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1 Einleitung

1.1 Motivation und Problemstellung

Zylinderrollenlager ermoglichen reibungsarme Drehbewegungen und sind
dabei in der Lage, hohe Lasten zu tragen. Das kleinste, in DIN 5412-1 [17]
genormte, im Standardsortiment der Walzlagerhersteller [72], [78] zu fin-
dende Zylinderrollenlager NU 202 misst gerade einmal 35 mm im Aufden-
durchmesser bei einer Gewichtskraft von knapp o,5N, tragt jedoch eine
statische Last von tiber 10 kN - mehr als das 20 ooo-fache seines Eigenge-
wichts.!

Diese enorme Leistungsfihigkeit der heutigen Zylinderrollenlager ist das
Ergebnis einer tiber Jahrhunderte andauernden Entwicklungsgeschichte.
Als die wohl alteste Bauform des Walzlagers ist das Zylinderrollenlager in
seiner prinzipiellen Gestalt schon etwa 700 v. Chr. den Kelten bekannt
gewesen. Ausgrabungen eines keltischen Streitwagens lassen darauf schlie-
f3en, dass bereits kleine zylinderférmige Buchenholzstiicke als Walzkorper
in der Radlagerung dienten [66]. Die dltesten tiberlieferten Skizzen eines
Wialzlagers stammen von LEONARDO DA VINCI um etwa 1490 n. Chr. und
zeigen Elemente, dhnlich dem heutigen Kifig, die eine Trennung und
Fiihrung der Walzkoérper erméglichen [66]. Im Zuge der Industrialisierung
im 18. Jahrhundert verhalfen dem Zylinderrollenlager seine bedeutenden
Vorteile gegentiber dem Gleitlager, vor allem hinsichtlich der deutlich gerin-
geren Reibungsverluste, zum endgiiltigen Durchbruch. Das erste Patent
eines ,modernen Zylinderrollenlagers mit gekriimmten Laufflichen zur
Vermeidung von Kantenpressungen und mit bordgefiihrten Zylinderrollen
entstammt der NORMA COMPAGNIE GmbH im Jahr 1909 [103]. Weitere
Bestrebungen zur Optimierung des Zylinderrollenlagers erzielten seitdem
Steigerungen der Tragzahl von mehr als 200 % [103]. Wie Bild 1 verdeut-
licht, ermdglicht dies den Einsatz kleinerer und leichterer Walzlager mit
geringeren Reibungsverlusten bei dennoch gleicher Tragfahigkeit.

Das Zylinderrollenlager ist bis heute Gegenstand intensiver Forschungs- und
Entwicklungsarbeiten zur Steigerung der Leistungsfahigkeit, zur Minimie-
rung der Reibungsverluste und zur Reduktion des Bauteilgewichts. Damit
erschlieffen sich auch weitere Anwendungsfelder, die bisher oftmals den
Gleitlagern vorbehalten waren. Neue Einsatzgebiete bergen jedoch oftmals
auch besondere und moglicherweise noch nicht oder nur unzureichend

! Da staunt selbst die Ameise.
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Bild 1: Weiterentwicklung des Zylinderrollenlagers ermdglicht Reibungsreduktion und
Downsizing bei mindestens gleichbleibender Tragfihigkeit (nach [103]).

erforschte Herausforderungen, denen sich ein Zylinderrollenlager stellen
muss. Eine solche Herausforderung sind beispielsweise unerwiinschte,
wahrend des Betriebs auf ein Walzlager einwirkende Schwingungen.

Schwingungen kommen als Drehzahl-, Last- oder Axialschwingungen ins-
besondere im Schwermaschinenbau vor, wo grofde Krdfte wirken oder
hohe Geschwindigkeiten auftreten. Zu den bekannten Anwendungsfal-
len, in denen Walzlagerungen zusatzliche Schwingungen erfahren, zdhlen
beispielsweise Krane, Brecher und Miihlen, Industriegetriebe, Liifter und
Turbinen, Papier- und Webmaschinen sowie Landmaschinen [32]. Auch an
den Walzlagerungen von Windenergieanlagen treten Schwingungen auf [81].
Nicht immer jedoch sind solche Schwingungen unerwiinscht. Beispielsweise
ermoglichen gezielt erzeugte axiale Oszillationsbewegungen in den Chan-
gierlagern der Walzen zum Farbauftrag in groflen Druckerpressen eine
Erh6hung der Produktivitdt und Qualitdt des Druckerzeugnisses [52]. Bei
Oszillationsgeschwindigkeiten bis zu 300 mm/s und einer axialen Auslen-
kung aus der Mittellage bis zu 26 mm [79] benétigen die Zylinderrollenlager
dieser axial schwingenden Walzen nicht nur breitere Innenringe, sondern
auch eine besondere Form der konstruktiven Auslegung.

Die gingigen Auslegungsmethoden von Zylinderrollenlagern sowie die Aus-
wahlverfahren geeigneter Schmierstoffe beriicksichtigen diese zusatzlichen



1.1 Motivation und Problemstellung

Beanspruchungen bisher nicht. Bei der Auslegung schwingend beanspruch-
ter Walzlager kommen bisher oftmals konservativ und sehr vorsichtig abge-
schatzte Zuschlagfaktoren zur Anwendung, die diesen schwer vorhersehba-
ren Zusatzbeanspruchungen Rechnung tragen sollen [70].

Fir die axial oszillierenden Zylinderrollenlager in den Walzen grof3er Druck-
maschinen empfiehlt Kraus in [53] beispielsweise eine drastische Anpas-
sung der statischen Tragsicherheit S,, welche das Verhaltnis der statischen
Tragzahl C,, eines Walzlagers zu dessen statisch dquivalenter Belastung P,
angibt. In tblichen Anwendungsfillen mit normalen, schwingungsfreien
Betriebsbedingungen sieht DIN ISO 76 [25] fiir die statische Tragsicher-
heit eines Rollenlagers einen Mindestwert von 1,5 vor und zur Einhal-
tung der Mindestbelastung eines Zylinderrollenlagers nach [72] darf die
Tragsicherheit einen Maximalwert von 60 nicht {libersteigen. Fiir die axial
oszillierenden Changierlager in den Walzen der Druckerpressen ist fiir
einen verschleifdfreien Betrieb nach [53] ein Wert fiir die statische Trag-
sicherheit zu wahlen, der mindestens 5,0 betragt und grofler ist als das
prozentuale Verhdltnis zwischen der axialen Oszillationsgeschwindigkeit
und der Umfangsgeschwindigkeit des Walzkorpers.

Typischerweise auftretende Betriebsbedingungen der Changierlager solcher
Druckerpressen [79] konnen dabei sogar Werte von 3o fiir die statische Trag-
sicherheit ergeben - das 20-fache des Wertes fiir Normalbedingungen [52].
Ein derart hoher Wert der Tragsicherheit bedeutet, dass die radiale Belas-
tung des Walzlagers gerade einmal noch das Doppelte der Mindestlast betra-
gen darf. Andernfalls ist nach dieser Auslegungsmethode ein Walzlager mit
einer entsprechend hoheren statischen Tragzahl zu wéhlen.

Bereits eine rechnerisch erforderliche statische Tragsicherheit von 3,5 statt
1,5 ldsst die Wahl des optimalen Walzlagers, beispielsweise nicht auf das
Zylinderrollenlager NU 305, sondern auf die deutlich gréf3ere und schwerere
Variante NU 309 fallen. In den in Bild 1 dargestellten Entwicklungsbestrebun-
gen nach gesteigerter Tragfdahigkeit, Downsizing und Reibungsreduktion
entsprache dies einem Riicksprung von iiber 50 Jahren. Damit steht diese
vorsichtige Art der Lagerauslegung fiir Walzlager unter Axialschwingungen
in einem grundlegenden Widerspruch zu den aktuellen Bestrebungen
in der Walzlagertechnik nach optimierten Leichtbaukonstruktionen mit
maximalen Leistungsdichten und minimalen Reibungsverlusten.

Es stellt sich die Frage: Wirken sich Axialschwingungen an einem Zylinder-
rollenlager wirklich in einem derart drastischen Ausmaf3 auf das Reibungs-
und Verschleifdverhalten aus oder ist der Einfluss von Axialschwingungen



1 Einleitung

auf die Betriebssicherheit eines Zylinderrollenlagers bisher nur noch nicht
eingehend genug untersucht worden, um die Verldsslichkeit einer weniger
vorsichtigen Auslegung sicherstellen zu konnen? In beiden Fillen ist ein
deutlich besseres Verstindnis des von axialen Oszillationen erzeugten Rei-
bungs- und Verschleif3verhaltens erforderlich.

An dieser Stelle setzt die vorliegende Dissertation an und tragt mit der nach-
folgend beschriebenen Zielsetzung dazu bei, dieses Verstandnis zu gewin-
nen und so dem Konstrukteur bei der Auslegung axial schwingender Walz-
lagerungen eine wichtige Hilfestellung zu bieten. Damit lasst sich das bisher
erreichte Potential von Zylinderrollenlagern auch bei Anwendungen mit Axi-
alschwingungen in Zukunft voll ausschopfen und den Bestrebungen nach
Leistungsoptimierung und Zuverlassigkeit gerecht werden.

1.2 Zielsetzung und Losungsweg

Axialschwingungen an Zylinderrollenlagern kénnen hohe zusatzliche Gleit-
reibungsverluste zwischen den Walzkorpern und den Laufbahnen erzeugen
und somit zu deutlich hoheren Betriebstemperaturen fiihren. Dies beein-
flusst die Ausbildung eines tragfahigen Schmierfilms in den Walzkontakten
und ist damit entscheidend fiir das Auftreten von erhohtem Verschleifd oder
vorzeitigen Ausfallen. Fiir eine moglichst optimale Gestaltung von Walzla-
gerungen unter Axialschwingungen ist folglich bereits im frithen Konstruk-
tionsprozess neben den zu erwartenden Drehzahlen und Lasten sowie den
Amplituden und Frequenzen der Axialschwingungen auch eine Einschat-
zung der sich daraus ergebenden Reibungsverluste und der zu erwartenden
Temperaturen durchzufithren.

Hieraus entstehen zwei bisher ungeklarte Fragestellungen. Die definierte
Zielsetzung der vorliegenden Forschungsarbeit ist die Beantwortung dieser
Forschungsfragen:

? Wie wirken sich axiale Schwingungen auf die Reibungsverluste
und die Temperaturen von Zylinderrollenlagern aus und wie ldsst
sich dies in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses analy-
tisch vorhersagen?

? Wie beeinflussen Axialschwingungen das Verschleifdverhalten
eines Zylinderrollenlagers und welche Mafdnahmen sind bei
der Auslegung der Walzlagerung zu treffen, um auftretenden
Verschleifd zu minimieren oder zu vermeiden?



1.2 Zielsetzung und Lésungsweg

Zur Beantwortung der genannten Fragestellungen verfolgt diese Dissertation
den nachfolgend aufgezeigten Lésungsweg:

Kapitel 2 beginnt mit einem Uberblick iiber den Stand der Forschung im
etwas weiter gefassten Themenfeld ,Schwingungen an Walzlagern® und
schafft hiermit eine grundlegende Ausgangsbasis. Zudem zeigt Unterka-
pitel 2.3 die bisher noch unerforschten Forschungsgebiete auf und steckt
konkret den von dieser Dissertation abzudeckenden Bereich ab.

Die zum Ziel gesetzten Untersuchungen des Reibungs-, Temperatur- und
Verschleifdverhaltens von Zylinderrollenlagern unter Axialschwingungen
erfordert die Durchfithrung experimenteller Versuche. Unterkapitel 3.1 stellt
deshalb einen speziell fiir dieses Forschungsvorhaben entwickelten Schwin-
gungspriifstand vor. Dieser kommt zur Anwendung, um die Reibungs- und
Verlustleistung sowie die Betriebstemperaturen in Zylinderrollenlagern in
Abhangigkeit der Amplituden und Frequenzen der Axialschwingungen
sowie der Wellendrehzahl und der Radiallast zu quantifizieren. Unterka-
pitel 3.2 prasentiert einen weiteren in diesem Forschungsvorhaben zum
Einsatz kommenden Reibungspriifstand. Dieser dient der Durchfithrung
von Referenzmessungen des Reibungsmoments und der Beharrungstempe-
raturen ohne zusdtzliche Schwingungsbeanspruchung.

Die Verwendung empirischer, auf Basis experimenteller Messungen gewon-
nener Berechnungsmodelle ist in der Walzlagertechnik fiir die Auslegung
von Walzlagerungen gangige Praxis. Kapitel 4 stellt entsprechend die wich-
tigsten empirischen Berechnungsmethoden der Walzlagerreibung vor und
gibt eine Orientierung zur damit erreichbaren Vorhersagegenauigkeit. Zur
Ermittlung der zu erwartenden Temperaturen existieren ebenfalls Berech-
nungsmodelle, welche Kapitel 5 dokumentiert und diskutiert.

Die in dieser Forschungsarbeit gewonnenen Erkenntnisse sollen in der
frihen Phase des Konstruktionsprozess Anwendung finden. Somit liegt
die Prioritdt nicht auf einem mdglichst exakten Berechnungsmodell der
Reibungsverluste, welches immer mit hoher Komplexitat und immensem
Zeitaufwand verbunden ist, sondern vielmehr auf einer einfach zu hand-
habenden und schnell anwendbaren Berechnungsmethode, die dennoch
Ergebnisse in ausreichender Genauigkeit fiir die durchzufiihrende Ausle-
gung einer Walzlagerung verspricht. Aus diesem Grund zieht die vorlie-
gende Arbeit ein empirisches Berechnungsmodell der Reibungsverluste
und Beharrungstemperaturen auf Basis experimenteller Priifstandsversuche
einem komplexen Simulationsmodell mit hohem Rechenzeitaufwand vor.



1 Einleitung

Kapitel 6 beschreibt das hierzu durchgefiihrte Versuchsprogramm und die
Entwicklung dieses Modells.

Auf Basis dieser Versuchsergebnisse untersucht Kapitel 7 anschlief3end ver-
schiedene durch Axialschwingungen moglicherweise ausgeloste Schadens-
mechanismen. Anhand weiterer Langzeitversuche bewertet Kapitel 7 zudem
das Verschleifsrisiko durch Axialschwingungen und leitet Empfehlungen zur
Verschleifminimierung ab.

Abschliefdend fasst Kapitel 8 die wesentlichen Inhalte dieser Arbeit tiber-
sichtlich zusammen und zieht ein Fazit zu den gewonnenen Erkenntnissen.
Die mit der vorliegenden Dissertation ermoglichte Berticksichtigung des Rei-
bungs-, Temperatur- und Verschleifdverhaltens leistet letztendlich einen Bei-
trag zu einer besseren Auslegung von mit Axialschwingungen beanspruch-
ten Zylinderrollenlagern und hilft somit, den angesprochenen Widerspruch
zwischen Zuverlassigkeit und Leistungsoptimierung zu 16sen.



2 Forschung zu Schwingungen an Walzlagern

Schwingungen an Walzlagern stellen ein breit gefachertes Themenfeld in
der Walzlagertechnik dar und sind fiir eine Vielzahl verschiedener Anwen-
dungsfille von besonderer Relevanz, wenn es um die Sicherstellung einer
einwandfreien und langlebigen Funktionsfdhigkeit eines Walzlagers geht.
ISO 15243 [45] behandelt die gingigen Schdaden und Ausfélle von Walzla-
gern und nennt dabei Schwingungen als eine mogliche Ursache fiir einen
Grofdteil der beschriebenen Schadensbilder. Eine genauere Spezifizierung
dieser Schwingungen liefert ISO 15243 jedoch nicht. Auch tiber die genaue
Wirkungsweise der durch Schwingungen hervorgerufenen Schadigungsme-
chanismen gibt ISO 15243 keinen Aufschluss. Dies ist unter anderem darauf
zurlickzufithren, dass der Ausdruck ,Schwingungen an Walzlagern“ meh-
rere grundverschiedene Thematiken zusammenfasst, welche sich lediglich
im Wortlaut dhneln.

Dieses Kapitel setzt sich zum Ziel, einen allgemeinen Uberblick iiber die
wichtigsten und bekanntesten Forschungsarbeiten verschiedener Autoren
auf dem breiten Forschungsgebiet der Walzlagerschwingungen zu geben. Da
infolge der Vielfaltigkeit dieser Thematik jedoch nur ein geringer Teil dieser
Arbeiten fiir den weiteren Verlauf dieser Dissertation relevant ist, verzichten
die folgenden Unterkapitel 2.1 und 2.2 weitgehend auf tiefer gehende Ausfiih-
rungen zu den einzelnen Arbeiten und verweisen stattdessen auf die entspre-
chende weiterfithrende Literatur. Unterkapitel 2.3 deckt anschliefdend die
bisher noch unzureichend erforschten Forschungsgebiete auf und legt den
Rahmen des von dieser Dissertation beleuchteten Bereichs fest. Kapitel 4
und 5 behandeln dann zielgerichtet die hierzu relevanten Forschungsarbei-
ten sowie die erforderlichen theoretischen Grundlagen.

Walzlagerschwingungen lassen sich prinzipiell in Vibrationen und Oszilla-
tionen unterscheiden. Vibrationen beschreiben dabei hochfrequente Schwin-
gungen mit sehr kleinen Amplituden. Vibrationen sind in der Regel hérbar
und spiirbar, aber oftmals nicht mehr mit blofem Auge sichtbar. Oszilla-
tionen stehen fiir periodische Bewegungen mit grofieren Amplituden bei
niedrigen bis moderaten Frequenzen, die sich in den meisten Fillen dem
blofRem Auge deutlich erkennbar zeigen.

Insbesondere jedoch ist zwischen Schwingungen, die das Walzlager selbst
erzeugt und Schwingungen, die aufderhalb entstehen und auf das Walzlager
einwirken, zu unterscheiden. Unterkapitel 2.1 beschaftigt sich daher mit



2 Forschung zu Schwingungen an Wilzlagern

den verschiedenen Entstehungsmoglichkeiten von Schwingungen innerhalb
eines Wailzlagers. Unterkapitel 2.2 befasst sich mit den Folgen, die eine
Beaufschlagung von Walzlagern mit auflerhalb erzeugten Schwingungen
nach sich zieht.

2.1 Schwingungen innerhalb des Walzlagers

Sowohl vollstandig intakte als auch geschadigte Walzlager erzeugen wah-
rend ihres Betriebs ein gewisses Maf3 an Vibrationen und Laufgerduschen.
Diese sind nicht ganzlich zu vermeiden, jedoch ldsst sich deren Auspragung
von verschiedenen Faktoren beeinflussen und reduzieren.

