beträgt. 

Bei den doppelt gebundenen Getrieben sind die Einschränkungen in
folge der Bindung weit stärker. Angenommen, wir hätten- wie bei den einfach 
gebundenen Getrieben- die Zähnezahlsumme und die Übersetzungsverhältnisse 
im ersten Teilgetriebe frei gewählt und die Zähnezahlen der Räder in diesem Teil
getriebe ausgerechnet, so könnten wir auch weiter- wie bei einfach gebundenen 
Getrieben- von einem der beiden gebundenen Räder auf Welle II ausgehend 
die Zähnezahl seines Gegenrades aus der zunächst einmal als frei wählbar an
genommenen entsprechenden Übersetzung des zweiten Teilgetriebes ermitteln. 
Wir hätten dadurch wiederum die Zähnezahlsumme im zweiten Teilgetriebe ge
funden. Im Gegensatz zum einfach gebundenen Getriebe würden jetzt aber die 
Zähnezahlen zweier weiterer Räder im zweiten Teilgetriebe festgelegt sein, näm
lich die des zweiten gebundenen Rades und die seines Gegenrades auf Welle III. 
Aus den somit festliegenden Zähnezahlen dieser beiden Räder folgt zwangläufig 
ein weiteres Übersetzungsverhältnis im zweiten Teilgetriebe, das bei dem eben 
geschilderten Vorgehen im allgemeinen den aus dem Drehzahlbild geforderten 
Wert nicht besitzen wird. 

Wir müssen also bei der Berechnung der Zähnezahlen dieser Getriebe anders 
vorgehen und uns an anderen Stellen Beschränkungen auferlegen, damit wir freie 
Hand bei der Wahl derjenigen Größen bekommen, von denen die Sauberkeit der 
Drehzahlstufung des Getriebes und seine Verwendbarkeit im Rahmen der Dreh
zahlnormung abhängt, d. h. in der vom Aufbaunetz geforderten Sprungverteilung 
auf die Teilgetriebe und in der Größe der Gesamtübersetzungen. 

Das bedeutet aber zunächst einen wesentlich schwierigeren Rechnungsgang als 
bei den einfachen zweiachsigen Getrieben. Auf diese größere Schwierigkeit der 
Rechnung mag es wohl zurückzuführen sein, daß die doppelt gebundenen Getriebe 
in der Praxis heute noch nicht so weitgehend angewendet werden, wie ihnen in
folge ihrer geringen Räderzahl zukommt. Denn sie sind überall dort, wo aus 
konstruktiven Gründen nur ein beschränkter Raum zur Verfügung steht, z. B. 
im Spindelkasten einer Drehbank, mit Vorteil zu verwenden. 

Aber auch für diese Gruppe lassen sich die Lösungen in eine solche Form 
bringen, daß sie dem Konstrukteur bei der Anwendung keine größeren Schwierig
keiten bereiten als die Berechnung der übrigen Getriebe. 

b) Das doppelt gebundene Getriebe mit geometrisch gestuften 
Raddurchmessern: 

Man kann die doppelt gebundenen Getriebe in zwei Gruppen einteilen, Ge
triebe mit geometrisch gestuften Teilkreisdurchmessern der Räder auf der 
mittleren Welle und Getriebe, bei denen diese Räder nach der Radgrenzkurve 
gestuft sind. 

Wir wollen zunächst die wichtigsten Gesichtspunkte für die Bemessung der 
Getriebe der ersten Gruppe kurz angeben. Für ein Getriebe dieser Art ist in 
Tafel IV, Abb. 28 ein Anordnungsbild aufgezeichnet worden, bei dem das erste 
Teilgetriebe durch ein Schwenkradgetriebe, das zweite durch ein Schieberad
getriebe gebildet wird. Der Rechnungsgang für eine solche Anordnung ist von 
Schlesinger 1 an Hand eines gegebenen Beispiels durchgeführt worden. Ver-

1 Schlesinger: Die Nutzanwendung der Drehzahlnormung auf die Berechnung von 
Werkzeugmaschinen, WT 1929, Heft 21. 
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allgerneinert man die dortigen Ergebnisse, so findet man auf Grund einfacher, 
hier übergangener Ableitungen, daß man bei derartigen doppelt gebundenen 
Getrieben nicht nur die Gesamtübersetzungen, sondern auch die Übersetzungen 
der beiden Teilgetriebe nach der Drehzahlnormung ausführen kann, wenn man 
folgende drei Bedingungen einhält : 

Das erste Teilgetriebe muß eine gerade Stufenzahl besitzen. 
Zwischen den beiden gebundenen Rädern der mittleren Welle 

muß die Hälfte der Stufenzahl des ersten Teilgetriebes liegen. 
Die Teilkreisdurchmesser der beiden Gegenräder im zweiten 

Teilgetriebe müssen kreuzweise mit den Teilkreisdurchmessern 
der gebundenen Räder übereinstimmen. 

Das Getriebe unseres Beispiels ist also ausführbar; denn sein Schwenkrad
getriebe besitzt 4 Stufen und die Räder aufWelle III sind mit dem I. und 3. Rad 
auf Welle II in Eingriff; möglich wäre auch ein Eingriff mit dem 2. und 4. Rad 
der mittleren Welle. Die Räder a, b, c, d dieses Getriebes müssen so bemessen 
werden, daß da= dtt und dc = db 

ist. Ausführbar ist ferner z. B. eine Anordnung mit sechsstufigem Schwenkrad
getriebe. Hierbei wären die Räder auf Welle III mit dem ersten und vierten, 
zweiten und fünften oder dritten und sechsten Rad der mittleren Welle zu binden. 

Auf die Behandlung der weiteren Lösungen für diese Getriebegruppe, bei 
denen nur die Gesamtübersetzungen, nicht aber die Übersetzungen der einzelnen 
Teilgetriebe der Drehzahlnormung angehören, soll mit Rücksicht auf die geringe 
Bedeutung, die heute den Schwenkradgetrieben bei Erzeugung geometrischer 
Drehzahlreihen zukommt, hier nicht näher eingegangen werden. 

c) Das doppelt gebundene Getriebe mit Stufung nach der 
Radgrenz kurve. 

Sind die Räder auf der mittleren Welle nach der Radgrenzkurve gestuft, so 
wird es unbedingt nötig, auf die Wahl der Teilübersetzungen u nach Drehzahl
normung zu verzichten. In diesem Falle müssennurdie Gesamtübersetzungen e 
des Getriebes der Drehzahlnormung entsprechen. 

Hierdurch wird der Rechnungsgang gegenüber der bisher behandelten Form 
erheblich verwickelter. Andererseits erscheint ein unsystematisches Probieren, 
bis eine einwandfreie Drehzahlreihe gefunden ist, in diesem Falle beinahe aus
sichtslos. Hier kommt dem Konstrukteur die Drehzahlnormung zu Hilfe. Sie 
wirkt so stark vereinfachend, daß nur sehr wenige Getriebe als praktisch brauch
bar übrig bleiben. Für diese wenigen Getriebe kann man die unübersichtliche 
und langwierige Rechnung ein für alle Mal ausführen und das Ergebnis in über
sichtlicher Form niederlegen. Nur dieses Ergebnis braucht der Konstrukteur zu 
kennen, wenn er ein solches Getriebe verwenden will, mehr noch, er kann durch 
eine übersichtliche Zusammenstellung aller brauchbaren Getriebe mit einem Blick 
überschauen, welches Getriebe für seine vorliegende Aufgabe am geeignetsten ist. 
Jede Ungewißheit darüber, ob man nicht noch bessere Lösungen finden könnte, 
ist ausgeschaltet. 

Bevor aber dieses Ergebnis und seine praktische Verwendungsmöglichkeit be
sprochen wird, soll versucht werden, den Rechnungsgang in einfacher Form dar
zustellen, so daß er ein möglichst anschauliches Bild von dieser Getriebeform 
vermittelt. 

Das Aufbaunetz: 
Betrachten wir zunächst als einfachste Form das vierstufige Getriebe (Tafel IV, 

Abb. 27). Hierfür gibt es zwei Möglichkeiten des Aufbaus, die durch die beiden 
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Aufbaunetze Textabb. 14 u. 15 dargestellt werden. Wir haben ganz allgemein 
den Aufbau nach Textabb. 14 als günstiger bezeichnet. Bei diesen doppelt gebun
denen Getrieben ist die Form des Aufbaunetzes aber insofern gleichgültig, als wir 
für untereinanderstehende Räder sowieso den gleichen Modul wählen müssen. 
Am einfachsten wird man alle sechs Räder mit gleichem Modul aber wechselnder 
Breite ausführen. Ein Aufbau nach Abb. 14 ist hier nur möglich, wenn das Ge
triebe im Mittel ins Schnelle treibt. Bei den praktisch wertvollen Getrieben, 
deren Übersetzungen im Mittel ins Langsame 1 gehen, muß ein Aufbau nach 
Abb. 15 vorhanden sein, wie man durch folgende Überlegung nachweisen kann: 

BeiGetrieben, die im Mittel ins Lang
same treiben, müssen die Räder der ge
triebenen Welle-d. h. in unseremFall 
der Welle III- im Mittel größer sein, 
als die Räder der treibenden Welle, in 
unserem Fall der Welle I. Das hat zur 
Folge, daßder Achsabstand An, III zwi
schen Weileil undiii größer sein muß 
alsder Achsabstand AI, n zwischen Welle 
I und II. Die beiden Räder auf Welle II 

Abb. 14u.15. Die beiden Aufbaunetze für das 4 = 2:2-
stuflge Getriebe (entnommen aus Tafel V des 

Anhanges). 

kämmen sowohl mit den beiden Rädern auf Welle I, als auch mit den beiden 
Rädern auf Welle III, d. h. der absolute, größenmäßige Unterschied der Durch
messer beider Räder auf der ersten und dritten Welle ist gleich. Je kleiner der 
Achsabstand ist, desto größer ist bei gleichem absoluten Durchmesserunterschi€d 
der Sprung zwischen beiden Übersetzungsverhältnissen. In unsenm Fall muß 
daher zwischen den beiden Übersetzungen des ersten Teilgetriebes mit dem klei
neren Achsabstand ein größerer Sprung liegen als zwischen den beiden Über
setzungen des zweiten Teilgetriebes. Diese Sprungverteilung ist nur bei dem Auf
baunetz nach Textabb. 15 vorhanden. 

Die Reihenfolge der Endübersetzungen infolge der doppelten Bindung: 
Eine weitere Besonderheit dieser Getriebe besteht darin, daß die Enddreh

zahlen in ihrer größenmäßigen Reihenfolge nur über ganz bestimmte Teilüber
setzungen hergestellt werden können, d. h. die beiden Schaltstellungen: Räder 1, 
2, 3 und Räder 4, 5, 6 (Abb. 27 auf Tafel IV), bei denen das gebundene Rad 2 bzw. 
5 jeweils als Zwischenrad wirkt, müssen stets die beiden mittleren Enddreh
zahlen erzeugen und können keinesfalls so ausgebildet werden, daß durch sie die 
höchste und niedrigste Enddrehzahl des Getriebes gebildet wird. Denn die 
höchste Enddrehzahl entsteht dann, wenn in beiden Teilgetrieben jeweils die 
kleinste Übersetzung ins Langsame eingeschaltet ist, d. h. im ersten Teilgetriebe 
die Übersetzung 

dl 
~=,;r· 

2 

im zweiten Teilgetriebe die Übersetzung 
ds 

u,=d 
6 

Die höchste Gesamtübersetzung e1 entsteht also aus 

(38) 

(39) 

e1 = u1 • u 4 (40) 
Umgekehrt entsteht die niedrigste Enddrehzahl dann, wenn in beiden Teil-

1 "Im Mittel ins Langsame" bzw. "im Mittel ins Schnelle" soll heißen, daß das geo
metrische Mittel aus der höchsten und niedrigsten Enddrehzahl des Getriebes (letzte Welle) 
niedriger bzw. höher liegt als die Anfangsdrehzahl (erste Welle) des Getriebes. 
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getrieben jeweils die größte Übersetzung ins Langsame eingeschaltet ist, d. h. 
im ersten Teilgetriebe die Übersetzung 

d, 1 
U2= d ' (4) 

• 
im zweiten Teilgetriebe die Übersetzung 

d2 
U 3 = - (42) 

da 
Die Gesamtübersetzung e4 zur niedrigsten Enddrehzahl wird also gebildet durch 

e4 = u2 • u 3• (43) 
Schreibt man die Werte der Teilübersetzungen aus Gleichung (40) und (43) 

an die betreffenden Verbindungslinien der Drehzahlpunkte im Aufbaunetz der 
Textabb. 14 u. 15 an, so ergeben sich aus den parallelen Übersetzungslinien im 
zweiten Teilgetriebe für die beiden noch fehlenden mittleren Endübersetzungen 
die Gleichungen 

e2 = u 1 • u 3 (44) 
e3 = u2 • u 4 (45) 

Das sind aber diejenigen Endübersetzungen, bei denen die gebundenen Räder 
als Zwischenrad wirken. Durch die vier Gleichungen (40, 43, 44, 45) wird das 
Gesetz der größenmäßigen Reihenfolge der Endübersetzungen infolge der doppel
ten Bindung ausgedrückt . 

