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Zusammenfassung 
Die tiefenregulierende Hydraulik mit einem einfachwirkenden 

Kolbensystem ist mit Arbeitsgeräten, die eine abwärts wirkende 
Zugkraft aufweisen, zusammengeschaltet. Durch Zerlegung der 
von den Arbeitsgeräten - den Pflugscharen - herkommenden 
Kräfte in der Bodenebene lassen sich die bei der Arbeit auf­
tretenden Radbelastungen leicht ermitteln. Die über ein Gelenk­
viereck am Schlepper angebrachten Pflüge werden durch den 
Arbeit:szylinder der Hydraulik schlepperfest gehalten. Die Ver­
änderung der Pflugkräfte dient zur Einregelung der Pflughöhe. 
Die Ermittlung des Öldruckes und die Größe der Impulskräfte 
werden gezeigt, der Aufbau der Hydraulik, ausgehend von der 
Fergusonschen Idee einer mit Saugdrosselung arbeitenden 
Kolbenpumpe über verschiedene zweipunktgeregelte Zahnrad­
pumpf~n-Hydrauliken bis zu einer mit einer Zahnradpumpe 
arbeitenden, stetig regelnden Anlage wird beschrieben und 
schließlich ein kurzer Hinweis auf neue re Anlagen mit regelbarer 
Kolbenpumpen-Hydraulik gegeben. 
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Stufenlos verstellbare Schaltwerksgetriebe auf der Grundlage 
ungleichförmiger Umlaufbewegungen 

Von Kurt Hain, Braunschweig-Völkenrode 

Die stnfenlos verstellbaren Schaltwerksgetriebe werden gegenüber 
den anderen "stufenlosen" Getrieben bisher nur in geringer Zahl 
und für niedrige Leistungen verwendet. Da die Schaltwerksgetriebe 
bei großen Leistungen m.it hohem. Wirkungsgrad arbeiten können 
und wach gewisse bauliche Vorteile a1t/weisen, wurden im Institut 
für landtechnische Gnmdlagenforschung mit finanzieller Unter­
stützung des Bundesministeriums für Ernährung, Landwirtschaft 
und Forsten drei verschiedene Versuchsgetriebe mit Ausnutzung 
ungleichjörmiger Umla'ujbewegungen und mit z. T. ne'uartigen Bau­
gruppen entwickelt und geba'ut. Mit diesen Getrieben wurden 
umjan(/reiche Messungen durchgejührt, deren Ergebnisse als Unter­
lage jür die konstruktive Weiterentwicklung stujenlos verstellbarer 

Schaltwerksgetriebe dienen sollen. 

Die stufen]ose Verstellung der Drehzahl neuzeitlicher Arbeits­
maschinen wird mit der Forderung nach einer besseren Aus­
nutzung der Maschinen immer dringender. Vielfach gibt es in 
Abhängigkeit von den sich ändernden technologischen Bedin­
gungen nur einen engen Bereich der optimalen Arbeitsdrehzahl, 
der durch stufenlose Drehzahländerung in möglichst kurzer Zeit 
und während des Ganges einstellbar sein soll. So wird in der 
Landtechnik, besonders für das Triebwerk des Ackerschleppers, 
ein stufen los verstellbares Getriebe an Stelle des gestuften 
Zahnradgetriebes gefordert, um die Fahrgeschwindigkeit den 
Anforderungen der mit dem Schlepper verbundenen Geräte 
weitgehend anpassen zu können [I; 2]. Es liegen eingehende 
Unter~uchungen über die erforderlichen Fahrgeschwindigkeiten 
bei verschiedenen landwirtschaftlichen Arbeiten [3; 4] sowie 
über die auftretenden Kräfte in den Schleppertriebwerken und 
deren Schwankungen [5; 6; 7] vor, so daß ausreichende Unter­
lagen für den Einsatz stufenlos verstellbarer Getriebe zur Ver­
fügung stehen. 

Eine stufenlose Drehzahlverstellung ist außerdem beim Mäh­
drescher wichtig, um dessen Fahrgeschwindigkeit möglichst gut 
an die Leistungsfähigkeit der Drescheinrichtung anpassen zu 
können [8; 9]. Ein weiteres Beispiel ist die Kraftübertragung 
zwischen Schlepper und Triebachsanhänger, für die ebenfalls 
ein stllfenlos verstellbares Getriebe vorgeschlagen wurde [10]. 

Ing. Kurt Hain ist Abteilungsleiter im Institut jür landtech­
nische Grundlagenjorschung (Direktor: Proj. Dr.-Ing. W. Batel) der 
Forschungsanstalt jür Landwirtschajt Braunschweig- V ölkenrode. 

Bei Kartoffelsammelerntemaschinen kann eine stufenlos ver­
stellbare Siebkettengeschwindigkeit zur Erzielung einer gleich­
mäßigen Siebleistung vorteilhaft sein [11]. 

Bei einer Reihe von Antrieben genügt eine mit Hilfe von 
Zahnrädern gestufte Verstellung, wie z. B. für die Fräswelle von 
Bodenfräsen [12] und die Verteilerwelle von Drillmaschinen. 
Hier wird ein stufenlos verstellbares Getriebe nur dann ver­
wendet, wenn es hinsichtlich des Preises. des Platzbedarfes oder 
des Gewichtes gegenüber den Stufengetrieben im Vorteil ist. 
Ähnlich liegen die Verhältnisse bei Vorrichtungen für niedrige 
Geschwindigkeiten, wie z. B. beim Rollboden von Stallmist­
streuern, bei dem sogar eine starke Ungleichförmigkeit der 
Geschwindigkeit in Kauf genommen werden kann. Die hierfür 
verwendeten Klinkensperrwerke ergeben einfache und billige 
Getriebe, die nicht durch Getriebe für höhere Ansprüche ersetzt 
zu 'werden brauchen. 

Die stufenlos verstellbaren Getriebe werden aber in Zukunft 
dann eine besondere Bedeutung gewinnen, \venn bestimmte 
Arbeitsvorgänge selbsttätig zu regeln sind, besonders bei Land­
maschinen, deren Arbeitsgeschwindigkeiten gesteigert werden 
sollen [13; 14]. 

Kennzeichnung und Eigenschaften der 
Schaltwerksgetriebe 

Die stufenlos verstellbaren mechanischen Getriebe werden 
gegenwärtig in der Hauptsache als Reibgetriebe, und zwar als 
Reibrad- oder Umhüllungs- bzw. Umschlingungsgetriebe, ver­
wendet. Die Verstellung des übersetzungsverhältnisses wird 
durch Verlagerung einer oder mehrerer Reibpaarungen zwischen 
Reibrädern bzw. zwischen Reibscheiben und Zugorganen erreicht. 
Die meisten Reibgetriebe dieser Art sind nur während des Laufes 
verstell bar. 

Bei den Schaltwerksgetrieben wird eine gleichförmige Dreh­
bewegung in eine hin- und hergehende oder in eine ungleich­
förmige Umlaufbewegung durch ungleichförmig übersetzende 
Getriebe umgeformt. Diese Zwischen bewegungen lassen sich 
leicht verstellen. Durch eine Anzahl parallel und gruppenweise 
auch hintereinander geschalteter Getriebe werden nur die Ge­
schwindigkeitsspitzen der ungleichförmigen Bewegungen mit 
Hilfe von Einwegkupplungen (Freiläufen) auf die Abtriebswelle 
weitergegeben. Die abtriebsseitig entstehende Ungleichförmig­
keit wird durch eine genügend große Anzahl von Einzelgetrieben 
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und Freiläufen den jeweiligen Anforderungen entsprechend 
herabgesetzt [15; 16]. 

Über stufen los verstellbare ~chaltwerksgetriebe gibt es eine 
umfangreiche Patentliteratur, jedoch sind nur wenige solcher 
Getriebe praktisch angewendet worden [17 bis 22]. Bei den 
stufenlos verstellbaren Schaltwerksgetrieben erfolgt in jeder 
Bewegungsperiode, im allgemeinen bei jeder Umdrehung der 
Antriebswelle, ein Klemmen und Lösen der Klemmkörper der 
Freiläufe. so daß in kurzer Betriebszeit eine hohe Lastwechsel­
zahl berücksichtigt werden muß. für die es leider noch keine 
befriedigenden Berechnungsunterlagen gibt [23; 24]. Die kon­
struktiven Möglichkeiten der Schaltwerksgetriebe hinsichtlich 
ihrer Verstellung, der Anordnung der phasenversetzten Einzel­
getriebe und z. T. in Verbindung mit Verzweigungsgetr.ieben 
wurden von Altmann untersucht. Gleichzeitig gibt er eine Über­
sicht über den neuesten Stand der stufenlos verstellbaren Schalt­
werksgetriebe [25]. 
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Bild 1. Teilgetriebe für ein stufenlos verstellbares Schaltwerks­
getriebe mit Ausnutzung der hin- und herschwingenden Bewe­
gung. Verstellbare Kurbellänge des Gelenkvierecks AoABBo und 

Freilauf in der Abtriebswelle Bo. 
Bild 2. Resultierender Geschwindigkeitsverlauf an der Abtriebs­
welle eines stufenlos verstellbaren Schaltwerksgetriebes mit acht 

parallel geschalteten Teilgetrieben nach Bild 1. 
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Bild 3 und 4. St~f~;;{~:' verstellbares Schaltwerksgetriebe mit 
Ausnutzung der hin- und hergehenden Schwing~ewe~ungen von 
nur zwei Teilgetrieben. Verstellung durch emen 1m Gestell 

gelagerten Hebel. 
Bild 4 zeigt den resultierendcn Geschwindigkf'itsverlauf in der Abtriebswelle. 

Eine Eigenart der Schaltwerksgetriebe, die deren Verwendung 
für bestimmte Zwecke von vornherein entgegensteht, ist die 
Bewegungs- und Kraftübertragung durch die Freiläufe. Die 
Abtriebswelle ist nur in einer Richtung zwangläufig mit dem 
Getriebe verbunden und kann, z. B. durch kinetische Energie 
verursacht, voreilen. Es wurden hydraulische Kupplungen als 
Ersatz für mechanische Freiläufe vorgeschlagen, durch die unter 
gewissen Voraussetzungen ein Zwanglauf in beiden Dreh­
richtungen möglich ist [26]. 

Ein besonderer Vorteil der Schaltwerksgetriebe liegt aber in 
der Möglichkeit, die Verstellung in jeder beliebigen Größe auch 
im Stillstand vornehmen zu können. Außerdem kann die Ver­
stellung in sehr kurzer Zeit und selbstverständlich auch während 
des Gange!'> erfolgen. 

Wirkungsweise verschiedener Schaltwerksgetriebe 

Man kann zwei grundsätzlich verschiedene Bauformen der 
stufenlos verstellbaren Schaltwerksgetriebe unterscheiden. Im 
ersten Falle wird eine gleichförmig umlaufende Antriebsbewe­
gung durch parallel zueinander angeordnete Teilgetriebe in hin­
und hergehende Schwingbewegungen umgewandelt, deren 
Schwingweiten sich stufenlos vom Schwingwinkel Null bis zu 
einem Maximalwert verstellen lassen. Diese Schwingbewegungen 
werden mit Überschneidungen nacheinander in nur einer 
Richtung über Freiläufe auf die Abtriebswelle übertragen. 

Bild 1 zeigt das Schema eines verstellbaren Gelenkvierecks. 
das als Kurbelschwinge läuft, indem es eine umlaufende Kurbel 
AoA und eine Schwinge BoB hat. In den Totlagen AoAiBiBo und 
AoAaBaBo des Gelenkviereckes schließt die Schwinge zwischen 
ihrer inneren und äußeren Totlage BoBi und BoBa den Schwing­
winkel '!po ein. Nach Verstellung der Kurbellänge von AoAi auf 
AoA'i beschreibt die Schwinge den kleineren Schwingwinkel '!p'o. 
Es ist wichtig, daß die Kurbel nach Verstellen der Kurbellänge 
bei Hin- und Rückgang der Schwinge verschieden große Kurbel­
winkel durchlaufen kann. Der Schwingenbewegung von links 
nach rechts entsprechen die Kurbelwinkel cpo und cp' 0, die größer 
als 1800 sind, womit eine bessere Überschneidung der Geschwin­
digkeitsspitzen verbunden sein kann. Es gibt Vorrichtungen 
zum Verstellen der Kurbellänge während des Ganges bis auf 
den Wert Null, wodurch der Schwingwinkel '!po = 0 wird, d. h.,die 
Abtriebswelle kommt zum Stillstand. Bild 2 zeigt für acht parallel 
geschaltete Gelenkvierecke einen resultierenden Geschwindig­
keitsverlauf an der Abtriebswelle, gekennzeichnet durch die 
Schwankung ßU) der Winkelgeschwindigkeit. 

Man kann für die Erzeugung der hin- und hergehenden 
Bewegung auch Teilgetriebe verwenden, deren Geschwindigkeits­
kurve im Maximum flacher verläuft. In Bild 3 ist ein solches, 
sogenanntes sechsgliedriges Zweistandgetriebe [27] mit dem 
Verstellhebel BoAo und den nachgeschalteten Hebeln EF und 
FoF dargestellt. Mit diesem Getriebe kann man einen Geschwin­
digkeitsverlaufnach Bild 4 erzeugen, d. h. eine Schwingbewegung 
mit gestrecktem Maximum und insbesondere mit langsamem 
Hin- und schnellem Rückgang. Dadurch kommt man bei der 
Schwankung ßw tatsächlich mit nur zwei Getriebeaggregaten 
und zwei Freiläufen aus [28]. 