Dieses Unterkapitel fiihrt die wichtigsten und bekanntesten Forschungsar-
beiten verschiedener Autoren, die sich mit dieser Art von Vibrationen befas-
sen, auf und beschreibt die verschiedenen Ursachen dieser innerhalb des
Walzlagers entstehenden Schwingungen. Es zeigt zudem mehrere Ansitze
zur analytischen Vorhersage von Vibrationen an Walzlagern auf und ver-
weist auf Forschungsarbeiten, welche sich diese Ansdtze zur Zustandstiber-
wachung und Schadensfritherkennung bei Walzlagern zunutze machen.

Eine der Ursachen der in radial belasteten Walzlagern generierten Schwin-
gungen stellt die zyklische Schwankung der Steifigkeit des Walzlagers beim
Durchlauf der Walzkorper durch die Lastzone dar. Bei der Umdrehung des
Walzkorpersatzes befinden sich abwechselnd eine gerade oder eine unge-
rade Anzahl an Walzkorpern innerhalb der Lastzone. Somit stehen abwech-
selnd mehr oder weniger Wilzkorper fiir die Ubertragung der Radiallast zur
Verfligung. In Konsequenz fiihrt dies zu einer alternierenden Steifigkeit des
Wialzlagers als Gesamtsystem und es entstehen hochfrequente Vibrationen.
Die Frequenz dieser Vibrationen ist dabei von der Drehzahl und der Anzahl
der Walzkorper abhangig.

YAMAMOTO stellt in [107] Untersuchungen an, wie sich die Steifigkeit eines
Wialzlagers auf das Schwingungsverhalten drehender Wellen auswirkt.

SUNNERSJO betrachtet in [89] die Vibrationen, die aufgrund der Schwankun-
gen der Steifigkeit eines mit positivem Radialspiel betriebenen Zylinderrol-
lenlagers wiahrend der Umdrehung entstehen.

TAMURA und TANIGUCHI befassen sich in [91] und [92] damit, wie sich der
Umlauf der Walzkorper in Rillenkugellagern auf die Entstehung von axialen
Vibrationen der Welle auswirkt.



2.1 Schwingungen innerhalb des Wilzlagers

Im Walzlager entstehende Schwingungen stehen in direktem Zusammen-
hang mit dem vorhandenen Lagerspiel.

BASSLER bestimmt diesen Zusammenhang in [6] fiir unterschiedliche Lager-
spiele sowie in Abhdngigkeit verschiedener Drehzahlen und ermittelt die
resultierenden Schwingungsfrequenzen.

STAHL erfasst in [83] ebenfalls die im Walzlager angeregten Schwingungsfre-
quenzen, jedoch zusatzlich in Abhdngigkeit der Lagergeometrie, insbeson-
dere der Walzkorperanzahl sowie der Formabweichungen von Walzkérpern
und Laufbahnen.

HARsHA stellt in [39] ebenfalls Untersuchungen zur Auswirkung von Wellig-
keiten der Laufflachen auf das Vibrationsverhalten von Walzlagern wahrend
des Betriebs an.

Im Inneren eines Walzlagers entstehende Vibrationen reagieren besonders
sensibel auf Maf3- und Formabweichungen an den Laufflichen der einzelnen
Walzkorper.

TAMURA setzt sich daher in [g9o] mit Vibrationen in Rillenkugeln ausein-
ander, die aufgrund von unterschiedlich grof3en Durchmessern der Kugeln
entstehen.

Auch AKTURK und GOHAR befassen sich in [1] mit dem Einfluss der Walz-
korpergrofie auf axiale und radiale Vibrationen, allerdings am Beispiel einer
mit zwei Schragkugellagern gestiitzten Welle.

Zur rechnerischen Vorhersage eines derartigen Vibrationsverhaltens eines
Walzlagers formulieren Su, LIN und LEE in [87] ein analytisches Modell zur
Bertiicksichtigung von Fertigungsabweichungen bei der analytischen Abbil-
dung des Vibrationsverhaltens in Kegelrollenlagern.

HARSHA prasentiert in [40] ein weiteres analytisches Berechnungsmodell zur
Vorhersage des dynamischen Vibrationsverhaltens eines Rotors bei auftre-
tenden Abweichungen der Kugeldurchmesser in dessen Lagerung.

GRILLENBERGER zeigt in [35] verschiedene Mdglichkeiten auf, das Betriebs-
gerdusch eines Walzlagers aufgrund von Abweichungen von der Idealgeome-
trie mithilfe spezieller Simulationssoftware zu bestimmen. Er stellt zudem
eine auf Basis einer Vielzahl an Simulationen entwickelte, einfach anwend-
bare Methode zur Auswahl von Walzlagern im Hinblick auf das Betriebsge-
rausch vor.
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SCHWARZ stellt in [77] Simulationen und experimentelle Untersuchungen
zum Auftreten hochfrequenter Kafigschwingungen vor. Er zeigt, wie sich
instabile Kafigbewegungen auf das Betriebsgerdusch, die Kontaktkrafte und
die Leistungsfdhigkeit eines Walzlagers auswirken konnen und leitete eine
Kennzahl ab, mit deren Hilfe sich kritische Kafigschwingungen identifizie-
ren lassen.

Die Wahl des Schmierstoffs, die dem Walzlager zugefithrte Schmierstoft-
menge sowie das verwendete Schmierverfahren wirken sich ebenfalls auf
die innerhalb des Walzlagers entstehenden Schwingungen aus. Der Frage, in
welchem Ausmaf die Schmierung das Vibrationsverhalten eines Walzlagers
beeinflusst, widmen sich WIJNANT, WENSING und VAN NIJEN in [104].

In bestimmten Anwendungen entstehen Schwingungen an Walzlagern
auch aufgrund von ungewohnlichen Betriebsbedingungen. Ein solches
Beispiel stellen periodische Ovalverformungen der Innen- oder Auf3enringe
dar. Mit einem solchen Sonderfall befasst sich SKORONEK in [80] und
untersucht periodische elliptische Verformungen an Rillenkugellagern, wie
sie beispielsweise in Wellgetrieben zum Einsatz kommen, hinsichtlich ihres
Schwingungsverhaltens.

Ermiidung und Verschleif fithren zu Unebenheiten und Schadigungen
auf den Laufflichen der Lagerringe oder der Walzkérper. Das Uberrollen
dieser Defekte erzeugt periodische, von der Drehzahl und dem Ort des
Defekts abhdngige Stofdimpulse, was infolge ein hoheres Betriebsgerdusch
erzeugt und zu einem charakteristischen Vibrationsverhalten fiihrt. Hierzu
existieren verschiedene Ansatze zur analytischen Vorhersage solcher Vibra-
tionen.

MCcFADDEN und SMITH stellen in [57] ein analytisches Modell vor, welches
das Vibrationsverhalten aufgrund eines einzelnen Defekts auf der Innenrin-
glaufbahn eines radial belasteten Walzlagers in Abhangigkeit der Drehzahl
beschreibt. In [58] beschreibt MCFADDEN, wie dieses Modell zu erweitern ist,
um auch mehrere gleichzeitig am Innenring auftretende Defekte zu beriick-
sichtigen.

PATEL, TANDON und PANDEY stellen in [65] einen Ansatz vor, der auch
Defekte auf der Laufbahn des Auf3enrings erlaubt.

ARSLAN und AKTURK ermitteln in [3], wie sich solche Laufbahndefekte auf
das Vibrationsverhalten von Schragkugellagern auswirken.
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2.1 Schwingungen innerhalb des Wilzlagers

CHOUDHURY und TANDON entwickeln in [11] und [94] ein weiteres analyti-
sches Modell zur Vorhersage der Vibrationen aufgrund von Defekten auf den
Laufbahnen radial belasteter Walzlager und validieren dieses in [12] mittels
experimenteller Messungen an vorgeschadigten Walzlagern.

SAYLES und POON sowie FELDMANN befassen sich in [68] beziehungsweise
[29] mit dem Zusammenhang zwischen den Oberflaichenrauheiten in den
Walzkontakten und dem Rauschanteil in an Walzlagern gemessenen Schwin-
gungssignalen.

Die genaue Analyse der in Walzlagern entstehenden Schwingungen, sowohl
an intakten als auch geschidigten Walzlagern, dient in der Anwendung
insbesondere der Zustandsiiberwachung und der Schadensfritherkennung.
Dies tragt dazu bei, Stillstandszeiten als Folge von Ausféllen zu vermeiden
und ermdglicht bedarfsorientierte Reparaturplanungen.

SUNNERSJO beschreibt deshalb in [88], wie sich Ausbriiche aufgrund von
Ermiidung oder abrasivem Verschleif an den Laufbahnen von Radiallagern
auf das Vibrationsverhalten auswirken und stellt dar, wie sich diese Defekte
mittels geeigneter Zustandsiiberwachung frithzeitig erkennen lassen.

WIRTH befasst sich in [105] mit verschiedenen Verfahren der Schwingungs-
diagnose an Walzlagern und untersucht deren praktische Anwendbarkeit
und Zuverldssigkeit.

TANDON und CHOUDHURY stellen in [93] die gdngigen Methoden der Signal-
analyse zur Zustandsiiberwachung und Schadensfritherkennung vor und
geben einen umfassenden Uberblick iiber weiterfiihrende Literatur.

JUNSHENG, DEJIE und YU prasentieren in [48] zwei weitere Methoden zur
Schadensfritherkennung bei Walzlagern, welche auf der Auswertung gemes-
sener Vibrationsspektren basieren.

Zusammenfassend ist festzuhalten, dass die verschiedenen Arten der inner-
halb von Walzlagern entstehenden Schwingungen ausgiebig untersucht und
gut verstanden sind. Es existieren mehrere Methoden und Vorgehensweisen
zur Anwendung dieses Wissens, welche bereits in einer Vielzahl von prakti-
schen Anwendungsfallen fiir die Zustandsiiberwachung und Schadensfriih-
erkennung zum Einsatz kommen.

Weniger gut durchdrungen ist das Themenfeld der von aufden auf ein Walz-
lager einwirkenden Vibrationen und Oszillationen. Das folgende Unterka-
pitel 2.2 beleuchtet deshalb den derzeitigen Stand der Forschung zu den
typischerweise an Walzlagern auftretenden Schwingungsformen.
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2.2 Schwingungen auflerhalb des Walzlagers

Die Beanspruchung eines Walzlagers durch zusatzliche Schwingungen wah-
rend des Betriebs einer Maschine kann unterschiedlichste Ursachen haben
und zu verschiedenen Arten von Schwingungen fithren. Diese Arten lassen
sich in Last-, Drehzahl- und Axialschwingungen unterscheiden.

Lastschwingungen entstehen in der Regel durch Unwuchten an drehenden
Teilen, die entweder unerwiinscht auftreten, zum Beispiel durch eine fehler-
hafte Ausrichtung der einzelnen Bauteile, oder gezielt vorgesehen sind, wie
es beispielsweise bei Vibrationsmotoren, Riittlern oder Schwingmaschinen
der Fall ist. Insbesondere bei schweren Bau- und Landmaschinen sowie bei
Brechern und Miihlen treten im Betrieb starke St6f3e und dynamische Pro-
zesskrafte auf, was sich durch Vibrationen an den Walzlagern bemerkbar
macht [70].

In Verbrennungsmotoren sind hohe Last- und Drehzahlschwingungen
infolge der Beschleunigungen und Massenkrafte des Kurbeltriebs sowie
des getakteten Verbrennungszyklus zu beobachten. Kardanwellen erzeugen
im Betrieb ebenfalls Last- und Drehzahlschwingungen. Diese sind vom
Kardanwinkel abhangig und als Kardanfehler bekannt. Ebenso erzeugen
unzureichend gespannte Riementriebe oder zu lockere Lagersitze Schwin-
gungen an Walzlagern [7].

Bei Windenergieanlagen fiihren vor allem variierende Windkréfte oder das
Zu- und Abschalten des Generators zu unerwiinschten Axialschwingungen
und Drehmomentspriingen [81]. Die zur Leistungssteuerung von Wind-
energieanlagen teilweise praktizierte Individualverstellung der Rotorblatter
fiihrt zu oszillierenden Schwenkbewegungen an den Walzlagern.

Um an Maschinen typischerweise auftretende Vibrationen hinsichtlich
ihrer schadigenden Wirkung auf Walzlager zu bewerten, beaufschlagen
JoHN und KIEKBUSCH in [47] verschiedene, niedrig belastete, im Olbad
laufende Walzlager mit Vibrationen. Zur Erzeugung dieser Vibrationen
kommt ein spezieller, leistungsstarker Hydraulikzylinder zum Einsatz, der
hohe Schwinggeschwindigkeiten bis 200 mm/s ermdoglicht. Die Einleitung
der Vibrationen in das Walzlager geschieht dabei wahlweise an der Welle,
dem Lagergehduse oder dem Fundament eines speziell hierfiir aufgebauten
Priifstands. Die Wirkungsrichtung der Vibrationen zeigt dabei sowohl in
axiale als auch radiale Richtung, parallel oder senkrecht zur wirkenden
Radiallast.
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Neben experimentellen Messungen der Walzkorperdrehzahl dient ein gezielt
entwickeltes Mehrkorpersimulationsmodell zur Vorhersage des dynami-
schen Verhaltens des Priiflagers aufgrund der aufgebrachten Vibrationen.
JoHN und KIEKBUSCH zeigen, dass diese Vibrationen unter ungiinstigen
Betriebsbedingungen die Kinematik des Kafigs und der Walzkorper aufler-
halb der Lastzone negativ beeinflussen und zu erhohtem Verschleifs an
Lagerringen und Walzkorpern fiihren konnen.

GaAD und FRUTH entwickeln dieses Mehrkorpersimulationsmodell in [30]
weiter und fithren zusatzliche Experimente mit vergleichbaren Vibrationen,
allerdings erhohten Schwungmassen des Priifstands sowie Versuche mit
tiberlagerten Drehschwingungen durch. Dabei erkennt eine speziell entwi-
ckelte Messvorrichtung die Ausbildung eines tragfahigen Schmierfilms im
Priiflager und ein Linienlaser detektiert die Bewegung des Kafigs. GAAD
und FRUTH zeigen, dass diese Erhohung der Massenkrafte bei Vibrationen
oder Drehschwingungen die Kinematik des Kafigs und der Walzkorper
sowie die vorherrschenden Schmierbedingungen negativ beeinflusst und zu
grofdflichigen Verfarbungen der Laufbahnen fiihrt.

Auch SCHUTT beschaftigt sich mit der Kinematik von zusatzlich mit Schwin-
gungen beanspruchten Walzlagern. Er untersucht in [76] den Zusammen-
hang zwischen Schwingungen der Welle und dem Laufverhalten von leicht
belasteten Zylinderrollenlagern. Es stellt sich heraus, dass durch Unwuchten
der Welle erzeugte Schwingungen eine messbare Erhohung des Kafig-
schlupfs bewirken und dies von einem grofieren Lagerspiel zusdtzlich
begtinstigt wird. Damit bestatigt SCHUTT vorherige Beobachtungen von
TESSENOW [95] und HERKERT [41].

Drehzahlschwingungen erzeugen sich wiederholende Beschleunigungs-
und Abbremsvorgange der sich drehenden Komponenten mit den einher-
gehenden Tragheitsmomenten und beeinflussen so die Walzlagerkinematik
auf negative Weise. Damit erhoht sich das Risiko fiir Verschleifs an den
Laufflachen der Lagerringe oder der Walzkorper.

Tu, SHAO und MECHEFSKE befassen sich daher in [100] mit dem wahrend
einer Beschleunigung des Innenrings entstehenden Walzkorperschlupf und
postulieren ein analytisches Modell zu dessen Abschatzung. Dieses bertick-
sichtigt die Kontakt- und Reibungskrafte zwischen Walzkérpern, Laufbah-
nen und Kafig sowie die auf die Walzkdrper wirkenden Gravitations- und
Zentripetalkrafte.
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Zusatzlich zur Kinematik beeinflussen Schwingungen, insbesondere oszillie-
rende axiale oder radiale Lasten, auch die nominelle Ermiidungslebensdauer
eines Walzlagers.

DOMINIK betrachtet in [27], wie sich zyklische Radiallasten mit Frequenzen
oberhalb der Drehfrequenz auf die Ausbildung der Lastzone und in Kon-
sequenz auf die Ermiidungslebensdauer auswirken. BERRY zeigt in [7] auf,
wie Unwuchten, zu lockere Lagersitze und eine fehlerhafte Ausrichtung der
Lagerung die Ausbildung von Vibrationen und die nominelle Lebensdauer
beeinflussen.

Auch fiir die in Walzlagern zum Einsatz kommenden Schmierstoffe, insbe-
sondere fiir Schmierfette, konnen Schwingungen eine schwierige Herausfor-
derung darstellen.

THIEDE und DETERS testen aus diesem Grund in [96] die Eignung von ver-
schiedenen, gdngigen Schmierfetten fiir langsam oszillierende Gleit- und
Walzbewegungen.

Darauf aufbauend untersuchen Bosse und MULLER in [8] das Verhalten ver-
schiedener Schmierstoffe bei oszillierenden Schwenkbewegungen mit unter-
schiedlichen Amplituden und Frequenzen sowie variierten Betriebstempera-
turen.

Neben Last- und Drehzahlschwingungen stehen auch Axialschwingungen
der Lagerringe, insbesondere von Nadellagern und Zylinderrollenlagern, im
Zusammenhang mit vorzeitigen Ermiidungsausfallen oder Verschleif3scha-
den.

BroszeiT, HEss und KLoos befassen sich in [10] ganz allgemein fiir oszil-
lierende Gleitbewegungen mit der fiir Werkstoffermiidung relevanten Bean-
spruchung des Werkstoffs unterhalb der Oberflache einer HERTZschen Kon-
taktzone.

GEGNER und NIERLICH setzen sich in [31], [32], [33] sowie [34] ausfiihrlich
mit den mechanischen, tribochemischen und thermischen Auswirkungen
von axialen Schwingungen an Walzlagern auseinander. Hierzu kommt ein
speziell konstruierter Walzlagerpriifstand zum Einsatz, der den Aufdenring
eines Zylinderrollenlagers N 210 mit axialen Vibrationen mit Geschwindig-
keiten bis 8o mm/s beaufschlagt. Die durchgefiihrten Experimente zeigen,
dass die Schwingungsbeanspruchung zu Verschleifs und Oberflichenermii-
dung fithren kann.
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Untersuchungen der Laufbahnen deuten auferdem darauf hin, dass Axi-
alschwingungen zur Auflésung von MnS-Zeilen an den Oberflachen der
Laufflichen beitragen, was in Folge zur Entstehung von oberflichenna-
hen Ermiidungsrissen fiihren kann. Chemische Analysen des verwendeten
Schmierstoffs lassen zudem auf beschleunigte Alterungsprozesse schliefden,
welche sich infolge des durch die axialen Schwingungen erzeugten Tempe-
raturanstiegs ergeben.