Die Bedingungen infolge der geometrischen Stufung : 
Aus dem Aufbaunetz (Textabb. 15) kann man ferner die Bedingungen ablesen, 

die bei geometrischer Stufung der Enddrehzahlen erfüllt sein müssen ; beim vier
stufigen Getriebe lauten sie 

u1 = u2 • ~2 (46) 
U 4 = U 3 ' ~ (47) 

Bei den sechs- und neunstufigen Getrieben kann man sich jeweils ein vier
stufiges doppelt gebundenes Getriebes gewissermaßen herausschälen, wie Text 

Abb. 16. Sechsstufiges 
doppelt gebundenes Ge
triebe (Rumpfgetrlebe ge

kreuzt schraffiert). 

abb. 16 für ein sechsstufiges Getriebe zeigt. In diesem Fall 
bilden die Räder 1 bis 6 ein Rumpfgetriebe, zu dem ein 
weiteres Räderpaar 7, 8 zwischen Welle I und II ohne 
Bindung hinzugefügt ist. Die Berechnung dieser zugefügten 
Räder bereitet keinerlei Schwierigkeiten. Es kommt daher 
in erster Linie darauf an, für die vierstufigen Rumpfge
triebe den Rechnungsgang durchzuführen. 

Es ist ohne weiteres klar, daß für ein solches Rumpf
getriebe die gleichen Bedingungen für die größenmäßige 
Reihenfolge der Endübersetzungen gelten müssen, wie für 
das vierstufige Getriebe. Die beiden Gleichungen für die 
geometrische Stufung ändern sich jedoch je nach der 
Form des Aufbaunetzes, das diesem Rumpfgetriebe zu
grunde gelegt werden soll. 

Da für Getriebe, deren Gesamtübersetzungen ins Langsame gehen sollen, der 
Sprung zwischen den beiden Übersetzungen des ersten Teilgetriebes größer sein 
muß als der Sprung zwischen den Übersetzungen des zweiten Teilgetriebes, 
lassen sich auch für die praktisch in Frage kommenden sechs- und neunstufigen 
Getriebe nicht s ämtlic h e Aufbaumöglichkeiten aus Tafel V anwenden. Text
abb. 17 stellt die entsprechend ausgewählten Netze dar. Bei diesen Net zen sind 
jeweils die Aufbaumöglichkeiten für die Rumpfgetriebe durch stark ausgezogene 
Linien verdeutlicht und die ohne Bindung hinzugefügten Übersetzungen sind 
durch gestrichelte Linien dargestellt worden. 
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Wir sehen aus Textabb. 17, daß der Sprung im ersten Teilgetriebe keineswegs 
auf den Wert q; 2, der Sprung im zweiten Teilgetriebe keineswegs auf den Wert q; 

Abb. 17. Aufbaumöglichkeiten der 6- und 9stufigen doppelt gebundenen Getriebe (Rumpfgetriebe stark aus
gezogen). 

beschränkt bleibt. Vielmehr lauten die Gleichungen für geometrische Stufung 
ganz allgemein bei einem solchen Rumpfgetriebe 

u 1 = u2 • q;m (48) 
u 4 = u 3 • q;n, (49) 

wobei für die Getriebe, deren Übersetzungen im Mittel ins Langsame gehen, nur 
die Bedingung besteht, daß 

m>n (50) 

Bei den sechsstufigen Rumpfgetrieben kann man für diese beiden Exponenten m 
und n aus Textabb. 17 folgende Werte entnehmen: 

m=2; n=l; m=4; 
m=3; n=l; m=3; 

und bei den neunstufigen Rumpfgetrieben: 

n= 1; 
n=2; 

m=3; n=l; m=6; n=l; 
m = 3; n = 2; m = 6; n = 2. 

Man kann sehr leicht feststellen, welche von diesen Möglichkeiten die gün
stigste Getriebegröße ergibt. Einerseits müssen beide Exponenten möglichst hohe 
Werte haben, denn je größer der Sprung zwischen beiden Übersetzungen ist, um 
so kleiner kann der Achsenabstand gehalten werden. Andererseits müssen beide 
Werte für m und n einen möglichst geringen prozentualen Unterschied besitzen, 
damit der Unterschied zwischen beiden Achsabständen A1, 11 und An, III nicht 
zu groß wird. Diese beiden Bedingungen sind sowohl beim sechsstufigen als auch 
beim neunstufigen Getriebe am besten durch die Werte 

m= 3; n= 2 (51) 
erfüllt, so daß also zur Berechnung der sechs- und neunstufigen Getriebe folgende 
Gleichungen. für die geometrische Stufung zugrunde gelegt werden sollen : 

ul = u2. q;3 
u4 = Ua. q;2 

(52) 
(53) 
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Somit sind für die brauchbaren doppelt gebundenen Getriebe die Bedingungen 
für geometrische Stufung ermittelt. 

Die Achsabstandsbeziehung: 
Die beiden Gleichungen für den Achsabstand des ersten und zweiten Teil

getriebes lauten: 

2 ·A1, 11 = d1 + d2 = d4 + d 5 

2 ·An, 111 = d2+ d3 = d 5+ d 6 

(54) 
(55) 

und zwar sowohl bei dem vierstufigen Getriebe als auch bei den Rumpfgetrieben. 
Durch Einsetzen der Gleichungen für die vier Übersetzungsverhältnisse 

ut ... u4 
dl d, 

ul = d2 ; u2 = ds ; 

d2 ds 
Ua= d; u,= d 

3 6 

lassen sich diese beiden Gleichungen umformen zu: 
d2 (1 + u 1) = d 5 (1+ u 2) 

und d2 ( 1 + ;J = d 5 ( 1 + ;j 
Faßt man diese beiden Gleichungen zusammen, so folgt daraus: 

1 
1 +-1+ul_ u3 

1+u2 ---1, 
1 +-u, 

(56) 

(57) 

(58) 

(59) 

eine Gleichung, die wir die Achsabstandsgleichung dieser Getriebe nennen wollen. 
Sie besteht in einer bestimmten Abhängigkeit der vier Teilübersetzungen unter
einander und zeigt, daß wir nur drei Teilübersetzungen frei wählen können, die 
vierte liegt sodann eindeutig fest und läßt sich aus der entsprechend umgeformten 
Gleichung (59) errechnen. 

Zusammenfassung der mathematischen Bedingungen: 
Wir haben im ganzen drei verschiedene mathematische Bedingungen für unser 

Getriebe aufstellen können: 
1. Reihenfolge der Endübersetzungen infolge der doppelten Bindung : 

e1 = u1 • u 4 (40) 
e2 = u1 · u 3 (44) 
e3 = u2 • u 4 (45) 
e4 = u2 • u 3 (43) 

2. Reihenfolge der Endübersetzungen infolge der geometrischen Stufung, und 
zwar beim vierstufigen Getriebe : 

Ut = u2. cp2 
u 4 = u 3 • cp 

bzw. beim sechs- und neunstufigen Getriebe: 

ut = u2. rpa 
u,=ua·cp2 

3. Achsabstandsgleichung: 

(46) 
(47) 

(52) 
(53) 

(59) 
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In diesen sieben voneinander unabhängigen Gleichungen haben wir im gan-
zen neun Unbekannte: 

Vier Gesamtübersetzungen: e1 , e2 , e3 , e4 • 

Vier Teilübersetzungen: u1 , u 2 , u3 , u 4• 

Den Stufensprung: cp 
Also sind wir bei zwei dieser Unbekannten in der Wahl völlig frei, die übrigen 
ergeben sich sodann zwangläufig aus den aufgestellten Gleichungen. 

Als unabhängige Veränderliche wählen wir mit Rücksicht auf die Drehzahl
normung den Stufensprung cp und eine Endübersetzung, etwa e1 . Die drei übrigen 
Endübersetzungen erhalten dann infolge der beiden Gleichungen für die geome
trische Stufung bei Wahl von normalen cp und e1 notwendig gleichfalls normale 
Werte. 

Durch einfache Umformung und Zusammenfassung erhält man aus den sieben 
unabhängigen Gleichungen je vier Gleichungen für die vier Teilübersetzungen u1 

bis u 4 in Abhängigkeit von cp und e1, und zwar bei den vierstufigen Getrieben: 

u1 =cp-e1 (1+~) (60) 

bzw. für die vier Teilübersetzungen ~bis u~ der Rumpfgetriebe für die sechs
und neunstufigen Getriebe: 

u~ = cp (cp+ 1)- e1 • ~~ :~ (61) 

u' u' = __!. 
2 q;3' 

, u4 
Ua= :i tp 

Diese vier Gleichungen (60) bzw. (61) gestatten die eindeutige rechnerische 
Festlegung jedes doppelt gebundenen Getriebes für geometrische Drehzahlreihen, 
wenn wir seinen Stufensprung cp und seine Gesamtübersetzung e1 gewählt haben. 
Bei der Wahl von cp und e1 werden uns durch die mathematischen Bedingungen des 
Getriebes keinerlei Beschränkungen auferlegt. 

Die konstruktive Ausführbarkeit: 
Daß wir unter diesen mathematisch-möglichen Getrieben noch eine Auswahl 

treffen müssen, geschieht einerseits mit Rücksicht auf die Drehzahlnormung, die 
bestimmte Werte für cp und e1 vorschreibt, andererseits mit Rücksicht darauf, 
daß die Übersetzungsverhältnisse praktisch nicht beliebig hohe Werte annehmen 
können, wenn brauchbare Konstruktionen entstehen sollen. Mit Rücksicht auf 
den höchstzulässigen Unterschied der Durchmesser wollen wir nur solche Getriebe 
als brauchbar ansehen, die keine Übersetzung höher als 1 : 4 ins Langsame oder 
2 : 1 ins Schnelle aufweisen. 

Wir hatten auf Seite 41 an Hand von Abb. 27 der Tafel IV bereits fest
stellen können, daß 

ist. Die Einengung durch die Übersetzungsgrenze 2: 1 gilt also für die Teil
übersetzungen u1 und u 4, die Einengung durch die Grenze 1:4 für die Teilüber
setzungen u2 und u3• 

Setzt man diese Begrenzungen in die vier Gleichungen für die Teilüber
setzungen (60) bzw. (61) ein, so zeigt sich, daß uns diese höchst-
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zulässigen Übersetzungen in der Wahl der Endübersetzung e1 beschränken. Sie 
setzen für jeden Stufensprung der Drehzahlnormung einen gewissen Bereich fest, 
zwischen einem größten und kleinsten e1. Nur innerhalb dieses Bereiches kann e1 

beliebig gewählt werden. Denn nach entsprechender Umformung ergeben sich 
aus den Gleichungen (60) bzw. (61) durch Einsetzen der jeweils gültigen Grenze 
die Gleichungen: 

u1 ::;;; 2: I; 
rp-2 

) 
(62) el;;;;.:--1 

1+-
untere Grenze für e1 lp 

rp2 
u 3:2 1: 4; e ...__ __ (63) 1""'-5+rp 

u2:21:4; 
rp2 (4-rp) 

l (64) el :;;;; 4 (rp +I) 
2 rp2 obere Grenze für e1 

u4 :;;;:; 2: 1; el ;:;:;;; 3rp + 2 (65) 

bzw. 

u;_:s;;2:1; e1:2qJ2. 
rp3 -3rp+2 

l (66) rpa-1 
rp2-I untere Grenze für e1 

u~:;;;:1':4; el :::;;: qJ 3 . 4 rp- 5 + rpa (67) 

u;:;;;:1:4; el ::;. qJ3 . 
rp3 + 5 rp2 -4 

l (68) rpa-1 
rp2-I obere Grenze für e1 

u~;;;;: 2: I; el :;;;;: 2 qJ 3 . 3 a 2 2 (69) rp -rp -

Es handelt sich nun darum, von diesen unteren bzw. oberen Grenzen für e1 

jeweils die engere zu finden. Zu diesem Zweck hat man die rechten Seiten der 
Gleichungen zahlenmäßig auszurechnen, indem man für qJ nacheinander die sechs 
Stufensprünge der Drehzahlnormung einsetzt. Man erkennt dann, daß bei den 
vierstufigen Getrieben die untere Grenze durch u3 = I : 4 und die obere Grenze 
durch u 2 = 1 : 4, bei den Rumpfgetrieben dagegen die untere Grenze durch 
u'3 =I :4 und die obere durch u'4 = 2: I gebildet wird. Innerhalb der so ge
fundenen Bereiche muß man nun für sämtliche Normwerte für e1 nach Tafel II 
Abb. I6 und für die normalen Stufensprünge die Gleichungen (60) bzw. (6I) 
zahlenmäßig auswerten. 

Das Ergebnis: 
Nach Ausführung dieser Rechnung können wir nun sämtliche doppelt gebun

denen Getriebe für vier, sechs und neun Stufen zur Erzeugung von Riebtdreh
zahlen angeben. Für die Reihe 1,I2 und die Reihe 1,26 bestehen nur je 6 vier
stufige Getriebe, für die übrigen Stufensprünge noch weniger. Insgesamt gibt es 
nur die sehr geringe Anzahl von 24 vierstufigen und 21 Rumpfgetrieben. Es ist 
einleuchtend, daß durch unsystematisches Probieren diese wenigen Getriebe 
wohl schwerlich aufzufinden sind. Eine systematische Rechnung hat den Weg zu 
ihnen erschlossen. 

Für diese wenigen Getriebe aber lohnt es sich, daß die zahlenmäßige Berech
nung der Übersetzungsverhältnisse und Durchmesser ein für allemal ausgeführt 
und das Ergebnis in übersichtlicher Form niedergelegt wurde. Denn nur dieses 
Ergebnis braucht der Konstrukteur zu kennen, wenn er ein solches Getriebe ver
wenden will. Um sofort einen guten Überblick über den Aufbau dieser Getriebe 
zu erhalten, sind in Tafel XII u. XIII die Drehzahlbilder der 24 doppeltgebundeneu 
vierstufigen Getriebe geordnet nach dem Stufensprung qJ und der Endübersetzung 
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e1 und in Tafel XIV u. XV die Drehzahlbilder der 21 Rumpfgetriebe dargestellt 
worden. An die Übersetzungslinien wurde jeweils der mit dem 50 cm-Rechenstab 
ermittelte Zahlenwert angeschrieben. Sollte die Rechenschiebergenauigkeit nicht 
ausreichend erscheinen, so ist es ohne weiteres möglich, genauere Werte mit Hilfe 
der Logarithmentafel zu errechnen. 