Die zweite Möglichkeit zur Gestaltung stufenlos verstellbarer 
Schaltwerksgetriebe besteht in der Ausnutzung ungleichförmiger 
Umlaufbewegungen. Eine solche Bewegung kann man z. B. mit 
einem Gelenkviereck erzeugen, das sich als Doppelkurbel bewegt, 
Bild 5. Bei gleichförmigem Umlauf der Kurbel AoA läuft das 
Abtriebsglied BoB ungleichförmig um, Bild 6. Bei einer Anzahl 

Bild 5 

Bild 6 
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Bild 5 und 6. Stufenlos verstellbares Schaltwerksgetriebe mit 
Ausnutzung ungleichförmiger Umlaufbewegungen. Verstellung 

durch Verschieben des Gestellpunktes Ao. 
Bild 6 zeigt den resultierenden Geschwindigkeitsverlauf von sieben parallel 

geschalteten Teilgetrieben nach Bild 5. 
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gleichartiger, mit Phasenverschiebung paraIlel geschalteter 
Gelenkvierecke werden auch hier die Bewegungen im Maximal­
bereich durch Freiläufe auf die Abtriebswelle weitergeleitet" 
und es entstehen Schv,:ankungen vom Betrag ~w. Die VersteIlung 
des Getriebes kann z. B. durch Verschiebung des GesteIlpunktes 
Ao erfolgen, Bild 5. Beim ZusammenfaIlen von Ao mit Bo ist 
eine Direktübertragung mit ~w = 0 vorhanden [29]. 

Bild 7. Dreigliedriges Kurvengetriebe als Teilgetriebeeines stufen­
los versteIlbaren Schaltwerksgetriebes mit Ausnutzung ungleich­

förmiger Umlaufbewegungen. 
Bild 8. Resultierender Geschwindigkeitsverlauf an der Abtriebs­
welle eines stufenlos versteIlbaren Schaltwerksgetriebes mit 

Teilgetrieben nach Bild 7. 

Auclt bei den Schaltwerksgetrieben mit Ausnutzung ungleich­
förmig,~r Umlaufbewegungen kann man zu einer geringeren 
Anzahl von Teilgetrieben bei gleichem ~w kommen, wenn man 
Getriebe mit flachem Verlauf des Geschwindigkeitsmaximums 
verwelidet. In Bild 7 ist gezeigt, wie dies mit einem einfachen 
Kurvengetriebe erreicht werden kann. Der Kurvenkörper ist 
Abtriebsglied, sein Drehpunkt erhält die Verstellbewegung. Als 
Antriebsglied dient der Rollenhebel, der durch eine Feder zur 
Erzwingung der Rollenanlage gegen den Kurvenkörper angepreßt 
wird [30]. Die Winkelgeschwindigkeitsdiagramme für zwei 
solcher Teilgetriebe sind in Bild 8 dargestellt. Bei der größten 
Verstellung entsteht der eingezeichnete Betrag von ~w. Die 
Kurvellscheibe wurde für eine mittlere Stufe mit ~w = 0 ent­
worfen [29]. 

Vorteile der umlaufenden Schaltwerksgetriebe 

Die beiden Bauarten der Schaltwerksgetriebe mit hin- und 
hergehenden Schwingbewegungen bzw. ungleichförmigen Um­
laufbewegungen haben verschiedene Grenzen ihrer Verstell­
bereiche. Die Getriebe mit der Ausnutzung von schwingenden 
Bewegungen können - wie bereits erwähnt - von einem 
Maximalwert bis zur Abtriebsgeschwindigkeit Null verstellt 
werden . Bei den Getrieben mit ungleichförmigen Umlaufbewe­
gungen ist dies nicht möglich, ihre unterste Grenze ist der 
Gleichlauf zwischen An- und Abtriebswelle, also das kleinste 
Übersetzungsverhältnis i = 1: 1. Die oberste Grenze ist von 
dem durch das verwendete Teilgetriebe erreichbaren maximalen 
übersetzungsverhältnis abhängig. 

Die im folgenden beschriebenen Versuchsgetriebe wurden auf 
der Grundlage ungleichförmiger Umlaufbewegungen entworfen. 
Gegenüber den Getrieben mit Schwingbewegung sind einige 
Vorzüge zu verzeichnen. Die Teilgetriebe zur Erzeugung der 
ungleiehförmigen Umlaufbewegungen weisen im allgemeinen 
wesentlich geringere Beschleunigungen als die Getriebe für 
Schwingbewegungen auf. Bei den letzteren muß wegen des 
Richtungswechsels in den Totlagen ein Anlagewechsel in den 
Gelenken stattfinden, bei dem ersteren braucht dies nicht zu 
sein, was geringere Massenkräfte mit ungefährlicheren Schwin-

gungserscheinungen zur Folge hat. Der Wegfall der Anlage­
wechsel führt zu günstigeren Getriebebeanspruchungen [31]. 
Alle beweglichen Gelenke haben nur hin- und herschwingende 
Relativbewegungen, die bei der EinsteIlung auf das Übersetzungs­
verhältnis i = 1: 1 sogar zum relativen StiIlstand kommen. 

Da in den Umlaufgetrieben nur Voreilbewegungen am Abtrieb 
und damit in den Freiläufen entstehen, sind die Relativbewe­
gungen z\vischen den Innen- und Außenringen der Freiläufe 
sehr viel kleiner als bei Schwingbewegungen, bei denen sich 
die Geschwindigkeiten beim Hin- und Rückgang zur Gesamt­
relativbewegung addieren. Damit sinken aber auch die Reibungs­
beanspruchungen im Freilauf, verbunden mit Geräuschminde­
rung und geringeren Erwärmungen. 

Die Verstellung der Umlaufgetriebe läßt sich, wie aus den 
folgenden Konstruktionsbeschreibungen hervorgeht, schon bei 
viergliedrigen Teilgetrieben sehr einfach durchführen. 

Eine bisher wenig beachtete Besonderheit der Umlaufgetriebe 
liegt in der Möglichkeit, An- und AbtriebsweIle miteinander 
vertauschen zu können. In beiden Fällen erfolgt aber bei Ver­
stellung eine Bewegungsumwandlung von einer niedrigen An­
triebsdrehzahl in eine höhere Abtriebsdrehzahl, und im aIlge­
meinen ist bei derselben VersteIlung des Getriebes sogar ein 
verschieden großes Übersetzungsverhältnis wirksam. Dieses 
Phänomen erklärt sich daraus, daß bei der Vertauschung die 
reziproken Werte des Übersetzungsverhältnisses gelten und 
damit dessen Minimalwerte als Maximalwerte auftreten. 

Konstruktion ungleichförmig umlaufender 
Schaltwerksgetriebe 

Bei der Konstruktion der Versuchsgetriebe wurden drei 
grundsätzlich verschiedene Bauformen auf der Grundlage der 
Schaltwerksgetriebe mit ungleichförmigen Umlaufbewegungen 
verwirklicht [32] 1). 

VeTsuchsgetriebe 1 

Für das Versuchsgetriebe I wurde zunächst die Forderung 
nach Gleichachsigkeit der AntriebsweIle Ao mit der Abtriebswelle 
Bo und nach einer möglichst geringen Anzahl von Freilauf­
elementen zu erfüIlen versucht. Bild 9 zeigt den Längs­
schnitt A-A; die drei anderen Bilder sind Querschnitte durch 
das Getriebe. Mit der Antriebswelle Ao ist ein Zahnrad ZA fest 
verbunden, das in gleichzeitigem Eingriff mit vier gleich großen 
Zahnrädern Z' A steht, die die vier Antriebswellen A' 0 antreiben. 
Auf den Wellen A' 0 (Schnitt C-C) sitzen die Kurbeln A' oA, die 
über die Koppeln AE die Kurbeln CoE in dem so entstandenen 
Doppelkurbelgetriebe ungleichförmig antreiben. Diese Bewegung 
wird über die Achsen Co mit ihren Kurbeln CoC über die Koppeln 
BC auf die Abtriebshebel B' oB weitergeleitet (Schnitt D-D). 
Die Hebel B' oB stehen mit den Außenringen zugehöriger Frei­
läufe F in fester Verbindung, während die Freilauf-Innenringel 
auf den Wellen B'o sitzen. Die vier Wellen B'o übertragen ihre 
Bewegungen über die Zahnräder Z' B auf das mit der Haupt­
abtriebswelle Bo fest verbundene Rad ZB. 

Die Zwischenwellen Co sind in einem Verstellstern St gelagert, 
der gleichachsig mit Ao und Bo um eine Achse Do mit Hilfe des 
Zahnsegmentes ZR, der Schnecke S und des Handrades H ver­
dreht werden kann. Wird nun der VersteIlstern St so verdreht, 
daß die Achsen Co gleichachsig mit A' 0 und B'o stehen, arbeiten 
die Doppelkurbeln wegen des Zusammenfallens ihrer Stegpunkte 
A' 0, Co und B'o als starre Hebel; in den Gelenken A, E, C und B 
treten überhaupt keine Bewegungen auf. Wird aber der Stern 
St mit seinen Wellen Co um D o so verdreht, daß kein Fluchten von 
Co mit A' 0 und B'o mehr vorhanden ist (Bild 9 und 10), dann 
arbeiten die Doppelkurbeln als ungleichförmig übersetzende 
Getriebe, d. h. , bei gleichförmigem Umlauf von Ao und A'o 
laufen Co und B'o ungleichförmig um. Die Bewegungen mit den 
jeweils höchsten Winkelgeschwindigkeiten werden in einer 
Richtung durch den entsprechenden Freilauf auf die WeIlen B'o 

1) Für ihre Mitarbeit bei den Entwurfsarbeiten, der Durchführung und Aus­
wertung der Versuche da.nkt der Verfasse r a.uch an dieser Stelle den Herren 
Hermann Kränert, Rndol/ Lyk, Hans-Dl:eter Wiemann und Augnst- Wilhelm 
Zielstor//. 
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SehnillO-O Schnitt C-C 

Schnitt A-A 

~B D~ Cl 
Schniff B-B 

A 

Bild 9. tltufenlos verstellbares tlchaltwerksgetriebe (Ausführung I) mit vier paraIlel zueinander angeordneten Teilgetrieben aus je 
zwei hintereinander geschalteten Doppelkurbeln Ao Antriebswelle 

130 Abtriebswelle 

Bild 10. Lichtbild des stufenlos verstellbaren Schaltwerks­
getriebes nach Bild 9. 

Rechts die Antriebs-, links die Abtriebsseite; vorn das HandradzlIDl Verstellen 
des Übersetzungsverhältnisses. 

und Bo übertragen; die anderen Freiläufe übertragen zeitweise 
keine Bewegungen, und die zugehörigen Wellen B' 0 und Bo 
eilen gegenüber der oben erwähnten nach. Je höher die Achs­
versetzung der Wellen Co (gegenüber A' 0 bzw. B' 0) ist, um so 
größer ist die resultierende Abtriehsgeschwindigkeit an der 
Welle Bo. 

Das Getriebe I hat vier Teilgetriebe, von denen jedes zum 
anderen um 90° phasenversetzt ist und das aus je zwei hinter­
einander geschalteten Doppelkurbeln besteht. Die Freiläufe 
sind für ein lVlaximaldrehmoment von 3 kpm ausgewählt worden. 
Auf die kinematischen Verhältnisse wird später eingegangen. 
Bild 10 zeigt ein Lichtbild dieses Versuchsgetriebes. 

Versuchsgetriebe I I 

Bei der Konstruktion des Versuchsgetriebes 1I wurden gegen­
über dem Getriebe I bauliche Vereinfachungen bei günstigeren 
Kräfteübertragungen erzielt. Die Kombination zwischen Hinter­
einander- und Parallelschaltung der Doppelkurbelgetriebe wurde 
fallen gelassen und nur die Parallelschaltung angewendet, BildlI. 
Der besondere Vorteil dieses Getriebes liegt in einem Rotor B 
mit gleichmäßiger Versetzung der Gelenke AI bis VI für die 
Koppelhebel. Durch den Rotor hindurch führt die Abtriebs­
weIle Bo, die die Innenringe sämtlicher Freiläufe Fr bis VI trägt. 
Durch diese Anordnung konnte von der ungünstigen einseitigen 
Lagerung in den Koppelgelenken bei der Ausführung I auf eiJH' 
zweiseitige Lagerung der Hebel übergegangen werden. 

In Schnitt A-A ist das Getriebe II im Längsschnitt, in den 
anderen beiden Bildern im Querschnitt dargestellt. Der Antrieb 
erfolgt von der Welle Co und wird auf den Rotor R über die 
Zahnräder rl und r2 mit halber Drehzahl (i = 1: 2) weitergeleitet. 
Der Rotor R ist mit dem größeren Zahnrad r2 fest verbunden 
und läuft beidseitig auf Lagerungen in den um Co schwenkbaren 
tleitenwänden mit den Zahnsegmenten Zl und Z3. Diese beiden 
Seitenwände sind starr miteinander verbunden. Ihre Verstellung 
erfolgt über die Ritzel Z2 und Z4, die gemeinsam mit dem Schnek­
kenrad SR auf der Verstellwelle sitzen. Dieses Schneckenrad 
steht im Eingriff mit der Schnecke S, so daß mit dem Handrad H 
eine Schwenkbewegung des Rahmens Zl - Z3 und damit des 
Rotors R eingeleitet werden kann. 