Anhand von mittels Rontgendifraktometrie gemessenen Eigenspannungs-
verlaufen unterhalb der Laufbahnoberflache schlieflen GEGNER und NIER-
LICH darauf, dass es aufgrund der axialen Vibrationen punktuell zu Mischrei-
bungszustianden mit sehr hohen Reibungszahlen (u > o0,3) kommen muss,
auch wenn die durchschnittliche Reibungszahl einen Wert von o,1 nicht
tibersteigt. Dies beeinflusst den Eigenspannungsverlauf im Werkstoff und
schiebt den Ort der maximalen Vergleichsspannung naher zur Oberflache,
was wiederum die Entstehung oberflachennaher Ermiidung begiinstigt.

In [51] verfolgen KONRAD, NIERLICH und GEGNER diesen Ansatz weiter und
versuchen, die gemessenen Eigenspannungsverldufe mittels eines speziellen
Finite-Elemente-Modells simulativ nachzubilden.

LoOS ET AL. beobachten in [55] einen Zusammenhang zwischen Axialschwin-
gungen und der Entstehung von White Etching Cracks. An einem modifizier-
ten Radiallagerpriifstand R4NN beaufschlagen sie hierzu Zylinderrollenlager
vom Typ NU 207 mit Axialschwingungen des Innenrings mit einer Ampli-
tude von opmm und einer Frequenz von 9o Hz. Im Vergleich zu bereits
bekannten Treibern fiir White Etching Cracks ist der beobachtete Effekt der
Axialschwingungen jedoch deutlich schwacher.

Besonders schadlich wirken sich Schwingungen an stillstehenden Walzla-
gern aus. Aufgrund des Stillstands kann sich kein tragfahiger Schmierfilm
in den Walzkorper-Laufbahn-Kontakten aufbauen. Damit fithren durch
Schwingungen verursachte Mikrogleitbewegungen zu Festkorperreibung
und kritischem Verschleify, sodass bereits wenige tausend Schwingungszy-
klen ausreichen kénnen, um ein Walzlager unbrauchbar zu machen.

SCHADOW setzt sich in [69] intensiv mit diesem durch Schwingungen indu-
zierten, als False Brinelling oder Stillstandsmarkierungen bekannten Scha-
den auseinander, liefert Erklarungsansdtze fiir den Schadensmechanismus
und untersuchst verschiedene Schmierstoffe hinsichtlich ihres Verhaltens
und ihrer Eignung zur Minimierung des Schadensausmaf3es.
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2 Forschung zu Schwingungen an Wilzlagern

In einer Vielzahl von Anwendungen, beispielsweise in Windenergieanlagen,
vollziehen Walzlager keine kontinuierlichen Drehbewegungen, sondern
oszillierende Schwenkbewegungen. In der Berechnung der nominellen
Lebensdauer nach DIN ISO 281 [24] oder der modifizierten nominellen
Lebensdauer nach DIN 26281 [15] findet dies keine Berticksichtigung.

HARrRIs und KoTtzaLas stellen deshalb in [38] einen simplen Ansatz zur
Modifizierung der Lebensdauerberechnung vor, welcher oszillierende Bewe-
gungen in Form einer vom Schwenkwinkel abhiangigen Reduzierung der
dquivalenten Last beriicksichtigt. RUMBARGER und JONES schlagen in [67]
ein dhnliches Vorgehen vor, welches die dynamische Tragzahl in Abhan-
gigkeit des Oszillationswinkels modifiziert. HOUPERT beschreibt in [44]
einen komplexeren Ansatz, der zusatzlich die Grofle der Lastzone bei der
Berechnung der Lebensdauer unter Schwenkbewegungen mit einbezieht.

Die in [38], [67] und [44] postulierten Berechnungsmethoden basieren auf
der erstmals von LUNDBERG und PALMGREN in [56] vorgestellten Theorie zur
Ermiidungslebensdauer und sind ausschliefdlich fiir Schwenkwege grofder
der Walzkorperteilung definiert. HALMOs und TREMMEL untersuchen der-
zeit im Rahmen von [36], ob das Lebensdauermodell von LUNDBERG und
PALMGREN auch fiir sehr kleine Schwenkwege Giiltigkeit besitzt und wie
grofd der Schwenkwinkel mindestens sein muss, sodass nicht Verschleif3 son-
dern Ermiidung das dominierende Versagenskriterium darstellt.

Zusammenfassend zeigt sich, dass zu Last- und Drehzahlschwingungen,
aber auch Axialschwingungen bereits einige Forschungsarbeiten existieren.
Auch zu Schwingungen im Stillstand des Walzlagers oder zu schwenken-
den Drehbewegungen sind Forschungsarbeiten zu finden. Diese Arbeiten
konzentrieren sich jedoch weitestgehend auf die Auswirkungen von Oszil-
lationen und Vibrationen auf das Ermiidungs- und Verschleifdverhalten von
Walzlagern. Somit bleiben verschiedene Forschungsfragen offen, die das
nachfolgende Unterkapitel 2.3 thematisiert.

2.3 Offene Forschungsfragen

Die in den vorangegangenen Unterkapiteln 2.1 und 2.2 im Uberblick dar-
gestellten Forschungsarbeiten konzentrieren sich im Wesentlichen auf die
Folgeerscheinungen von Schwingungen an Walzlagern, insbesondere auf die
Entstehung von Vibrationen und die Emission von Gerdauschen sowie die
Auswirkungen auf Ermiidung und Verschleif3.
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2.3 Offene Forschungsfragen

Bisher noch kaum behandelt ist die Frage, wie sich innerhalb oder auf3er-
halb des Walzlagers erzeugte Schwingungen bereits bei der Auslegung eines
Walzlagers in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses berticksichtigen
lassen.

In der Praxis ist es bisher tiblich, wie in Unterkapitel 1.1 beschrieben, bei
zusdtzlichen Beanspruchungen eines Walzlagers mit Last-, Drehzahl- oder
Axialschwingungen eine sehr vorsichtige Dimensionierung mit hohen Sicher-
heitsfaktoren durchzufithren [70], [52] oder alternativ Gleitlager einzuset-
zen, da hierfiir geeignetere Auslegungsmethoden existieren [97].

Eine gezielte Beriicksichtigung des Reibungs- und Verschleifdverhaltens oder
des Einflusses auf die Ermiidungslebensdauer von Schwingungen bei der
Auslegung eines mit Drehzahl-, Last- oder Axialschwingungen beanspruch-
ten Walzlagers ist bisher nicht moglich.

Die Walzkdrper eines Walzlagers erleben beim Einlauf in die Lastzone
einen drastischen Anstieg in ihrer Belastung. Beim Auslaufaus der Lastzone
fillt die Belastung des Walzkorpers wieder ab. Beim Durchlauf durch die
Lastzone beschleunigt ein Walzkorper bis zu seiner theoretischen Nenn-
drehzahl, auf3erhalb der Lastzone verlangsamt sich dessen Geschwindigkeit
wieder. Diese zyklischen Last- und Drehzahlschwingungen an den Walzkor-
pern erfolgen bereits ohne jegliche zusatzliche Schwingungsbeanspruchung
von aufden und stellen, sofern geeignete Schmierungsbedingungen und eine
ausreichende Belastung gegeben sind, erfahrungsgemaf$ keine besondere
Problematik hinsichtlich Ermiidung und Verschleif$ dar.

Anders verhdlt es sich bei der Beaufschlagung von Walzlagern mit Axial-
schwingungen. Insbesondere bei Rollenlagern erzeugen axiale Oszillatio-
nen der Lagerringe hohe zusitzliche Gleitreibungsverluste zwischen den
zylindrischen Walzkorpern und den Laufbahnen sowie deutlich héhere
Betriebstemperaturen. Dies erhoht das Risiko fiir vorzeitigen Verschleif3
des Walzlagers und erfordert unbedingt eine gesonderte Betrachtung bei
der Auslegung der Schmierung. Uber die Giite der Schmierfilmbildung
beeinflussen Axialschwingungen somit indirekt auch die Berechnung der
erweiterten modifizierten Ermiidungslebensdauer.

Hieraus entspringt die Themenstellung der vorliegenden Dissertation - die
experimentelle Untersuchung des Reibungs- und Verschleif3verhaltens von
Zylinderrollenlagern unter Axialschwingungen und die Entwicklung eines
empirischen Berechnungsmodells zur Anwendung bei der Walzlagerausle-
gung in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses.
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2 Forschung zu Schwingungen an Wilzlagern

Auf Last- und Drehzahlschwingungen gehen die folgenden Kapitel nicht
ndher ein. Ebenso findet eine gezielte Betrachtung des Einflusses auf die
Ermiidung im Rahmen dieser Arbeit nicht statt. Zusatzlich beschrankt sich
die Arbeit auf Anwendungsfille, deren Parameter, mit Ausnahme der Axi-
alschwingungen, innerhalb der von den Walzlagerherstellern empfohlenen
Bereiche liegen, da andernfalls zu beobachtende Effekte nicht eindeutig der
Schwingungsbelastung zuzuschreiben sind.

Pionierarbeiten zu dieser Thematik sind in den weiteren Veroffentlichungen
des Autors, [P1], [P2], [P3] und [P4] zu finden. Diese greifen ausgewahlte
Aspekte der nachfolgenden Abhandlung auf und stellen weitere experimen-
telle Untersuchungen zum Reibungs- und Verschleifdverhalten von mit Axi-
alschwingungen beanspruchten Zylinderrollenlagern vor.

Fiir die experimentellen Versuche nutzen diese Arbeiten dieselben zwei Priif-
stande, die auch im Zuge dieser Arbeit zum Einsatz kommen. Eine Beschrei-
bung dieser Priifstinde findet sich im nun folgenden Kapitel 3.
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3 Walzlagerpriifstande

Die in dieser Dissertation vorgestellten experimentellen Untersuchungen
zu den Auswirkungen von Axialschwingungen auf das Reibungs- und Ver-
schleifdverhalten von Zylinderrollenlagern stiitzen sich mafdgeblich auf Priif-
standsversuche mit Zylinderrollenlagern des Typs NU 210 an zwei speziel-
len Walzlagerpriifstanden des Lehrstuhls fiir Konstruktionstechnik der FAU
Erlangen-Niirnberg. Der nachfolgend dargestellte, speziell im Rahmen die-
ses Vorhabens entwickelte Schwingungspriifstand findet Verwendung fiir
den Grof3teil der experimentellen Versuche, insbesondere derer mit Schwin-
gungsbeanspruchung. Der im Anschluss beschriebene Reibungspriifstand
dient vor allem der Durchfithrung von Referenzversuchen zum Reibungs-
und Temperaturverhalten ohne Schwingungen.

3.1 Schwingungspriifstand

Der Schwingungspriifstand (SPS) ermoglicht es, experimentelle Unter-
suchungen an radial belasteten Walzlagern unterschiedlicher Bauform
durchzufiithren und diese dabei mit Axialschwingungen sowie zusatzli-
chen Last- und Drehzahlschwingungen mit verschiedenen Amplituden und
Frequenzen zu beanspruchen. Das in dieser Arbeit durchgefiihrte Versuchs-
programm beschrankt sich jedoch ausschliefilich auf Axialschwingungen
an Zylinderrollenlagern. Einen ersten Uberblick {iber den konstruktiven
Gesamtaufbau des Schwingungspriifstands bietet Bild 2. Die technischen
Spezifikationen des damit untersuchten Priiflagers NU 210 sind in Tabelle 1
zu finden.

Das zentrale Element des Schwingungspriifstands stellt die Priiflagerwelle
(Bild 2, E3) dar, deren Antrieb iiber eine Metallbalgkupplung (D3) und
einen Zahnriemen (C2) durch einen Synchronmotor (D2) mit Drehzahlen
bis 6 ooo/min erfolgt. Dieser ist in der Lage, das Priiflager, zusatzlich zur
Nenndrehzahl, mit einer tiberlagerten Tangentialschwingung mit Frequen-
zen bis 25 Hz und Amplituden bis +1000/min anzutreiben.

Die am Priiflager angreifende Radiallast bis zu 20kN wird von einem
Schrittmotor (Gio) erzeugt und {iiber ein Kegelradgetriebe (E10), einen
Gewinderollenschraubtrieb (Eg) sowie ein Festkorpergelenk (nicht sicht-
bar) auf das Priiflager tibertragen. Eine DMS-basierte Kraftmessdose (Es)
tiberwacht dabei die aufgebrachte Last.
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3 Wilzlagerpriifstinde

Bild 2: Gesamtansicht des Schwingungspriifstands (SPS).
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3.1 Schwingungspriifstand

Tabelle 1: Spezifikation des Priiflagers [72].

Parameter Symbol Wert
Typenbezeichnung NU210-E-XL-TVP2-C3
Innendurchmesser D; 50 mm
Aufdendurchmesser D, 90 mm
Teilkreisdurchmesser Dpw 70,5 mm
Walzkorperdurchmesser Dy, 1nmm
Breite B 20 mm
Wialzkorperbreite By 12mm
Axiale Verschiebbarkeit s 1,3 mm
Dynamische Tragzahl Cr 75 kN
Statische Tragzahl Cor 69 kN
Ermiidungsgrenzbelastung Cur 8,8kN
Grenzdrehzahl ng 9700/min
Bezugsdrehzahl ng 6 600/min
Masse m 0,487kg

Der ebenfalls direkt in den Radiallaststrang integrierte Radialschwinger (E7)
erzeugt liber einen mechanischen Exzenter eine, der radialen Grundlast
tiberlagerte, Radiallastschwingung. Der antreibende Synchronmotor (G6)
ermoglicht dabei Frequenzen bis 25Hz. Ein Schrittmotor (G7) stellt die
Exzentrizitat des Radialschwingers ein und erzeugt Amplituden bis maximal
+5kN.

Ein weiterer, analog zum Radialschwinger aufgebauter Axialschwinger (I2)
versetzt die Priiflagerwelle in rein lineare axiale Oszillationen. Ein Schritt-
motor (H2) stellt hierbei Schwingungsamplituden bis +o,5mm ein. Ein
Synchronmotor (Hs) treibt tiber einen Riementrieb (I3) die Welle des
Axialschwingers an und sorgt so fiir Frequenzen bis 25 Hz. Die von Bild 3
gezeigte Schnittdarstellung dieses Axialschwingers veranschaulicht dessen
Funktionsweise.

Zur Erzeugung und Einstellung der Exzentrizitat des Axialschwingers und
somit der Schwingungsamplitude des Priiflagers kommen zwei spezielle,
ineinander steckende Hiilsen (Bild 3, F3, F4) zum Einsatz, welche mittig
auf der tiber zwei Pendelrollenlager (D4, H3) gelagerten Welle (E4) des
Axialschwingers sitzen. Die zylindrischen Kontaktflichen zwischen den
beiden Hiilsen sowie zwischen der inneren Hiilse und der Welle weisen
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3 Wilzlagerpriifstinde

Bild 3: Schnittdarstellung des Axialschwingers des Schwingungspriifstands (siehe Bild 2,
H2-J3).

zwei gegentiberliegende Abflachungen (F4) auf, die ein Verdrehen der Hiil-
sen zueinander verhindern. Die Mittelachse der Kontaktfliche der beiden
Hiilsen bildet einen Winkel zur Drehachse der Welle. Die Mantelflache der
dufleren Hiilse liegt parallel zur Wellenachse.

Eine axiale Verschiebung der inneren Hiilse relativ zur dufderen Hiilse
erzeugt, aufgrund dieser Geometrie, eine Exzentrizitit der Mittelachse
der dufleren Mantelfliche der Hiilse von der Drehachse der Welle. Die
Einstellung dieser Exzentrizitdt iibernimmt ein, tiber ein zweireihiges Ril-
lenkugellager (G3) mit der inneren Hiilse verbundener, linearer Schritt-
motor (K2). Somit fiihrt die als Lagersitz (F3) ausgefiihrte zylindrische
Auflenflache der dufderen Hiilse eine exzentrische Kreisbewegung mit einer
Drehfrequenz identisch zur Wellendrehzahl aus. Das auf der duf3eren Hiilse
montierte Zylinderrollenlager (F3) eliminiert den Eigenrotationsanteil aus
dieser Exzenterbewegung und {ibertragt ausschliefflich die Orbitalbewe-
gung auf das, das Lager umschlief3ende Gehduse (F2).

Dieses Lagergehduse besitzt eine zylindrische Aufdengeometrie und sitzt
in einem weiteren Gehduse (E1), dessen Innengeometrie aus zwei Zylin-
derhalbschalen mit gleichem Radius wie das Lagergehduse' besteht. Die

! bis auf wenige Mikrometer Spiel
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3.1 Schwingungspriifstand
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Bild 4: Schnittdarstellung der Priiflagerung des Schwingungspriifstands mit Sensorik (siehe
Bild 2, D2-G3).

Mittelachsen dieser Halbzylinder weisen jedoch in vertikaler Richtung
einen Abstand zueinander auf, der geringfiigig grof3er ist als die maximal
einstellbare Exzentrizitat. Die Orbitalbewegung des inneren Lagergehduses
ist somit in vertikaler Richtung nicht beeintrachtigt, wird jedoch in horizon-
taler Richtung vom dufderen Gehause blockiert, wodurch sich ausschlief3lich
die horizontale Bewegungskomponente auf das dufdere Gehause iibertragt.
Ein in einer Gleitbuchse (Hs) axial gefithrter Bolzen stellt zusatzlich sicher,
dass das duflere Gehduse ausschliefilich diese reine horizontale Axialbe-
wegung ausfithren kann. Auf diese Weise ist der Exzenter in der Lage,
kraftvolle und vollstindige Linearbewegungen zu erzeugen und diese auf
die Priiflagerwelle, welche in Bild 4 detailliert zu sehen ist, zu iibertragen.

Die Ubertragung dieser Axialbewegung auf die rotierende Priiflagerwelle
(Bild 4, C4) erfolgt Giber eine in einer Gleitbuchse (Hz) axial beweglich gela-
gerte, mit dem Axialschwinger (K1) fest verbundene Patrone (I2). In ihrem
Inneren sitzen zwei spielfrei, in X-Anordnung montierte Spindellager (I3)
auf einer Hohlwelle (H3), welche iiber einen Kegelpressverband mit der
Priiflagerwelle (G3) in kraftschliissiger Verbindung steht.

Das Priiflager NU 210 (F4), welches sich mittig zwischen zwei baugleichen
Stiitzlagern (D4, G3) befindet, erfihrt tiber das Priiflagergehduse (D2)
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3 Wilzlagerpriifstinde

Tabelle 2: Technische Daten des Schwingungspriifstands.