In die Drehzahlbilder der Rumpfgetriebe sind die zuzufügenden nichtgebun
denen Übersetzungen eingezeichnet. Für die neunstufigen Getriebe verändert die 
Zufügung des Übersetzungsverhältnisses im ersten Teilgetriebe, wenn sie oben 
erfolgt, den Wert der Gesamtübersetzung e1 und bewirkt ferner, daß der konstruk
tiv ausführbare Bereich noch enger gezogen werden muß, als mit Rücksicht auf 
die gebundenen Teilübersetzungen allein. Aus den Drehzahlbildern sind diese 
neuen Grenzen ohne Schwierigkeit abzulesen. 

Die Tafeln XII bis XV geben eine anschaulicheÜbersichtüber die Verteilung der 
Übersetzungsverhältnisse. Man sieht aus den Tafeln XII u. XIII z. B., wie am An
fang der Gruppe für jeden Stufensprung die Übersetzung u 3 (zwischen Welle II 
und IH) etwa gleich 1:4 ist. Größere Übersetzungen hatten wir mit Rücksicht 
auf die konstruktive Ausführbarkeit nicht zugelassen. In der Mitte jeder Gruppe 
haben alle vier Übersetzungen etwa die gleiche Verteilung, am Ende des Bereiches 
strebt das Übersetzungsverhältnis u2 (zwischen Welle I und II) der Grenze 1: 4 zu. 

Wichtiger noch für den Gebrauchsindjedoch die Tafeln XVI bis XVIII, in denen 
der Inhalt der Drehzahlbilder in eine für den Praktiker greifbare Form gebracht 
worden ist. Diese Abbildungen enthalten alle notwendigen Angaben zur Ermitt
lung der Zähnezahlen sämtlicher einzelnen Räder und damit die wichtigsten Unter
lagen für die konstruktive Durchbildung des Getriebes. Die Raddurchmesser sind 
maßstäblich verkleinert. Das kleinste Rad hat jeweils als Durchmesser die Ein
heit "1" erhalten, so daß die Werte der übrigen Räder das Verhältnis ihrer Teil
kreisdurchmesser zu dem des kleinsten Rades ausdrücken. Dadurch kann man, 
sobald die Zähnezahl Zk des kleinsten Rades gewählt ist, die Zähnezahlen der 
übrigen Räder in einfacher Weise durch Multiplikation von zk mit den ange
gebenen Zahlen ermitteln. 

Diese einfache Berechnungsart ist eine Folge der Auswahlgesetze, die die 
Drehzahlnormung mit sich gebracht hat. Auch hier also haben wir bestätigt ge
funden, daß die Einschränkungen infolge der Drehzahlnormung für den Kon
strukteur nicht zu lästigen Fesseln, sondern im Gegenteil zu einer unentbehrlichen 
Hilfe werden können, wenn er sich alle ihre Vorteile zunutze macht. 

Dritter Teil. 

Die gekoppelten Getriebe. 
1. Formen und Anordnungen. 

Der Begriff der "Kopplung" innerhalb eines Getriebes, d. h. die gleichachsige 
Anordnung gewisser Wellen von mehrachsigen durch Hintereinanderschaltung 
entstandenen Getrieben und die Verbindung dieser Wellen durch eine Kupplungs
möglichkeit, führt zu einer weiteren Gruppe von Getrieben, die sowohl zwei
achsige als auch mehrachsige Anordnungen umfasst. Ihre einfachsten Getriebe, 
als deren Weiterbildung man die übrigen Getriebe dieser Art ansprechen kann, 
sind die Getriebe der "Vorgelegeform", an denen alle Besonderheiten dieser Ge
triebegruppe bereits klar zu erkennen sind. 
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a) Die Getriebe der Vorgelegeform. 
Unter Getriebe der Vorgelegeform wird man zunächst die bekannte Anord

nung nach Tafel XIX Abb. 35 verstehen. Von einerStufenscheibe (oder einem Zahn
rad) auf einer losen Buchse a auf Welle I ausgehend werden dieser gleichen Welle I 
zwei Drehzahlen erteilt, indem sie mit der Buchse a entweder durch die Kupp
lung K 1 unmittelbar, oder durch die Kupplung K 2 über die beiden Räderpaare 1,2 
und 4, 3 verbunden wird. Ohne die spätere systematische Ableitung zu kennen, 
wird man dieses Getriebe in eine Reihe mit den im ersten Teil behandelten ein
fachen zweiachsigen Getrieben der Tafel I bringen und feststellen, daß es gegen
über diesen Getrieben drei kennzeichnende Unterschiede besitzt: 

l. Treibende Scheibe (Rad, Welle, Buchse) a und getriebene Welle I haben 
die gleichen Achsen. Welle I ist die getriebene Welle, nicht mehr Welle II. 

2. Eine Drehzahl der getriebenen Welle stimmt notwendig mit der An
triebsdrehzahl na überein, da sie durch direkte Kupplung erzeugt wird. Bei den 
einfachen zweiachsigen Getrieben war es möglich, durch ein Übersetzungs
verhältnis 1: 1 eine Drehzahl der getriebenen Welle mit der Drehzahl der treiben
den Welle in Übereinstimmung zu bringen, eine Übersetzung 1: 1 war aber nicht 
die notwendige Folge der Getriebeformen. 

3. Die zweite Drehzahl wird über zwei hintereinandergeschaltete Räder
paare 1,2 und 4,3 erzeugt. Diese zwei Räderpaare erlauben, eine größere Über
setzung zu erzeugen als ein einzelnes Paar, ohne konstruktiv ungünstige Rad
durchmesser zu ergeben. Deshalb sind die Getriebe der Vorgelegeform überall 
dort besonders günstig, wo ein großer Sprung zwischen beiden Drehzahlen ver
langt wird, also al'3 Vervielfachungsgetriebe. 

I 

2 

Abb. 18. Getriebe der 
Vorgelegeform mit z w e i 

Kuppelungen auf 
Welle I. 

r- -11-- -
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Diese Unterschiede beruhen auf der 
eigentlichen Herkunft dieser Getriebe
form, die in der in Abb. 35 der Tafel 
XIX dargestellten Anordnung aller
dings weniger klar in Erscheinung tritt. 
Betrachten wir aber die Anordnung 
nach Textabb. 18, die die gleichen 
Eigenschaften besitzt, so finden wir, 
daß ein solches Getriebe aus einer drei
achsigenRäderkette entsprechend Text
abb. 19 besteht (Räder 1, 2 und 4, 3), 

.3 also in Wirklichkeit ein dreiachsiges 
Abb. 19. Entstehung des durch Hintereinanderschaltung ent
Getriebes nach Textabb. standenes Getriebe als Grundform auf-
18 aus zwei hintereinan· 
dergeschalteten Räder- weist, dessen beide Teilgetriebe hier 

paaren. von aller einfachster Art sind und nur 
je eine einzige Drehzahl erzeugen, also nur je ein Räderpaar besitzen. Das zu
grundeliegende mehrachsige Getriebe erzeugt hier im ganzen 1 · 1 = 1 Dreh
zahl. Bei diesem Grundgetriebe ist nun Welle III konstruktiv so angeordnet 
worden, daß sie gleichachsig mit Welle I zu liegen kommt und zwischen Welle I 
und III ist eine doppelte Kupplung eingebaut, die es ermöglicht: 

I. Räderkette 1, 2, 4, 3 der Grundform einzuschalten (K2). 

2. Welle I unmittelbar mit Welle II zu kuppeln (K1). 

Auf diese Weise erhält das Getriebe im ganzen zwei Drehzahlen mit den 
gekennzeichneten Besonderheiten. Das GesEtz für die Erzeugung dieser zwei 
Drehzahlen läßt sich folgendermaßen in Form einer Gleichung ausschreiben: 

1·1+1=2 
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In dieser Gleichung bedeutet der zweite Summand die infolge der Kupplung 
mit der Ausgangsdrehzahl übereinstimmende Enddrehzahl, der erste Summand 
die durch das Vorgelege erzeugten Enddrehzahlen. Seine Faktoren stellen (ent
sprechend Seite 25) Anzahl, Stufenzahl und Reihenfolge der im Vorgelege ent
haltenen Teilgetriebe dar. 

Ein solches Getriebe für zwei Drehzahlen muß also im ganzen vier Räder be
sitzen, und zweiKupplungen, die niemalo;; gleichzeitig eingeschaltet sein dürfen. 
Von denRädern befinden sich je zwei auf jeder Welle. Die beiden Kupplungen 
können auf verschiedene Weise angeordnet sein. BeiAbb. 35 auf TafelXIXbesteht 
die eine "Kupplung" in dem bekannten exzentrischen Heraus
schwenken der Vorgelegewelle II, die zweite Kupplung in 
dem Schnappstift zwischen Rad 3 und Stufenscheibe. In 
Textabb. 18 befinden sich beide Kupplungen auf Welle I. 
Gegenüber Abb. 35 auf Tafel XIX besitzt diese Anordnung 
den Nachteil, daß beide Räderpaare auch bei direkter 
Kupplung mitlaufen (wenn auch im Leerlauf) und dadurch 
Verluste und Geräusch verursachen. Textabb. 20 zeigt eine 
weitere Anordnungsmöglichkeit. Hier ist je eine Kupplung 
auf jede Welle verteilt. Bei dieser Anordnung empfiehlt sich 
eine selbsttätige Sperrung beider Kupplungen gegeneinander, 
z. B. in der einfachen Form eines zweiarmigen Hebels, wie 
dies in Textabb. 20 schematisch angedeutet wurde. 

Abb. 20. Getriebe der 
Vorgelegeform mit je 
einer Kupplung auf 

jeder Welle. 

Wiederum anders ist die Durchbildung der beiden notwendigen Kupplungen 
bei dem zweistufigen Vorgelegegetriebe nach Abb. 41 auf Tafel XIX. Da ein 
Schieberad eine Kupplung ersetzt, kommt man hier allein mit der einen direk
ten Kupplung aus. In dieser Anordnung, die als Weiterbildung von Textabb. 18 
aufzufassen ist, läuft die Vorgelegewelle gleichfalls dauernd mit, nur Rad 3 (das 
in diesem Fall als Schieberad ausgebildet wird) ist gegenüber Abb. 18 bei direkter 
Kupplung nicht mehr in Eingriff. Bewirkt man schließlich auch die direkte 
Kupplung durch das Schieberad und eine Innenverzahnung als weitere Verzah
nung in Rad 1, so erhält man ein Getriebe nach Abb. 42 auf Tafel XIX, das die 
geringste axiale Baulänge von allen zweistufigen Getrieben der Vorgelegeform 
aufweist. 

Es liegt nahe, diese einfachsten Getriebe der Vorgelegeform dadurch zu er
weitern, daß man in der mehrachsigen Grundform an Stelle der einfachen Räder
paare (1, 2 und 3, 4) mehrstufige Getriebe setzt, z. B. einfache zweiachsige Schiebe
radgetriebe, wie sie im ersten Teil behandelt wurden. Bei Verwendung eines 
Zweierblockes im zweiten Teilgetriebe an Stelle des einen Schieberades der Abb. 41 
auf Tafel XIX entstehtaufdiese WeiseeineAnordnungmitimganzen 1 · 2 + 1 = 3 
Enddrehzahlen (Abb.43 der Tafel XIX), bei Verwendungdreier Schieberäder eine 
Anordnung mit 1 · 3 + 1 = 4 Enddrehzahlen (Abb. 44 der Tafel XIX), ein Schema, 
das bei Kraftwagengetrieben üblich ist. In der letzten Stufe ist hier noch ein 
Zwischenrad für den Rückwärtsgang eingefügt. 

Bei allen diesen Getrieben ist die Erweiterung durch einen Schieberadblock 
auf Welle I erfolgt. Man kann den Schieberadblock auch auf Welle II anordnen 
und zwar sowohl an Stelle der Übersetzung u 1 in Abb. 35 der Tafel XIX, also im 
ersten Teilgetriebe (Abb. 36 dieser Tafel), als auch an Stelle der Übersetzung u 2 , 

also im zweiten Teilgetriebe. Bei zweistufigem Schieberadblock, wie in Abb. 36 
auf Tafel XIX dargestellt, erhält man Getriebe mit im ganzen 2 · J + 1 = 3 (bzw. 
1·2 +1 = 3) Drehzahlen, die als "doppelte Vorgelege" z. B . bei Drehbänken 
bekannt sind. Der Name "doppeltes Vorgelege" läßt erkennen, daß diese 
dreistufigen Getriebe auf eine zweistufige Grundform zurückzuführen sind. 

Germar, Getriebe. 4 
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Sind beide Teilgetriebe der Grundform zweistufig, etwa zwei Schieberad
getriebe, so entsteht ein gekoppeltes Getriebe für 

Abb. 21. Fünfstufiges ge
koppeltes Getriebe. 

5=4+1 
7=6+1 
(9= 8+ 1) 

2·2+1=5 
Drehzahlen (Textabb. 21), dessen Grundgetriebe be
reits aus Abb. 22 der Tafel XIV bekannt ist. Das Gesetz 
für die Stufenzahl läßt erkennen, daß man mit einem 
gekoppelten Getriebe alle jene Stufenzahlen erzeugen 
kann, die um eins größer sind als die Stufenzahlen 
der mehrachsigen, durch Hintereinanderschaltung ent
standenen Getriebe, d. h. 

(10= 9+1) 
11=10+1 
13= 12+ 1 

17= 16+ 1 
19=18+1 

Daraus folgt, daß sämtliche Stufenzahlen ohne Ausnahme konstruktiv 
ausführbar sind, teils allein durch Hintereinanderschaltung, teils durch Hinter
einanderschaltung in Verbindung mit Kopplung. Einen Überblick über die Er
zeugungsmöglichkeit der Stufenzahlen zwischen 1 und 20 soll Textabb. 22 geben. 
Im allgemeinen ist diese Tabelle ohne weiteres verständlich. Es bedarf nur eines 
Beispieles dafür, wie ein Getriebe mit mehrfacher Kopplung konstruktiv an
zuordnen ist. Als Beispiel '!oll uns dazu das elfstufige Getriebe dienen in der Auf-
teilung: 11 = (2 . 2 + 1) . 2 + I. 