Im tlchnitt ist zu erkennen, daß der Rotor R mit der Achs­
mitte Ao um die Achse Co von einer maximalen Exzentrizität 
bis zur Gleicha,chsigkeit mit der Abtriebswelle Bo geschwenkt 
werden kann. In den Gelenken Ar bis VI des Rotors R sind sechs 
Koppelhebel angelenkt, die die Rotordrehbewegung auf die 
Gelenke BI bis VI an den Außenringen der Freiläufe FI bis VI 

übertragen. Die Koppelhebel bilden mit dem Rotor und den 

Bild ll. Stufenlos verstellbares Schaltwerksgetriebe (Ausführung II) mit sechs parallel zueinander angeordneten einfachen 
Doppelkurbel-TeiJgetrieben. 
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Freilaufaußenringen je ein als Doppelkurbel gekennzeichnetes 
Gelenkviereck, das zur Umwandlung gleichförmiger lJmlauf· 
bewegungen des Rotors 1n ungleichförmige Umlaufbewegungen 
der Anßenringe der Freiläufe dient. Die Innenringe der Frei­
läufe sind mit der Abtriebswelle Bo fest verbunden. 

Bei Gleichachsigkeit zwischen Rotorachse Ao und Abtriebs­
welle Bo bleiben sämtliche Freiläufe im Eingriff; es erfolgt eine 
Direklübertragung zwischen beiden Teilen mit dem Über­
setzullgsverhältnis 1: 1. Nach Einstellung einer Exzentrizität 
des Rotors R zu der Abtriebs\velle Bo laufen die Freilaufaußen­
ringe ungleichförmig um, wobei immer nur derjenige Freilauf 
eine Drehbev.:egung überträgt, in dem jeweils die größte Ab­
triebswinkelgeschwindigkeit gegenüber allen anderen Freiläufen 
vorhanden ist. Durch die nebeneinander angeordneten Getriebe­
grupp·~n erhält die Abtriebswelle Bo somit nacheinander Be­
wegulJgsimpulse, deren Summe im Mittel eine höhere Drehzahl 
ergibt als die der antreibenden Welle Ao. 

Bild 12 zeigt ein Lichtbild von dem ausgeführten Versuchs­
getriebe II. Die rechts oben befindliche Antriebswelle (mit 
Schut~rohr) trägt das kleinere Rad des Zahnradvorgeleges ; das 
größere Rad ist mit dem Rotor verbunden. Der Rotor hat 
Aussparungen, durch die die Koppelhebel der einzelnen Doppel­
kurbelgetriebe geführt sind. Die Abtriebswelle ist durch eine 
auf ihr befestigte Keilriemenscheibe erkennbar. Die gewählten 
Freiläufe können ein maximales Drehmoment von f) kpm 
übertragen. 

Gewisse Nachteile des Getriebes II liegen noch darin, daß 
(wie es in der Praxis oft gefordert wird) die Antriebswelle Co 
und die Abtriebswelle Bo nicht gleichachsig angeordnet werden 
konntl~l1. Zudem sollte ein solches Getriebe, schon aus wirt­
schaft·lichen Gründen, möglichst ohne Zahnräder hergestellt 
werden können. Beide Gesichtspunkte wurden in dem nach­
stehend beschriebenen Versuchsgetriebe III verwirklicht. 

Versul:hsgetriebe 111 
Das Getriebe UI ist in Bild 13 dargestellt. Als grundsätzlich 

neu ist zu dieser Ausführung hervorzuheben, daß sowohl auf der 
Antri(~ bswelle Ao als auch auf der Abtriebswelle Bo nebeneinander­
liegende Freiläufe angeordnet sind. Das Getriebe besteht aus 
zwei hintereinander geschalteten Aggregaten, die durch den 
außermittig verstellbaren Rotor R miteinander gekoppelt sind. 

o 

Bild 12. Liehtbild des ausgeführten stufenlos verstellbaren 
Schaltwerksgetriebes naeh Bild 11. 

Jedes Aggregat stellt für sich ein auf der beschriebenen Grund­
lage arbeitendes stufen los verstellbares Schaltwerksgetriebe dar; 
das Gesamtübersetzungsverhältnis ergibt sich als Produkt der 
beiden Einzelübersetzungsverhältnisse. Dies hat im Vergleich 
zu Getriebe II den großen Vorteil. daß bei gleichem Verstell­
bereich die beiden Getriebegruppen um wesentlich geringere 
Exzentrizitäten verstellt zu werden brauchen. Dabei werden 
auch die Beschleunigungen und damit die Mass ::mkräfte sehr 
viel kleiner, was wesentlich zur Herabsetzung schädlicher 
Schv.:ingungserscheinungen beiträgt. Bei geringeren VersteI­
lungen wird naturgemäß der Ungleichförmigkeitsgrad bei der 
Übergabe der Bewegung von einem Freilauf zum anderen 
kleiner bzw. kann man die Anzahl der Freiläufe herabsetzen. 
Da im Getriebe III in beiden hintereinander geschalteten 
Gruppen Freiläufe notwendig sind, ist die Gesamtzahl der Frei­
läufe und damit auch der Platzbedarf nicht größer als beim 
Getriebe II. Man kann die AufgabensteIlung auch so formulie­
ren, daß durch das Hintereinanderschalten im Getriebe III ein 
größerer Verstellbereich als im Getriebe II angestrebt werden soll. 

100mm 

Bild 13. Stufenlos verstellbares Schaltwerksgetriebe (Ausführung III) mit zwei 
hintereinander geschalteten Getriebegruppen, bestehend aus je vier parallel 

zueinander angeordneten Doppelkurbeln. 

Nach Bild 13 erfolgt der Antrieb von der Welle Ao aus, auf 
der die Innenringe der FreiJäufe F I bis IV festgekeilt sind. Die 
Außenringe dieser Freiläufe sind in ihren Gelenken AI bis IV 
mit einfachen Koppelhebeln mit den Gelenken BI bis IV des 
Rotors R gelenkig verbunden, SchnittC-C. Der Rotor R ist in einem 
aus den Segmenthebeln Zl und Z3 bestehenden starren Rahmen 
gelagert und mit diesem um die Achse Do schwenkbar an­
geordnet. Er wird mit diesen Segmenthebeln aus der gleich­
achsigen Lage exzentrisch zu den Achsen Ao und Co mit Hilfe 
des Handrades H, des Schneckentriebes S und SR und den 
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Bild 14. Lichtbild des ausgeführten stufenlos verstellba,ren 
Schaltwerksgetriebes nach Bild 13. 

Zahnrädern Z2 und Z-1 verschwenkt, und damit kann die auf 
den Segmenthebeln befindliche Rotorachse Bo exzentrisch zu 
den Achsen Ao und Co bewegt werden. Der Rotor R gibt seine 
Bewegung über die Koppelhebel Av Bv bis AVIlI BVIII wie in 
der ersten Getriebegruppe auf die Freiläufe F v bis VIII weiter, die 
als Einwegkupplungen nacheinander die Maximahverte der 
Teilbewegungen auf die Abtriebswelle Co weiterleiten, Schnitt 
B-R 

Die Antriebswelle Ao und die Abtriebswelle Co sind gleich­
achsig gelagert. Beide stützen sich in zwei Wälzlagern gegen­
seitig ab. Wenn die Rotorachse Bo mit den Achsen Ao und Co 
zusammenfällt, wirken sämtliche Teilgetriebe als in einer Dreh­
richtung starre Kupplungen. Sobald aber eine Exzentrizität 
eingestellt wird, entstehen ungleichförmige Umlaufbewegungen, 
deren Spitzenwerte von den Freiläufen weitergeleitet \verden 
und dadurch in der beschriebenen Weise eine Erhöhung der 
Abtriebsdrehzahl an der Welle Co bewirken . 

Von der Welle Ao wird über die Freilaufgruppen F I bis IV bei 
exzentrischer Einstellung eine Drehzahlerhöhung des Rotors R 
bewirkt, dessen Drehzahl wiederum durch die Freilaufgruppen 
F v bis VIII zu einer Erhöhung der Drehzahl der Abtriebswelle Co 
führt. Bei geringer exzentrischer VersteJlnng des Rotors Rund 
damit geringen Ungleichförmigkeiten ergibt sich, wie bereits 
erwähnt, eine starke Drehzahlerhöhung durch die Hinterein­
c1l1derschaltung der beiden Getriebegruppen. Ein zusätzlicher 
Vorteil ist, daß der Rotor R als Verstellglied nur innere Bewe­
gungen weiterzuleiten hat, womit konstruktive Vereinfachungen 
verbunden sind. Bild 14 zeigt die Ansicht des ausgeführten 
Getriebes III. Seine Freiläufe sind für ein Höchstdrehmoment 
von 8 kpm vorgesehen. 

Versu,chsgetriebe I V 

Mit etwas höherem konstruktiven Aufwand ist es möglich, 
bei nnverändertem Verstell bereich noch geringere Ungleich­
förmigkeiten und damit geringere Massenbeschleunigungen in 
den Teilgetrieben zu erzielen, ohne die Gesamtzahl der Freiläufe 
erhöhen zu müssen. In Bi1d 15 ist das Getriebe IV dargestellt, 
bei dem wieder Antriebswelle Ao und Abtriebswelle Co gleich­
achsig gelagert sind und das aus vier hintereinander geschalteten 
Getriebegrnppen besteht. In der ersten Getriebegruppe sind die 
Innenringe der Freiläufe F I und F II fest mit der Antriebswelle Ao 
verbunden. Die Bewegung wird auf den Rotor R I und von dort 
auf die Getriebegruppen mit den Freiläufen Fm und F IV 

weitergeleitet, deren Innenringe zusammen mit den Innenringen 
der Freiläufe F v und FVI fest auf einer Zwischenwelle sitzen. 
Von den Freiläufen F v und F V1 geht die Bewegung auf einen 
zweiten Rotor Rn, der im ersten Rotor R I drehbar gelagert ist. 
Schließlich erhält die Abtriebswelle Co ihre Bewegungsimpulse 
vom Rotor Rn über die beiden letzteIl Teilgetriebe, deren Frei­
laufinnenringe F vn und F vm mit Welle Co fest verbunden sind. 

Der Rotor RI und mit ihm der Rotor Rn werden mit Hilfe 
des HalIdrades H über die Schllecke S, das Schneckenrad SR 
und die Ritzel 2'.2 und Z4, die mit den Segmentverzahnungen Z1 

und Z3 im Eingriff stehen, um die Achse Do verschwenkt. 
Fallen die Rotorachsen Bo mit den Achsen Ao und Co in eine 
Flucht, so ist eine direkte Übertragung über alle beweglichen 
Teile vorhanden, d. h., das Übersetznngsvel'hältnis 1: 1 ist ein­
gestellt. Bei Verschwenkung des Rotors R I mit dem Rotor Rn 
werden in den einzelnen Getriebegruppen wieder die jeweiligen 
Höchstgeschwindigkeiten weitergeleitet, und es stellt sich ein 
Gesamtübersetzungsverhältnis ein, das dem Produkt aus den 
vier Einzelübersetzungsverhältnissen entspricht. 

Bild 15. Stufenlos verstellbares Schaltwerksgetriebe (Ausführung 
IV) mit vier hintereinander geschalteten Getriebegruppen, 
bestehend aus je zwei parallel zueinander angeordneten Doppel-

kurbeln. 

Da es bei den Versuchsgetrieben zunächst darauf ankam, 
grundsätzliche Betrachtungen über die Geschwindigkeiten und 
Kräfte ohne Berücksichtigung der Reibungsverluste anzustellen, 
wurden die ersten beiden Getriebe mit Gleitlager ausgerüstet. 
Das Versuchsgetriebe III dagegen erhielt Wälzlager, um damit 
auch Langzeitversuche durchführen zu können. 

Kinematische Grundlagen der Schaltwerksgetriebe 

Das Versuchsgetriebe 11 besteht aus sechs einfachen, parallel 
geschalteten Doppelkurbelgetrieben. Deshalb sollen zunächst 
für dieses Getriebe die kinematischen Grundlagen behandelt 
werden. 

In Bild 16 ist das Getriebeschema der Übersichtlichkeit wegen 
nur für drei Doppelkurbeln aufgezeichnet worden, die Unter­
suchungen sind aber ohne weiteres sinngemäß auf sechs solcher 
Getriebe übertragbar. Bei drei Doppelkurbeln sind deren drei 
Antriebskurbeln aI, aII und am, die in Bild 11 durch den Rotor 
dargestellt werden, um je 1200 zueinander versetzt. Bei einer 
durch den Verstellmechanismus, in Bild 16 durch den Hebel 
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Bild 16 und 17. Schematische Darstellung des Versuchsgetriebes II 
nach Bild 11 mit drei Teilgetrieben. übersetzungsverhältnisse im 

Augenblick der Bewegungsübergabe. 
Bild 17 Stellung eines Teilgetriebes bei maximalem Übersetzungsverhältnis. 

CoBo gekennzeichnet, eingestellten Gestellänge AoBo = d stelleu 
sich über die Koppeln bl, bIl und bm die Abtriebshebel CI, CII 
und Cl [I mit unterschiedlichen Winkellagen zueinander ein. Die 
Freiläufe sind hier durch Sperrklinken, die in ein Abtriebs­
sperrad eingreifen. schematisch dargestellt. 

Das augenblickliche übersetzungsverhältnis2) wird durch den 
Quotienten aus Abtriebswinkelgeschwindigkeit Wc und Antriebs­
winkelgeschwindigkeit Wa ausgedrückt: 

., Wc 
~ =­

Wa 
(1). 

Das Verhältnis i' läßt sich entsprechend Bild 16 geometrisch 
durch die Entfernungen qa und qb des Relativpoles QI von den 
Lagerpunkten Ao und Bo ausdrücken, wenn der Pol QI als 
Schnit.tpunkt des Gestells AoBo mit der Koppel bl = dlBI 
definiert ist: 

., qa Wc 
~ =- =-

qb Wa 
(2). 