Beschreibung Wertebereich
Drehzahl 0 — 6 000/min
Radiallast 0-20kN
Schmierstoffmenge o-10oml/h
Umgebungstemperatur 20 -50°C
Schwingungsfrequenz axial 0-25Hz
Schwingungsamplitude axial 0 - 0,5 mm
Schwingungsfrequenz radial 0-25Hz
Schwingungsamplitude radial o-5kN
Schwingungsfrequenz tangential o-25Hz
Schwingungsamplitude tangential 0 —1000/min

doppelt so viel Radiallast wie die beiden Stiitzlager. Eine Metallbalgkupp-
lung (B4) Gibertragt die Drehzahl, ohne dabei die axialen Schwingungen der
Priiflagerwelle zu beeintrachtigen.

Um den Einfluss, den die Schmierung auf die Krafte-, Bewegungs- und Tem-
peraturverhdltnisse am Priiflager ausiibt, moglichst gering zu halten, ver-
sorgt ein System zur Ol-Minimalmengen-Schmierung die Wialzlager tiber
einzelne Diisen (D3, E2, G2, H1) mit definiert einstellbaren Schmierstoffmen-
gen bis maximal 10 ml/h. Fiir eine nahezu gleichbleibende, mit einem Ptioo-
Sensor tiberwachte Umgebungstemperatur von etwa 20 °C innerhalb der den
Priifstand umgebenden Umhausung sorgt ein Luft-Wasser-Warmetauscher
(nicht sichtbar). Tabelle 2 fasst die genannten technischen Daten des Schwin-
gungspriifstandes zusammen.

Ein im Inneren der Welle, unterhalb des Priiflagers angebrachter Ptioo-
Sensor misst die Temperatur des Priiflagerinnenrings. Ein mit diesem Sensor
per Kabel (Bs) verbundener induktiver Koppler (Bild 2, C3) tibermittelt dabei
beriihrungslos das Signal. Zur Ermittlung der Temperatur am Aufdenring des
Priiflagers in der Mitte der Lastzone (E3) sowie an den beiden Stiitzlagern in
der Mitte der lastfreien Zone (D3, F2) kommen weitere Ptioo-Sensoren zum
Einsatz. Zusdtzliche Temperatursensoren an verschiedenen Lagerstellen
iiberwachen den einwandfreien Betrieb des Priifstands.

Das Erfassen der Kafigdrehzahl des Priiflagers wahrend eines Versuchs erfor-
dert eine geeignete Praparation des dazugehorigen Massiv-Fensterkafigs
aus glasfaserverstarktem Polyamid. Hierzu ist eine der beiden Stirnflaichen
mit acht gleichmafdig am Umfang verteilten Nuten versehen, in welche
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3.1 Schwingungspriifstand

passgenaue, diinne Stahlplattchen (E3) eingeklebt sind. Im Betrieb bewegen
sich diese an einem induktiven Naherungssensor (E3) vorbei, welcher die
dadurch ausgelosten Impulse zdhlt und daraus die Kafigdrehzahl ermit-
telt. Ein an der Hohlwelle befestigter Inkremental-Drehgebers (K2) erfasst
sowohl die Nenndrehzahl des Priiflagers als auch die iiberlagerten Dreh-
zahlschwingungen der Priiflagerwelle. Das Verhaltnis zwischen Wellen- und
Kafigdrehzahl erméglicht es, Riickschliisse tiber das Maf} an auftretendem
Kafigschlupf zu ziehen.

Das mit kleinem Axialspiel mit dem Radiallaststrang verbundene Priifla-
gergehduse (F4) ist zwischen vier Luftlagerpads (B2, C1, G5, Hs) in axialer
Richtung fixiert. Vier piezoelektrische Kraftsensoren (B4, F5, I4), welche
tiber Kugelgelenke (G5, H4) mit den Luftlagerpads verbunden sind, zeichnen
die aufgrund der Axialschwingungen entstehenden axialen Reibungskrafte
zwischen Walzkorpern und Laufbahnen auf. Die Kugelgelenke verhindern
dabei, dass eine Verkippung oder Verdrehung des Priiflagergehduses die
Messung der Axialkrafte verfalscht. Vier Stellschrauben (D6, K4) bringen
die axiale Klemmkraft auf und ermoéglichen eine prazise Ausrichtung der
Luftlagerpads, um auch Schranken des Priiflagergehduses auszuschlief3en.

Die Ermittlung der Amplitude der Axialschwingungen und die Uberwa-
chung ihrer Frequenz erfolgt durch eine berithrungslose Abstandsmessung
zwischen einem Wirbelstromsensor (C6) und einer, auf der Welle mon-
tierten, plan geschliffenen Aluminiumscheibe (C6). Ein Koérperschallsensor,
welcher sich magnetisch an beliebigen Lagerungen des Priifstands anbrin-
gen lasst, detektiert die von Ermiidungs- und Verschleif3schaden verursach-
ten periodischen Stoflimpulse und ermdglicht somit eine Zustandsiiber-
wachung und frithzeitige Erkennung von Schdaden an Walzkorpern oder
Laufbahnen des tiberwachten Lagers.

Die Erfassung der Messwerte durch die Sensorik erfolgt mit einer einstell-
baren Abtastfrequenz bis maximal 1kHz. Diese hohen Abtastraten sind fir
kurzzeitige Messungen der Axialkréfte, des Kéafigschlupfs oder des axialen
Schwingwegs erforderlich. Fiir eine Langzeitiiberwachung der Temperatu-
ren, der Drehzahl oder der Radiallast ist aufgrund der hohen anfallenden
Datenmenge eine auf 1 Hz reduzierte Abtastrate vorgesehen.

Einen zusammenfassenden Uberblick iiber die im Schwingungspriifstand
integrierte Sensorik gibt Tabelle 3. Der Schwingungspriifstand bietet keine
Moglichkeit, das Reibungsmoment direkt zu ermitteln. Fiir diese Aufgabe
kommt der im nachfolgenden Unterkapitel 3.2 vorgestellte Reibungspriif-
stand zum Einsatz.
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3 Wilzlagerpriifstinde

Tabelle 3: Sensorik des Schwingungspriifstands.

Messgrofde Hersteller Bezeichnung Bild

Radialkraft HBM 1-UgC/50kN 2, E5
Temperatur TC Direct 515-365 4, Bs
Temperatur TC Direct 514-100 4, D3, E3, F2
Kéfigdrehzahl  Balluff BESo1KW 4, E3
Wellendrehzahl Pepperl & Fuchs RHI58N-...-o0100 4, K2

Axialkraft Kistler 931uB 4, B2, F5, 14
Schwingweg  Micro-Epsilon ~ eddyNCDT 3010A S2 4, C6
Korperschall ~ marco ps/ks/mk/d nicht abgebildet
Koppler Balluff BICoo47 + BICoo4C 2, B3, C3

3.2 Reibungspriifstand

Die Durchfiihrung experimenteller Referenzversuche zur Bestimmung der
Reibungs- und Verlustleistung in Zylinderrollenlagern ohne Schwingungen
erfordert die Verwendung eines speziell zu diesem Zweck entwickelten und
bereits in vorausgegangenen Forschungsarbeiten [82] erprobten Reibungs-
priifstands (WRP). Der Fokus dieses Priifstands liegt auf einer moglichst
genauen und weitestgehend von Storeinfliissen befreiten Messung des Rei-
bungsmoments und der Beharrungstemperaturen. Den konstruktiven Auf-
bau des Reibungspriifstands zeigt Bild 5.

Den Antrieb der Priiflagerwelle (Bild 5, G4) mit Drehzahlen bis 15 00o/min
iibernimmt ein Synchronmotor (G3) in Kombination mit einem Riemen-
trieb (J3). Ein pneumatischer Balgzylinder (F8) erzeugt Radiallasten an der
Priiflagerwelle bis maximal 30kN. Ein weiterer Balgzylinder (C4) beauf-
schlagt die Priiflagerwelle mit Axiallasten bis zu 10 kN. Zwei DMS-basierte
Kraftmessdosen (F6, D4) iiberwachen und regeln die radiale und axiale
Lastaufbringung.

Die Lagerung der mit vier Priiflagern bestiickten Priiflagerwelle (F4) stellt
die zentrale Baugruppe des Reibungspriifstands dar und lasst sich an ver-
schiedene Lagergrofien und -arten adaptieren. Im Rahmen dieser Arbeit
kommen, genau wie am Schwingungspriifstand, Zylinderrollenlager NU 210
mit bordlosem Innenring als Priiflager zum Einsatz (siehe Tabelle 1). Bild 6
veranschaulicht diese Konfiguration der Priiflagerung in Form einer Schnitt-
darstellung.

26



3.2 Reibungspriifstand

TR
» .

Bild 5: Gesamtansicht des Reibungspriifstands (WRP).
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3 Wilzlagerpriifstinde

Bild 6: Schnittdarstellung der Priiflagerung des Reibungspriifstands mit Sensorik (siehe
Bild 5, E3-Hy).

Die Festlagerung der Priiflagerwelle ist mithilfe eines Zylinderrollenlagers
NUP 210 (Bild 6, G2) realisiert, welches im fest verschraubten, rechten
Lagergehduse (Hg) sitzt und sich von den drei weiteren Zylinderrollenla-
gern NU 210 (C3, E3, F3) lediglich durch zusatzliche Borde am Innenring
unterscheidet. Das mittlere Lagergehduse (Bild 6, F4) leitet die vom pneu-
matischen Balgzylinder (Bild 5, F8) erzeugte Radiallast tiber die beiden
mittleren Zylinderrollenlager (E3, F3) in die Priiflagerwelle ein. Die beiden
aufleren Walzlager (C3, G2) stiitzen die Welle ab und leiten die Radiallast
wieder aus.

Das linke Lagergehiuse (Ds) ist fiir die Ubertragung der pneumatisch
erzeugten Axiallast auf das linke Walzlager (C3) zustandig und sitzt daher
axial verschiebbar zwischen Gleitflichen (D7). Die Priiflagerwelle (D3) leitet
diese Axialkraft auf das rechte Walzlager (Gz2), welches die Last dann auf
das rechte Lagergehduse (H4) Gibertragt.

Im Fall einer reinen Axialbelastung sind die beiden mittleren Walzlager und
deren Gehduse nicht erforderlich. Fiir die im Rahmen dieser Arbeit durchzu-
fiihrenden Versuche sind jedoch keine Axialkrafte vorgesehen und das linke
Lagergehduse ist iiber Schrauben (D7, E6) axial fixiert.
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3.2 Reibungspriifstand

Tabelle 4: Technische Daten des Reibungspriifstands.

Beschreibung Wertebereich
Drehzahl 0 - 15000/min
Radiallast am Priiflager o-15kN
Axiallast am Priiflager o-10kN
Schmierstoffmenge o-20ml/h
Umgebungstemperatur 20 -25°C

Neben der konstruktiven Gestaltung der Lagergehduse sorgt eine zuschalt-
bare Kithlung mit Luft fiir eine gleichmafiige Warmeabfuhr an den Priiflager-
gehdusen. Dies erzeugt dhnliche Betriebstemperaturen wie am Priiflager des
Schwingungspriifstands und verbessert die Vergleichbarkeit der Messergeb-
nisse zwischen beiden Prifstanden. Tabelle 4 fasst die technischen Daten
des Reibungspriifstands zusammen.

Die Uberwachung der Temperaturen der Lageraufienringe erfolgt mithilfe
von Ptioo-Sensoren in der Mitte der Lastzone (D2) und mittig in der last-
freien Zone (C2). Ein Infrarot-Sensor (B3) erfasst zusatzlich berithrungslos
die Temperatur des linken Priiflagerinnenrings.

Die symmetrische Anordnung der vier Priiflager garantiert eine betrags-
maflig gleich grofle, radiale Belastung jedes Lagers. Somit entsteht an
allen vier Priiflagern ein in etwa gleich grofdes Reibungsmoment. Die an
der Festlagerung zusatzlich entstehende Bordreibung am Innenring ist
vernachldssigbar gering, da keine dufdere Axialkraft wirkt. Eine in den
Antriebsstrang integrierte Drehmomentmesswelle (J2) misst neben der
Wellendrehzahl das Widerstandsmoment der Priiflagerwelle, welches, da
keine beriithrenden Dichtungen verbaut sind, im stationdren Betrieb dem
summierten Reibungsmoment der vier Priiflager entspricht. Das Reibungs-
moment des einzelnen Lagers betragt somit ein Viertel des Messwerts.

Da die Schmierung einen wesentlichen Einfluss auf das Reibungsmoment in
Walzlagern aufweist und der Reibungspriifstand fiir die Durchfithrung von
Referenzversuchen zum Einsatz kommt, versorgt ein identisches System zur
Ol-Minimalmengen-Schmierung wie am Schwingungspriifstand die Priifla-
ger Uiber einzelne Diisen (C2, D1, F1) mit definiert einstellbaren Schmierstoftf-
mengen bis maximal 10 ml/h.

Zusatzlich erfasst ein dreiachsiger Piezo-Beschleunigungssensor die von
den Priiflagern wahrend des Betriebs emittierten Vibrationen und zeichnet
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3 Wilzlagerpriifstinde

Tabelle 5: Sensorik des Reibungspriifstands.

Messgrofde Hersteller Bezeichnung Bild

Radialkraft HBM 1-U2B/200kN 5, F6

Axialkraft HBM 1-UgB/50kN 5, D4
Temperatur Optris CTLT 20 6, B3
Temperatur Electrotherm  Ptioo K1 6, C3, D2
Reibungsmoment Burster 8661-5010-Voi00 6, ]2
Wellendrehzahl Burster 8661-5010-Vo100 6, ]2
Korperschall marco ps/ks/mk/d nicht abgebildet
Beschleunigung Kistler 8766A50 nicht abgebildet

deren Frequenzspektren auf. Zur frithzeitigen Detektion von Ermiidungs-
und Verschleifdschdden dient, genau wie am Schwingungspriifstand, ein
Korperschallsensor, welcher sich magnetisch an beliebigen Stellen anbrin-
gen ldsst und die durch Schadigungen an Laufbahnen oder Walzkdrpern
hervorgerufenen Stoffimpulse erkennt. Tabelle 5 zeigt eine Aufstellung der
am Reibungspriifstand vorgesehenen Sensorik.

Der Reibungszustand kommt im Rahmen dieser Dissertation in Kapitel 6
fir Messungen des Reibungsmoments ohne Schwingungen zum Einsatz.
Das nachfolgende Kapitel 4 verwendet den Reibungspriifstand aufderdem
fir einen Vergleich der in der Walzlagertechnik etablierten empirischen
Berechnungsmodelle des Reibungsmoments mit experimentellen Mess-
ergebnissen.
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4 Reibung im Walzlager

Das im Rahmen dieser Arbeit verwendete Priiflager NU 210 besteht aus insge-
samt 19 Einzelkomponenten - einem bordlosen Innenring, einem Auf3enring
mit Borden, einem walzkorpergefiithrten Massivkafig aus PA66 sowie 16 zylin-
drischen Walzkorpern. Daraus resultieren, bei acht Kontaktstellen je Walz-
korper, insgesamt 128 Roll-, Gleit-, Walz- oder Bohrkontakte, welche die
Walzlagerreibung beeinflussen. Diese kommen jedoch nie alle gleichzeitig
zum Wirken und ihre Parameter, beispielsweise die Kontaktkraft, variieren
permanent (siehe Bild 7). Der sich im Walzlager befindende Schmierstoff
und die damit verbundenen nichtlinearen Wechselwirkungen zwischen der
Walzlagerreibung und der Betriebstemperatur erhéhen die Komplexitat der
Berechnung der Walzlagerreibung erheblich.

Eine genaue analytische Formulierung oder simulative Abbildung der Walz-
lagerreibung gestaltet sich somit duf3erst kompliziert und aufwandig, erfor-
dert spezielle Berechnungsprogramme und ist nur mit einem erheblichem
Aufwand an Rechenzeit realisierbar. In der frithen Phase des Konstrukti-
onsprozesses ist eine derart aufwendige Berechnung der Walzlagerreibung
meist nicht praktikabel und in dieser Genauigkeit oft auch nicht erforderlich.
Stattdessen greifen Konstrukteure gerne auf einfach und schnell zu handha-
bende, empirische Berechnungsmodelle zuriick, auch wenn diese nur eine
tiberschldgige Berechnung der Walzlagerreibung ermoglichen.

In der Walzlagertechnik haben sich hierzu drei analytische Berechnungs-
verfahren etabliert — der Ansatz nach STRIBECK, das Modell nach PALMGREN
und die Methode nach SKF. Die nachfolgenden Unterkapitel 4.1 bis 4.3
beschreiben diese Berechnungsmodelle sowie deren Erweiterungen. Unter-
kapitel 4.4 zeigt einen Vergleich dieser drei Modelle mit experimentellen
Versuchsergebnissen.

/ /

@ Roll-/Wilzreibung
Gleitreibung

@ Bohrreibung

/ /

Bild 7: Kontaktstellen im Zylinderrollenlager, an denen Reibung entsteht.
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4 Reibung im Wiilzlager

4.1 Ansatz nach STRIBECK

Den ersten bekannten Ansatz zur Bestimmung des Reibungsmoments
stellte STRIBECK im Jahr 1901 in [86] vor. Nach STRIBECK steht das Rei-
bungsmoment My in direkter Proportionalitat zur Lagerbelastung F, und
dem Bohrungsdurchmesser D; des Walzlagers:

D.
M= pFo- 0

Dabei dient der von der Art des Walzlagers abhdngige Reibungskoeffizi-
ent u als Proportionalititskonstante. STRIBECK bestimmt diesen in [86]
experimentell mithilfe einer Reibungswaage fiir verschiedene 6lgeschmierte
Rillenkugellager. PALMGREN und ESCHMANN fiihren in [64] beziehungsweise
[28] eine Reihe von Messungen fiir weitere Walzlagertypen durch. Nach
PALMGREN ergibt sich fiir Radialzylinderrollenlager ein Reibungskoeffizi-
ent u von 0,001 [63]. ESCHMANN ermittelt in [28] fiir diese Lagerart Werte
fiir den Reibungskoeffizient zwischen 0,001 und 0,003.

Die Anwendbarkeit des Ansatzes nach STRIBECK setzt die Erfiillung mehre-
rer Bedingungen voraus. So hat die Belastung des Walzlagers in einem fiir
die jeweilige Lagerart iiblichen Lastwinkel zu erfolgen. Zylinderrollenlager
und Nadellager sind ausschlieflich radial zu belasten. Fiir Axiallager ist das
Modell nur bei reiner Axiallast anwendbar. Die Hohe der wirkenden Belas-
tung sollte in etwa 10 % der dynamischen Tragzahl C; betragen.