Ein- Drei- ' Vier- und 
"- faches achsi- Vier- Gekoppeltes ~:c: Drei- mehr-
~"' zwei- ges achsiges achsiges achsiges Gekoppeltes Getriebe 
""' Getriebe ""' -"' achsiges Ge- Getriebe -"' Getriebe Getriebe U) Getriebe triebe 

U) 

1 1-1 1 1·1·1 111 
'3· 6 .13·2·2 

5-2+1 
1 2·5+1 (2·2+1)·2+1 

2 2 2·1 
U8W. 1·1+1 12 . ' . 2·3·2 

1·2 3-4; 2-6 2·2·3 

3 3 3-1 2·1+1 13 4-3+1 3-2·2·1+1 
1·3 1·2+1 3·4+1 U8W. 

4 2+2 2·2 3-1+1 14 (3·2+1)·2 
1·3+1 (2·3+1)·2 

5 2+3 

1 3-2 

2·2+1 1515·3 (3·2+1)-2+1 
3+2 3-5 (2·3+1)·2+1 

6 3+3· 16 4·2·2 
2·3 2·2·2·2 

7 3·2+1 17 4-2·2·1+1 
2·3+1 U8W. 2·2·'2·2+1 

4·2 
3·3·2 (4·2+1)·2 

8 2·2·2 18 3·2·3 2·4 2·3·3 (2·4+1)·2 

9 3·3 4·2+1 19 3-3·2·1+1 

10 1 

2·4+1 U8W . 

5·2 13·3+1 : 20 5·2·2 (2·2+1)·2·2 
I 2·5 (2·2+1)·2 

\ 

• Höhere Stufenzahlen durch Schwenkradgetriebe. 
Abb. 22. Überslebtstafel über Erzeugungsmöglichkelten der Stufenzahlen von 1 bis 20. 
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Eine Anordnung hierfür zeigt Textabb. 23, bereits ein recht verwickeltes Schema, 
das nicht zur praktischen Ausführung lockt. Aber es muß festgehalten werden, 
daß, wie Textabb. 23 beweist, keine 
grundsätzlichen Schwierigkeiten 
für die Erzeugung sämtlicher Stu
fenzahlen zwischen I und 20 be
stehen. 

b) Die Getriebe der Win
dungsform. 

Durch axiales Aneinanderfügen ][ 
von zweiachsigen Getrieben der Vor
gelegeform entstehen weitere An-
ordnungsmöglichkeiten, die man je Abb. 23. Elfstufiges gekoppeltes Getriebe. 
nach der Art der Aneinanderfügung 
in zwei Gruppen teilen kann: Die Getriebe der "Windungs- und die Getriebe 
der Ruppertform. 

Das vierstufige Getriebe der Windungsform ergibt sich , wie Textabb. 24 zeigt, 
aus zwei umgekehrt zueinanderstehenden Getrieben der zweistufigen Vorgelege
form entsprechend Textabb. I8 dadurch, daß man die beiden mittleren Räder
paare (3', 4' und l", 2") in ein einziges Räderpaar (3, 4) zusammenfallen läßt. Der 
Name "Windungsform" ist irrfolge des (J)förmig gewundenen Weges bei der Dreh
zahlstufe: Rad I -2 - 4 - 3 - 5 - 6, gewählt worden. 

Textabb. 24 zeigt eine Windungsgetriebe der 
reinen Kupplungsform. In der Ausführung mit 
Schieberädern hat das vierstufige Getriebe mit 
Windungsstufe ein Schema nach Abb. 45 auf 
Tafel XX, das sich aus zwei entsprechenden zwei
stufigen Schieberadgetrieben der Vorgelegeform 
(Abb. 41 aufTafelXIX) zusammensetzt. Beidieser 
Form kann jedes der beiden Teilgetriebe in gleicher 
Weise wie das zweistufige Getriebe der Vorge
legeform selbst durch Blockbildung erweitert 
werden, so daß Getriebe mit Windungsstufen 
entstehen, bei denen entweder nur das eine oder 
beide Schieberäder durch Schieberadblöcke er
setzt werden. Abb. 46, 47 und 48 der Tafel XX 
zeigen drei konstruktiv günstigeMöglichkeiten für 
solche Erweiterung. 

c) Die Getriebe der Ruppertform. 
Eine andere Möglichkeit der Weiterbildung des 

zweistufigen Vorgelegegetriebes ergibt sich durch 

2' 

1' 
!(, 

-][-- 1~--- I' 

1 

.,. 

axiales Hintereinanderschalten zweier gleich- Abb. 24. Vierstufiges Getriebe der \\"in-
gerichtet stehender Getriebe der Textabb. 20 und dungsform (Ableitung aus zwei Getrie

ben der Vorgelegeform veranschaulicht). 
Verschmelzung der mittleren Räder. Dadurch ent-
steht eine Anordnung, die Abb. 53 auf Tafel XXI zeigt. Bei Verschmelzung von 
drei zweistufigen Vorgelegegetrieben entsteht eine Anordnung nach Abb. 54 
dieser Tafel, d. h. das sog. Ruppertgetriebe, das sein Erfinder allerdings in einer 
etwas anderen Gruppierung der Kupplungen und Buchsen (Abb. 55 der Tafel) 
entworfen hat. Wir haben aber bereits oben bei der Grundform, dem zweistufigen 
Vorgelegegetriebe, gezeigt, daß die Anordnung der Kupplungen nicht das Kenn-

4* 
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zeichnende dieser Getriebeformen ist. Durch Abb. 54 u. 55 der Tafel XXI sind 
die Anordnungsmöglichkeiten der sechs für dieses Getriebe notwendigen Kupp
lungen keinesfalls erschöpft. 

EineErweiterung über das achtstufigeRuppertgetriebe hinaus durch vierfache 
axiale Hintereinanderschaltung usw. ist theoretisch denkbar, dürfte aber prak
tisch nicht mehr von Vorteil sein. Es würde sich in solchem Fall eher empfehlen, 
ein nicht verschmolzenes Getriebe der Vorgelegeform nachzuschalten. Alle Ge
triebe dieser Art wollen wir Getriebe der Ruppertform nennen. 

d) Die mehrachsigen gekoppelten Getriebe. 
Allen bisher besprochenen gekoppelten Anordnungen war gemeinsam, daß sie 

wie die einfachen zweiachsigen Getriebe nur zwei Achsen besaßen. Mit dem 
Grundsatz der "Kopplung" ist aber keineswegs eine Beschränkung auf nur zwei 
Achsen verknüpft. So kann man an Stelle von zwei hintereinandergeschalteten 
und gekoppelten Räderpaaren-eine Anordnung, die zur zweistufigen Vorgelege
form führte- z. B. vier Räderpaare hintereinanderschalten und zwar derart, 
daß sowohl Welle I mit Welle V als auch Welle II mit Welle IV gleichachsig 
wird (Abb. 37 der Tafel XIX. Gekuppelt wird bei dieser Anordnung sowohl auf 
Achse I (Wellen I und V) durch das Kupplungspaar K 1, K 2 als auch auf Achse II 
(Wellen II und IV) durch das Kupplungspaar K 3 , K 4 und es entsteht im Ganzen 
ein dreistufiges Getriebe, also wiederum ein sog. "doppeltes Vorgelege", bei dem 
die Enddrehzahlen aber noch größere Unterschiede aufweisen können, als bei 
der Anordnung nach Abb. 36 der Tafel XIX. Denn die dritte Enddrehzahl wird 

][ 

hierbei durch im ganzen vier Räderpaare anstatt 
durch zwei Räderpaare hergestellt. 

Es braucht wohl kaum erwähnt zu werden, daß 
auch bei diesen mehrachsigen gekoppelten Ge
trieben eine andere Anordnung der Kupplungen 
oder ihr Ersatz durch Schieberäder (etwa nach 
Abb.38 bis 40 auf Tafel XIX) oder die Erweiterung 
der Stufenzahl der Teilgetriebe z. B.durch Schlehe
räderblöcke möglich ist, genau wie bei der Aus
gangsform, den zweistufigen, zweiachsigen Vor
gelegen. Auch würde es zu weit führen, die Ein-

8 1'0 ordnungsmöglichkeiten dieser drei- und mehr-
Abb. 25. Getriebe der Ruppertform, achsigen gekoppelten Getriebe in die Ruppertform 

dreiachsig erweitert. oder Windungsform zu skizzieren, zumal dies nach 
der voraufgegangenen Systematisierung keine grundsätzlichen Schwierigkeiten 
bereitet. Textabb. 25 zeigt daher nur ein Beispiel. 

2. Aufbau und Forderungen der Drehzahlnormung. 
a) Die Getriebe der Vorgelegeform. 

Betrachtet man die Getriebe der Vorgelegeform als Ganzes, so sind es Ge
triebe mit zwei gleichachsigen Wellen für Antrieb und Abtrieb, die aus einer 
Antriebsdrehzahl na (d. h. der Buchse a auf Achse I) zwei (oder mehr) Dreh
zahlen nv n 2 usw. erzeugen. Eine dieser Drehzahlen stimmt, wie wir gesehen 
hatten, notwendig mit der Antriebsdrehzahl na überein, z. B. 

n1 = na; e1 = 1 : 1 ; (70) 
die übrigen werden durch ein mehrachsiges durch Hintereinanderschaltung ent
standenes Grundgetriebe erzeugt, im einfachsten Fall (Tafel XIX, Abb. 35) z. B. 

n2 = n11 • u1 • u 2 = na · e2 ; u 1 = ~; u 2 = ~ (71) 
2 3 
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Die Rücksichten auf die Drehzahlnormung gestalten sich wie folgt: Wenn 
na eine Normdrehzahl ist, so ist infolge Gleichung (70)auch n1 eine NormdrehzahL 
Damit auch n 2 eine Normdrehzahl wird, muß die Endübersetzung e2 eine Norm
übersetzung sein. Wie bei den im zweiten Teil behandelten Getrieben (S. 34) 
ist es auch hier zwar nicht unbedingt erforderlich, aber empfehlenswert, auch 
die Teilübersetzungen u1 und u2, die die Endübersetzung e2 erzeugen, als Norm
übersetzungen auszubilden. 

Im Drehzahlbild mit einer Sprungteilung nach der Reihe 1,06 der Drehzahl
normung läßt sich dies dadurch darstellen, daß man auch die Zwischenwelle II 
mit ihrer Zwischendrehzahl nu einzeichnet. Sind die Teilübersetzungen Norm
übersetzungen, so liegt der Drehzahlpunkt 
n11 auf einer waagerechten Linie (Text
abb. 26). Soll z. B. die Gesamtübersetzung 

e2 = (1:8)= 1:7,94 

betragen, so bedeutet dies gemäß der Ex
ponentenspalte in Abb. 16 auf Tafel II 
36 Sprungteilungen. Wie mandurchAbzählen 
aus Textabb. 26 sieht, sind daher zwischen 
n1 und n 2 36 Sprungteilungen gelegt worden. 
Den Wert 36 kann man nun (vgl. die stark 
ausgezogene Linie zwischen na und n2 in der 
Abb. 26) z. B. in zwei gleiche Sprungteilun
gen, 18 für u1 und 1"8 für u 2, aufteilen. Dann 
betragen die beiden normalen Teilüberset-
zungen Abb. 26. Drehzahlbild eines zweistufigen 

Getriebes der Vorgelegeform. 

Man hätte auch anders aufteilen können, z. B. u1 = 12 Sprungteilungen, u2 = 24 
Sprungteilungen (die gestrichelte Linie zwischen na und n 2 in Textabb. 26), 
also 

u1 = 1,0612 = 1:2; u 2 = 1,06 21 = (1:4)= 1:3,98 usf. 

Ähnlich ist es auQh bei den "doppelten" Vorgelegen, z.B. Abb. 36 der 
Tafel XIX, die im ganzen drei Gesamtübersetzungen e1, e2 und e3 aufweisen. 

Diese drei Endübersetzungen müssen eine geometrische Reihe bilden. Das 
bedeutet eine arithmetische Reihe für ihre Sprungteilungen. 

Sollen z. B. die Gesamtübersetzungen folgende für Getriebe nach Drehzahl
normung wichtige Reihe mit dem Stufensprung 2,00 bilden: 

e1 =1:1,00; e2 =1:2,00; e3 =1:3,98=(1:4) 

so lassen sich aus Abb. 16 auf Tafel II für diese Übersetzungen folgende drei arith
metisch gestuften Sprungteilungen entnehmen: 0, 12, 24. Die Sprungteilung 0 
wird wie oben durch die Kupplung K 1 erzeugt. Die beiden weiteren Sprung
teilungen 12 und 24 kann man z. B. folgendermaßen auf die drei Teilübersetzun
gen u 1 , u 2 und u 3 verteilen: u 2 und u 3 erhalten je 12 Sprungteilungen, u1 dagegen 
0 Sprungteilungen. Denn die Sprungteilung für die Endübersetzung e2 ergibt 
sich durch Addition der Sprungteilungen für u1 und u3 , also 

0+ 12= 12, 

da e 2 durch Multiplikation von u1 und u3 entsteht; in gleicher Weise ergibt sich 
die Sprungteilung für e3 durch Addition der Sprungteilungen für u2 und u 3, also 

12+ 12= 24, 
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da e3 durch Multiplikation von u 2 und u3 entsteht. Durch Ablesen in Abb. I6 
auf Tafel II erhält man aus den Sprungteilungen die Übersetzungsverhältnisse, 
nämlich 

u1 = 1 : I ; u2 = I : 2 ; .u3 = I : 2 ; 

Man kann die Sprungteilungen für die Teilübersetzungen auch anders wählen, 
z.B. 

d.h. 