Es gibt nun eine bestimmte Getriebelage, gekennzeichnet 
durch die Rotorlage AIAIIAm , in der die Abtriebswinkel­
geschwindigkeiten der Hebel CI und CII gleich groß sind; die 
erstere fällt ab, die zweite steigt an. Dies entspricht der über­
gabe der Abtriebsbewegung von einem Freilauf zum anderen. 
Diese Getriebelage läßt sich so konstruieren, daß die Relativ­
pollagen QI und QII zusammenfallen, daß sich also die Koppeln 
bl = AIBI und bIl = AnBn in einem Punkt QI = QII auf dem 
Gestell AoBo schneiden. Das sich hier aus den Strecken qb und qa 

ergebende übersetzungsverhältnis soll mit i' u bezeichnet werden. 

Durchläuft die Antriebskurbel a von AoAn bis AoAI, also für 
die Dauer des tatsächlichen Zwanglaufes mit dem zugehörigen 
Freilauf den sogenannten Phasenversetzungswinkel tp12, so legt 
die Abtriebsschwinge c von BoBII bis BoBI den geometrisch 
bestimmten Winkel '!jJ12 zurück. Damit ist das mittlere (durch­
schnitniche) übersetzungsverhältnis : 

., '!jJ12 
~m=­

f{J12 
(3). 

Das in einem Gelenkviereck auftretende maximale überset­
zungsverhältnis i' max läßt sich ebenfalls geometrisch dar­
stellen [33; 34]. Nach Bild 17 entsteht i' max, wenn der Relativ­
pol Q seine Lage Qmax mit der kürzesten Entfernung qbmin 
von Bo einnimmt. In dieser Lage muß die Senkrechte, die man 
in Qmax auf b = AB errichtet, durch den augenblicklichen Pol P 
als Schnittpunkt von a = AoA und C = BoB gehen. Das maxi­
male Übersetzungsverhältnis ist: 

., q'a 
~max =-­

qbmin 
(4). 

2) Die Bezeichnung i' wird hie r gewählt, weil nach DIN 868 das Übersetzungs­
verhältnis i (= I /i') als das Verhältnis der Antriebsdrehzahl zur A btriebs­
drehza hl angegeben ist. 

In Bild 18 sind für die drei Freiläufe in Bild 16 die drei sich 
überschneidenden Geschwindigkeitsverläufe erkenntlich. Da man 
bei derartigen kinematischen Betrachtungen meist mit gleich­
bleibender Antriebsgeschwindigkeit Wa rechnet, kann man an 
Stelle der Winkelgeschwindigkeit Wc auch die Übersetzungs­
verhältnisse i' auftragen . Für die Übertragung auf die Freiläufe 
sind die Werte i'max und i'u maßgebend. Trägt man den Verlauf 
der übersetzungsverhältnisse über den Kurbelwinkel tp auf, so 
ist dieser bei gleichförmig umlaufender Kurbel a proportional 
der Zeit t, so daß an die Abszisse auch die Zeit als Maßstab 
angeschrieben werden kann. 

l 

OL------------------L ___ ~~~ __ ~ 
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Bild 18. Resultierende Abtriebsgeschwindigkeit des Versuchs­
getriebes II mit drei Teilgetrieben nach Bild 16 und 17. Bei 
konstanter Antriebsgeschwindigkeit Wa kann an die Abszisse 
auch die Zeit als Maßstab und an die Ordinate die Abtriebs-

geschwindigkeit Wc angeschrieben werden. 

Zur Berechnung des Ungleichförmigkeitsgrades a \vird immer 
für die mittlere Abtriebsgeschwindigkeit bzw. für das mittlere 
übersetzungsverhältnis i' m das algebraische Mittel aus i' max 

und i' u. also 

., i' max + i' u 
~ m = 

2 

eingesetzt [35]. Da die mittlere Geschwindigkeit bzw. das 
mittlere Übersetzungsverhältnis aber eindeutig entsprechend 
GI. (3) aus dem Getriebeschema abgegriffen werden kann, sollte 
dieser wahre Wert auch zur Berechnung des Ungleichförmig­
keitsgrades venvendet werden [36]. Dann gibt es einen oberen Un­
gleichförmigkeitsgrad aa und einen unteren Ungleichförmigkeits­
grad au, die einander im allgemeinen nicht gleich sind. Die 
Summe bei der ergibt den Gesamtungleichförmigkeitsgrad ages : 

./ " 
~ max - ~ m an = ----.,--­

~m 

i'm - i'u au = --.-,---
~m 

'/ " 
~ max - ~ u ages = aa + a u = ---:-.,--­

~m 

..... (5); 

..... (6) ; 

(7). 

Die vier Teilgetriebe des Versuchsgetriebes I bestehen - wie 
bereits erwähnt -- aus je zwei hintereinander geschalteten 
Doppelkurbelgetrieben (Bild 9). Nach Bild 19 steht in der 
Stellung I des Getriebes die Antriebskurbel 0,1 = AoA I über die 
Koppel bl = A1Br mit dem Zwischenhebel CI - C'I = BIBoB'I in 
gelenkiger Verbindung, der wiederum über die Koppel el = B'IFI 
den Abtriebshebel h = AoFI antreibt. Da Antriebshebel al und 
Abtriebshebel h in demselben Gestellpunkt Ao gelagert sind, liegt 
ein sogenanntes rückkehrendes Getriebe vor. Die Verstellung 
erfolgt durch Verschieben von Punkt Bo, und wenn dieser mit 
Ao zusammenfällt, ist Gleichgang zwischen An- und Abtrieb, 
also ein übersetzungsverhältnis i' = 1 vorhanden. 

Bei vier parallel angeordneten Teilgetrieben sind die Antriebs­
kurbeln aI, aII, anl, arv um je 90° zueinander versetzt; dieser 
Winkel tp bestimmt auch den Augenblick der übergabe der 
Bewegung von einem Freilauf zum anderen. Bild 19 zeigt die 
GetriebesteIlungen I und II zweier Teilgetriebe in dem Augen­
blick, in dem bei beiden das gleiche Übersetzungsverhältnis i ' u 

auftritt. Das Gesamtübersetzungsverhältnis i'f ergibt sich aus 
den Einzelübersetzungsverhältnissen der beiden hintereinander 
geschalteten Gelenkvierecke [37]. Im ersten Gelenkviereck findet 
man den Relativpol Qbl als Schnittpunkt von AIBI mit AoBo• 
im nachgeschalteten Gelenkviereck den Relativpol Qel als 
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Schnittpunkt von B/]}'I mit .-\oBo. Man zeichnet durch Ao und 
Bo zwei beliebige P arallelen und trägt auf der durch Ao gehenden 
Parallele eine StrE'cke AoD = .. 1" ab. Die Gerade QeID schneidet 
die andere, durch Bo gehende Parallele in GI. Die Verbindung 
von QbI mit G r schneidet AoD in E. Mit AoE ist das Überset­
zungsverhältnis i' fl gegeben: 

'1 Wf[ AoE AoE 
t f l = - = -- = --

Wa, AoD ,,1" 
(8). 

Die Übergabe von einem Freilauf zum a.nderf'n findet stat.t , 
wenn i /

fI = i /
fll ist. In der GetriebE,s tellung n sind a.lso die 

Pole Qbll und Qell zu bestimmen. In Bild l!) liegt. Q e ll als Schnitt­
punkt von B 'll :Fu mit AoBo a ußerhalb der Zeichenebene. Um 
eine Verbindungsgera.de von Q elI mit D zu erhalten, braucht 
man nur ein HiJfsdreieck AoHD mit beliebiger Lage von H auf 
B' ll F n und dazu ein ä hnliches Dreieck A'oH/D' mit A/

O und H ' 
auf AoBo und B'n I~'n zu zeichnen, und 'hat. mit D/D elie Gerade 
von Q eJI nach D. Diese Gerade schneidet BoGt in Oll. Der 
Schnittpunkt von AlIBu mit AoBo ergibt den Pol QbH. Verbindet 
man diesen Pol mit GJI , so muß diese Gerade durch E gehen. 
damit in den Lagen 1 und 11 die Übersetznngsverhältnisse 
einander gleich sind. 

4ntr/ebsw;;7/fe/ q' 

Bi1d 19 und 20 •. Schematische Darst ellung des Versuchsgetriebes I 
nach Bild 9. Übersetzungsverhältnis~e im Augenblick der Be­

wegungsübcrgabe von einem Teilgetriebe zum anderen. 
Rild :W : R.esultierende Abtrif'bsgcschwindigkeit diesf's Getriebes mit vier 

Teilgctrit"bl'll. 

Die Übereinstimmung von i /
fl = ~'; /fII lä ßt s ich nur durch 

P robieren erreichen , indem man verschiedene Getriebelagen I 
und 1I mit unterschiedlichen Stellung(m der Kurbellagen GI und 
a n zum Gestell AoBo aufzeichnet. Dem Kurbel winkel rp entspricht 
ein genau bestimmbarer Abtriebswinkel 'ljJ und das mittlere 
Übersetzungsverhältnis ist auch hier nach GI. (3) definiert. 

Das Hintereinanderschalt.en der Uelenkvierecke wurde so 
gewählt, daß ein möglichst kleiner U ngleichförmigkeitsgrad zu­
stande kommt. Die i'-Kurven haben im Maxima lbereich einen 
flachen Verlauf, so daß mit vier Get,riebeaggregaten eine ver­
hältnismäßig gut geglättete Abtriebsgeschwindigkeit, entspre­
chend Bi1d 20, entsteht. 

Das Versuchsgetriebe III (Bild l:~) ha t zwei hintereinander 
geschaltete Getriebegruppen, die sich dadurch voneinander 
unterscheiden, daß bei der erst en Gruppe ein Satz Freiläufe 
a m Antrieb und in der zweiten Gruppe ein zweiter solcher Satz 
am Abtrieb a ngeordnet sind. Dies führt zunächst zu einer 
Bewegung des Rotors im Inneren des Getriebes, die sich bei 
vier F reiläufen aus vier Impulsen zusammensetzt. Diese Bewe­
gung des Rotors c ist in BHd 21 aus dem Verl auf des Überset­
zungsverhältnisses i ' c = wc/wa (wa = Antriebswinkelgeschwin­
digkeit) abzulesen. Sie wird vom Rotor aus in der zweiten 
Getriebegruppe wiederum über vier Freiläufe auf die Abtriebs-

l · 

i' 

O~--~----~-L--L-~--------
Anlriebsw/nkB/ !jJ 

Bi1d 21. R esultierende Abtriebsgeschwindiakeit und R.otor­
geschwindigkeiten des Versuchsgetriebes Ir[ nac h Bild 13. 

welle mit je vier lmpulsen weitergeleitet. Auf diese Weise ent­
~teht eine result.ierende AbtriebsgcscJnvinrligkeit Wr, die dem 
Übersetzungsverhältnis i /

f = Wf/Wa, (Wf = Abtriebswinkelge­
schwindigkeit) proport.ional ist. Die Abtriebsgeschwindigkeit 
set.zt sich bei einer Umdrehung des Rotors aus vier periodisch 
\viederkehrenden Doppelkuppen zusammen (Bild 21)3). Die 
Bewegungs übergabe i 're = i /

fII ist durch die erst e Getriebe­
gruppe, die Ü bergabe i /

fm = i /
n v durch die zweit.e Getriebe­

gruppe bedingt, 

Tafel 1 zeigt einen Vergleich der theoretische n U ngleichförmig­
keitsgrade für die drei Versuchsgetriebe. wobei in allen drei 
F ällen das gle iche mittlere Übersetzungsverhä ltnis i ' m = 2,0 
zugrunde gelegt; wurde. 

Tafe1 1. U ngleichförm igkeitsgrade der drei Versuchsgetriebe. 

Versuchsgctrirb e 

• .\us- I ",u, Wh,..ug TI I Ausfühl'lmg III 

fühl'll ng I 
6 Fre iläufe I 2 Freiliiufü 

2 X 4 Freiläufe 
Hotor I A btricu 

im 2,0 2,0 2,0 2,0 2,0 
6a 6,0<10 8,0% 40,0% 4,5% 3,0% 
6" 2,8% 1I ,0% 4:J,5% G,l % 7,1 % 
6ges 8,8% 19,0% 83,5% 10,6<1'0 10,1% 

Doppel ku rbelgelenkvierecke 

Für die stnfenlos verstellbaren Scha ltwerksgetriebe bieten sieh 
vor allem wegen ihres einfachen Aufbaues elie Doppelkurbel­
getriebe an . E s kommt nun darauf a n, die für die jeweilige _~n­

ordnung günstigsten Doppelkurbeln zu finden. Das Hauptziel 
beim Versuchsgetriebe I wa r die Erzeugung einer möglichst 
gleichförmigen Abtriebsbewegung bei möglichst wenigen Frei­
läufen. Das maximal erreichbare Übersetzungsverhä.ltnis hängt 
von der größten Verstellung, also von der größten GesteJlänge 
AoBo ab. Mit wachsender Gestellänge wird bei gleichbleibenden 
Abmessungen der übrigen Getriebeglieder die Güte der Bewe­
gungsübertragung herabgesetzt. Diese Übertragungsgüte kann 
sehr einfach durch den sogenannten Übertragungswinkel /1 
gekennzeichnet werden [:38] . der im Gelenkviereck der Winkel 
zwischen Abtriebsglied und Ü bert.ragungskoppel ist. Wird dieser 
'Yinkel 0° oder 180°, so ist keine Übertragung möglich. Die 
Übertragung is t. bei 11' = 90° a m g iinstigst en. Es ist zweckmäßig, 
den Winkel fl immer a ls spitzen Winke l, entweder als Innen­
oder Außenwinkel, zu messen und dessen Abweichung von 90° 
zur Beurteilung hera nzuziehen . 