Wie in Gleichung (1) zu erkennen ist, berticksichtigt STRIBECK weder die
Drehzahl noch die Viskositit des Schmierstoffs. Er setzt jedoch fiir den
Schmierungszustand ein Viskositdtsverhdltnis von « > 1 voraus und legt
einen giiltigen Bereich der Drehzahl zwischen 30 % und 70 % der kinema-
tisch zuldssigen Drehzahl fiir die Anwendung des Modells fest [85].

Die Giiltigkeit des Berechnungsmodells STRIBECK ist auflerdem auf Anwen-
dungsfalle ohne Verkippung oder Schrankung sowie ohne Verspannung des
Wialzlagers begrenzt. Reibungsverluste aufgrund von beriihrenden Dichtun-
gen finden ebenfalls keine Beriicksichtigung.

Auch wenn dieser Ansatz nur eine iiberschldgige Einschatzung des Rei-
bungsmoments im Walzlager ermoglicht, kommt er aufgrund seiner duf3erst
einfachen Handhabung heute noch regelmaflig zum Einsatz und ist in der
einschldgigen Fachliteratur, beispielsweise in [9] oder [13], sowie in den
Produktkatalogen der namhaften Walzlagerhersteller, zum Beispiel in [72]
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4.2 Modell von PALMGREN

oder [78], dokumentiert. Eine etwas genauere Bestimmung des Reibungs-
moments ermoglicht das im folgenden Unterkapitel 4.2 vorgestellte Modell
von PALMGREN.

4.2 Modell von PALMGREN

Das 1957 erstmals von PALMGREN in [64] vorgestellte und 1964 von KUNERT
in [54] sowie 1981 von KISPERT in [49] erweiterte Verfahren zur Bestimmung
des Reibungsmoments ist heute in der Praxis weit verbreitet und sowohl in
der einschlagigen Fachliteratur, beispielsweise in [9] oder [13], als auch in
den Katalogen der Walzlagerhersteller, mit Ausnahme von SKF, zu finden
[72], [98]. Zur Bestimmung der thermischen Bezugsdrehzahl kommt das
Modell von PALMGREN ebenfalls zum Einsatz und ist damit indirekt iber
DIN ISO 15312 [23] in der Normung verankert.

Das von PALMGREN entwickelte Verfahren zur Bestimmung des Reibungsmo-
ments Mg von Walzlagern teilt dieses in ein lastunabhédngiges Reibungsmo-
ment M, und ein lastabhdngiges Reibungsmoment M, auf:

Mg =M, + M, . (2)

Der lastunabhdngige Anteil M, des Reibungsmoments beschreibt die hydro-
dynamischen Verluste durch den Schmierstoff in Abhangigkeit der Dreh-
zahl n (1/min) und der Schmierstoffviskositat v (mm?/s). Ein Koeffizi-
ent f, berticksichtigt dabei die Bauart des Walzlagers sowie die Art der
Schmierung. Die Grofde des Walzlagers fliefdt in Form des mittleren Lager-
durchmessers Dy, (mm) in die Berechnung ein. PALMGREN definiert den
lastunabhédngigen Anteil des Reibungsmoments M, (N mm) in Abhangigkeit
des Produkts aus Drehzahl und Viskositat als:

MO:(v~n)§ fo-D} -1077 fiir n-v>2000 (3)
und
M, =160-fy-D3 -1077 fiir n-v <2000. (4)

Der Beiwert f, ist in tabellarischer Form in der einschldgigen Fachlite-
ratur, zum Beispiel in [9], [13] oder [72], dokumentiert. Fiir ein mit Ol-
Luft-Minimalmengenschmierung betriebenes Radialzylinderrollenlager mit
Kafig, wie es im experimentellen Teil dieser Arbeit als Priiflager zum Einsatz
kommt, ergibt sich nach [72] fiir den Beiwert f, ein Wert von 1,3.
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4 Reibung im Wiilzlager

PALMGREN setzt fiir sein Modell voraus, dass sich ein ausreichender Schmier-
film zwischen den Kontaktpartnern aufbaut und die auftretende Mischrei-
bung damit vernachldssigbar gering ist. Eine rechnerische Berticksichtigung
von Mischreibung gestaltet sich im Allgemeinen als sehr schwierig. Er legt
deshalb den Giiltigkeitsbereich seines Modells fiir ein Viskositatsverhaltnis
k > 2 fest.

Der lastabhdngige Anteil M, des Reibungsmoments beriicksichtigt die
Verluste aufgrund von Werkstoffhysterese sowie die Reibungsverluste durch
Gleitbewegungen in den Kontakten des Walzlagers in Abhdngigkeit der
Belastung und der Lagergeometrie. Mithilfe der von KUNERT in [54] ein-
gefithrten dquivalenten Lagerbelastung P, (N), dem mittleren Lagerdurch-
messer Dy, (mm) sowie einem weiteren Beiwert f;, der den Einfluss des
jeweiligen Lagertyps berticksichtigt, 1dsst sich der lastabhdngige Anteil des
Reibungsmoments M, (N mm) ausdriicken als:

M,=f,-P,-Dy,. (5)

In Abhdngigkeit des jeweiligen Walzlagertyps ist der Beiwert f; auf unter-
schiedliche Art und Weise gemafd [9], [13] oder [72] zu bestimmen. Fir
Zylinderrollenlager ergibt sich nach [72] firr den Koeffizient f; ein Wert von
0,0003. Die dquivalente Lagerbelastung P, errechnet sich aus der axialen
sowie der radialen Lastkomponente. Fiir Loslager, wie das verwendete Priif-
lager NU 210 gilt P, = F,. Der lastabhédngige Anteil des Reibungsmoments
andert sich kaum mit der Drehzahl, weshalb diese nicht in M, einflief3t.

KISPERT erweitert in [50] und [49] das Modell von PALMGREN um einen weite-
ren Summanden M,, um axiale Belastungen von Radialzylinderrollenlagern
bei der Bestimmung des Reibungsmoments zu beriicksichtigen:

Mr=M,+M,+M,. (6)

Das axiallastabhangige Reibungsmoment M, (N mm) bildet die Reibung zwi-
schen den Stirnflichen der Rollen und den Borden an den Lagerringen ab.
K1sPERT definiert dieses in Abhangigkeit des mittleren Walzlagerdurchmes-
sers Dy, (mm), der Axiallast F, (N) und einem weiteren Faktor f;:

M,=f, - F,-Dp. (7)

Der Beiwert f, lasst sich nach [72] aus der Drehzahl, der Schmierstoffvisko-
sitdt, dem mittleren Lagerdurchmesser sowie einem von der Baureihe des
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4.2 Modell von PALMGREN

Walzlagers abhdngigen Koeffizienten bestimmen. BRANDLEIN zeigt in [9]
einen etwas anderen Ansatz zur Bestimmung des Beiwerts f,. Fiir Loslager,
die keine statischen Axialkrifte aufnehmen, wie das im Rahmen dieser
Arbeit als Priiflager verwendete Zylinderrollenlager NU 210, kann auf die
Bestimmung von M, verzichtet werden.

Trotz der weiten Verbreitung des Modells nach PALMGREN und dessen Auf-
nahme in die Normung ist eine genaue Berechnung der Walzlagerreibung
dennoch nicht allgemeingiiltig gegeben. Da das Reibungsmoment auch in
der Praxis einer gewissen Streuung unterliegt, reicht eine Berechnung der
Walzlagerreibung mithilfe dieses Modells in der Praxis dennoch meistens
aus. Schwachen des Modells zeigen sich jedoch bei stark vom Regelfall
abweichenden Betriebsbedingungen. Dies hdngt hauptsachlich mit den
getroffenen Vereinfachungen zusammen, welche eine simple Handhabbar-
keit ermoglichen. Zu solchen Sonderfallen mit besonderen Betriebsbedin-
gungen sind nachfolgend mehrere Forschungsarbeiten zu erwahnen, die auf
das Modell von PALMGREN aufbauen und dieses gezielt modifizieren oder
erweitern.

Nach [9] ist insbesondere bei veranderten Schmierungsbedingungen mit
stark abweichenden Reibungsmomenten zu rechnen. So finden beispiels-
weise zusadtzliche Planschverluste durch erhohte Schmierstoffmengen im
Modell von PALMGREN keine Beriicksichtigung. SCHERB untersucht deshalb
in [74] die Auswirkungen der Schmierstoffmenge im Walzlager auf das
Reibungsmoment und entwickelt eine geeignete Modifizierung des Modells.
HoLLATZ beobachtet in [43] hohe Abweichungen des Reibungsmoments
von den nach PALMGREN ermittelten Werten fiir 6lgeschmierte Walzlager
bei sehr tiefen Temperaturen.

Fiir mit Fett geschmierte Walzlager lassen sich ebenfalls deutliche Abwei-
chungen vom theoretisch berechneten Wert des Reibungsmoments beob-
achten. HILLMANN fiihrt in [42] zahlreiche experimentelle Messungen
des Reibungsmoments an fettgeschmierten Walzlagern durch und stellt
teilweise erhebliche Abweichungen zu den theoretisch ermittelten Rei-
bungsmomenten nach der Methode von PALMGREN fest. BARZ findet bei
den experimentellen Untersuchungen in [5] heraus, dass sich fiir schnell
laufende, fettgeschmierte Spindellager signifikant geringere Reibungsmo-
mente ergeben, als es nach PALMGREN zu erwarten ist.

ALBERS befasst sich in [2] genauer mit dem Beiwert f;, nach PALMGREN und
unterteilt diesen in einen von der Lagerart abhdngigen Faktor und in einen
die Lagerreihe beriicksichtigenden Faktor. ALBERS untersucht hierzu an
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4 Reibung im Wiilzlager

Kugel- und Rollenlagern, wie sich die Hohe des Olstandes im Wilzlager
auf diese Beiwerte auswirkt. JEDRZEJEWSKI, KWASNY und POTRYKUS stellen
in der in [46] vorgestellten Studie Abweichungen des Reibungsmoments
fir Minimalmengenschmierung, Impulsschmierung und Fettschmierung
vom Modell nach PALMGREN fest und schlagen eine Modifizierung der
Berechnung vor.

Die voranschreitende Optimierung des Walzlagers durch die verschiedenen
Wialzlagerhersteller hinsichtlich der Geometrien, der Werkstoffe und der ver-
wendeten Fertigungsverfahren wirkt sich nattirlich auch auf die Beiwerte des
Reibungsmodells nach PALMGREN aus. Aus diesem Grund stellen die Walzla-
gerhersteller in ihren Lagerkatalogen aktualisierte Werte zur Verfiigung, die
anstelle der urspriinglich ermittelten Werte zu verwenden sind [72].

Die im nachfolgenden Unterkapitel 4.3 vorgestellte Methode nach SKF ver-
folgt einen anderen, auf den Entstehungsursachen des Reibungsmoments
basieren Berechnungsansatz, der sich deutlich aufwendiger in der Berech-
nung zeigt, jedoch genauere Ergebnisse verspricht [78].

In Anbetracht der erwahnten Beobachtungen zu Abweichungen zwischen
gemessenen und berechneten Reibungsmomenten fithrt das sich daran
anschlieflende Unterkapitel 4.4 einen Vergleich der vorgestellten Berech-
nungsmethoden nach STRIBECK, PALMGREN und SKF mit experimentell
gemessenen Reibungsmomenten durch und evaluiert, wie zutreffend sich
die im Rahmen dieser Arbeit experimentell ermittelten Reibungsmomente
mit den vorgestellten Berechnungsmodellen vorhersagen lassen.

4.3 Methode nach SKF

Neben den beiden bereits weit verbreiteten und haufig verwendeten Berech-
nungsmodellen von STRIBECK und PALMGREN stellt der schwedische Walzla-
gerhersteller SKF seit 2003 in [78] eine weiterentwickelte, fiir verschiedene
Lagerarten, Schmierungsmethoden und Betriebsbedingungen anwendbare
und in der Walzlagertechnik inzwischen weitldufig etablierte Methode zur
Ermittlung des Reibungsmoments eines Walzlagers zur Verfiigung.

SKF unterteilt das Reibungsmoment My eines Walzlagers, anders als PALM-
GREN, nicht lastabhdngig sondern ursachenabhdngig in vier Reibungs-
formen - das Rollreibungsmoment M,;, das Gleitreibungsmoment My,
das Reibungsmoment M., aufgrund beriihrender Dichtungen sowie das

36



4.3 Methode nach SKF

Reibungsmoment My,g durch Stromungs-, Plansch- und Spritzverluste. Es
gilt fir Mg (N mm):

MR = My + Mg + Mgeq) + Mdrag . (8)

Die einzelnen Bestandteile des Reibungsmoments sind durch die Dreh-
zahl n (1/min), die Radiallast F, (N), die Schmierstoffviskositat v (mm?/s)
und die Grofe des Walzlagers in Form des inneren, duferen oder mittleren
Lagerdurchmessers D;, D, beziehungsweise Dy, (mm) beeinflusst.

Das Rollreibungsmoment M,, berticksichtigt die verschiedenen, der Drehbe-
wegung des Walzlagers entgegen wirkenden Effekte, die in den Walzkorper-
Laufbahn-Kontakten auftreten. Diese umfassen die Hysterese im Werkstoff
und Adhasionskrifte zwischen den Laufflichen. Aufderdem zdhlen die
Einfliisse der Schmierfilmdicke in der Kontaktzone und der Schmierstoft-
verdrangung aus der Kontaktzone dazu. SKF definiert das Rollreibungsmo-
ment M, als:

My = Qgpy - Ops - Gy - (v - n)O’G . (9)
Dabei gilt fiir den Schmierfilmdickenfaktor @y, :

1
Qi = (10)
B 141,84:1079 - (n- D)8 - yo-64

und der Schmierstoffstoffverdrangungsfaktor @, errechnet sich durch:

1

Dy = (11)

Krsv-n-(Di+Dy)- ﬁ) '
e
Der Rollreibungsgrundwert Gy, ist in Abhdngigkeit der Lagerart zu ermitteln.
Fir das im experimentellen Teil dieser Arbeit verwendete Zylinderrollenla-

ger NU 210 erfolgt dies durch:

Gy =R, -Di* - E>3. (12)
Der Beiwert K fiir die Art der Schmierung und der Faktor K fiir die Lagerart
in Gleichung (11) sowie der Designbeiwert R, fiir die innere Geometrie des
Walzlagers in Gleichung (12) finden sich in [78] tabellarisch aufgefiihrt. Fiir
ein mit Ol-Luft geschmiertes Zylinderrollenlager NU 210 nennt [78]:

Kis=6-10"% K, =31 R =1,09-107°. (13)
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4 Reibung im Wiilzlager

Das Gleitreibungsmoment Mg beschreibt die im Walzlager entstehenden
Gleitreibungsverluste durch Schlupf zwischen den Walzkdrpern und den
Laufbahnen sowie an den Gleitkontakten zwischen Walzkorpern und Kafig
oder den Borden der Lagerringe. Das Gleitreibungsmoment M berechnet
sich nach:

Msl = Gsl Mgl - (14)

Der Gleitreibungsgrundwert Gy ist ebenfalls in Abhangigkeit der Lagerart
zu bestimmen. Fiir Zylinderrollenlager geschieht dies tiber:

Gg=S-Do° - F,+S, Dp-F,. (15)

Die innere Geometrie des Walzlagers fliefst iiber die Designbeiwerte S, und
S, in die Berechnung des Gleitreibungsmoments ein. Fiir das Priiflager
NU 210 ist den Tabellen in [78] hierfiir zu entnehmen:

S, = 0,16 S, = 0,0015. (16)

SKF bezieht bei der Bestimmung der Gleitreibungszahl pg sowohl Voll-
schmierungszustande als auch Grenzschmierungsbedingungen mit ein und
definiert die Gleitreibungszahl pug wie folgt:

pst = o1 - papl + (1= Pp1) - HEHL - (17)

Die Beriicksichtigung der Mischreibung erfolgt dabei iiber den Gewich-
tungsfaktor @y, welcher sich berechnet nach:

1

Oy = NI (18)
Fiir die Reibungskoeffizienten py,; und pgpy gilt fiir Zylinderrollenlager:
Hbl = 0,15 MEHL = 0,002.. (19)

Beriihrende Dichtungen an Walzlagern stellen eine weitere Ursache fiir
Reibungsverluste dar, die mitunter sogar hoher ausfallen konnen als die
Reibungsverluste des Lagers selbst. SKF beschreibt das durch Gleitreibung
zwischen Dichtlippe und Dichtfliche erzeugte Reibungsmoment Mg,
iber:

Mseal =Ks, - Dsﬁ + Ks, . (20)
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4.4 Gegentiberstellung der Berechnungsverfahren

Dabei bezeichnet Ds den Durchmesser der Dichtlippengegenlaufflache, K,
Ks, und B sind von der Dichtungsausfithrung und der Lagerart abhédngige
Beiwerte und tabellarisch in [78] aufgefiihrt. Bei nicht gedichteten Walzla-
gern, wie sie in dieser Arbeit zum Einsatz kommen, wird Mg, zu Null.

In einem Olbad laufende oder unter Ol-Einspritzung betriebene Wilzlager
besitzen ein vergleichsweise hohes Reibungsmoment. Dies ist auf die Stro-
mungsverluste im Ol zuriickzufiihren und findet in der Methode nach SKF
in Gleichung (8) im Summand M;,g Berticksichtigung. Dieses von der Form
der Walzkorper abhdngige Reibungsmoment errechnet sich fiir Rollenlager
nach:

n-D2 . fi\ ™37
Mrag = 4-Vm-Kr-Cy-B-Dig-n*+1, 093-10_7-Rs-n2-Dn31-(+) . (21)

Gleichung (21) enthalt eine Reihe von Koeffizienten, deren Bestimmung die
Verwendung verschiedener, in [78] gegebener Gleichungen, Diagramme und
Tabellen erfordert. Fiir die im Rahmen dieser Arbeit zur Anwendung kom-
mende Ol-Minimalmengenschmierung resultiert fiir das durch Stémungs-
verluste erzeugte Reibungsmoment My,,g jedoch ein Wert von Null.

Damit gestaltet sich die Methode nach SKF im Vergleich zum Ansatz nach
STRIBECK oder zum Modell von PALMGREN deutlich zeitaufwendiger in der
Anwendung. SKF wirbt jedoch mit einer deutlich verbesserten Genauigkeit
des Verfahrens [78], insbesondere bei Olbadschmierung. In wieweit dies fiir
das Reibungsmoment eines mit Minimalmenge geschmierten Zylinderrol-
lenlagers NU 210 zutrifft, zeigt der im folgenden Unterkapitel durchgefiihrte
Vergleich der Methoden mit experimentellen Versuchsergebnissen.