2+ 10= I2 
I4+ IO= 24 

u1 =I: 1,12; u2= 1 :2,24; u 3 = 1:1,78 usw. 

Zur Bestimmung der Zähnezahlen für die 6 Räder bedient man sich sodann 
zweckmäßig der Zähnezahltafel XXXI oder des Tabellenwerkes auf den TafelnXXII 
bis XXX des Anhanges. Bei gleichem Modul findet man für die drei Übersetzungs
verhältnisse 1 : 1,12, 1 : 2,24 und 1 : 1,78 beispielsweise 81 als brauchbare Zähne
zahlsumme und erhält folgende Zähnezahlen für die einzelnen Räder 

Z1 =38; Z2=43, Z3 =25, z4 =56, Z6 =29, Z5 =52. 

Praktisch dürfte sich die Verwendung des gleichen Moduls bei allen drei Räder
paaren nicht empfehlen. Mit Rücksicht auf das größere durchgeschickte Dreh
moment wird man vielmehr mindestens für das Räderpaar 5; 6 einen größeren 
Modul wählen, beispielsweise Modul m2 =4,5 mm, während Räderpaare 1; 2 und 
3; 4 mit Modul m1 = 3 mm ausgeführt werden sollen. In diesem Falle entstehen 
zwei verschiedene Zähnezahlsummen, Z1 für die Räder 1 ; 2 und 3; 4 und Z2 für 
die Räder 5; 6, diesich umgekehrt verhalten wie die beiden Werte von m1 und 
~2• Denn es ist 

(z1 + z2) · m 1 = (z3 + z4) • m 1 = (z 5 + z6) • m 2 

zl + Z2= Za + z,= Zl; Zs + Za= z2 

zl . ml = z2 . m2 

(72) 

(73) 

(74) 

zl m2 (75) 
z2 =ml 

Es gilt also, in dem Tabellenwerk zwei Zähnezahlsummen aufzusuchen, die im 
Beispiel im Verhältnis 

m2 4.5 3 
m1 3 2 

zueinander stehen und von denen die kleinere für das Räderpaar mit dem größeren 
Modul 4,5, die größere für die beiden Räderpaare mit dem kleineren Modul3 
gilt. Jede dieser beiden Zähnezahlsummen muß außerdem günstig sein zur Er
reichung der verlangten Normubersetzungen, die größere für 1: 1,I2 und 1:2,24, 
die kleinere für 1 : I,78. Durch systematisches Durchsuchen des Tabellenwerkes 
findet man als brauchbar in unserem Beispiel 

Z1 = 87 Z2 = 58 
z5 = 21 
z6 = 37 

} m2 = 4,5 

Auf diese Weise hat man stets dann vorzugehen, wenn es sich bei der Benutzung 
des Tabellenwerkes oder der Rechentafel um Räderpaare mit verschiedenem 
Modul handelt. 

Wir hatten im zweiten Teil gesehen, daß bei Getrieben für Normdrehzahlen 
der Übersetzungssprung bestimmte Werte bevorzugt. Wie aus Abb. 34 in Tafel XI 
hervorgeht, sind dies bei den größeren Vorgelegesprüngen, deren Erzeugung durch 
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die eben besprochenen Getriebeformen hauptsächlich in Frage kommt, vor allem 
die Werte I: 4, I: 6,3, I: 8 und I: 16, wobei wiederum den Werten I: 4, 
1 : 8 und I: 16 die größte Bedeutung zukommt, m1t Rücksicht auf das Schneiden 
von Steilgewinde auf der Drehbank 1• Denn in diesem Fall wird der Vorschub 
beim Gewindeschneiden für die flacheren Steigungen hinter dem Vorgelege von 
der Arbeitsspindel abgeleitet, für die steileren Steigungen dagegen vor dem Vor
gelege. Da die meisten steileren Steigungen genau das 4fache, 8fache oder 16fache 
von flacheren Gewindesteigungen betragen, ist es vorteilhaft, die Drehbankvor
gelege mit diesen Übersetzungswerten zu versehen, allerdings ist es dabei nötig, 
die genauenWerte 1:4,00, 1: 8,00 und 1:16,00 zu erzeugen. Ähnlich wie bei der 
Erzeugung der Normübersetzungen zwischen I: I und 1:2 (Abb.20 auf Tafel Ill) 
gibt es auch hierfür günstigste Zähnezahlsummen, die in Abb. 2I auf Tafel III 
niedergelegt wurden. Wie diese günstigsten Zähnezahlsummen aufgefunden wur
den, ist aus der Abbildung selbst ersichtlich. 

b) Die Getriebe der Windungsform. 
Nach Textabb. 24 entsteht das vierstufige Getriebe der Windungsform aus zwei 

miteinander verschmolzenen zweistufigen Vorgelege getrieben, denen je ein Aufbau
netznach Textabb.27 zukommenwürde. Es steht also zu erwarten, 
daß diesem Getriebe das gleicheAufbaunetz wie dem 2 · 2 = 4stu
figen Getriebe zugeordnet werden kann (Textabb. I4 u. I5 auf 
S. 41). Tatsächlich ist dies auch der Fall. Die Behandlung dieser 
Getriebe, ausgehend vom Aufbaunetz der vierstufigen durch 
Hintereinanderschaltung entstandenen Getriebe, ist zwar nicht 
der einzig mögliche Weg, dürfte aber wohl der einfachste sein. 

Wir versuchen zunächst, aus den ganz allgemeingültigen Auf
baunetzen (Textabb. 14 u. I5) jene Drehzahlbilder abzu

Abb. 2i Auf
baunetz eines 

zweistufigen Ge
triebes der Vor

gelegeform. 

leiten, die dem vierstufigen Windungsgetriebe insbesondere eigentümlich sind. 
Zu diesem Zweck bilden wir die Gleichungen für die vier Gesamtübersetzungen 
des Getriebes. Nach Abb. 45 auf Tafel 
XX lassen sich die vier Gesamtüberset- I 

zungen des vierstufigen ·Getriebes der 
Windungsform in einfacher Weise an
schreiben als : 

- dl. 
Ul-d' 

2 

(76) 

lJürhst! /Jiidlse 
I auf li IUI/ I Jl 
~!'.fl~ (/2 

~.:Y!. 

Statt dessen wollen wir setzen : Abb. 28 u. 29. Grundsätzliche Gestalt der Dreh
zahlbilder von Getrieben der Wlndungsform. 

~ - -~- ~ ~ e1 =u1 ·-; e2 -u2 -, e3 =u3 ·-; e4 =u1 ·- (77) 
~ ~ ~ ~ 

waszwar an und für sich das gleiche, aber in scheinbar umständlicherer Form aus
sagt. Daß wir aber durch diese umständlichere Form das Aufbaunetz dieser Ge
triebe auf dievomzweiten Teil herbekanntenFormen zurückführen können, be
deutet, wie wir sehen werden, besonders bei den erweiterten Windungsgetrieben 
einen entscheidenden Schritt, der die Behandlung der Durchmesserrechnung für 
diese Getriebe sehr leicht gestaltet. 

1 Ausführlicher: Schlesinger ZVDI. 1930, S. 1509. 
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Ein Drehzahl bild, das den Gleichungen(77) entspricht, allerdings ohneRücksieht 
auf die größenmäßige Reihenfolge der Gesamtübersetzungen, zeigt Textabb. 28. 
Das erste Teilgetriebe (Räder 1, 2 ,3, 4) erzeugt durch die beiden Übersetzungen 
u1 und u 2 zwei Drehzahlen der Büchse auf Welle II. Die Räder 4, 3 bilden 
sodann gewissermaßen eine konstante Rückübersetzung auf Welle I zwischen 
erstem und zweitem Teilgetriebe, die die Drehzahlen ohne Vervielfachung wieder 
auf Welle I mit der Übersetzung I : u 2 zurückübersetzen. Sodann schließt sich 
das zweite Teilgetriebe (Räder 3, 4, 5, 6) an und bewirkt eine weitere Drehzahl
verdopplung. 

Wir können in Textabb. 28 eine Vereinfachung vornehmen. Gegenüber der 
Vorgelegeform hat nämlich die Windungsform die Besonderheit, daß sie, ähnlich 
wie die einfachen zweiachsigen Getriebe, keine Gesamtübersetzung durch eine 
direkte Kupplung auf den Wert 1: I festlegt; wie beim einfachen zweiachsigen 
Getriebehaben wir also Freiheit in der Wahl z we ie r Größen: des Stufensprunges q; 
und einer Gesamtübersetzung e, im Gegensatz zur Vorgelegeform, bei der nur 
Freiheit in der Wahl einer Größe, des Stufensprunges, bestand. Wir benutzen 
diese Besonderheit und betrachten im folgenden zunächst die Drehzahlbilder mit 

e2 = u2 = 1: 1 (78) 
Dadurch erhalten wir die einfachste Form für die Drehzahlbilder dieser Getriebe 
(Texta.bb. 29), die zugleich auch praktisch die größte Bedeutung hat; denn die 
Räder 3, 4 für die Übersetzung u 2 (Abb. 45 auf Tafel XX) werden bei der Win
dungsstufe in umgekehrter Richtung durchlaufen (4, 3). Wäre nun z. B. u2 
eine starke Übersetzung ins Langsame, so entstände bei der Windungsstufe (e4 ) 

eine starke Übersetzung ins Schnelle, was man vermeiden soll. Bei dem Dreh
zahlbild nach Textabb. 29 ist dieser Nachteil unter allen Umständen vermieden: 
Die in beiden Richtungen durchlaufene Übersetzung u 2 hat den Wert 1: 1. 

Im ganzen gibt es vier Möglichkeiten, das Aufbaunetz für 2 · 2 = 4 Stufen mit 
engem Sprung q; im ersten Teilgetriebe (Textabb. I4) auf die vierstufigen Ge
triebe der Windungsform anzuwenden. Sie sind in Textabb. 30 dargestellt. Wenn 

Abb. 30. Drehzahlbilder der vierstufigen Getriebe der Windungsform (enger Sprnng im ersten Teilgetriebe). 

u 2 = 1 : 1 ist, kann u1 entweder 1 : q; oder q; : 1 sein, in beiden Fällen liegt 
zwischen u1 und u 2 der geforderte Sprung q;, und bei jeder dieser beiden Möglich
keiten kann u 3 entweder 1 : q;2 oder q;2 : 1 sein, da dann beidesmal zwischen u 2 

und u 3 der geforderte Sprung q;2 entsteht. 
Schreiben wir uns aus dieser Abbildung nur dieAbstände der Drehzahlpunkte 

für die einzelnen Teil- und Gesamtübersetzungen ab, gemessen in der Sprung
teilung, so ergibt sich für die vierFälle eineAufstellung gemäßAbb. 49TafelXX, 
deren einfache Anwendung wir weiter unten durchsprechen werden. Zunächst 
fällt uns an dieser Tabelle eine gewisse Symmetrie auf. Die Exponentenwerte sind 
symmetrisch zur stark ausgezogenen senkrechten Linie. Den Werten für die Teil
übersetzungen 1, 0, 2 (1. Spalte) entsprechen die Werte -I, 0, -2, (4. Spalte), 
die nur das umgekehrte Vorzeichen haben. Im ersten Fall ist die höchste End
übersetzung e1 = 1 : 1 (Exponent 0) und die niedrigste Endübersetzung e3 = 1 : q;3 

ins Langsame (Exponent 3); im zweiten Fall ist umgekehrt die niedrigste End-
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Übersetzung e3 = 1: 1 (Exponent 0) und die höchste e1 = cp 3 : 1 (Exponent -3). 
Eine ähnliche Symmetrie besteht für die beiden inneren Spalten der Tabelle. 

Da die Enddrehzahlen praktisch fast immer niedriger liegen müssen, als die 
Anfangsdrehzahlen des Getriebes, kommt der ersten Spalte der Abb. 49 auf 
Tafel XX die größte Bedeutung zu. Betrachten wir beispielsweise ein Getriebe 
für die Reihe 1,26, so müssen die drei Teilübersetzungen die Werte annehmen: 

u1 = 1: cp1 = 1: 1,26 
U2= 1: cp 0 = 1: 1,00 
u 3 = 1: cp 2 = 1: 1,58 

Nach Gleichung (76) sind dies auch die Werte für die drei Gesamtübersetzungen 
ev e2 und e3, während die vierte Gesamtübersetzung e4 durch die Windungsstufe 
erzeugt wird und in unserem Beispiel den Wert erhält : 

e4 = u~;a 1,2~·~~58 = 1: 2,00 

Wir hatten oben gesehen, daß die Übersetzung u2 nicht notwendig den Wert 1: 1 
zu haben braucht. Wir sind bei ihrer Wahl völlig frei. Benötigt man beispiels
weise ein solches Getriebe nach der Reihe 1,26 mit den Gesamtübersetzungen 
1: 1,12; 1: 1,41; 1: 1,78 und 1:2,24, so würden die Teilübersetzungen lauten 
müssen: 

U1= 1:1,26 ·1,12= 1:1,41 
U2=1 :1,00·1,12=1:1,12 
u 3 = 1:1,58 ·1,12= 1:1,78 

wobei auf der Windungsstufe 

Ul•'Ua = 1,12 = 1: 2,24 
u2 1,41 · 1,58 

allerdings ein geringes Treiben ins Schnelle beim umgekehrten Durchlaufen der 
Übersetzung u2 in Kauf genommen werden muß (1,12: 1). 