Bei der Doppelkurbel kommen bei einer Umdrehung der An­
triebskurbel AoA zwei Sonderwerte flimin und j12min dann zu­
stande, wenn sich die Kurbel AoA mit dem Gestell AoBo deckt, 
BHd 22. Ein Doppelkurbelgetriebe wird als übertragungsgün­
stigst.es Getriebe bezeichnet , wenn in diesen beiden Lagen 
AoAIBIBo und AoA2B2Bo beide Extremwerte gleich sind: 
,uImin = ,u2min. Für jeden Winkel ,umin gibt es unendlich viele 
Doppelkurbeln, die auf den Winkel "P' u zwischen den Lagen BoBI 
und BoB2 des Abtriebshebels bezogen werden [39]. Die Lage 
AoABBo kennzeichnet das Zusta ndekommen des größten Über­
setzungsverhältnisses da nn, wenn die P ol gerade PQ im Punkt Q 
senkrecht auf der Koppel AB steht (vgl. Bild 17). 

3) Einzelheiten übe r die kinematischen Zusammenhänge im Versuchsgetriebe 
III werden in den VDI-Bcl'iehten N r. 77 veröffentlicht werden. 
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Bild 22. Übertragungsgünstigstes Doppelkurbelteilgetriebe für 
stufenlos verstellbare Schaltwerksgetriebe mit Ausnutzung un­

gleichförmiger Umlaufbewegungen. 

Für diese übertragungsgünstigsten Doppelkurbeln sind in 
Bild 2:~ die Übersetzungsverhältnisse i ' in Abhängigkeit vom 
Winkel 'IjJ' u aufgetragen worden. Es ist zu erkennen, daß z. B. 
bei ,ulllin = 40° nicht mehr als i' max = 1,96 und bei ,umin = 30° 
nicht mehr als i' max = 2,43 erzielt werden können. Damit sind 
aber die Verstellbereiche eines stufenlos verstellbaren Getriebes 
nach Ausführung II festgelegt. Da bei der Ausführung III zwei 
und bei der Ausführung IV sogar vier Getriebegruppen hinter­
einander geschaltet sind, läßt sich durch sie die Gesamtüber­
setzung und damit der Verstell bereich wesentlich erhöhen. 

~5 ~--~----~-----.---~ 

J,0 r---~---4--~+----

Bild 23. Übertragungsgün- 20r---+---+---1f---4-lIr--~ 
stigste Doppelkurbelteilge­
triebe nach Bild 22 in A b­
hängigkeit von Winkel 'IjJ' u 

für verschiedene Winkel 
,umin· 

Die Abmessungen der übertragungsgünstigsten Doppelkurbeln 
können aus den Kurven im Bild 24 entnommen werden. Die 
Längen a, bund c sind auf die Gestellängen d bezogen. 
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Bild 24. Abmessungen übertragungsgünstigster Doppelkurbeln 
nach Bild 22. 

Messung der Drehbewegungen und Drehmomente 

An den vorstehend beschriebenen Versuchsgetrieben I, II und 
III wurden Bewegungen und Drehmomente elektronisch ge­
messen. Der Verlauf der Drehmomente an An - und Abtriebs­
wellen wird mittels Dehnungsmeßstreifen gemessen und von 
einem Oszillographen registriert. Die Eichung wird durch 
Gewichts- oder Federbelastung statisch vorgenommen. Für die 
Bestimmung der Winkelgeschwindigkeiten stehen im Institut 
hergestellte Meßgeneratoren mit 40 Perioden je Umdrehung 
zur Verfügung [40]. Jeder Periode entspricht ein Drehwinkel 
von 9°, dessen durchlaufene Zeit auf dem Oszillogramm ab­
gemessen und daraus die für diesen Winkel resultierende mittlere 
Winkelgeschwindigkeit errechnet werden kann. Mit gewisser 
Annäherung können auch die vom Meßgenerator erzeugten 
Amplituden unmittelbar als Winkelgeschwindigkeiten eingesetzt 
werden. Beim Versuchsgetriebe III sind An- und Abtriebswelle 
mit dem im Gehäuse exzentrisch einstellbaren Rotor über die 
Doppelkurbelgetriebe und die dazugehörigen Freiläufe nur in 
einer Richtung zwangläufig verbunden; die Winkelgeschwindig­
keit des Rotors unterliegt deshalb einer anderen Gesetzmäßigkeit 
und wurde ebenfalls gemessen. 

Die umlaufenden Wellen (beim Getriebe III auch der Rotor) 
tragen je einen Stellungsgeber, der ebenfalls auf dem Meß­
generatorprinzip beruht. Bei jeder Umdrehung geben diese 
Stellungsgeber einen Impuls und damit die genaue Winkellage 
der Wellen zu einem bestimmten Zeitpunkt und in Beziehung 
zu den anderen gemessenen Werten auf dem Oszillogramm an. 
Dadurch können theoretische und gemessene Werte genau auf­
einander abgestimmt werden. 

Es wurden zwei verschiedene Belastungsarten der Abtriebs­
welle gewählt. Entweder wurde die Abtriebswelle durch eine 
Reibbremse mit möglichst geringer Masse der Bremsscheibe 
belastet oder sie trieb über eine Keilriemenscheibe einen Gene­
rator mit größerer Drehmasse an, der durch elektrische Wider­
stände belastet werden konnte. 

Schlupf und Überholbewegungen 

Die augenblicklichen Winkelgeschwindigkeiten lassen sich mit 
Hilfe der Meßgeneratoren nur mit begrenzter Genauigkeit 
erfassen, da - wie bereits erwähnt -lediglich für je 9° Winkel­
drehung der Mittelwert ermittelt werden kann. Die Bestimmung 
der tatsächlichen mittleren Winkelgeschwindigkeit bzw. der 
Drehzahl ist jedoch genauer, da hier ein wesentlich längerer 
Meßbereich zugrunde gelegt werden kann. Damit sind aber 
auch befriedigende Aussagen über die Voraussetzungen möglich, 
unter denen die Abtriebswelle gegenüber den Freilauf-Außen­
ringen, durch die als Einwegkupplungen wirkenden Freiläufe 
bedingt, vor- bzw. nacheilt. Ein Nacheilen der Abtriebswelle 
bedeutet Schlupf in den Freiläufen. 

In Bild 25 ist ein Oszillogramm des Versuchsgetriebes H, 
also des Getriebes mit einfachen Doppelkurbeln, bei Generator­
belastung dargestellt. Bei diesem Versuch waren nur zwei der 
vorgesehenen sechs Teilgetriebe mit ihren Freiläufen eingebaut, 

1f/J=J6rf' (4'1=m o

) -, 

['1'=300°-- --------; 

-~m1A ~t~ •. ".'<" " '-~~'~'~'~;:"~ ... ,--_.=- :d;:4,::",I'* r" ~'''' -
~ ! I \ )!( ~~I l/ ' ltll'!!I'!l ! 11 ,1 ' I ' ~ !lllI ltf! I ; I! " 'JI'll [l)'·I.' I' I ! '1 P : , .j' lI 
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Bild 25. Oszillogramm von den Drehmomenten und den Bewe­
gungsverhältnissen in der An- und Abtriebswelle des Schalt­
werksgetriebes II mit zwei Teilgetrieben bei Generatorbelastung 

(mit Schwungmasse). 
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um auch in diesem Extremfall die Drehmomente und Bewe­
gungen mit den theoretischen Werten vergleichen zu können. 
Das Bild zeigt am oberen Rand die Zeitmarken t, ferner die 
sinusförmige Kurve des .Meßgenerators für die Bestimmung der 
durchlaufenen Winkel cp* bzw. der Winkelgeschwindigkeit 
Wa = dcp*/dt der Antriebswelle sowie eine ebensolche Kurve für 
die Bestimmung des durchlaufenen W.inkels 'lp* bzw. der Winkel­
geschwindigkeit We = d'lp*/dt der Abtriebswelle4). Da sich im 
Getriebe II zwischen Antriebswelle und Rotor (Bild 11) ein 
Zahnradpaar mit dem Übersetzungsverhältnis 2: 1 befindet, ent­
spricht die Entfernung zwischen zwei Amplitudenspitzen bei 
der cp*-Kurve einem am Rotor durchlaufenen Winkel von 4,5°, 
bei der 1p*-Kurve einem Winkel von 9°. Der Verlauf des Antriebs­
drehmomentes ist aus der Kurve M a und derjenige des Abtriebs­
drehmomentes aus der Kurve Me zu erkennen. 

Nimmt man die gemessene Zeit trp= 360° für eine Umdrehung 
des Rotors (80 Spitzen der Kurve cp*) und die gemessene Zeit 
t1p = 360° für eine Umdrehung der Abtriebswelle (40 Spitzen der 
Kurve 'lp*), so erhält man das mittlere, gemessene Übersetzungs­
verhältnis : 

. We trp = 360° 
~*m =-=_.-

Wa t1p = 360° 
(9). 

.Man kann aber auch für eine bestimmte Länge die zugehörigen 
Winkel, z. B. cp* = 360° und 'lp* = 474° (oder auch nur die 
zugehörigen Zahlen der Amplitudenspitzen) zueinander ins Ver­
hältnis setzen und erhält 

'lp* 
i*m =­

cp* 
..... (10). 

Zunächst sollen die wesentlichen Unterschiede zwischen den 
beiden genannten Belastungsartcn aufgezeigt werden. In Bild 26 
sind für zwei Freiläufe des Versuchsgetriebes II der gemessene 
Abtriebswinkel 'lp* und das gemessene Übersetzungsverhältnis 
i* = We/wa den theoretischen Werten 'lp und i' gegenübergestellt 
worden. Die Belastung findet durch einen Bremsgenerator, 
also mit Schwungrnasse, statt. Es ist zu erkennen, daß i' zu 
Beginn größer als i* auftritt, daß hier also, wie auch aus 'lp und 
'lp* ersichtlich ist, ein geringer Schlupf eintritt, d. h., daß die 
tatsächliche Abtriebswinkelgeschwindigkeit kleiner ist als der 
theoretische Wert. Dann aber setzt ein anwachsendes Voreilen 
der Abtriebswelle, bedingt durch die Schwungrnasse des Brems­
generators, ein. 
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Bild 26. Schlupf und Überholbewegungen im Versuchsgetriebe II 
bei Belastung durch einen Bremsgenerator (mit Schwungmasse). 

Grundsätzlich anders liegen die Verhältnisse bei Belastung 
durch eine Reibungsbremse mit sehr geringer Masse, Bild 27 
und 28. Das Oszillogramm läßt gegenüber Bild 25 sofort die 
starke Veränderlichkeit der Zeitabschnitte für die Winkel­
intervalle 'lp* = 9° und damit der Abtriebswinkelgeschwindig­
keit We erkennen. Das gemessene Übersetzungsverhältnis i* 
pendelt relativ zum theoretischen Verlauf i' nach oben und 
unten, d. h., es wechseln sich stetig Vor- und Nacheilen ab. 
Wesentlich ist aber', daß in Bild 28 hinsichtlich der Abtriebs­
winkelgeschwindigkeit, wenn überhaupt, nur ein geringes Vor­
eilen auftritt. Die Schwankungen zwischen Voreilen und Nach­
eilen brauchen nicht unbedingt als Schlupf in den Freiläufen 
aufzutreten; sie können auch durch elastische Verformungen in 
den Teilgetrieben bedingt sein. 

4) Im folgenden werden alle gemessenen Winkol und Übersetzungsverhältnisse 
mit einem * versehen; die theoretisch sich ergebenden Werte bleiben 
dagegen ohne Stern. 

Bild 27. Oszillogramme von den Drehmomenten und den Bewe­
gungsverhältnissen in der An - und A btrie bswelle des Schal twerks­

getriebes II bei Belastung durch eine Reibbremse. 
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Bild 28. Schlupf und Überholbewegungen im Versuchsgetriebe II 
bei Belastung durch eine Reibbremse. 

In Bild 29 und 30 sind für das Versuchsgetriebe II die mittleren 
Übersetzungen i' m (theoretisch) und i*m (gemessen) in Ab­
hängigkeit von den Verstellungen des Getriebes (verschiedene 
Gestellänge d) aufgetragen worden. Die mittleren Übersetzungen 
sind bei Belastung mit Generator durch den Index G, diejenigen 
mit Reibungsbremse mit dem Index R gekennzeichnet. In 
Bild 29 sind die Verhältnisse für sechs Freiläufe und in Bild 30 
für zwei Freiläufe dargestellt. Sie sind den entsprechenden 
theoretischen Verläufen i' m gegenübergestellt worden. Um diese 
theoretischen Verläufe mit dem im Getriebe bei Leerlauf vor­
handenen mittleren Übersetzungsverhältnissen zu vergleichen, 
wurden bei den einzelnen Einstellstufen bei einer möglichst 
großen Anzahl von Umdrehungen von Hand an der Antriebs­
welle die zugehörigen Umdrehungen an der Abtriebswelle gezählt 
und dabei überraschend gute Übereinstimmungen erzielt. 