4.4 Gegeniiberstellung der Berechnungsverfahren

Das Ziel dieser Arbeit ist es, ein empirisches Berechnungsmodell zu ent-
wickeln, welches eine einfache Abschdtzung der zusatzlichen Reibungsver-
luste durch Axialschwingungen an Zylinderrollenlagern in der frithen Phase
des Konstruktionsprozesses ermoglicht. Vorab ist hierfiir zu klaren, ob die-
sem Berechnungsmodell die in den vorangegangenen Unterkapiteln 4.1 bis
4.3 vorgestellten Berechnungsverfahren von STRIBECK, PALMGREN und SKF
als Referenz fiir das Reibungsmoment ohne Schwingungen zugrunde gelegt
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4 Reibung im Wiilzlager

werden konnen. Das geschieht durch eine grafische Gegentiberstellung die-
ser drei Reibungsmodelle mit experimentell am in Unterkapitel 3.2 beschrie-
benen Reibungspriifstand gewonnenen Messwerten des Reibungsmoments.
Nachfolgend ist dies genauer dokumentiert.

Die durch das Reibungsmoment eines Walzlagers erzeugten Reibungsver-
luste fiithren zu einem Anstieg der Betriebstemperatur des Walzlagers, was
wiederum die Betriebsviskositat des Schmierstoffs verringert. Eine geringere
Schmierstoffviskositat reduziert das auftretende Reibungsmoment, sofern
es nicht zur Entstehung von Mischreibung kommt. Da in der friihen Phase
des Konstruktionsprozesses meist weder das Reibungsmoment noch die zu
erwartende Temperatur bekannt sind, folgt aus dieser Wechselwirkung zwi-
schen Reibung, Viskositdat und Temperatur, dass das Reibungsmoment und
die Beharrungstemperatur iterativ zu berechnen sind.

Die vorangegangenen Unterkapitel 4.2 und 4.3 beschreiben die Bestimmung
des Reibungsmoments bei bekannter Betriebsviskositdt. Die Abschatzung
der Beharrungstemperatur in Abhangigkeit der Reibungsverluste ist in Kapi-
tel 5 erldutert. Die Berechnung der Viskositdt bei einer bestimmten Tempe-
ratur ist in DIN 51563 [16] genormt und nachfolgend beschrieben.

Sind fiir ein Mineral6l bei zwei Temperaturen Ty und Tp (K) die entspre-
chenden Viskosititen va und vg (mm?/s) bekannt, so lasst sich eine gesuchte
Viskositat vx bei einer bestimmten Temperatur Tx mithilfe der Viskositat-
Temperatur-Gerade nach UBBELOHDE und WALTHER berechnen. Fiir die
Steigung m dieser Geraden ergibt sich nach [101] und [102]:

_Whn) - W)

lgTg —1g Ta (22)
Die Funktion W (v) steht hierbei fiir:
W) =Iglg(v+0,8) . (23)
Mittels linearer Interpolation ist die Funktion W (vx) zu ermitteln tiber:
W(vx) =m-(IgTa —1gTx) + W(va) . (24)

Die gesuchte Betriebsviskositat vx lasst sich schlief3lich aus Gleichung (23)
berechnen:

W(vx)
1010 _

0,8. (25)

VX =
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4.4 Gegentiberstellung der Berechnungsverfahren

Das im experimentellen Teil dieser Arbeit zum Einsatz kommende Mineralol
mit dem Viskositatsgrad ISO VG 68 besitzt bei einer Temperatur T von 313 K
eine Viskositat vo von 68 mm?/s. Die Erwarmung auf eine Temperatur Tp
von 373 K fithrt zu einer Verminderung der Viskositdt vg auf 9 mm?/s.

Die durchzufiithrende Gegentiberstellung der Berechnungsverfahren nach
STRIBECK, PALMGREN und SKF mit experimentellen Messungen erfordert
somit sowohl die Erfassung des Reibungsmoments als auch der zugehorigen
Betriebstemperatur. Die experimentellen Messungen des Reibungsmoments
erfolgen an einem mit Ol-Luft-Minimalmenge geschmierten Zylinderrollen-
lager NU 210 bei verschiedenen Drehzahlen und Radiallasten. Bei Mini-
malmengenschmierung wird davon ausgegangen, dass die Temperatur des
Schmierstoffs die Temperatur des Auflenrings des Walzlagers erreicht [2],
[74], [84]. Die Erfassung der mittleren Temperatur des Aufdenrings erfolgt
deshalb durch Mittelwertbildung der an zwei gegeniiberliegenden Stellen
des Auflenrings gewonnenen Messwerte.

Das am Reibungspriifstand durchgefiihrte experimentelle Versuchspro-
gramm besteht aus zwei Messreihen mit jeweils elf unmittelbar aufeinan-
derfolgend durchgefiihrten Einzelmessungen, die jeweils bis zum Erreichen
der Beharrungstemperatur andauern. Fiir die erste Messreihe erfolgt eine
Variation der Radiallast, die zweite Messreihe erhoht schrittweise die Dreh-
zahl.

Die Variation der Radiallast umfasst einen Bereich zwischen o und 15kN,
was 20 % der dynamischen Tragzahl C, entspricht. Die dabei vorgesehene
Drehzahl von 4850/min betragt 50 % der maximalen Grenzdrehzahl des
Walzlagers. Bild 8 zeigt die gemessenen und berechneten Reibungsverluste
fiir diese Versuchspunkte.

Die Drehzahlvariation erfolgt zwischen 97/min und 9700/min, also von
1 % bis 100 % der Grenzdrehzahl. Die hierzu gewdhlte Radiallast von 7,5 kN
macht 10 % der dynamischen Tragzahl aus. Bild 9 stellt die Messungen und

Berechnungen des Reibungsmoments fiir die verschiedenen Drehzahlen
dar.

Die wahrend dieser Experimente erfassten Erwarmungen Adp des Auf3en-
rings kommen fiir die Berechnung der Viskositdt zur Anwendung und sind
in Kapitel 5 in Bild 10 in Abhangigkeit der gemessenen Verlustleistung doku-
mentiert.

Sowohl in Bild 8 als auch in Bild g ist eindeutig zu erkennen, dass die Werte
des Reibungsmoments aus den drei Berechnungsverfahren nach STRIBECK,
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4 Reibung im Wiilzlager

—— Messung —A— STRIBECK —l— PALMGREN O SKF
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Bild 8: Gegeniiberstellung der Berechnungsverfahren von STRIBECK, PALMGREN und SKF
mit experimentellen Messungen iiber der Radiallast F; an einem mit Ol-Luft geschmierten
Zylinderrollenlager NU 210.

PALMGREN und SKF deutlich iiber den experimentellen Messwerten liegen.
Auch der qualitative Verlauf iiber der Radiallast (Bild 8) sowie tiber der Dreh-
zahl (Bild 9) offenbart erhebliche Unterschiede zu den durchgefiihrten Mes-
sungen.

Die nach STRIBECK berechneten Werte kommen, trotz der vereinfachten
Formel, den experimentell gewonnenen Ergebnissen am nachsten. Jedoch
ist der Effekt der Radiallast, wie Bild 8 zeigt, etwas zu stark gewichtet. Die
Drehzahl findet im Ansatz von STRIBECK keine Beriicksichtigung, was, wie
in Bild 9 zu sehen ist, ab einer Drehzahl von etwa 2 00o/min gut mit den
experimentellen Beobachtungen tibereinstimmt.

Der Ansatz von PALMGREN bildet den qualitativen Verlauf der Experimente
fir Radiallasten oberhalb der Mindestbelastung und Drehzahlen {iber
2 000/min tendenziell am besten ab, was sich in Bild 8 anhand der ahnlichen
Steigungen der nach PALMGREN berechneten und der gemessenen Kurve
erkennen ldsst. Die berechneten Werte liegen jedoch ungefahr um den
Faktor zwei tiber den experimentell gemessenen Reibungsmomenten.

Trotz des vergleichsweise aufwandigen Berechnungsverfahrens schneidet
die Methode nach SKF im konkreten Fall dieser Gegentiberstellung am
schlechtesten ab. Die berechneten Werte liegen nicht nur am weitesten von
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4.4 Gegentiberstellung der Berechnungsverfahren

—— Messung —A— STRIBECK —l— PALMGREN O SKF
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Bild 9: Gegeniiberstellung der Berechnungsverfahren von STRIBECK, PALMGREN und SKF
mit experimentellen Messungen tiber der Drehzahl n an einem mit Ol-Luft geschmierten
Zylinderrollenlager NU 210.

den Messungen entfernt, sondern auch der qualitative Verlauf des berech-
neten Reibungsmoments stimmt nicht mit den experimentellen Messungen
uberein. Dies ist vor allem darauf zuriickzufiithren, dass sich das Modell
von SKF stark auf die Auswirkungen des Schmierstoffs auf die Reibungs-
verluste konzentriert und somit verschiedene Effekte berticksichtigt, die
bei Olbadschmierung oder Ol-Einspritzschmierung zum Tragen kommen,
jedoch bei Ol-Luft-Minimalmengenschmierung zu gering sind, um sich im
experimentell erfassten Reibungsmoment bemerkbar zu machen.

Diese in Bild 8 und Bild 9 dargestellte Gegeniiberstellung der etablierten
Berechnungsverfahren des Reibungsmoments nach STRIBECK, PALMGREN
und SKF erlaubt es, drei fiir das weitere Vorgehen in dieser Arbeit relevante
Schliisse zu ziehen.

Erstens bietet dieses Unterkapitel einen Anhaltspunkt zur Genauigkeit der
Berechnungsverfahren von STRIBECK, PALMGREN und SKF. Es ist festzu-
halten, dass die Berechnungsmodelle lediglich in der ungefdhren Grofien-
ordnung der experimentell gemessenen Reibungsmomente liegen und alle
drei Modelle zu hohe Reibungsmomente liefern. Hierbei spielt jedoch die
Schmierstoffversorgung eine entscheidende Rolle. Somit ldsst die vorge-
stellte Gegeniiberstellung ausschliefdlich Riickschliisse fiir mit Minimal-
menge geschmierte Zylinderrollenlager zu. Dariiber, ob die Modelle bei
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4 Reibung im Wiilzlager

mittels Olbad oder Ol-Einspritzung geschmierten Wilzlagern besser zutref-
fen, lasst sich auf Basis dieser Ergebnisse keine Aussage treffen. Somit bleibt
es dem Konstrukteur selbst tiberlassen, zu entscheiden, welche Methode
zur Bestimmung des Reibungsmoments ohne Axialschwingungen zum
Einsatz kommen soll und ob dieses das Reibungsmoment der betrachteten
Wialzlagerung zufriedenstellend genau widerspiegelt.

Zweitens ist aus der durchgefithrten Gegentiberstellung zu schlussfolgern,
dass sich keines der drei Berechnungsverfahren als geeignet erweist, um
im weiteren Verlauf der Arbeit als Referenz fiir das Reibungsmoment des
Priiflagers ohne Axialschwingungen zum Einsatz zu kommen. Als Gro-
3enordnung der Reibungsverluste aufgrund von Axialschwingungen wird
initial angenommen, dass Axialschwingungen das Reibungsmoment im
Mittel in etwa verdoppeln. Die Abweichung der Berechnungsverfahren
von den experimentellen Messwerten liegt teilweise sogar noch hoher
und liefde somit keine eindeutigen Aussagen iiber die Reibungsverluste
aufgrund von Axialschwingungen zu. In Konsequenz dessen sind fir die
Bestimmung der Reibungsverluste durch Axialschwingungen zusatzlich ent-
sprechende Reibungsmessungen ohne Axialschwingungen durchzufiihren,
welche Unterkapitel 6.4 genauer dokumentiert.

Drittens zeigt sich im Umkehrschluss die Notwendigkeit auf, dass eine hin-
reichende Ubertragbarkeit der zu entwickelnden Berechnungsmodelle der
Walzlagerreibung unter Axialschwingungen auf verschiedene Anwendungs-
fille und insbesondere auf verschiedene Schmierungsarten zu erméglichen
ist. Das in dieser Arbeit zu entwickelnde Berechnungsmodell basiert auf
Messungen an einem mit Minimalmenge geschmierten Zylinderrollenlager
NU 210. Fiir die Ubertragung dieser Ergebnisse auf andere Wilzlagergrofien
und Schmierungsarten sieht Unterkapitel 6.9 deshalb eine Methode vor,
wie sich das in dieser Arbeit zu entwickelnde Berechnungsmodell auf
unterschiedliche Anwendungsfélle und Betriebsbedingungen {ibertragen
lasst.

Neben dem Reibungsmoment spielt auch die Temperatur eines Walzlagers
eine wichtige Rolle. Auch hierfiir existieren verschiedene Berechnungsmo-
delle, welche den Fokus des nachfolgenden Kapitels darstellen.
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5 Temperatur im Walzlager

Die sich an einem Walzlager einstellende Betriebstemperatur hangt nicht
nur von den im Walzlager entstehenden Reibungsverlusten ab, sondern
wird zusatzlich mafigeblich von der Einbausituation und der Konstruktion
der Lagerung beeinflusst. So spielen zum Beispiel die geometrische Gestal-
tung sowie der Werkstoff des Gehduses und der Welle eine wichtige Rolle.
Auch die Rauheiten der Lagersitze an Welle und Gehduse beeinflussen
die Lagertemperatur. Die Temperatur und die Menge des einem Walzlager
zugefithrten Schmierstoffs stellen ebenfalls einen signifikanten Einfluss auf
die resultierende Betriebstemperatur dar. Nicht zuletzt beeinflussen die
Umgebungstemperatur sowie das Lagergehduse tiberstreichende Luftstro-
mungen entscheidend die sich einstellende Lagertemperatur.

Allein damit ergeben sich in der Praxis bereits unzdhlige Variationen der
thermischen Eigenschaften einer Lagerung. Eine genaue Berechnung der
Temperaturen, beziehungsweise der Temperaturverteilungen, erfordert
somit aufwandige und individuell angepasste Berechnungsmodelle, die sich
erst erstellen lassen, wenn die Gestaltung der Lagerungskonstruktion bereits
weitgehend abgeschlossen ist.

Fiir eine schnelle und einfache Einschdtzung der zu erwartenden Betriebs-
temperatur eines Walzlagers bereits in der frithen Phase des Konstrukti-
onsprozesses bieten sich zwei Berechnungsansitze an - die Temperatur-
schiatzung nach PALMGREN [63] sowie die Temperaturberechnung nach
DIN 732 [18]. Die beiden Unterkapitel 5.1 und 5.2 stellen diese Modelle vor,
Unterkapitel 5.3 zeigt einen Vergleich dieser Modelle mit experimentellen
Messungen.

5.1 Temperaturschitzung nach PALMGREN

Neben dem in Unterkapitel 4.2 beschriebenen Modell zur Berechnung des
Reibungsmoments stellt PALMGREN in [63] auch ein einfach anwendbares,
empirisches Modell zur Abschadtzung der Beharrungstemperatur eines Walz-
lagers zur Verfiigung.

PALMGREN geht bei diesem Modell von einer linearen Abhdngigkeit zwi-
schen der Reibungsverlustleistung Pr und der mittleren Beharrungstem-
peratur Jp eines Walzlagers aus. Nach [63] ldsst sich dies mithilfe eines
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5 Temperatur im Wilzlager

Kihlfaktors Kp und in Abhangigkeit der Umgebungstemperatur ¢y ausdrii-
cken:

19]32—+19u. (26)

Die Reibungsverlustleistung P steht mit dem Reibungsmoment My und der
Drehzahl n in folgendem Zusammenhang:

Pr=2n-MgR-n. (27)

Damit lasst sich die Beharrungstemperatur g in Abhangigkeit des Reibungs-
moments Mg und der Drehzahl n ausdriicken als:

- Mg -

gp = 2R (28)

Kp
PALMGREN setzt fiir das Reibungsmoment My kurioserweise nicht das von
ihm entwickelte, in Unterkapitel 4.2 aufgezeigte, Berechnungsmodell des
Reibungsmoments ein, sondern nutzt den in Unterkapitel 4.1 vorgestellten
Ansatz nach STRIBECK. Die Verwendung von Gleichung (1) fir My in Glei-
chung (28) ergibt somit:

-u-F.-D;-
9p = ’T”K—fln + 0y (29)
P
Fir Radialzylinderrollenlager nennt PALMGREN in [63] fiir den Reibungsko-
effizient u einen Wert von o,0011.

Der Kiihlfaktor Kp besitzt die Einheit W/°C und ist tiber eine der nachfol-
genden von PALMGREN aufgestellten Naherungsformeln zu ermitteln. Fiir
herkémmliche Stehlagergehduse, wie sie in DIN 736 [19], DIN 737 [20],
DIN 738 [21] oder DIN 739 [22] festgelegt sind, erfolgt die Bestimmung des
Kiihlfaktors Kp in Abhangigkeit der Kiihlfliche des Lagergehduses.

Mithilfe der in diesen Normen spezifizierten Gehdusebreite A (mm) und
dem Abstand H (mm) zwischen der Lagerdrehachse und der Gehdusebo-
denflache lasst sich der Kiihlfaktor Kp fiir ein auf einem Maschinenrahmen
befestigtes Lagergehduse bestimmen tiber:

Kp=(8...14)-10°-7-H-(A+H), (30)
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5.2 Temperaturberechnung nach DIN 732

wobei bei geringen Luftbewegungen die untere Grenze und bei starkeren
Luftbewegungen die obere Grenze zu wahlen ist. Der in Unterkapitel 3.2
vorgestellte Reibungspriifstand besitzt eine Priiflagerungskonstruktion, die
genormten Stehlagergehdusen nachempfunden ist [82]. Fiir den in Unterka-
pitel 5.3 beschriebenen Vergleich der Methoden zur Temperaturberechnung
mit experimentellen Messungen ergibt sich fiir das zum Priiflager NU 210
passende Stehlagergehduse SN 210 nach DIN 738 [21] und geringe Luftbewe-
gungen ein Kiihlfaktor Kp von 2,26.

Ist die Luftgeschwindigkeit vi, (m/s) genauer bekannt, so bietet PALMGREN
alternativ noch eine weitere Moglichkeit zur Abschdtzung des Kiihlfak-
tors Kp an. Fiir ein auf einem Maschinenrahmen montiertes Walzlager mit
Auflendurchmesser D, (mm) ergibt sich nach [63]:

5 1
Kp=(...17)-103 D} -v]. (31)

Fir lange Wellen mit entsprechend hoher Kithlwirkung ist die obere Grenze
zu wahlen, fiir kurze Wellen gilt die untere Grenze.

Weicht die konstruktive Gestaltung der Lagerung deutlich von den typi-
schen Stehlagergehdusen ab oder liegen besondere Betriebsbedingungen
vor, so ist gemaf$ [63] der Kiihlfaktor auf andere Art und Weise zu ermitteln.
Auf die Frage, wie dies erfolgen konnte, geht PALMGREN nicht ndher ein. In
diesem Fall ist es sinnvoller, die Beharrungstemperatur stattdessen mithilfe
der im nachfolgenden Unterkapitel 5.2 erlduterten Berechnungsmethode
nach DIN 732 [18] zu bestimmen.