Soll die höchste Enddrehzahl höher liegen als die Anfangsdrehzahl, so gibt 
nicht mehr die erste Spalte in Abb. 49 aufTafelXX den günstigstenAufbau an, 
sondern jeweils diejenige Spalte, bei der sich die Forderungen u2 = 1: 1 am besten 
erfüllen läßt, bei einem Getriebe für die Reihe 1,26 und e1 = 1,26: 1 beispielsweise 
die zweite Spalte, also 

U1=1,26:1; U2=1:!,00; U3 =1:1,58. 

Man könnte bei aufmerksamer Betrachtung noch einwenden, daß außer den 
vier in der Tabelle aufgeführten für ein Aufbaunetz nach Abb. 14 gültigen Expo
nentenanordnungen noch weitere vier Anordnungen für das Aufbaunetz nach 
Abb. 15 bestehen müssen. Wie man sich aber leicht überzeugen kann, bedeutet 
dies für unser 4stufiges Getriebe nur, daß man die Exponentenwerte für u1 und u 3 

in jeder Spalte vertauschen kann, so daß also die erste Spalte für die Teilüber
setzungen auch die Exponentenfolge 2, 0, 1 annehmen kann usf. 

Bei den erweiterten Getrieben der Windungsform führen die gleichen Über
legungen wie beim vierstufigen Getriebe zum Ziel. .Abb. 50 bis 52 der Tafel XX 
geben die entsprechenden Exponententabellen der 6 = 3 · 2; 8 = 4 · 2 und 
9 = 3 · 3stufigen Getriebe nach Abb. 46 bis 48 der gleichen Tafel an. Auch in 
diesen Tabellen ist jeweils die erste Spalte die praktisch wichtigste, auch diese 
Tabellen sind symmetrisch zu einer stark ausgezogenen Mittellinie- beim neun
stufigen Getriebe zu einer mittleren Spalte -und auch hier sind Vertauschungen 
der Exponenten untereinander in gewisser Weise möglich. Die Exponenten sind 
aber in den Tabellen derart den Übersetzungsverhältnissen zugeordnet, daß bei 
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Schieberadgetrieben die Schieberäder an den festen Rädern vorbeigehen, und es 
empfehlen sich daher Vertauschungen nur nach gründlicher vorheriger Überlegung. 

Um das Vorbeigehen der Räder bei Erzeugung feiner Drehzahlreihen zu 
gewährleisten, ohne große Zähnezahlsummen anwenden zu müssen, ist es von 
Vorteil, eine Spalte auszuwählen, bei der zwischen den Exponenten der ersten 
Teilübersetzungen ein großer Unterschied besteht. 

Ein Beispiel möge dies erläutern: Für die Reihe 1,12 ist der Aufbau eines 
6 = 3 · 2stufigen Windungsgetriebes mit einer Anordnung nach Abb. 46 auf 
Tafel XX zu ermitteln. Wählt man für den Aufbau Spalte I in Abb. 50 dieser 
Tafel, so ergibt sich: 

u 1 =I: I,12 2 = I: I,26 
U2= I: I,121 = I: 1,12 
u 3 = I: 1,I2°= 1: I,OO 
U4= 1: I,12 3 = I: 1,4I 

In diesem Fall würde zwischen den beiden Schieberadübersetzungen u1 und u2 

der Sprung 1,12liegen, der bei vier Zähnen Radunterschied gemäß Gleichung (24) 
die sehr ungünstige Zähnezahlsumme 

4 
Z= I,8 · O,Of> = I8 · 8= I44 

Zähne ergeben würde. Wir wählen besser Spalte 2 der Abb. 50 für den Aufbau 
und erhalten: 

u1 = 1: 1,124 = I: I,58 
u 2 = 1 : I, 12 2 = 1 : I ,26 
u 3 = I: I,I2°= I: 1,00 
U4= 1: 1,121 = I: 1,12 

Die kritischen Übersetzungen u1 und u2 haben dann zwischen sich den Sprung 
I,26, und die keinste brauchbare Zähnezahlsumme wird: 

Z = I 8 · -4 - = I8 · 4 = 72 Zähne. 
' O,l 

Es ergeben sich folgende Zähnezahlen: 

z1 = 28; z2 = 44; z3 = 32; z4 = 40; 
Z 5 =36; Z 6 =36; Z7 =34; Z8 =38 

Durch dieses Beispiel ist zugleich die Anwendung der Zähnezahlrechnung auf ein 
Getriebe der Windungsform gezeigt worden. 

c) Die Getriebe der Ruppertform. 
Wie das vierstufige Windungsgetriebe, entsteht auch das vierstufige Ruppert· 

getriebe aus zwei- allerdings in anderer Weise - hintereinandergeschalteten 
Getrieben der Vorgelegeform. Seine Aufbaunetze sind also gleichfalls die der 
2 · 2 = 4stufigen Getriebe. Aber gegenüber den Drehzahlbildern der Windungs
form bestehen infolge der anders gearteten Hintereinanderschaltung Besonder
heiten (Textabb. 31, Abb. 53 auf Tafel XXI). 

Die Hintereinanderschaltung beiderTeilgetriebeist so beschaffen, daß keine 
konstante Rückübersetzung zwischen erstem und zweitem Teilgetriebe auftritt, 
vielmehr schließen sich im Aufbaunetz beide Teilgetriebe unmittelbar aneinan
der an. 

Jedes der beiden Teilgetriebe hat, wie bei der Vorlegeform, notwendig 
eine Übersetzung I: 1, die durch die Kupplung K1 bzw. K 3 auf Welle I erzeugt 
wird. Im Drehzahlbild (Textabb. 31) entsteht also für jedes Teilgetriebe not-
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wendig je eine waagerechte Übersetzungslinie, die wir mit K 1 und K 3 bezeichnen 
wollen, d, h. mit dem Namen der Kupplungen, durch die sie erzeugt werden. 

Die zweite Übersetzung jedes Teilgetriebes entsteht 
durch je zwei Räderpaare (l; 2 und 4; 3 bzw. 3; 4 und I I 

I 

6; 5). Diese zwei Übersetzungsverhältnisse können im 
Drehzahlbild durch je eine einzige Übersetzungslinie dar
gestellt werden, ähnlich wie beimAufbaunetz des einfachen 
Vorgeleges Textabb. 27. Eine solche Übersetzungslinie ist 
also nicht einem, sondernzwei Übersetzungsverhältnissen 
zugeordnet und außerdem auch noch der betreffenden 
Kupplung K 2 bzw.K 4 , durch deren Betätigung die beiden 
Teilübersetzungen u1 und u 2 bzw. u2 und u 3 miteinander 
verbunden werden. ln Textabb. 31 sind an die entsprechen
den Übersetzungslinien nur die beiden Teilübersetzungen, 
nicht die Kupplungen angeschrieben worden. 

Abb. 31. Grundsätzliche 
Gestalt der Drehzahlbil· 
der vou Getrieben der 

Ruppertform. 

Als Übersetzungsverhältnis u soll bei den Getrieben der Ruppertform jeweils 
das Verhältnis des Rades auf der Welle I zu seinem Gegenrad auf Welle II gelten. 
Wir haben beim vierstufigen Ruppertgetriebe (Abb. 53 auf Tafel XXI) also fol
gende drei Teilübersetzungen 

d _da . d5 u1 = --j-; u 2 -d, und u3 - d . 
2 4 6 

(78) 

Die Übersetzungsverhältnisse der beiden Teilgetriebe lauten: 
1 ~ dl d4 u =-=-·-

u2 d2 da 
und (79) 

11 u 2 da d6 u =-=-·-
Ua d4 ds 

im Gegensatz zum Getriebe der Vorgelegeform, bei dem wir die entsprechende 
Übersetzung e2 als u 1 mal u2 festgesetzt haben. Dieser Unterschied ist aber in
sofern gerechtfertigt, als die Übersetzung u2 - genau wie beim vierstufigen Ge
triebe der Windungsform-in b e i d e n Richtungen durchlaufen wird und man 
sich über eine Richtung als maßgebend einigen muß. Als diese Richtung wurde 
in Anlehnung an die Getriebe der Windungsform die Richtung von Welle I zu 
Welle II gewählt. 

Irrfolge dieser Festsetzung lassen sich die vier Endübersetzungen des betrach
teten Getriebes auf folgende Weise durch die drei Teilübersetzungen ausdrücken: 

e1 = l: 1 (Kupplungen Kv K 3 ) 

u e2 = _ __!_ (Kupplungen K 2 , K 3) 
u2 

e3 = ~~- (Kupplungen Kv K 4) 
Ua 

ul u2 ul (K l K K e4 = -- · -- =- upp ungen 2, 4), 
u2 Ua Ua 

wie man auch aus den im Drehzahlbild (Textabb. 31) an die Übersetzungslinien 
angeschriebenen Benennungen ablesen kann, wenn man die vier Wege von der 
ersten bis zur dritten Achse verfolgt. 

Wir wollen uns nun genau wie beim vierstufigen Windungsgetriebe die Frage 
vorlegen, wieviel Möglichkeiten des Aufbaues die vierstufige Ruppertform be
sitzt. Für die enge Sprunganordnung im ersten Teilgetriebe müssen es wieder-

um im ganzen vier sein, je nachdem ob~= l: <p oder <p: l und dabei~= 1: <p 2 
u2 u3 
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oder rp2 : 1 ist. Die Drehzahlbilder für diese vier Möglichkeiten sind in Textabb. 32 
dargestellt (erstes, drittes, sechstes und achtes Netz). Die weite Sprungan
ordnung im ersten Teilgetriebe hatte bei den entsprechenden Getrieben der Win

dungsform nur eine 
gegenseitige Austau
schungder Räderpaare 
1; 2 und 5; 6 zur Folge 
und war deshalb nicht 
besonders in Form von 
Drehzahlbildern nie
dergelegt worden. An
ders bei der Ruppert
form: Infolge der Tat
sache, daß jede Über
setzungslinie im Dreh
zahlbild im ganzen 
zwei Teilübersetzun
gen darstellt, kommt 
bei diesen Getrieben 
auch dieser Sprung-

Abb. 32. Drehzahlbilder der vierstufigen Getriebe der Ruppertform. anordnungeine beson-
dereBedeutungfür den 

Aufbau zu. Die vier mit weiter Sprunganordnung gebildeten Drehzahlbilder 
zeigt gleichfalls Textabb. 32 (die vier übrigen Netze). 

Die Tatsache, daß bestimmten Drehzahllinien jeweils zwei Teilübersetzungen 
zugeordnet sind, hat weiterhin zur Folge, daß wir für jedes der acht Drehzahl
bilder eine der drei Teilübersetzungen u frei wählen können, die übrigen sind 
soda.nn festgelegt. Wir wählen zunächst einmal u1 = 1: 1, also den zugehörigen 
Exponenten von u1 = 0 und rechnen uns für diesen Sonderfall die Exponenten 
von u 2 und u 3 für jedes der 8 Drehzahlbilder aus. Beispiel: 

Bei Textabb. 31 ist der Exponent für u 1fu 2 gleich 1; d. h. u1 : u 2 = 1 : rp1 = 
1 : rp. Da u1 = 1 : 1 war, ist u2 = cp: 1. Exponent von u2 = -1. Wiederum 
ist nach der gleichen Abb. der Exponent für u2fu 3 = 2, d. h. u 2 : u3 = 1: rp2 • 

Da aber u 2 = cp: 1 ist, muß also u 3 = 'P ~ 'P2 = rp 3 : 1 sein. Exponent von u3 =-3. 

In der Tabelle Abb. 56 auf Tafel XXI sind nun die Exponenten für die Teil
übersetzungen in gleicher Weise wie für die Windungsgetriebe eingetragen worden 
unter Annahme eines Exponenten 0 für die Teilübersetzung u1 und zwar für 
sämtliche 8 Drehzahlbilder der vierstufigen Ruppertform (Textabb. 32). Auch 
diese Tabelle zeigt eine Symmetrie, allerdings mit anderer Bedeutung als bei den 
Windungsgetrieben. Die Getriebe der Ruppertform, deren Übersetzungen im 
Mittel ins Schnelle gehen, entstehen durch Vertauschung der Räder auf Welle I 
und II. Für ein Getriebe nach der Reihe 1,58 würden beispielsweise gemäß 
Spalte 1 in Abb. 56 die drei Teilübersetzungen betragen: 

u 1 = I: 1,00 = I: 1,00 
u2 = cp: 1 = 1,58: 1 
u 3 =rp 3 :1=4:1 

Bei einer Zähnezahlsumme von Z = 90 würden die Zähnezahlen der sechs Räder 
lauten müssen: 

z5 = 72 
z6 = 18 
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Ein entsprechendes, ,symmetrisches'' Getriebe nach Spalte 8 kann man durch 
folgende Vertauschung erhalten : 

Es dürfte praktisch ohne Bedeutung sein. 

z5 = 18 
z 6 = 72 

Das eigentliche (achtstufige) Ruppertgetriebe besteht aus drei hinterein
andergeschalteten zweistufigen Vorgelegen. Sein Aufbaunetz kann also die sechs 
verschiedenen Formen des 8 = 2 · 2 · 2 stufigen Getriebes auf Tafel V annehmen. 

Da außerdem noch je acht verschiedene Lagen der Übersetzungslinien !ll, ~ 
u2 u3 

und ~ im Drehzahlbild zu den Linien der unmittelbaren Kupplungen möglich 
'U4 

sind, gibt es im ganzen 6 · 8 = 48 verschiedene Anordnungsmöglichkeiten, die 
wiederum paarweise im Sinne einer Radvertauschung zwischen beiden Wellen 
zueinander symmetrisch sind. Die Exponententabelle für u 1 = 1:1 (Exponent 0) 
mit sämtlichen 48 Verteilungsmöglichkeiten zeigt Abb. 57 auf Tafel XXI. 