Aus Bild 29 ist ersichtlich, daß die bei der Belastung durch 
die Reibbremse entstandene Kurve i*mR unter der theoretischen 
Kurve i' m liegt und ein durchschnittlicher Schlupf vorhanden 
ist, der sich z. B. bei einer Gestellänge d = 25 mm zu 2,3% 
und bei d = 35 mm zu 4,5% errechnet. Bei Generatorbelastung 
mit Schwungrnasse ist dagegen ein Voreilen der Abtriebswelle 
von ~,5 bzw. von 2% vorhanden. Die Kurven für zwei Frei­
läufe (Bild 30) zeigen sowohl bei i*mG als auch bei i*mR ein 
Voreilen. Aus Bild 28 war ersichtlich, daß Schlupf und Voreilen 
sich während einer Umdrehung bzw. während einer Eingriffs­
periode abwechseln; die Kurve i*mR in Bild :~O zeigt aber, daß 
im Mittel über mehrere Perioden hinweg das Voreilen überwiegt. 
Gegenüber der Kurve i*mR mit denselben Bremslastbedingullgen 
(Bremsdrehmoment Me = 3 kpm) reicht also u. U. die geringe 
Schwungrnasse der Bremstrommel aus, um den zeitweise auf­
tretenden Schlupf zu übersteigen. Bei sechs Freiläufen sind die 
Stöße und damit die Rückprallbeschleunigungen nicht so groß, 
so daß hier der Kontakt in den Freiläufen länger erhalten bleibt. 
Aussagen über die tatsächlichen Vorgänge im Freilauf selbst 
können im Rahmen der vorliegenden Untersuchungen nicht 
gemacht werden. 

Das Versuchsgetriebe I hat vier Teilgetriebe mit vier Frei­
läufen. Sein Ungleichförmigkeitsgrad ist mit 8,8% der niedrigste 
aller drei Versuchsgetriebe, weil hier durch Hintereinander­
schalten je zweier Doppelkurbeln ein flacher Verlauf im Maxim um 
der Abtriebswinkelgeschwindigkeit angestrebt wurde. Bild 31 
zeigt, daß sowohl das Übersetzungsverhältnis i*mG bei Dreh-
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Bild 29 und 30. Vergleich der mittleren Übersetzungen i'm 
(theon,tisch) und i*m (gemessen) in Abhängigkeit von den Ver­
stellungen bzw. von der Gestellänge d bei dem Versuchsgetriebe II 

mit zwei oder sechs Teilgetrieben. 
i*mG mittlere gemessene Übersetzung bei Generatorbelastung 

(Bremsmoment Me = 3 kpm) 
'i*mR mittlere gemessene Übersetzung bei Reibbremsbelastung 

(Bremsmoment Me = 3 kpm) 
i ' m mittlere theoretische Übersetzung 

massen belastung als auch i*mR bei Bremsbelastung unter dem 
theorei,ischen Wert i' liegen, daß hier also in beiden Fällen ein 
Nacheilen und damit ein Schlupf eintritt. Die Beschleunigungen 
der Schwungrnasse sind hier so gering, daß der Schlupf überwiegt. 

In Bild 32 sind für das Versuchsgetriebe III die Vergleiche 
zwischen den Übersetzungsverhältnissen dadurch erweitert 
worden, daß für drei verschiedene Bremsmomente die Verläufe 
i*mG :Generatorbelastung) und i*mR (Reibbremsbelastung) 
ermittElt wurden. Sämtliche Kurven für die Generatorbelastun­
gen zeigen ein Voreilen an; bei Bremsbelastungen ist bei den 
größerEm Bremsmomenten ein Schlupf vorhanden, der sich mit 
größer werdender Gestellänge in ein Voreilen umwandelt. 
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Bild 32. Vergleich der mittleren Übersetzungen i * mund i' m bei 
dem Versuchsgetriebe IU. 

Die Kurven der Übersetzungsverhältnisse zeigen, daß Schlupf­
und Überholvorgänge von der Art der Belastung, von dem 
Bewegungsgesetz der Teilgetriebe, von der Anzahl der Freiläufe 
und damit vom Ungleichförmigkeitsgrad abhängen. 

Wirkungsgrad 

Die Versuchsgetriebe I und U sind mit Gleitlagern, das 
Versuchsgetriebe IU mit Wälzlagern ausgerüstet worden. Des­
halb können keine Vergleiche bezüglich der absoluten Werte 
des Wirkungsgrades angestellt werden. Um so aufschlußreicher 
ist aber der Verlauf des Wirkungsgrades bei verschiedenen 
Einstellungen und Belastungen des Getriebes. 

20 

Gesle//änge d 

V 
Ja mm 0 10 20 mm 30 

Bild 31. Vergleich der mittleren Übersetzungen i ' mund i*m bei 
dem Versuchsgetriebe I mit vier Freiläufen. 
i*mG bei Me = 2,3 kpm (Generatorbelastung) 
i*mR bei Me = 2,9 kpm (Reibbremsbelastung) 

Der Wirkungsgrad ist aus den Oszillogrammen leicht zu 
bestimmen. Aus dem Verlauf des Antriebsdrehmomentes M a 
und des Abtriebsdrehmomentes M c, Bild 33, werden durch 
Planimetrieren die mittleren Werte M am und M cm und daraus 
die jeweils aufgenommene und abgegebene Arbeit der Getriebe 
ermittelt. 

Bild 33. Oszillogramm des Versuchsgetriebes U zur Bestimmung 
des Wirkungsgrades r; = M c Wc /Ma Wa. 

In Bild 34 ist für das Versuchsgetriebe U der Wirkungsgrad 
in Abhängigkeit von dem bei den Verauchen sich ergebenden 
mittleren Übersetzungsverhältnis i*m aufgetragen , und zwar für 
drei verschiedene, an der Abtriebswelle wirkende mittlere 
Bremsdrehmomente. Auffallend ist der starke Abfall des Wir­
kungsgrades bei kleiner Belastung, ganz besonders aber der 
Umstand, daß der Wirkungsgrad bei einem Übersetzungsver­
hältnis von 1 : 1 niedriger ist als bei einem höheren. Der Wirkungs­
grad steigt mit dem Übersetzungsverhältnis bis zu einem 
Maximum an und fällt danach wieder ab. In welchem Maße 
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Bild 34. Wirkungsgrad r; der Versuchsgetriel?e U und I in 
Abhängigkeit von dem jeweils eingestellten Übersetzungsver­
hältnis i*m und für verschiedene statische Bremsmomente Me. 

VersuchsgetT'iebe lImit 6 Freiläufen 
Versuehsgetriebe I mit 4 Freiläufen 
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hierbei das mit der Verstellung veränderliche Bewegungsgesetz 
der Teilgetriebe (Doppelkurbeln) einen Einfluß hat, muß einer 
späteren, eingehenden Untersuchung vorbehalten bleiben. Da 
bei ungleichförmig übersetzenden Getrieben im allgemeinen der 
Wirkungsgrad keine allzu große Rolle spielt, gibt es über dessen 
Ermittlung nur wenige Untersuchungen [41J. Die hier behan­
delten stufenlos verstellbaren Schaltwerksgetriebe dienen aber 
zur unmittelbaren Leistungsweiterleitung, weshalb es wichtig 
wird, durch entsprechende Meßverfahren die Größe des Wir­
kungsgrades als Unterlage für die Konstruktion kennen zu­
lernen. Beim Versuchsgetriebe I in Bild 34 verlaufen die Kurven 
für 0,5 kpm und für 3 kpm grundsätzlich verschieden, indem 
die erstere von i*m = 1 an abfällt und die zweite ansteigt. 

Belastungsfaktor der Freiläufe 

Das wichtigste Merkmal der Schaltwerksgetriebe ist die aus 
einer Anzahl von Bewegungsspitzen zusammengesetzte Ab­
triebsbewegung. Zur Beurteilung eines solchen Getriebes ist 
außer dem Geschwindigkeitsverlauf dieser Abtriebsbewegung 
die Ungleichförmigkeit des Drehmomentverlaufes von besonderer 
Bedeutung. Bild 35 und 36 zeigen für das Versuchsgetriebe II 
die Drehmomentverläufe M a und M c in An- und Abtriebswelle, 
wenn einmal sechs Freiläufe (Bild 3.5) und zum anderen drei 
Freiläufe (Bild 36) an der Bewegungsübertragung beteiligt sind. 
In beiden Fällen ist das Getriebe durch den Bremsgenerator 
belastet und wird mit der gleichen Drehzahl na = 150 U/min 
angetrieben. 

i: . " ) !I,·!l ll l j ,, il tl JI I· ! l lo, t!- I I I I I !II'I /I )1 , i!I II I II/ J 1 >, 1111 >' 11, /11 ,11 1 1 1 1 ' 1/ :/ 11 1 ,1 1 1' 1 ,,/ 1 :11 ; 11 1 1 1 

1-4-------rp*=360~- 7/=562"-°----- Bild 36 

1/ ""\ 
p, 

I \ Ma 

./ 

Bild 35 und 36. Oszillogramme von dem Versuchsgetriebe lImit 
6 Freiläufen und 3 Freiläufen. Belastung durch Bremsgenerator. 
Bild :15: 6 Freiläufe; i*1Il = 1,96 = 1jJ*lrp* Bild 36: 3 Freiläufe; i*m = 1,56 

Zunächst ist zu erkennen, daß bei derselben Einstellung des 
Getriebes (gleiche Gestellänge) das mittlere Übersetzungsver­
hältnis von i*m = 1,96 bei sechs Freiläufen, auf i*m = 1,56 bei 
drei Freiläufen herabgesetzt wird. Außerdem ist bei sechs 
Freiläufen eine geringere Drehmomelltschwankung zu erkennen 
als bei drei Freiläufen. Die Freiläufi3 selbst werden durch das 
Abtriebsdrehmoment M c beansprucht. Das Getriebe überträgt 
eine Leistung gleich dem Produkt aus dem mittleren Drehmoment 
M c und der Abtriebsgeschwindigkeit We. Wenn nun ein Getriebe 
für eine bestimmte Leistung bzw. ein bestimmtes Drehmoment 
auszulegen ist, sind u. a. die Spitzenbelastungen der Freiläufe 
höher als dem mittleren Abtriebsdrehmoment entspricht. Des­
halb ist es beim Entwurf von Schalt.werksgetrieben notwendig, 
das Verhältnis von Spitzenbelastung zu mittlerer Belastung zu 
kennen. Zu diesem Zweck wird der Belastungsfaktor ß* als 
Verhältniszahl des maximalen Abtriebdrehmomentes zum ent­
sprechenden mittleren Drehmoment definiert: 

ß* = Me~~ 
Mem 

. . . . . (ll). 

Schaltwerksgetriebe müssen für einen um ß* höheren Lei­
stungsdurchfluß konstruiert werden a ls der mittleren, über­
tragenen Leistung entspricht. Der Belastungsfaktor ist im 
Bild 37 für das Versuchsgetriebe II bei Generatorbelastung in 
Abhängigkeit vom mittleren übersetzungsverhältnis i*m zu 
erkennen. Das Bild zeigt den Belastungsfaktor für sechs und 
drei Freiläufe und einer Generatorbelastung von 6 und 3 kpm. 
Bei drei Freiläufen war eine höhere Belastung und auch eine 
übersetzung über i*m = 1,6 nicht mehr zulässig5 ). 

Es fällt besonders auf, daß bei sechs Freiläufen und einer 
Belastung von 3 kpm das Maximum bereits bei i*m = '" 1,4 
erreicht ist und die Kurve danach abfällt, was bei den beiden 
anderen Betriebsfällen nicht zutrifft. 

4; ';';11/ A(llrt~bsdrehmomenl Mcm I - -

~ J 1- ! Jkp~_~--- Jfj'eiläufe 
is ..;..---- - I 
:; l~'/'" 6kpm -
~ / : 
§' . / 'Jkpm 
~ t - - - I -
~ . 

O~·~I------_------~----~----
1 1t2 1t4 1t6 M 40 

milli ÜOBrselzungsverhällnis i'm 

Bild 37. Verlauf des Belast~ngsfaktors ß* = Memax/Mcm in Ab­
hängigkeit vom mittleren Dbersetzungsverhältnis i*m bei dem 
Versuchsgetriehe lImit 6 bzw. 3 Freiläufen bei verschiedener 

Generatorbelastung M cm. 

Die Antriebsdrehzahl beträgt bei 3 und 6 Freiläufen na = 150 U/min 

Das Versuchsgetriebe I hat gegenüber dem Getriebe II einen 
niedrigeren Ungleichförmigkeitsgrad; deshalb sind auch die 
Belastungsfaktoren geringer, Bild 38. Die Kurven zeigen die 
Belastungsfaktoren des Getriebes mit vier Freiläufen bei Gene­
rator- und Reibbremsbelastung für je ein mittleres Drehmoment 
von 0,5; 1,5 und 3 kpm, ferner die Kurven für dasselbe Getriebe 
mit zwei Freiläufen, Reibbremsbelastung und für je ein mittleres 
Drehmoment von 0,5; 1,0 und 1,8 kpm. Die Drehzahlen der 
Antriebswelle lagen für alle Messungen bei na = 200 U/min. 

5~ ~ I -
-- GeneroJorbelaslung 1 . . 

• 4 _ -- Relbbremsbelaslung J 4 FretltJufe 
'2: --- Relbbremsbelaslung 2 Freiläufe 
J:::> . 
~J I 
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~ 2 ____ --' 

~ ß;:..:----­

-r1 
i )0,5 -I 

·1,5 -

~ '7,~ , 
1tO 1,8 kpm I --"J,O(1,5PS/ 

I kpm I 

O ~-----L------~----~-------L--~~ 
1 V U ~ w m 
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Bild 38. Verlauf des Belastungsfaktors ß* in Abhängigkeit von 
i*m bei dem Versuchsgetriebe I mit 4 bzw. 2 Freiläufen. 