5.2 Temperaturberechnung nach DIN 732

Das in DIN 732 [18] definierte Berechnungsverfahren, welches auf den Arbei-
ten von ALBERS [2] und HILLMANN [42] basiert, dient zur Ermittlung der
zur Einhaltung einer maximalen Betriebstemperatur hochstens zuldssigen
Betriebsdrehzahl eines Walzlagers. Im Umkehrschluss ist nach DIN 732 auch
eine Abschatzung der sich einstellenden Beharrungstemperatur bei bekann-
ten Reibungsverlusten moglich.

Bei Erreichen der Beharrungstemperatur Jp liegt ein thermisches Gleich-
gewicht im Walzlager vor - die durch Reibung erzeugte Verlustleistung Pgr
entspricht der abgefiihrten Warmeleistung Q,:

PR (98) = Qap (98) - (32)
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DIN 732 verwendet die in Unterkapitel 4.2 beschriebene Reibungsberech-
nung nach PALMGREN, um die Reibungsverlustleistung Pr als Funktion
der Drehzahl und der Belastung auszudriicken. Den abgefithrten Warme-
strom Q,y, definiert DIN 732 als Summe des iiber den Lagersitz abflieRenden
Wirmestroms Qs, des durch den Schmierstoff abtransportierten Warme-
stroms Q sowie des durch externe Kiihlung oder Erwidrmung erzeugten
Warmestroms Qg:

Qab = Qs + QL + Qk . (33)

Der iiber die Lagersitzfliche Ag abgefiihrte Wirmestrom Qg hingt von der
Beharrungstemperatur ¢, der Umgebungstemperatur ¢y und einem von
der Gestaltung der Lagerung abhangigen Warmedurchgangskoeffizient kg
ab. Der Warmestrom Qg berechnet sich durch:

Qs = As - kq - (95 — 9u) . (34)

Die Warme abfiihrende Lagersitzfliche Ag setzt sich aus allen Berithrungs-
flaichen des Walzlagers mit der Welle, dem Gehduses sowie mit weiteren
Bauteilen zusammen. Ist die genaue Lagersitzfliche (noch) nicht bekannt,
so darf fiir A die Warme abfiihrende Bezugsflache nach DIN ISO 15312 [23]
angenommen werden. Fiir Zylinderrollenlager bestimmt sich diese aus
dem Innendurchmesser D;, dem Aufdendurchmesser D, und der Breite B
nach:

As=n-B-(Di+D,). (35)

Fiir Lagersitzflachen kleiner als 0,05 m? gibt DIN 732, abhdngig von den Ein-
baubedingungen, der Geometrie und dem Werkstoff des Gehauses, fiir den
Warmedurchgangskoeffizient kq folgenden Wertebereich an:

W K W
K me < kg < 1000 Kme

200 (36)
Dabei ist die untere Grenze fiir kq bei schlechter Warmeabfuhr, wie bei war-
men Umgebungen oder geringer Luftbewegung, anzunehmen und die obere
Grenze bei sehr guter Warmeabfuhr mit hoher Luftbewegung einzusetzen.
Bei der Berechnung der thermischen Bezugsdrehzahl geht DIN ISO 15312 [23]
fir diese Lagergrofden von einer normalen Warmeabfuhr als Bezugsbedin-
gung aus und nimmt fiir den Warmedurchgangskoeffizient kq einen Wert
von 320 W/(Km?) an.
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Fir das in Unterkapitel 5.3 zum Einsatz kommende Zylinderrollenlager
NU 210 ergibt sich nach Gleichung (35) eine Warme abfiihrende Bezugs-
fliche von 0,009 m*. Der zugehorige Warmedurchgangskoeffizient kq wird
aufgrund der geringen Luftbewegung an der Priiflagerung mit einem Wert
von 200 W/(Km?) angenommen.

Flief3t ein Schmierdl mit einem Volumenstrom Vi, durch ein Walzlager und
erwarmt sich dieses dabei von der Eintrittstemperatur Js i auf eine Austritts-
temperatur s, so lisst sich daraus der Wiarmestrom Qp mathematisch
beschreiben durch:

QL =cL-pL-VL- (ﬂS,A - ﬂS,E) . (37)

Fir die spezifische Warmekapazitdt ¢, von Mineralolen sieht DIN 732 einen
Wert von 1,88 k] /(kg K) vor, fiir die Dichte p;, des Mineral6ls ist ein Wert von
0,91 kg/1 einzusetzen. Sowohl die Warmekapazitat cy, als auch die Dichte p,
des Schmierstoffs weisen eine Abhdngigkeit von der Schmierstofftempera-
tur auf. Dies findet in DIN 732 jedoch keine Beriicksichtigung. Insbeson-
dere fiir die in Unterkapitel 5.3 durchgefiihrten Experimente mit Ol-Luft-
Minimalmengenschmierung mit einem Volumenstrom V1, von o,1 ml/h zeigt
sich dieser Einfluss vernachldssigbar gering.

Uber die Wirmestrome Qg, die aufgrund von Warmequellen oder Warme-
senken in der Umgebung des Walzlagers entstehen, trifft DIN 732 keine
Aussagen, da sich diese nur konkret fiir eine jeweilige Lagerungskonstruk-
tion bestimmen lassen und in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses
oftmals auch nicht bekannt sind.

Auf Basis der Warmestrome Qs, Qp und Qg sowie der Reibungsverlustleis-
tung Pr lasst sich die zu erwartende Beharrungstemperatur Jg wie folgt
ermitteln:

_ Pr—cL-pL- Vi (9sa —FsE) - Qe

9
b As - kq

+Jy. (38)

Das nun folgende Unterkapitel 5.3 stellt die mit Gleichung (38) nach DIN 732
berechnete Temperatur sowie die durch Gleichung (26) nach PALMGREN
ermittelte Temperatur experimentellen Messungen gegeniiber.
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5 Temperatur im Wilzlager

5.3 Vergleich der Berechnungsansatze

Die in einem Walzlager entstehenden Reibungsverluste stehen in direktem
Zusammenhang mit der sich einstellenden Betriebstemperatur. Ist dieser fiir
eine konkrete Walzlagerung bekannt, so erlaubt er, Riickschliisse auf die Rei-
bungsverluste auf Basis der Temperatur zu ziehen. Fiir das in dieser Arbeit zu
entwickelnde Berechnungsmodell der zusatzlichen Reibungsverluste durch
Axialschwingungen bietet dies eine niitzliche Hilfestellung.

Hierzu ist jedoch vorab zu ermitteln, ob die in den Unterkapiteln 5.1 und 5.2
vorgestellten empirischen Berechnungsmodelle der Beharrungstemperatur
in der Lage sind, das Temperaturverhalten eines Walzlagers hinreichend
genau abzubilden. Dies erfolgt anhand der nachfolgend dokumentierten
Gegentiberstellung dieser Berechnungsmodelle mit experimentell bestimm-
ten Reibungsverlusten und Beharrungstemperaturen.

Zur Durchfithrung des in zwei Messreihen unterteilten experimentellen Ver-
suchsprogramms kommt ebenfalls der in Unterkapitel 3.2 vorgestellte Rei-
bungspriifstand zur Anwendung. Die erste Messreihe steigert die Radiallast
stufenweise von o bis 15kN, beziehungsweise bis 20 % der dynamischen
Tragzahl C,, jeweils bei einer Drehzahl von 4 850/min, was 50 % der maxima-
len Grenzdrehzahl entspricht. Die zweite Messreihe erhoht schrittweise die
Drehzahl von 97/min bis 9 700/min, also von 1 % bis 100 % der Grenzdreh-
zahl, bei einer gleichbleibenden Radiallast von 7,5 kN, was 10 % der dynami-
schen Tragzahl ausmacht.

Fiir jeden Versuchspunkt erfolgt die Berechnung der Reibungsverluste Pg
aus den gemessenen und in Bild 8 beziehungsweise Bild 9 dokumentier-
ten Reibungsmomenten My mithilfe von Gleichung (27). Aus den mittig in
der Lastzone und mittig in der lastfreien Zone des Auflenrings gemessenen
Temperaturen sowie der Umgebungstemperatur von 20 °C ergibt sich die
mittlere Erwdarmung Adp des Auflenrings. Bild 10 stellt diese Temperaturer-
hohungen sowie die zugehorigen Reibungsverluste grafisch dar. Zusatzlich
sind die nach PALMGREN und DIN 732 berechneten Temperaturerh6hungen
in Abhangigkeit der Reibungsverluste zu sehen.

Fir die Erwarmung des Schmierstoffs (Js o — s ) wird fiir das Berechnungs-
verfahren nach DIN 732 die Erwarmung Adg des Aufdenrings angenommen,
da nach [2], [74] oder [84] davon auszugehen ist, dass der Schmierstoff bei
mit Ol-Luft-Minimalmenge geschmierten Wilzlagern wie dem Priiflager
NU 210 die Temperatur der Lagerringe annimmt.
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Bild 10: Gegeniiberstellung der Berechnungsverfahren von PALMGREN und DIN 732 mit
experimentellen Messungen der Erwdarmung Adg iiber den Reibungsverlusten Pg an einem
mit Ol-Luft geschmierten Zylinderrollenlager NU 210.

Die Festlegung der weiteren Parameter erfolgt innerhalb der von PALMGREN
in [63] oder in DIN 732 [18] definierten Wertebereiche so, dass die Berech-
nungsmodelle die Versuchsergebnisse bestmoglich anndhern. Die beiden
Unterkapitel 5.1 und 5.2 erwdahnen die gewdhlten Parameterwerte.

Bild 10 belegt einen linearen Zusammenhang zwischen den experimen-
tell gemessenen Beharrungstemperaturen und Reibungsverlusten. Die zu
sehende, aus den jeweiligen Wertepaaren mittels linearer Regression berech-
nete, graue Gerade mit einer Steigung von 1,8 beschreibt diesen Zusammen-
hang mit einem Bestimmtheitsmaf$ R* von 0,99. Wie Gleichung (26) und
Gleichung (38) sowie Bild 10 zeigen, legen auch die Berechnungsmodelle
von PALMGREN und DIN 732 einen linearen Zusammenhang zwischen der
entstehenden Beharrungstemperatur und den hierfiir verantwortlichen
Reibungsverlusten zugrunde.

Fir die in dieser Gegeniiberstellung untersuchte Walzlagerung am Rei-
bungspriifstand ist nur das Berechnungsmodell nach DIN 732 in der Lage,
die gemessenen Temperaturwerte ausreichend gut anzundhern. Der Berech-
nungsansatz nach PALMGREN liefert selbst bei bestmdglich gewdhlten Para-
metern noch zu geringe Werte fiir die Beharrungstemperatur. Da die sich
einstellenden Temperaturen sehr von der jeweiligen Lagerungsgeometrie
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5 Temperatur im Wilzlager

und deren thermischen Eigenschaften abhdngen, ist dieses Ergebnis nicht
allgemein tibertragbar.

Unter der Voraussetzung, dass die auftretende Verlustleistung sowie die
benotigten Modellparameter, wie der Kiihlfaktor Kp oder der Warmedurch-
gangskoeffizient kg, genau bekannt sind, lassen die Berechnungsmodelle
nach PALMGREN oder DIN 732 also grundsatzlich eine Bestimmung der
Beharrungstemperaturen eines Walzlagers zu. Diese Informationen sind
jedoch in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses in der Regel nicht
bekannt. Eine rechnerische Bestimmung der Reibungsverluste mit den in
Kapitel 4 angesprochenen Berechnungsmodellen nach STRIBECK, PALMGREN
oder SKF ist, wie Unterkapitel 4.4 zeigt, zu ungenau um die Temperatur
zutreffend vorherzusagen. Eine Berechnung der Beharrungstemperatur
eines Walzlagers, ausgehend von dessen Drehzahl und Belastung, ist mit
den Methoden nach PALMGREN und DIN 732 also lediglich tiberschligig
moglich.

Des Weiteren ist zu erwdhnen, dass diese Modelle einen gemittelten Tem-
peraturwert wiedergeben. Die im Betrieb auftretenden Temperaturunter-
schiede zwischen Innenring und Auflenring oder der Temperaturgradient
zwischen Lastzone und lastfreier Zone finden keine Berticksichtigung. In
tiblichen Lagerungen, ohne Fremderwarmung oder Kithlung des Gehauses,
tritt erfahrungsgemafd ein Temperaturunterschied zwischen den beiden
Lagerringen zwischen 5K und 10K auf. Wird das Gehduse beispielsweise
durch Fahrtwind gekiihlt, sind Temperaturunterschiede bis 20 K zu beob-
achten [9], [13]. Die im Rahmen der in Kapitel 6 dokumentierten Versuche
auftretenden Temperaturunterschiede zwischen dem Priiflagerinnenring
und der Lastzone des Aufdenrings liegen zwischen 1K und 8 K.

Weitere Forschungsarbeiten, die sich genauer mit Beharrungstemperaturen
oder Temperaturverteilungen an Walzlagern befassen, jedoch in der Regel
eine detailliertere Kenntnis der Geometrie oder der thermischen Eigenschaf-
ten einer Walzlagerung voraussetzen, stammen unter anderem von BAAL-
MANN [4], DENGLER [14], HARRIS [37], SCHLEICH [75], STAHL [82] oder ZEN-
KER [108].

Auch fiur Walzlagerreibung aufgrund von Axialschwingungen spielt die
Wechselwirkung zwischen Reibung und Temperatur eine wichtige Rolle
und ist bei der Entwicklung eines Berechnungsmodells mit einzubeziehen.
Hierzu sind aus dem in diesem Unterkapitel durchgefiihrten Vergleich der
Methoden zur Berechnung der Beharrungstemperatur mit experimentellen
Messungen drei Erkenntnisse abzuleiten.
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5.3 Vergleich der Berechnungsansdtze

Erstens ist, wie Bild 10 zeigt, fiir die Beziehung zwischen den Reibungsver-
lusten und der Beharrungstemperatur eines Walzlagers von einem linearen
Zusammenhang auszugehen. Die Linearitat gilt dabei auch bei variierenden
Drehzahlen und Radiallasten, sofern die weiteren, die thermischen Betriebs-
bedingungen beeinflussenden Parameter sowie die gewdhlte Messstelle
unverandert bleiben.

Zweitens ist eine hinreichend genaue Vorhersage der Beharrungstempera-
tur mit den untersuchten Berechnungsmodellen nach PALMGREN [63] oder
DIN 732 [18] nicht méglich, wenn die Verlustleistung nicht bekannt ist und
ausschliefilich die Drehzahl sowie die Radiallast vorliegen. Hierfiir ist somit
im weiteren Verlauf der Arbeit ein spezifischer Berechnungsansatz zu for-
mulieren, der neben der Drehzahl und der Belastung auch die thermischen
Eigenschaften der Walzlagerung beinhaltet.

Drittens sind die sich einstellenden Beharrungstemperaturen stark von den
Warmestromen an der jeweiligen Lagerung abhangig, was eine Anwendbar-
keit dieses Modells fiir verschiedene Anwendungsfalle erschwert. Unterkapi-
tel 6.9 befasst sich deshalb damit, wie sich ein entwickeltes Berechnungsmo-
dell der Temperaturerh6hung aufgrund von Axialschwingungen, welches auf
Messungen an einem speziellen Schwingungspriifstand basiert, auf weitere
Anwendungsfalle tibertragen lasst.

Das nun folgende Kapitel 6 beschreibt die Entwicklung dieses Berechnungs-
modells der Reibungsverluste und Temperaturerh6hungen bei Zylinderrol-
lenlagern unter Axialschwingungen.
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Unter dem Gesichtspunkt ,Energieeffiziente aber dennoch zuverlassige
Auslegung von Walzlagern® stellt sich bei Zylinderrollenlagern, die zusatz-
liche Axialschwingungen der Welle oder des Gehduses im Betrieb erfahren,
die zentrale Frage: ,Wie wirken sich axiale Schwingungen auf die Rei-
bungsverluste und die Temperaturen von Zylinderrollenlagern aus und wie
lasst sich dies in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses analytisch
vorhersagen?“ Die Beantwortung dieser Fragestellung — worauf sich dieses
Kapitel konzentriert - erfordert die Entwicklung eines empirischen Berech-
nungsmodells. Dies gestaltet sich herausfordernd und verlangt ein gezieltes,
in Unterkapitel 6.1 aufgezeigtes Vorgehen, welches sich aus insgesamt acht
aufeinander aufbauenden Schritten zusammensetzt. Die danach folgenden
Unterkapitel 6.2 bis 6.9 behandeln detailliert die einzelnen Schritte des
gewdhlten Losungswegs. Dieser stiitzt sich auf die theoretischen Grundlagen
aus den Kapiteln 4 und 5 und bringt die in Kapitel 3 vorgestellten Priifstinde
zum Einsatz.

6.1 Zielsetzung und Losungsweg

Axialschwingungen verdndern die Reibungsverhdltnisse in Zylinderrollen-
lagern in erheblichem Mafle. Zusatzlich zu den im normalen Betrieb ent-
stehenden Reibungsverlusten verursachen Axialschwingungen hohe Gleit-
reibungskrafte zwischen den Walzkorpern und der Laufbahn des axial
oszillierenden Lagerrings. Diese erzeugen wiederum erhohte Reibung zwi-
schen den Seitenflachen der Walzkorper und den Lagerringborden.

In geringem Mafe beeinflussen Axialschwingungen zudem die Reibung
zwischen den Walzkorpern und ihren Kafigtaschen. Durch diese zusatzli-
chen Reibungsverluste kommt es zwangsldufig zu einem Temperaturanstieg
im Walzlager, was sich mitunter ungiinstig auf die Schmierstoffviskositat
auswirkt und damit indirekt alle im Walzlager auftretenden Reibungsanteile
beeinflusst. Bild 1 zeigt die verschiedenen Kontaktstellen an Zylinder-
rollenlagern, an denen zusdtzliche Reibungsverluste aufgrund von Axial-
schwingungen entstehen.

Im weiteren Verlauf unterscheidet dieses Kapitel zwischen rotatorischen
und axialen Reibungsverlusten. Als rotatorisch sind alle Reibungskrifte zu
verstehen, die in einer Ebene senkrecht zur Rotationsachse der Welle liegen
und somit den Rotationsbewegungen der Lagerringe, des Kafigs oder der
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W i

Bild 1: Kontaktstellen im Zylinderrollenlager, an denen Axialschwingungen zusdtzliche
Reibungsverluste verursachen.

Wialzkorper entgegenwirken. Zusammengefasst sind alle diese Reibungsan-
teile fiir das im Walzlager auftretende Reibungsmoment verantwortlich.