Wie bei den entsprechenden Tabellen für die Getriebe der Windungsform ent
halten auch hier die ersten Spalten die praktisch wichtigsten Getriebe. Wollen 
wir beispielsweise ein solches Getriebe für die Reihe 1,26 entwerfen, so ist cp 
= 1,26. Eine Teilübersetzung, z. B. u 1 , können wir frei wählen. Sie möge u 1 

= 1: 1,58, d. h. 1: q; 2 betragen. Der Exponent für u1 ist also 2 anstatt 0, und wir 
haben bei Benutzung der Tabelle Abb. 57 auf Tafel XXI zu sämtlichen Expo
nentenangaben dieser Tabelle einfach 2 hinzuzuzählen. Demnach werden die 
Exponenten für die übrigen Teilübersetzungen bei Verwendung der ersten Spalte 
für den Aufbau 

u 2 ; -1 + 2= +1; 
u 3 ; -3 + 2= -1; 
u 4 ; -7 + 2= -5; 

d. h. u2 = 1: 1,26 
d.h. u 3 =1,26:1 
d. h. U4= 3,16: 1 

Wir hätten z. B. auch wählen können: 

u1 = 1 : 2, d. h. 1 : q; 3 

u2 ; -1 + 3 = + 2 ; u2 = 1 : 1,58 
u 3 ; -3 + 3 = 0; u 3 = 1 : 1 
u 4 ; -7+3=--4; u 4 =2,5:1 

Diesist aber ein Aufbau, der zwar die gleichen Enddrehzahlen erzeugt, aber infolge 
der stark von 1: 1 verschiedenen Übersetzung u2 = 1: 1,58, die von Welle II 
zu Welle I ins Schnelle durchlaufen wird (1,58: 1), ungünstiger als der zuerst 
gewählte Aufbau ist. 

d) Die mehrachsigen gekoppelten Getriebe. 

Im Vergleich zu der Ruppertform gestaltet sich die Berechnung des Aufbaues 
bei den mehrachsigen gekoppelten Getrieben, sofern sie nicht mit einer Win
dungsform oder Ruppertform verschmolzen sind, sehr einfach. Die e i n e Ge
samtübersetzung z. B. des Getriebes nach Abb. 37 auf Tafel XIX ist, wie bei der 
einfachen Vorgelegeform, zwangsläufig e1 = 1 : 1. Die Gleichungen für die beiden 
übrigen Gesamtübersetzungen lauten: 

e2 = u1 • u2, wie beim einfachen Vorgelege, 
und 
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Bei geometrischer Stufung ist 

~ ~ 
el e2 

const. = q;, 

also auch u 1 • u 2 = u 3 • u 4 = const. = q;. 
Die jeweilige Aufteilung der Gesamtübersetzung auf die beiden Paare der 

Teilübersetzungen ist wiederum beliebig; bei q; = 1: 4, d. h. e1 = 1: 1; e2 = 1: 4; 
e3 = 1: 16, also 

u1 • u2 = u3 • u 4 = 1: 4 

könnte z. B. gewählt werden: 

oder 

U 1 =1:2; 
u 3 = 1: 2; 

u1 = 1: 1,26; 
U3 = 1: 1,58; 

U 2 = 1:2 
U4= 1:2 

U2=1:3,16 
u 4 = 1:2,51 usw. 

Schwieriger wiederum sind zusammengesetzte Getriebe nach Textabb. 25 
zu behandeln, bei denen man wie bei der Windungs- bzw. Ruppertform erst das 
entsprechende Aufbaunetz aufstellen muß und dann die günstigsten Werte 'für 
die Teilübersetzungen auffinden kann. 

Zusammenfassung. 
I. Die Zusammenhänge zwischen sämtlichen, heute bei Werkzeugmaschinen 

gebräuchlichen Getrieben zur Erzeugung von Drehzahlreihen wurden aufgezeigt. 
Die Getriebe wurden auf wenige Grundformen zurückgeführt, und die Gesetze 
für die Weiterbildung dieser Grundformen zu verwickelteren Getrieben wurden 
angegeben. Die Ergebnisse wurden systematisch geordnet, so daß nunmehr der 
Konstrukteur die jeweils günstigste Getriebeform aus übersichtlichen Zusammen
stellungen entnehmen kann. 

2. Es wurden wissenschaftliche Grundlagen für die Berechnung der Riemen
scheibendurchmesser und Zähnezahlen der Räder geschaffen, teils durch An
wendung vorhandener Rechnungswege, teils durch A•.1ffindung neuer Berech
nungsarten. Die geschaffene Drehzahl- und Zähnezahlrechnung ist einfach, 
selbst bei verwickelten Getriebefmmen. 

3. Neuzeitliche Werkzeugmaschinen sollen Normdrehzahlen besitzen. Um 
ihre Berechnung weiter zu erleichtern, wurden handliche Tabellen und maßstäb
liche Anordnungsbilder für die Zähnezahlrechnung der Getriebe für Normdreh
zahlen aufgestellt. 

Der Anhang enthält sämtliche Zusammenstellungen in Form von Nachschlage
tafeln. 
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Stufenschei benan tr·ie be 

Tafel I. 

Einfache zweiachsige Getriebe 
Zeichenerklärung: 

Wellen: Römische Zahlen 
Scheiben und Räder: Arabische Zahlen 
br=Radbreite 
b = g<',samte axiale Getriebebreite bei An

nahme gleichbreiter Räder 
zl; z, usw. = Zähnezahl des Rades 1 ; 

2 usw. 

Abb. 1 mit Abb. 2 mit einer Stufenscheibe 
2 Stufenscheiben und Spannrolle 

I 

J ' II- -
, 

' 
2 

II 

zweistufig dreistufig 
Abb. 3 enge Anordnung Abb. 4. weite Anordnung 

der Schieberäder der Schieberäder 
Abb. 5 enge Anordnung Abb. 6 weite Anordnung 

der Schieberäder der Schieberäder 

' --- b>9b~ -~ 
•1 

J 

dre1stu6g, mit gemischter Anordnung der Schieberäder 
Abb. 7 und 8 für feinstufige Drehzahlreihen Abb. 9 und 10 flir größenmäßige Reihenfolge der Drehzahlen 

1 

Abb. 11 Kupplungs
getriebe 

Abb. 12 Ziehkeil
getriebe 

Abb. 13 Schwenk· 
radgelriebe 

Abb. 1-l Stuf~nräder
slltze mit einschwenk

bnrem Z wischem11d 



Tafel 11. 

Normsprünge, Normdurchmesser, Normübersetzungen. 

Zu8tJtmmenhang mit: 

Abb. 15 Die sechs StufensprUnge der Drehzahl
normung und ihr mathematischer Zusammenhang. 

EJIPD. Norm- Fxpo Norm-~ Norm-
IIM1 über- nent über- über-
von setzung von setzung von setzung 

Hot. na 1:~ 

0 1:'1,00 8 1'1.58 1~ 1:2.,51 

1 1:~o6 9 1: f,r.tJ 17 1: 2,6(, 

2 1."1,12 10 '1: 1,78 18 1.' 2,82 

3 1: 1, 19 11 f.'1,88 19 (; ;' ~:~~) 
'+ 1:1,26. 12 t:2,00 20 1: J, 111 

5 t: 1,33 13 t: 2,11 21 1' 3,35 

~ 'f: 1.111 fJ.;. t: 2,2'1 22 1:J,55 

7 1.' 1,50 15 1: 2,~'7 23 1'3,711 

63 100 158 251 J98 ~1 
67 106 168 266 +22 668 
10 112 178 282 ++? 701 
?5 119 188 299 +7.3 750 
19,5 126 200 316 501 79+ 
8+ 133 211 3.35 541 8't1 
89 1+1 22+ 355 562 891 
9+,5 150 237 376 596 9# 

Abb. 17 Vorsc.blag für Norm
durclunosser von Stufenschoiben 
für Werkzeugmaschinen in rnm. * 

Norm- Norm-~X~ 
~nt über- ~ über-

VGVl setzung von setzung 
1:f~ tta 
2/f 

.,, 3,.98 
('1: '1;00) 32 1:~]1 

25 1: '1;22 .33 t:•'fj 

21ö 1: '1;117 3Ji 1:'7,01 

2'? 1 .. "., '7J 35 1:7,50 

28 t: 5,01 .3~ r~:: ~:;:,) 
29 1'5.31 ]7 1: ß,'11 

30 t: ~~~2 38 1'8,91 

31 f:S,!Jiil J9 1:91W 

Abb. 16 Die normalen Uebersetzungsverhältnisse der Drehzahlnormung (Norrnübersetzungen). 

!f~:fl'/99 1:f.00o(),5/JO'O/IJ ~15ß·qJ81•4613 ~:~·q285:q1f~ 
f'i4!6• 0,"45•11,514 1: t61. O.J1'J '4121 f:~I6·D,l7.1'0.?l! 1t+,22•0.19Z '41()6 ~ 4P rp 
1:~12-4'1!1 :(),5l9 1:t76· ())60:4~ ~·~:Q?J8 ~:lf,'t7•Q1tß:Q8f7 
M,ffl-q"'6rr q5+.J 111,88 • ~8+T•~6S3 ~f!Jo·~ZSf:(J'flfJ 1•-t 7J •4f?r5 :qaz55 

1:f,ZH;H3'455') 1~·4Wf:(l666 ~:J:/6 ..,. • - ~ .. i5,0MIH:O;IJJ5 
1tf,4J •O;'hl9•0,471 f•l.11•0,nt :0,679 1•J.J$• O,UO:O,'n!) 1•6,1f•q66$.-q8H6 

f.1:'11-qt15:~ 1:2j't-D,909 :0,691 1:3,55 •o,220:(),780 bz.,. die ,.ziprolltn 

~~:z.s. 
.,,~40•4f0f tD,Sfl f 11,11•D,l9'f:O.'Ir» 1'~11f·qno:q7JO r'f•q5f5 •O,oftdS 

fi8W. 

Abb. 18 Berechnungstabelle flir Durchmesser von Stufenscheiben bei 
den Normnbersetzungen, wenn gleiche Durchmessersumme nötig ist.* 

Anwendungsbeispiel : 
Durchmessersumme 2A=4.00mm, Norrnnbersetzungeu1:1,19; 1:1,50; 

1 : 1,88 · Stufensprung 1,26; 
Durchmesser: d1 = 400 · 0,457 = 183 mm; d" = 400 · 0,543 = 217 mm 

ds = 400 · 0,401 = 160 mm; d" = 4.00 · 0,599 = 240 mm 
d0 = 4.00 · 0,347 = 139 mm; ds = 400 · 0,663 = 261 rnm. 

'(06 401!5 

1,12 ~05 

1,26 qt 

1,+1 ~1.5 

1,58 q2 

2,00 O,J 

Abb. 19 
Die Briggs'schen 

;~= 
Stufensprünge. 

• Wann Abb. 17 und wann Abb. 18 anzuwenden ist, wird auf Seite 15 bis 17 des Textes erläutert. 



Tafel 111. 

Die günstigsten Zähnezahlen. 

er- •um-

~~ 
ObereZeile: Vieljrzche ron12; unleteZeile: Yietjache f01118 

tzung me 12 2/f- 36 f6 60 '12 8"1- 96 108 120 132 

18 J6 5't 72 90 108 126 

1:1,00 6:6 j:g f2:f2 11·"16 !H:.H 27:21 3():3(, J6:J6 -te:~ -1<5:~ ft':~ ~:51 ~:60 ~:6.f 

1:1,06 ~:J? 

1:1,12 f7:1f ~~ '81:57 

1:1,19 ß:jg 

1:1.26 8 110 1fJ:JI) ~JO ll:fO of'0:-'1: +f:IO ~:?l) 

1 11,34 tf:/f-f 

1:1/H 5:7 ,.,,."". f5:2f 20:28 25:35 ID>ti j.t5'99 .frt):~ ofi5:63 50:70 

1:1,50 29:fJ 

1:t58 7:11 'f1'22 ~:3J 2S·'H 15155 'fi2:M "'•'/? 
1:1,68 2'f:f6 

1:1,78 'J:ZS ~:~ J9:69 

1:1~ ~:+1 
1:2,00 f-:8 6:12 8:16 f2'2+ 16'32 18'36 :55 ff0:6tl J2:6f i-f6:?2 ~:IJ(J ..,, .... 

Abb. 20 Die günstigsten Zähnezahlen für die Normübersetzungen 1 : 1 bis 1 : 2. 
(Siehe Text, Seite 19 bis 23.) 

~:66 

~·'17 

.... 

lahnsu1111111 10 15 20 .30 4-0 4-5 so GO 

~ 
Q, 

1:1 %% %% 1%% %%1%~ %% %% %% %~~% 
.. ~ f:(J ~~ %% %~ %% 'lf.O lf(J 

~ 1:f() !/~ ~% %% ~~ %% %% %% %'~ 
lohnsummE 70 75 80 90 100 105 110 '120 

..; 1:11· %1~ ~% %~ ~~I%:% ~4?%o -%~ ~~ ~~~~ ~ 
~% '%% %~ %" ·~ 'f.'(J 

..; 

~ 1:/6 %~ %% %~ %% ~~ ~~ %% ~2~ 
~ahnsum1111 130 '135 1'1<) '150 160 1fJS -170 "180 

!! 
1:11"' ~~% %% %~ %,~1%% %% %o"%; %% %~% 

.~ 1.'8 %% %% %"~ %'% 1f() f42 
.,; f:f~ ~% 2?'~ ~% %,% ~,%;;; %% %'% %%. ~ 108 108 'fJ2 '1J2 'fJf. ~ 

* 6r.s.Übers.1''1-• '11, · Uatlein mit.lahn.s. Vielfacllevon3; 1:16• '%. · Uattt?in Vielfache YOnS 

Abb. 21 Die günstigsten Zähnezahlen zur Erzeugung der Normüber
setzungen 1 :4; 1 : 8 und 1 : t6 durch Getriebe der Vorgelt>geform. 

(Siehe Text, Seite 52 bis 55.) 