Die Antriebsdrehzahl beträgt bei 4 und 2 Freiläufen na = 200 U/min 

Das Versuchsgetriebe III (Bild 13) wurde ebenfalls mit Gene­
ratorbelastung (Schwungrnasse), Bild 39, sowie mit R eibbrems­
belastung, Bi1d 40, vermessen. Die Antriebsmomente sind mit 
M a, die Abtriebsmomente mit M r bezeichnet. Die Stellungs­
anzeigen der Schriebe Sn, geben mit ihren Abständen je eine 
Umdrehung des Rotors R 11n. Die besonderen Merkmale zwischen 
den beiden Belastungsarten sind der starke periodische Abfall 
des Abtriebsmomentes M r bei Generatorbelastung (Bild 39) bis 
auf Null gegenüber der Reibbremsbelastung (Bild 40) und die 
g leichförmiger verlaufende Abtriebswinke1geschwindigkeit Wr in 
Bild 39 gegenüber der höheren Ungleichförmigkeit des Bildes 40. 
Bild 41 und 42 zeigen die Belastungsfaktoren ß* für das Ver­
suchsgetriebe [II, bei dem sowohl auf der Antriebs- als auch 

5) Die angegebene) Belastung ist mit dem mittleren Drehmoment am Abtrieb 
identisch. Da aber bei den Messungen ein genaues, vergle ichbares mittle res 
Drehmoment gar nicht einste llbar ist, sind a lle hier gezeigten Belastungs­
faktoren durch zeichnerische Interpolation aus einer größeren Anzahl von 
Meßsehrieben (!rmittelt worden. 
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Generalorbelaslung Bi Id 39 ,Bild 40 

I! 

).;~.- r-----',". ~ 
t---; -:--r-

Bild 39 und 40. Oszillogramme des Versuchsgetriebes III bei 
Generator- und Reibbremsbelastung. 

auf d'~r Abtriebswelle Freiläufe angeordnet sind. Für beide 
Gruppen von Freiläufen sind durch die Bewegungsübergabe von 
einem Teilgetriebe zum nächsten periodisch wiederkehrende 
Belastungsspitzen vorhanden, die die Freiläufe aufnehmen 
müssen. In Bild 41 sind die Ergebnisse mit Generatorbelastung 
und in Bild 42 diejenigen mit Reibbremse dargestellt. Die Kurven 
in Bild 41 (Generatorbremsbelastung) und 42 (Reibbrems­
belastung) zeigen die Belastungsfaktoren in Abhängigkeit von 
den mittleren Übersetzungsverhältnissen. 

5 
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Bild 41 und 42. Der Belastungsfaktor der Antriebs- und Abtriebs­
weIle im Versuchsgetriebe III bei Generator- un? Reibbrems­
belastung in Abhängigkeit von dem mittleren Übersetzungs-

verhältnis (d. h. bei veränderlicher Einstellung). 

Der Belastungsfaktor stellt eine wichtige Grundlage zur Aus­
legung stufenlos verstellbarer Schaltwerksgetriebe dar; er ist 
im allgemeinen um so niedriger, je kleiner der Ungleichförmig­
keitsgrad ist. Bei allen Vergleichskurven des Belastungsfaktors 
ist das Absinken dieser Verhältniszahl mit steigender Belastung 
besonders hervorzuheben. Dies bedeutet, daß Schaltwerksge­
triebe bei gleichem Aufbau und bezogen auf den jeweiligen 
Drehmomentenmittelwert um so weniger überdimensioniert zu 
werden brauchen, je höher die maximalen Drehmomente liegen. 
Entscheidend beim Entwurf der Getriebe sind die höchsten 
Beanspruc:hungen; deshalb interessiert der Belastungsfaktor 
eigentlich nur für die höheren Drehmomente. Da aber für die 
Freiläufe noch keine brauchbaren Unterlagen bezüglich der 
Dauerbeanspruchung in Schaltwerksgetrieben und den in sehr 
kurzer Folge auftretenden Kräften vorliegen, wurden hier auch 
die kkineren Drehmomente berücksichtigt. 

Ein weiteres wichtiges Merkmal aus den Vergleichskurven der 
Belastungsfaktoren ist der Einfluß der Belastungsart. In allen 

Vergleichskurven ist zu erkennen, daß bei der Reibbrems­
belastung die Belastungsfaktoren niedriger liegen als bei Be­
lastungen mit der Generatorbremse. Dies bedeutet aber all­
gemein, daß bei gleichen mittleren Drehmomenten in Schalt­
werksgetrieben die Stoßbelastungen umso geringer sind, je 
kleinere Massen auf der Abtriebsseite angetrieben werden. Dar­
über hinaus ist der verschiedenartige Anstieg der Belastungs­
faktoren mit zunehmender Übersetzung bemerkenswert. Bei 
Reibbremsbelastung erfolgt mit zunehmender Übersetzung in 
den meisten Fällen ein stetiger, fast geradliniger Anstieg, bei 
Belastungen mit Generator ein schneller Anstieg mit nach­
folgendem, nahezu konstantem Belastungsfaktor. Eine Ausnahme 
bilden in Bild 42 die antriebsseitigen Belastungsfaktoren ß*a 
des Getriebes III bei Bremslast und hohen Belastungen. Die 
Ursache ist darin zu suchen, daß die Antriebsfreiläufe die Rotor­
masse anzutreiben haben und wie bei der Generatorbelastung 
unter der VVirkung einer Schwungmasse stehen. 

Drehmomente in An- und Abtriebswelle 

Beim Versuchsgetriebe III interessiert nun noch , in welchem 
Maße die Abtriebsfreiläufe weniger als die Antriebsfreiläufe 
beansprucht werden. Da die Übersetzung immer i' ~ 1 ist, muß 
das mittlere Abtriebsdrehmoment infolge des Getriebewirkungs­
grades immer kleiner als das Antriebsdrehmoment sein. 

Es ist 

und 

also 

i*m = Wrm, 
Warn 

M rm · Wfm 

M am ' Warn 

M 'YJ 
i* -~~ 

m - Mrm ..... (12). 

In Bild 43 sind für das Getriebe III aus einigen Oszillo­
grammen die mittleren und maximalen Drehmomente an An­
und Abtriebswelle bei Generator- und bei Reibbremsbelastung 
in Abhängigkeit von der Übersetzung zusammengestellt. Daraus 
ist ersichtlich, daß bei Generatorbelastung im höheren Verstell­
bereich die maximalen Antriebsmomente etwa das 1,5fache der 

1,5 2,0 2,5 3,0 

milli ÜtJerselzungsverhdllnis i; 
Bild 43. Die mittleren und maximalen Drehmomente in Antriebs­
und Abtriebswelle des Versuc:hsgetriebes III in Abhängigkeit von 
dem mittleren Übersetzungsverhältnis bei Generator- und 

Reibbremsbelastung. 
M amax maximales Drehmomeltt alt der Alltriebswelle 
M am mittleres Drehmoment an der Antriebswelle 
M rmax maximales Drehmoment an der Abtriebswelle 
M rrn mittleres Drehmoment an der Abtriebswelle 

maximalen Abtriebsmomente, bei Reibbremsbelastung aber das 
etwa 2,6fache betragen. Bei kleineren Übersetzungen liegt dieses 
Verhältnis niedriger, d. h., die maximalen Abtriebsmomente 
erreichen nahezu die Werte der maximalen Antriebsmomente. 
Im allgemeinen unterliegen die Abtriebsfreiläufe geringeren 
Belastungen als die Antriebsfreiläufe. Bei Schaltwerksgetrieben 
mit einseitig angeordneten Freiläufen, wie z. B. bei Getriebe II, 
sollten also die Freiläufe auf der Abtriebsseite eingebaut werden, 
wenn keine anderen Gründe dagegen sprechen. 
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Zusammenfassung und Ausblick 

Stufenlos verstellbare Schaltwerksgetriebe sind bisher nur in 
wenigen Typen hergestellt worden, obwohl im Patentschrifttum 
viele verschiedenartige Ausführungen beschrieben werden. Im 
sonstigen Schrifttum gibt es nur kurze Hinweise auf die Vor­
und Nachteile dieser Getriebe; ausführliche Meßergebnisse sind 
nicht bekannt geworden. 

Ein immer wieder angeführter Nae;hteil der am meisten be­
handelten Schaltwerksgetriebe mit Ausnutzung hin- und her­
ge hender Bewegungen besteht in den auftretenden hohen 
Beschleunigungen und damit hohen Massenkräften in den Teil­
getrieben. Dagegen können bei Schaltwerksgetrieben mit Aus­
nutzung ungleichförmiger Umlaufbewegungen diese Massen­
kräfte wesentli ch herabgesetzt werden. Auf diesem Prinzip 
beruhend, wurden drei verschiedene Versuchsgetriebe gebaut 
und an ihnen umfangreiche Messungen durchgeführt. 

Die Hebel der vier Teilgetriebe des Versuchsgetriebes I (Bild 9 
und 10) sind einseitig gelagert, deshalb eignet sich dieses Ge­
triebe nur für geringe Kräfte. Durch da,s Hintereinanderschalten 
zweier Doppelkurbeln und je einem Freilauf auf der Abtriebs­
seite kann man aber einen flachen Verlauf im Geschwindigkeits­
maximum und damit geringe U ngleichförmigkeiten erzielen, 
d. h., man kann mit wenigen Teilgetrieben auskommen. Das 
maximal erreichbare Übersetzungsverhältnis ist dabei aber 
begrenzt. 

Das Versuchsgetriebe II (Bild 11 und 12) besteht aus ein­
fachen, parallel geschalteten Doppelkurbeln mit doppelt ge­
lagerten Hebeln und je einem iibtriebsseitigem Freilauf. Mit 
diesem Getriebe können beliebig große Kräfte übertragen werden. 
Das Übersetzungsverhältnis ist allerdings wegen der einfachen 
Doppelkurbeln begrenzt. Zur schnellen Übersicht wurde deshalb 
ein Diagramm (Bild 23) der übertragungsgünstigsten Doppel­
kurbeln mit ihrem maximalen Übersetzungsverhältnis gezeigt. 
Für das Getriebe II ist wegen der Verstellung der Übersetzung 
ein Zahnradpaar notwendig. 

Neue Wege wurden bei der Entwicklung des Getriebes III 
(Bild 1:~ und 14) beschritten , indem arn Abtrieb und am Antrieb 
Freiläufe angeordnet sind. Dadurch wird das Zahnradpaar des 
Getriebes II überflüssig. Da hier auf einfache Weise zwei Schalt­
werksgetriebe in Hintereinanderschaltung arbeiten, ist eine 
Gesamtübersetzung erreichbar, die sich als Produkt der EinzeI­
übersetzungen errechnet. Auch bei diesem Getriebe sind sämt­
liche Hebel doppelt gelagert, so daß es sich zur Übertragung 
beliebig großer Kräfte eignet. Die GeBamtzahl der Freiläufe ist 
bei gleichen Verhältnissen, wie im Getriebe H, nicht größer, 
dafür werden aber die Ungleichförmigkeiten und damit die 
Massenkräfte kleiner, d. h., die Drehzahlen dieses Getriebes 
können wesentlich höher liegen. 

Im Entwurf wurde noch ein Getriebe [V gezeigt (Bild 1.5), 
das ohne eine Erhöhung der Gesamtzahl der Freiläufe aus vier 
hintereinander geschalteten Einzelgetrieben besteht und eine 
noch geringere Ungleichförmigkeit ~wfweist. Gegenüber dem 
Getriebe III läßt dieses Getriebe ein im Quadrat höheres Gesamt­
übersetzungsverhältnis zu. 

Die Verstellung ist bei allen Getrieben der hier behandelten 
Art sehr einfach vom Übersetzungsvnhältnis 1: 1 bis zu einem 
Maximalwert auszuführen. Wie der YersteLlbereich eines jeden 
stufen los verstellbaren Getriebes beliebig vergrößert werden 
kann, wenn es in einem Zweig eines Zahnraddifferentials an­
geordnet wird, so können auch die hier gczeigten Getriebe auf 
Null und bis zu jedem beliebigen Maximalwert verstellt werden. 
Es ist mit solchen Getrieben sogar möglich, eine Änderung der 
Drehrichtung der Abtriebswelle bei gleichsinnig weiterlaufender 
Antriebswelle zu erzielen. 

Hinsichtlich des Einsatzes von Schaltwerksgetrieben sind 
neben den zu übertragenden Leistungen noch die praktisch 
zulässigen Ungleichförmigkeiten der Winkelgeschwindigkeiten 
und der Drehmomente von Bedeutung. Es ist zu vermuten, 
daß Schwankungen der Winkelgeschwindigkeit im allgemeinen 
eher zulässig sind als Drehmomentsehwankungen. Je größere 
Ungleichförmigkeiten dieser Art man in Kauf nehmen kann, 

um so geringer ist die Zahl der Teilgetriebe und Freiläufe und 
um so einfacher und billiger werden die Getriebe. Es empfiehlt 
sich, stufenlos verstellbare Getriebe dieser Art serienmäßig in 
Baukastenweise herzustellen, um die Zahl der nebeneinander­
liegenden Teilgetriebe den praktischen Anforderungen entspre­
chend variieren zu können. 