1'1+ 

+Ho 

'/2:'72 

liZI:" 

tl8:1(S 

115:78 

~ 
~'82 

~'"" 
is8·'86 
1!6~ 

~'ftJ 

f5l:9,1 

$0:H 

... .. ..., 



Tafel IV. 
Grundformen der dreiachsigen Getriebe. 

IJI-- -

" 

> 8h .,.- > 

-----
5 

-t 
~ 

~ 

Ungebundene 

Getriebe 

A bb. 22 Einfache Hintereinanderschaltung Abb. 23 Raumsparende Radanordnung 

Abb. 24 
Nonnale Form 

Abb. 27 mit Stufung der Rad
durchmeaaer auf der mltl.loren 
Welle uch der Radgrehzkurve 

Einfach gebundene Getriebe 

Sonderfonneu für Drehzahlen mit großem Unterschied. 
(Zur Verwendung als Vervielfaehungsgetriebe.) 

Abb. 25 Für zwei Abb. 26 Jo'Ur drei Enddrehzahlen 
Enddrehzahlen 

Doppelt gebundono 

Getrl3be 

Abb. 28 mit geometri!!Ch ge
stuften Raddnrchmessern auf 

der mitl.leren Welle 



Tafel V. 

Aufbaunetze für geometrische Drehzahlstufung bei den wichtigsten Stufenzahlen. 
Zwischen den Achsen ist in Klammem der Exponent für den Stufensprung der Dreh
zahlreihe angegeben, ausgedrückt als Potenz des Stufensprunges der Enddrehzahlen. 

10=2·5 



Tafel VI. 

Aufbaunetze für geometrische Drehzahlstufung bei den wichtigsten Stufenzahlen 
(Fortsetzung). 



Tafel VII. 

Aufbaunetze für geometrische Drehzahlstufung bei den wichtigsten Stufenzahlen 
(Fortsetzung) . 



Tafel VIII. 
Aufbaunetze für geometrische Drehzahlstufung bei den wichtigsten Stufenzahlen 

(Fortsetzung). 



Tafel IX. 
Aufbaunetze für geometrische Drehzahlstufung bei den wichtigsten Stufenzahlen 

(Fortsetzung). 



Tafel X. 

Stufenzahl, Normdrehzahlreihe und Räderanzahl des Getriebes. 

Abb. SI Drehf.ahlbild 
für das I tufigo Getriebe 
nach Abb. 29 

I .ß[ JY y FI J7Jl n.~ 

10SO 

B.fO 

6"70 
--~~i!"--4\-'~".._.a.\-\-'!.:--~-----i-- 600 

.fJO 
-~-~~~~~~--~~- ff.f 

'fZO 
~--~~~~~~~~~ P3 

J3S 
----~~*1~~~~~-~ 

tos 
---+---..oL..lr--\-~-HI.r\~~~ ZJS 

210 
---1---\:~-Hi~~~-- 190 

170 
-r----'~r-Nr+~~- 1SO 

132 
~---++~~~~~ tm 

. fO.f 
-----H+\-\-'1l.l\l~- .9.f 

8.f 
7.f 

fi7 
-~--+'r--\-~tm- 6"0 

S3 
+---1,-"\,~im- '18 

Y.Z 
--l-~1\m- .J8 

Jlf 
-1----'-\ili~ 30 

27 
---Htt\Q- 2'1 

Z1 
- -"-lt\*- 1.9 

17 
-+-~>- 1.f 

13,5 
12 

10,S 
~s 

Abb. 29 Anordnungsbild für einen Drehbankspindel•tock : 
18 = 3 · 3 · 2 Stufen, Reibe I ,26 

Räder- Zu. v-zeugende 
zahl Enddrehz01hl •n 

8 • 
10 6 

12 8; g 

1+ 10; 12 («u&r6-2 UMi 2·6!) 

16 11(•1-JMMiU); 15;16; f8 

Abb. 93 Geringst mögliche Rll<lerzahiPn !iir hintereinandergeschal tete 
ungebundHne Getriebe der Kupplun ~s- oder H<:hicb<•r•dforon 



Tafel XI. 

Stufenzahl, Normdrehzahlreihe und Räderanzahl des Getriebes(Fortsetzung). 

A bb. S2 Drehzahlbild 
mr das 12stufige Getriebe 
nach Abb. 30 

.IY Y Fl J!/I n 2 

---*----~----~~~A.-+--+--t-W50 

1 .u Ul 

~----~~~~----~+-~~--~ ~0 

!JSO 
850 

070 
&fXJ 

----4---~~~~~~~4-~~~0 

--4-----~~~~~~4-~~3~ 

+------+-__...'-+~~~~--~ Z55 

'175 
'IZO 

335 
3/XJ 

Z35 
Z10 

----+-----~~~~~-1~ 

Abb. 30 Anord nungsbild lil.r einen Drebbankspindelst.oek: 
12 = 2 · S · 2 Stufen, Reibe 1,41 

170 
150 

--~--~~~~~~vz 
118 
10S 

~----+-~4r~~~~ 

~ 1,12 

i t26 
1.'11 

I~ 1,58 
~ 200 ~ 

Uber.sefzww_ss.~un im VerY!~ 
t :1,2tJ f:1,1f1 1:1.58 f:2,()1. 1·1.51 f:W. 

2 J '+ 6 8 9 
1 2 3 '+ 

1 2 .3 
1 2 

1 

85 
75 

----1---,hlc-!H-1~- 07 
6rJ 
53 

--+--+------{l-H-1~ '18 
'f2 
38 

--+---+*'~3'1 
30 
Z7 

+-----t--H-Q-Z'I 
21 
19 

-t---t,.o- 17 
15 
13,2 

1Z 

fadlUngs -6efriebe 
1:1f 1:6.3 f:ß f:f6 

12 
6 8 9 12 
il 6 8 
J lf 6 
2 ~ II 

S~nzahl des tJrundgefriebes 

Abb. 34 Tabe-lle der Umstellungsmög1ichkeüen von einer auf eine audl~rt> N ormdrehzahlroihe 

(Siehe Text, Seit<' 36 bis AA .) 
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Tafel XVI. 

J!T 

Die maßstäblichen 
Anordnungsbilder 
der vierstufigen 
doppelt gebundenen 
Getriebe für Norm
drehzahlen. 
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Tafel XVIII. 

!I -

Die maßstäblichen Anordnungsbilder der neunstufigen 
doppelt gebundenen Getriebe für Normdrehzahlen. 
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Tafel XIX. 

Abb. 35 
Einfaches Vorgelege 

A bb. 38 bis 40 
Doppeltes Vorgelege, 
dreia~.hsig, Scbicbe
radform. Leeres Mit
laufen von Rädern 

und 'Vcllen ver
mieden 

Getriebe der Vorgelegeform. 

Abb. 36 Doppeltes Vorgelege, 
zweiachs ig 

6 8 

6 8 

6 

Abb. 37 Doppeltes Vorgelege. 
dreiachsig, Kupplungsform 

Ahb. 38 
Schaltstellung 1 

Abb. \19 
Schaltstellung 2 

Abb. 40 
Schaltstellung-3 

Vorgelegel:{clriebe der SC'hiE"l>eradform und ihre Erweiterung 
durch mehrstufige Schieberadsätze 

2 
Abb. 41 

zweistufig mit 
Kupplung 

Abb. 42 
ZWt.~i:->ttttiK mit 
Innenzahn•·nd 

Abb. 43 dN'istufi~. 
durch zweistufigen 

S~hiebcr.ldsatz 
erweitert. 

2 "" Abb. 44 vicrsiUfil(, 
dul'('.b drcjstnfigcn 

Schieberudsatz 
erweitert 

8 



Tafel XX. 

A bb. 45 vierstufig~s 
Windungsgetriebe 

Abb. 46 sechsstufiges 
Windungsgetriebe 

Abb. 47 al'htstutiges 
Windungsgetriebe 

e. 0 -1 

"• 7 6 

"' J s 6 2 • 
u. 2 • • 1 3 

"' 1 1 2 -1 -1 

14 0 0 0 0 0 

u,. .,. 2 1 .,. 2 

6 
.:;. 
2 
0 

-( 

Abb. 48 ncunHtuflges 
Windungsgetriebe 

3/:ufwnmhl +-2·2 
Getriebe der Windungsform 

und ihre Berechnung. e. ... 
"' "• 
"• 

-2 
5 

f • 
-f 2 
-2 -2 
0 0 

• 1 

0 ·1 
~ 2 

1 ·1 
0 0 

2 2 

-2 ·3 
1 0 

1 _, 
0 0 

·2 ·2 

A bb. 49 bis 52 
Exponentent.'\bellen zur ßercehnung der 
Räder aus dem Stufensprung der Dreb
zahlr(!ihc 

Abb. 49 

stujenzo.hl 6=9·2 

.... 0 ·1 ·2 -~ -+- ·3 

e, 5 • .3 2 f 0 

"' z ~ 1 ~ ·1 2 z 2 -2 f -2 -4 

"• 1 2 ·1 2 -2 -z -2 f -+ ~ -i' -2 

"· 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

u.. j 1 .3 -f a 1 -1 -9 1 -3 - f -3 

Abb. 50 

Anwendungsbeispiel (Siebe Tex t Seit~ 55 bis 58): 
!!-stufiges Windungsgetriebe für Reibe 1,2ö 
Aufbau "''"b Spalte 1 (Abb. 5l) ergibt: 

u1 = 1 :<p8 = 1 : 2 } z1 = 2:-J z" =-17 
u., = 1 :<p• = 1: 1,58 Zäbnezahl- Zs = 27 z, = 43 
u3 -:-:= l :rp1 = 1 : 1,26 summe z5 =H1 1"6 =::3H 
U. = 1 ' <f'0 = 1 : 1 gewilhlt 70 "-1 = H5 Zs = 35 
u, = 1 :rp' = 1 :<!,51 ... = 20 ••• =50 

3tufenza.hl 8• +-·2 

-3 -· -5 -6 -7 

• J 2 ., 0 

5 -1 .... +- 1 2 3 -1 2 2 -2 f 1 -2 -1 -1 

• -2 2 " -9 ·2 2 -.jo -2 1 _.,. -9 -f 
-4" -· 

-2 

1 -a -2 -f -4" -+ 1 -5 --4' -f -6 - 4<- -2 -6 -6 -9 

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 
-2 + -f -2 2 1 -4" 2 -1 -+ 1 -2 _,. -f -2 -· 

Abb. 51 

Stufenzahl 9=.i·3 

... 0 -1 -t -3 -i' -5"" -7 -<1 .. 8 7 6 5 • J 2. 1 0 

"' 2 1 -1 2 1 ·1 2 1 -1 

".a 1 -f -2 f -1 -2 1 ·1 -2 

u4 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

u. b 6 6 3 9 J -3 -9 -.] 

... , J 9 J -J -9 -s -6 -6 -6 

Abb. 52 



Tafel XXI. 

Getriebe der Ruppertform und ihre Berechnung. 

Abb. 53 Vierstufiges Getriebe 
der Ruppertform 

e, 
... 
"' 14, 
<ts 

stufenzahl 'f-2·2 

0 -1 -2 

3 2 1 

0 0 0 0 0 0 

-1 -2 1 -2 2 -1 
-J -J -1 - f 1 1 

Abb. 56 

-3 
·0 

0 0 

2 1 

3 3 

Abb. 56 und 57 
Exponenten Iabellen zur 
Berechnung der Räder 
aus dem Stufensprung 

der Drehzahlreihe 

Abb. M Achtstufiges Getriebe der Ruppertfor.n 
mit Kupplungsanordnung wie bei Abb. 58 

A bb. 5ö Acht.•tuliges Getriebe der Ruppertform 
mit anderer Kupplungsanordnung (eigentliches 

Ruppertgetriebe) 

Stufen za.h I 8-2·2·2 

~ 0 -1 -2 -3 

•• 7 6 5 + 

"· 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 
(t~ -1 -2 -1 ....,. -2 .... 1 -2 1 -~ -2 -+ --4' 2 -1 2 -~ -1 ... 2 ~ f 2 f 

"~ -j -J -5 -5-6 -6 ..., -1 -.1 -3 -6 -6 -2 -2 1 f -.s -5 -2 -2 -3 -3 3 3 

~.~ ... -1 -7 -7 -7 -7 -7 -5 -5 -5 -5-5 -5 -3 -3 -3 -3 -3 -3 -1 _, _, -1 -1 -f 

e, -+ -5 -6 -7 ., ,j 2 1 0 

"' 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 

"• -1 -2 -1 + -2 .... 1 • -2 1 -2 • .... 2 • -1 2 -1 + z .... 1 2 1 

u, -3 -3 J 3 2 2 5 5-'1 -1 2 2 6 6 3 j 1 1 6 6 5 5 j 3 

'4 1 1 1 1 1 1 J J J 3 3 J 5 5 5 55 5 7 7 7 7 7 7 
Abb. 57 

Anwendungsbeispiel (Siebe Text Seite 58 bis 61) : 8-stuftges Hupperlgetriebe für Ueihe 1.26 
Aufbau naeb Spalte 1 (Abb. 67) ergibt tnr : u.. iot eine konstruktiY ungllnstig große Uebers~tzung. 

u, = 1:1 
u, = 1 :rp -t = 1,26: I 
Us = 1 :tp -• = ~ : 1 
u, =I :q>-1 = 5 : 1 

Wir wählen daher u1 = l : 1,26; Exponent = + I . DMrum 
die übrigen Exponenten und Uebersetzungcn : 

-ltl = 0; u. = l : l 
-3 ~ ~ - ~: Us ~ 1,~:l 
- 7 l - -6, u, - 4.1 

Zähnezahlsumme z = 90 
ergibt : z1 = 4(J z. = W 

z. = 45 z,=45 
··=55 z"=35 
z.=72 z"=18 
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