Als Teilgetriebe zur Erzeugung von verstellbaren pulsierenden 
Abtriebsbewegungen wurden für die drei Versuchsgetriebe 
Doppelkurbeln, also einfache Gelenkvierecke, verwendet. Für 
diesen Zweck gibt es auch noch andere Getriebe, z. B . Kurven­
getriebe, Bandgetriebe oder auch kombinierte Getriebe aus 
Kurbel- und Zahnradgetrieben [29] , mit denen die Ungleich­
förmigkeit und damit die notwendige Zahl der Einzelaggregate 
beachtlich herabgesetzt werden können . Das ist eine Frage des 
Aufwandes, des Platzbedarfes und der übertragbaren Leistung. 

Die stufenlos verstellbaren Schaltwerksgetriebe lassen sich für 
beliebig große Kräfte konstruieren. Ihre Schwachstelle liegt in 
den Freiläufen, die ja bei jeder Umdrehung einen mehr oder 
weniger großen Stoß aufnehmen müssen. Deshalb können die 
in den Katalogen der Freiläufe angegebenen Maximalbelastungen 
nicht voll ausgenutzt werden. Wie groß die Belastbarkeit bei 
den Schaltwerksgetrieben ist, müßte durch Dauerversuche ge­
klärt werden. Das Versuchsgetriebe III ist mit Freiläufen für 
ein Höchstdrehmoment von 8 kpm ausgerüstet. Dieses Getriebe 
wurde im Dauerbetrieb etwa 50 Stunden abtriebsseitig mit einem 
Bremsmoment von 6 kpm bei einem Übersetzungsverhältnis von 
i' m = 2,5 belastet. Die Zwischenmessungen, sowie die Auf­
zeichnungen am Ende des Versuches zeigten keine erkennbaren 
Unterschiede gegenüber dem Ausgangszustand. 

Eine Herabsetzung der Freilaufbeansprnchungen ist bei 
gleicher Leistung durch höhere Drehzahlen möglich. Außerdem 
können die Klemmkörper auf einem möglichst großen Durch­
messer zum Klemmen gebracht werden. In bei den Fällen steigt 
die Relativgesehwindigkeit zwischen Klemmköl'pern und Klemm­
ringen im Freilauf an. Man müßte also diese Relativgesehwindig­
keit bis zur höchstzulässigen Reibbeanspruehung steigern, um 
zu den geringsten Stoßbelastungen bei der Mitnahme zu kommen. 
Von den Freilauf-Herstellerwerken werden Freiläufe mit Höchst­
momenten bis über 1000 kpm bei zulässigen Höchstdrehzahlen 
bis n = 500/min angeboten, so daß auch Scha ltwerksgetriebe 
bis zu entsprechenden Leistungen entwickelt werden können . 

Schrifttum 

[1] Meyer, H.: Probleme und Aussichten stufenloser Getriebe 
für Ackerschlepper. La.ndbauforschung 9 (1959) S. 87 /94. 

[2] M eyer, H.: Die Bedeutung eines stufenlosen Getriebes für 
den Ackerschlepper und seine Geräte. Grundlagen der 
Landtechnik Heft 11. Düsseldorf 1959. S. 5/12. 

[3] M eyer, H.: Probleme der Schlepperentwicklung. Grundlagen 
der Landtechnik Heft 9. Düsseldorf 1957. S. 10/19. 

[4] Meyer, H., u. H. H. Coenenberg: Welche Stufung der Fahr­
geschwindigkeiten sollte der Schlepper haben? Landtechn. 
14 (1959) S. 710/13. 

[5] Gerlach, A.: Über die Kräfte in Zahnradgetrieben von 
Schleppern. Grundlagen der Landtechnik Heft 7. Düssel­
dorf 1956. S. 107/10. 

[6] Coen enberg, H. H.: Die Triebwerke der Ackerschlepper. 
Techn. u. Landw. 7 (1955) S. 566/69 und 8 (1956) S. 254/56. 

[7] Coenenberg, H. H.: Die Belastungen von Motor, Fahr­
getriebe und Zapfwelle bei Ackerschleppern. Grundlagen 
der Landtechnik Heft 16. Düsseldorf 1963. S. 16/30. 

[8] S egler, G.: Funktionsgerechtes Konstruieren im Land­
maschinenbau. Grundlagen der Landtechnik Heft 6. Düssel­
dorf 1955. S. 5/18. 

[9] Dolling, C.: Der Drehmoment- und Leistungsbedarf von 
Mähdreschertrommeln im Feldbetrieb. Grundlagen der 
Landtechnik Heft 6. Düsseldorf 1955. S. 27/34. 

[10] Schröter, K.: Die Kraftübertragung zum Triebachsanhänger. 
Landtechnik 13 (1958) S. 57 /62. 

[ll] Zabeltitz, ehr. von: Entwurf einer Kartoffelsammelernte­
maschine. Dipl.-Arbeit Juli 1960. Inst. f. Landrnasch. 
TH Braunsch weig. 



Grundlagen der Landtechnik 
Heft 17/1963 Fr. Herbsthofer, Entwicklungsstand der Mähdrescher 51 

[12] Söhne, W., u. R. Thiel: Technische Probleme bei Boden­
fräsen. Grund!. d. Landtechn. Heft 9. Düsseldorfl957. S. 39/49. 

[13] Batel, W., u. R. Thiel: über die selbsttätige Regelung an 
Landmaschinen. Grundlagen der Landtechnik Heft 14. 
Düsseldorf 1962. S. 5/13. 

[14] Thiel, R.: Regelungssysteme zur selbsttätigen Nachführung 
von landwirtschaftlichen Werkzeugen und Maschinen. 
Grundl. d. Landtechn. Heft 16. Düsseldorf 1963. S.31 /39. 

[15] Simonis, F. W.: Stufenlos verstellbare Getriebe. 2. Aufl. 
B,~rlin-Göttingen-Heidelberg: Springer-Verlag 1959. 

[16] BI'-rthold, H.: Stufenlos verstellbare Getriebe. Berlin: Verlag 
T(~chnik 1954. 

[17] Simonis, F. W.: Gesichtspunkte für die Auswahl des best­
geeigneten stufenlos verstellbaren Getriebes. TZ. f. prakt. 
Metallbearb. 56 (1962) S. 375/79. 

[18] Bock, A.: Stufenlos regelbare, mechanische Geschwindig­
keitsumformer. Sonderheft Maschinengetriebe. Berlin: VDI­
Vorlag 1931. S. 12/22. 

[19] Bock, A .: Fortschritte in der Konstruktion stufen los regel­
b:uer übersetzungsgetriebe. Reuleaux-Mitt.5( 1937) S.581 /86. 

[20] Aitmann, F. G.: Stufenlos regelbare Schaltwerksgetriebe. 
VDI-Z. 84 (1940) S. 333/38. 

[21] Altmann, F. G.: Stufenlos verstellbare mechanische Getriebe. 
K .Jnstruktion 4 (1952) S. 161/66. 

[22] Aitmann, F. G.: Stufenlos verstellbare mechanische Ge­
tr;:.ebe. VDI-Tagungsheft 1, Getriebetechnik (1953) S. 1/10. 

[23] Stölzle, K., u. S. Hart: Freilaufkupplungen. Berlin-Göttin­
gen-Heidelberg: Springer-Verlag 1961. 

[24J Niemann, G.: Maschinenelemente. Bd. 2, Getriebe. Berlin­
Göttingen-Heidelberg: Springer-Verlag 1961. 

[25] AUmann, F. G.: Schaltwerksgetriebe mit stufenlos einstell­
b:Lrer übersetzung. Maschinenbautechnik 12 (1963) S. 347/56. 

[26] Lrmgosch, 0.: Schaltwerksgetriebe mit hydrostatischen 
Kupplungen. T. Z. f. prakt. Metallbearb. 56 (1962) S. 195/200. 

[27] H(tin, K.: Angewandte Getriebelehre. 2. Aufl. Düsseldorf: 
VDI-Verlag 1961. 

[28] Hain, K.: Stufenlos regelbares Freilauf-Schaltgetriebe für 
eine Drillmaschine. VDI-Z. 93 (1951) S. 231/32. 

[29] Hain, K.: Stufenlos verstellbare mechanische Getriebe, 
Schaltgetriebe. Vortrag: 16. Tag. d. Landmaschinen-Kon­
strukteure, Braunschweig-Völkenrode 5. 3.1958. 

[30] K iper, G.: Möglichkeiten und Grenzen des einfachen Kurven­
getriebes mit umlaufenden Gliedern für Antrieb und Ab­
trieb. Maschinenbautechnik 5 (1956) S. 575/82. 

[31] Dizioglu, B.: Kraftschlüssigkeit in einfachen Getrieben. 
Forsch. Ingenieurwesen 28 (1962) S. 169/78. 

[32] Hain, K.: Schaltwerksgetriebe auf der Grundlage ungleich­
förmiger Umlaufbewegungen. Vortrag: 20. Tag. d. Land­
masch.-Konstrukteure, Braunschweig-Völkenrode 5.4.1962. 

[33] Freudenstein, F.: On the maximum and minimum velocities 
and the accelerations in four-link mechanisms. ASME 
Transactions 78 (1956) S. 779/87. 

[34] Meyer zur CapelIen, W.: Die Extrema der übersetzungen 
in ebenen und sphärischen Kurbeltrieben. Ing.-Arch. 27 
(1960) S. 352/64. 

[35] Thomas, W.: Rechnerische Bestimmung des Ungleichförmig­
keitsgrades stufenlos regelbarer Schaltwerksgetriebe. VDI­
Z. 95 (1953) S. 189/91. 

[36J Kiper, G.: Zur Ungleichförmigkeit periodischer Umlauf­
getriebe. VDI-Forschungsheft 461. Düsseldorf 1957. S. 10/11. 

[37] Hain, K.: Das übersetzungsverhältnis in periodischen Ge­
trieben von Landmaschinen. Landtechn. Forsch. 3 (1953) 
S.97/108. 

[38] Alt, H.: Der übertragungswinkel und seine Bedeutung für 
das Konstruieren periodischer Getriebe. Werkstattechnik 26 
(1932) S. 61/64. 

[39] Hain, K.: übertragungsgünstigste unsymmetrische Doppel­
kurbel-Getriebe.VDI-Forschh.491. Düsseldorfl957. S. 23/25. 

[40] Thiel, R.: Messung schnell veränderlicher Winkelgeschwin­
digkeiten. Arch. f. Techn. Messen V 145-10; V 145-11 (1962). 

[41] Kraus, R.: Zur graph.-rechnerischen Bestimmung des Wir­
kungsgrades von Getrieben. Reuleaux-Mitt. 2(1934) S. 57/58. 

Der Entwicklungsstand der Mähdrescher unter Berücksichtigung der 

neuen Mähdreschertypen von Massey-Ferguson 
Von Franz Herbsthofer, Eschwege 

Auf der Smithfield-Show (1961) in London wurde von der 
Firma Massey-Ferguson nach einer sehr langen Entwicklungs­
zeit erstmals ein neuer Mähdreschertyp gezeigt, der - so emp­
findet es jedenfalls der Verfasser - einen gewissen Abschluß der 
herkömmlichen Mähdrescherbauart darstellt. Es sind nicht nur 
die neue Form, sondern sehr viele Details, die diese von uns ent­
wickelte Maschine auszeichnen. Im folgenden sollen deshalb die 
einzelnen Baugruppen des Mähdreschers einer kritischen Be­
trachtung unterzogen werden. 

Es jst schon mehr als 100 Jahre her, daß Mähdrescher im 
Prinzip in der gleichen Form, wie wir sie heute noch bauen, 
existieren. Nach amerikanischen Quellen kann man die fabrik­
mäßige Mähdrescherherstellung bis auf das Jahr 1843 zurück­
verfolgen. In Australien ist es das Jahr 1846, in dem Ridley den 
ersten "Stripper combine" baute. Nach englischen Quellen wird 
schon 1781 eine solche Maschine erwähnt. Man nimmt an, daß 
durch Auswanderer diese Entwicklung nach Australien gekom­
men ist. Diese Feststellung klingt nicht gerade schmeichelhaft 
für un~ Mähdrescherkonstrukteure ; bedenkt man jedoch die 
großen Widerstände und die Voreingenommenheit, die dem 
Mähdn:scher bei der Einführung, gerade in Deutschland, ent­
gegens1,anden, dann ist doch etwas erreicht worden. Als der Ver-
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fasser 1938 bei der Firma Lanz in Mannheim den ersten gezoge­
nen Mähdrescher baute, wurde der Mähdrescher von manchen 
maßgebenden Stellen noch nicht ernst genommen. Unterteilt 
man die Mähdrescher in die einzelnen Baugruppen : 1. Schneid­
werk mit Förderung zu den Dreschwerkzeugen, 2. Dreschwerk, 
3. Schüttler, 4. Reinigung, 5. Fahrantrieb, 6. Fahrwerk, 7. Motor, 
8. Fahrerplattform und 9. Korntank und Entleerung und unter­
sucht man die Arbeit, die an den einzelnen Baugruppen im Laufe 
der Jahre geleistet wurde, dann ergibt sich folgendes Bild. 

1. Schneidwerk 
Groß ist die Zahl der Versuche, die unternommen wurden, um 

den Schneidmechanismus zu verbessern. Diese reichen von 

1. weißglühendem Draht, der den Halm durchbrennt, 

2. umlaufenden Messern, ähnlich denen der Kettensägen, 

3. kreissägeähnlichen Anordnungen, 

4. kammartigen Fingern, sog. "strippers", die nur die Ähren 
selbst schneiden, bis zu der 

5. Messertrommel des Schlegelfeldhäckslers, der die Halme häck­
selt, das Getreide teilweise ausdrischt und den Dresch- und 
Reinigungsorganen zu fördert. 

Alle diese Versuche konnten aber das nach dem Scherenprinzip 
arbeitende Messer bis heute nicht verdrängen. 