Axiale Reibungskrafte liegen hingegen parallel zur Rotationsachse des Walz-
lagers und wirken sich dementsprechend nicht, beziehungsweise nur indi-
rekt auf das Reibungsmoment aus. Sie fiithren jedoch zu hoheren Betriebs-
temperaturen und tragen somit ebenfalls zu den Gesamtreibungsverlusten
des Walzlagers bei.

Das in diesem Kapitel angestrebte Ziel ist ein empirisches Berechnungsmo-
dell, welches das gesamte Reibungsmoment Mges von Zylinderrollenlagern
abbildet und sich aus einem Reibungsanteil ohne Axialschwingungen M,
und einem durch Schwingungen verursachten Reibungsanteil M zusam-
mensetzt:

Mges = Mo + M . (39)

Analog unterteilt das Berechnungsmodell die Reibungsverlustleistung Pges
in Reibungsverluste P, ohne Schwingungen und Reibungsverluste Ps auf-
grund von Schwingungen. Letztere setzen sich aus den rotatorischen Rei-
bungsverlusten P, sowie den axialen Reibungsverlusten P;. zusam-
men:

Pges:P0+Ps:Po+(Ps,r0t+Ps,ax)- (40)

Zusatzlich stellt das Berechnungsmodell die aufgrund der Reibungsverluste
ohne Schwingungen entstehenden Temperaturerh6hungen Adg, sowie die
durch die Axialschwingungen erzeugten zusatzlichen Temperaturerh6hun-
gen Adpg bereit. Aus der Beharrungstemperatur ohne Schwingungen g,

56



6.1 Zielsetzung und Lésungsweg

der Beharrungstemperatur mit Schwingungen ¥ sowie der Umgebungs-
temperatur dJy ergibt sich hierfiir:

Adg o = ¥ — U, (41)

Avgs =0ps — Uy - (42)

Die Entwicklung dieses Berechnungsmodells stellt sich vor allem bei der
experimentellen Bestimmung des von den Axialschwingungen erzeugten
Reibungsmoments M, wie nachfolgend erldutert, als herausfordernd dar.

Grundsatzlich liegt der Messung des Reibungsmoments von Walzlagern das
dritte NEWTONsche Axiom - actio et reactio’ - zugrunde. Demnach gibt es
zwei prinzipielle Moglichkeiten, das Reibungsmoment eines Walzlagers zu
messen: iber die Erfassung des Antriebsmoments (hier des Innenrings) oder
durch die Ermittlung des Reaktionsmoments (hier des Auf3enrings).

Ersteres Prinzip erfordert, dass das gemessene Antriebsmoment genau der
Reibung im Priiflager, respektive in den Priiflagern, entspricht und keine
weiteren Reibungsverluste, beispielsweise durch Ubersetzungen, Stiitzla-
ger oder Dichtungen, die Messergebnisse beeinflussen. Letztere Methode
bedingt, dass der Rotationsfreiheitsgrad des stehenden Lagerrings um die
Lagerachse keinerlei Beeintrachtigung, aufler durch die Sensorik, erfihrt.
Beide Verfahren eignen sich aufgrund des erheblichen Storeinflusses der
Massentragheiten nur fiir stationdren Betrieb. Die Empfindlichkeit der
hierfiir typischerweise verwendeten Sensorik setzt zudem einen vibrations-
und schwingungsarmen Betrieb voraus.

Hieraus ergeben sich mehrere Schwierigkeiten bei der direkten Erfassung
des Reibungsmoments unter axialer Schwingungsbeanspruchung. Die Beauf-
schlagung des Priiflagers mit axialen Schwingungen ist konstruktionsbe-
dingt nur mithilfe mehrerer Antriebe und Stiitzlagerungen moglich, weshalb
das Reibungsmoment nicht nach dem Actio-Prinzip messbar ist. Die Auf-
bringung der radialen Belastung tiber das Lagergehduse schrankt zudem
den Rotationsfreiheitsgrad des Auflenrings ein, was eine Messung des
Reibungsmoments nach dem Reactio-Prinzip ausschlief3t.> Zusatzlich liegt
aufgrund der wirkenden Schwingungen kein stationdrer Betriebszustand
mehr vor.

! Jeder Aktion (Kraft, Moment) wirkt eine gleich grofRe Reaktion (Kraft, Moment) entgegen.
> Dieses Problem lasst sich durch den Einsatz einer Hydrostatik 16sen, worauf jedoch
aufgrund des hohen konstruktiven und finanziellen Aufwands verzichtet wird.

57
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Folglich ist zwangslaufig das Fazit zu ziehen, dass eine direkte Messung der
Reibungsmomente M,, M beziehungsweise Mges am Schwingungspriifstand
nicht, beziehungsweise nur mit starken Einschrankungen moglich ist und
stattdessen ein alternatives, indirektes Verfahren zu finden ist, welches einen
Riickschluss auf das Reibungsmoment sowie auf die rotatorische und axiale
Reibungsverlustleistung erlaubt.

Das aus diesem Grund im Rahmen dieser Arbeit entwickelte indirekte
Verfahren zur experimentellen Bestimmung der Auswirkungen von Axi-
alschwingungen auf die Reibungsverluste in Zylinderrollenlagern setzt sich
aus insgesamt acht aufeinander aufbauenden Schritten zusammen. Diese
sind in Bild 12 mithilfe eines Flussdiagramms veranschaulichend dargestellt
und werden nachfolgend genauer erlautert.

Statt auf das actio-et-reactio-Axiom stiitzt sich die nun vorgestellte Methode
auf den Energieerhaltungssatz. Diesem zufolge wandelt sich die gesamte
im Walzlager verrichtete Reibungsarbeit vollstindig in Warmeenergie um,
wodurch ein direkter Zusammenhang zwischen der Reibungsverlustleistung
und der resultierenden Erhohung der Beharrungstemperatur besteht.

Wie Kapitel 5 zeigt, existieren analytische Modelle zur Bestimmung der
Beharrungstemperatur, jedoch benétigen diese die Reibungsverlustleistung
als Eingangsgrofde. Nachdem das tatsdchlich im Walzlager wirkende Rei-
bungsmoment in der Regel nicht bekannt ist, wird ersatzweise auf eine
Berechnung der Reibung, beispielsweise nach STRIBECK, PALMGREN oder
SKF zuriickgegriffen. Dies spiegelt das tatsachlich wirkende Reibungsmo-
ment, wie in Kapitel 4 gezeigt, oftmals nur bedingt gut wider. Individuelle
konstruktive Gegebenheiten sowie thermische Eigenschaften der jeweiligen
Walzlagerung finden in solchen Modellen ebenfalls nur unzureichende
Berticksichtigung.

Diese Modelle dienen daher eher zur iiberschlagigen Auswahl und Dimen-
sionierung von Walzlagern in der frithen Konstruktionsphase. Eine hin-
reichend genaue Ermittlung der Reibungsverluste auf Basis der Behar-
rungstemperatur lassen diese Modelle nicht ohne Weiteres zu. Somit ist
es erforderlich, den funktionalen Zusammenhang zwischen der Reibungs-
verlustleistung und der Beharrungstemperatur fiir die Priiflagerung des
Schwingungspriifstands experimentell zu bestimmen. Dabei ist zu bertick-
sichtigen, dass die Reibungsverlustleistung und die Beharrungstemperatur
starke Abhdngigkeiten von der Drehzahl und der Belastung des Walzlagers
sowie des verwendeten Schmierstoffs und der Art der Schmierung aufwei-
sen.
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Bild 12: Flussdiagramm des Losungswegs zur Bestimmung der Reibungsverlustleistung durch
Axialschwingungen.
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Schritt 1 erfordert folglich die Entwicklung eines ausgekliigelten Versuchs-
programms mit sinnvoll definierten Parameterkombinationen aus verschie-
denen Drehzahlen n und Radiallasten F, sowie eine geeignete Variation
der Axialschwingungen tiber die beiden Parameter Amplitude as und Fre-
quenz f;. Die genaue Festlegung des Versuchsplans beschreibt Unterkapi-
tel 6.2.

Schritt 2 bestimmt anschlieffend experimentell am Schwingungspriifstand
(SPS) die resultierenden Erh6hungen der Beharrungstemperatur Adg, fiir
die festgelegten Parameterkombinationen aus Drehzahl und Radiallast
ohne zusitzlich auf das Priiflager einwirkende Axialschwingungen. Auf
Basis dieser Messdaten erfolgt die Formulierung eines empirischen Modells
zur Berechnung der Beharrungstemperatur des Priiflagerauflenrings in
Abhangigkeit der Drehzahl und der Radiallast. Dies ist in Unterkapitel 6.3
dokumentiert.

Schritt 3, welcher in Unterkapitel 6.4 ndher ausgefiihrt ist, dient der expe-
rimentellen Bestimmung sowie einer darauf aufbauenden mathematischen
Beschreibung des Reibungsmoments ohne zusatzliche Axialschwingungen,
ebenfalls fiir die in Schritt 1 gewahlten Drehzahl- und Laststufen. Hierfiir
kommt der in Unterkapitel 3.2 vorgestellte, nach dem actio-Prinzip arbei-
tende Reibungspriifstand (WRP) zum Einsatz. Dieser weist eine vergleich-
bare Konstruktion der Priiflagerung wie der Schwingungspriifstand (SPS)
auf, verwendet den gleichen Schmierstoff und dasselbe System zur Schmie-
rung. Die Erfassung des Reibungsmoments M, erfolgt dabei bei einer
Betriebstemperatur, die jeweils der in Schritt 2 gemessenen Beharrungstem-
peratur ¥p, entspricht. Somit ist eine gute Ubertragbarkeit der Ergebnisse
zwischen den Priifstinden gegeben und die Reibungsverluste P, ohne
Schwingungen lassen sich aus den experimentellen Messdaten und den
empirischen Berechnungsmodellen fiir das verwendete Priiflager NU 210
wie folgt berechnen:

Po=2m-n-M,. (43)

Schritt 4 bestimmt nun aus den Temperaturerh6hungen Adg, am Priiflage-
raufdenring und den Reibungsverlustleistungen P, in Unterkapitel 6.5 den
gesuchten funktionalen Zusammenhang:

P, :f(AﬁB,o) . (44)

Hierbei ist es unerheblich, auf welche Art und Weise die Reibungsverluste
entstehen - ob durch schnellere Drehzahlen, durch héhere Radiallasten oder
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durch zusatzlich wirkende Axialschwingungen. Somit gilt dieser funktionale
Zusammenhang auch fiir die zusatzlichen Reibungsverluste P aufgrund von
Axialschwingungen:

Ps = f(Adg) . (45)

Schritt 5 ermittelt experimentell die einzige, noch fehlende Unbekannte zur
Berechnung der Reibungsverlustleistung Ps nach Gleichung (45) - die Erho-
hung der Beharrungstemperatur Jg s unter Axialschwingungen. Wie Unter-
kapitel 6.6 beschreibt, erfolgt dies fiir die in Schritt 1 definierten Amplituden
und Frequenzen der Axialschwingungen, sowie die festgelegten Drehzahlen
und Radiallasten. Die gewonnenen Messwerte bilden dann die Grundlage
fir die Formulierung einer empirischen Berechnungsformel fiir die Erho-
hung der Beharrungstemperatur in Abhangigkeit von Drehzahl, Radiallast,
Amplitude und Frequenz.

Schritt 6 widmet sich anschliefdend der Quantifizierung des axialen Anteils
P, »x der Reibungsverlustleistung Ps durch Axialschwingungen. Dies erfolgt
auf Basis experimenteller Messungen der axialen Reibungskréfte F; .y in den
Wialzkorper-Laufbahn-Kontakten, welche sich iiber die Walzkorper und den
Auflenring auf das Priiflagergehduse iibertragen und dort von der Senso-
rik des Schwingungspriifstands erfasst werden. Fiir Axialschwingungen des
Innenrings mit einer mittleren Schwinggeschwindigkeit vs, welche sich aus
der Amplitude as und der Frequenz f; ergibt, lassen sich mithilfe der ermittel-
ten Reibungskrafte F; .y die axialen Reibungsverluste P, direkt berechnen
iber:

Ps,ax=Vs‘Fs,ax=4'as‘fs'Fs,ax~ (46)

Unterkapitel 6.7 bescheibt, neben diesen experimentellen Messungen auch
einen geeigneten empirischen Berechnungsansatz.

Schritt 7 bestimmt anschliefRend sowohl aus den experimentellen Messda-
ten als auch aus den daraus erzeugten empirischen Berechnungsformeln
jeweils die rotatorischen Reibungsverluste Ps o+ sowie das sich hieraus erge-
bende, aufgrund von Axialschwingungen zusatzlich erzeugte Reibungsmo-
ment M. Die rotatorischen Reibungsverluste Pg ;o berechnen sich unter Ver-
wendung von Gleichung (40) nach:

Ps,rot = Ps - Ps,ax . (47)
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Die Berechnung des Reibungsmoments M, durch Axialschwingungen erfolgt
durch Umformung von Gleichung (43):

PSI‘Ot
M, = —

Camen’ (48)

Hierzu sind ndhere Ausfithrungen in Unterkapitel 6.8 zu finden.

Schritt 8 setzt sich abschliefSend damit auseinander, wie sich die in den
vorangegangenen Schritten fiir das Zylinderrollenlager NU 210 entwickelten
empirischen Berechnungsmodelle der Reibungsmomente, Reibungsver-
luste, Axialkriafte und Beharrungstemperaturen auf weitere Lagergréf3en
und andere Arten der Schmierung ibertragen lassen. Unterkapitel 6.9
liefert damit das zum Ziel gesetzte allgemeine Berechnungsmodell der
Reibungsverluste von Zylinderrollenlagern unter Axialschwingungen und
beantwortet somit die zu Beginn dieses Kapitels gestellte Frage, wie sich
axiale Schwingungen auf die Reibungsverluste in Zylinderrollenlagern aus-
wirken und wie sich dies in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses
vorhersagen lasst.

Die die einzelnen Schritte der soeben erlduterten Vorgehensweise sind, wie
bereits erwahnt, in Bild 12 auf Seite 59 in Form eines Ablaufdiagramms gra-
fisch veranschaulicht. Die nun folgenden Unterkapitel 6.2 bis 6.9 behandeln
jeweils die einzelnen Teilschritte, beginnend mit dem experimentellen Ver-
suchsprogramm.

6.2 Experimentelles Versuchsprogramm

Bei der Entwicklung eines empirischen Berechnungsmodells bildet ein sinn-
voll gewdhlter experimenteller Versuchsplan das unverzichtbare Fundament
fiir eine hohe Aussagekraft und Verlasslichkeit der Ergebnisse. Dies umfasst
die Definition geeigneter Parameter und Faktoren, die Wahl deren Stufen
und Grenzen sowie die Festlegung der Versuchsreihenfolge.

Aus der in Unterkapitel 6.1 definierten Zielsetzung geht hervor, dass die
zu untersuchenden Axialschwingungen einem normalen Betriebszustand
des Walzlagers tiberlagert sind. Fiir das als Loslager fungierende Priif-
lager NU 210 bestimmt sich dieser liber zwei Faktoren: Die Drehzahl n
und die radiale Belastung F,. Die Axialschwingungen selbst beschreiben
sich ebenfalls tiber zwei Faktoren: Die Amplitude as und die Frequenz f;.
Zusatzlich sind mit der Schmierung - also der verwendete Schmierstoff
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6.2 Experimentelles Versuchsprogramm

und die Art der Versorgung - sowie der Umgebungstemperatur Jy des
Schwingungspriifstands zwei weitere Parameter zu beriicksichtigen, die das
Betriebsverhalten beeinflussen.

Eine eindeutige experimentelle Ermittlung der Auswirkungen von Axial-
schwingungen auf das Reibungs- und Verschleifdverhalten setzt voraus, dass
die Grenzen der vier Faktoren sowie die zusdtzlichen zwei Parameter so
gewahlt sind, dass ein optimaler Betrieb des Walzlagers ohne Schwingungen
sichergestellt ist. Andernfalls ist mdglicherweise auch ohne Schwingungen
unregelmafliges Reibungs- oder Verschleifdverhalten beobachtbar. In Folge
dessen lassen sich Beobachtungen zu Reibung und Verschleifd mit iiberla-
gerten Axialschwingungen nicht mehr eindeutig auf Axialschwingungen als
Ursache zuriickfithren.

Eine wesentliche Voraussetzung hierfiir ist eine addquate Versorgung des
Lagers mit einem geeigneten Schmierstoff. Der Einfluss des Schmierverfah-
rens auf die Reibungsverluste unter Schwingungen steht nicht im Fokus der
Untersuchungen und sollte idealerweise so gering wie moglich sein. Das vom
Schwingungspriifstand verwendete System zur Ol-Luft-Minimalmengen-
Schmierung wird dieser Anforderung bestmoglich gerecht.

Der Einfluss des Schmierstoffs ist umso geringer, je geringer dessen Visko-
sitat ausfallt, jedoch fiihrt eine zu geringe Viskositat unter Umstdanden zu
Mischreibung. Um Vollschmierung sicherzustellen, kommt deshalb in allen
Versuchen ein unadditiviertes Mineraldl der Viskositdtsklasse ISO-VG 68
zum Einsatz, welches sich aus FVA-Referenzdlen zusammensetzt (31 Vol.-
% FVA 2, 69 Vol.-% FVA 3). Die dem Priiflager zugefiihrte Schmierstoffmenge
betrdgt in allen Versuchen o,1ml/h.

Bei Minimalmengenschmierung bewegt sich die hydrodynamische Reibung
im Bereich um das Minimum der STRIBECK-Kurve [99]. Dabei fiihren lang-
same Drehzahlen zu Grenzreibung und Mischreibung, was in einem erh6h-
ten Reibungsmoment resultiert. Das zu entwickelnde Berechnungsmodell
soll diesen Effekt mit einbeziehen, weshalb als untere Grenze fiir den Faktor
Drehzahl ein Wert links des Ausklinkpunkts der STRIBECK-Kurve zu wahlen
ist. Wie sich an den in Bild 9 dokumentierten Messungen erkennen lasst, ist
dies fiir einen gewdhlten Wert der unteren Drehzahlgrenze von 8oo/min gut
erfillt.

Die in Unterkapitel 6.5 zu entwickelnde mathematische Funktion fir die
Reibungsverlustleistung in Abhdngigkeit der Temperatur erfordert eine
moglichst breite Spanne an gemessenen Temperaturen, um einen moglichst

63



6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

grof3en Giiltigkeitsbereich zu erzielen. Damit ist eine moglichst hohe obere
Grenze fiir die Drehzahl zu wahlen. Hohe Drehzahlen und die damit
einhergehenden hohen Betriebstemperaturen wirken sich verringernd auf
das Viskositatsverhdltnis « aus. Dieses entspricht dem Quotient aus der
Betriebsviskositat v und der Bezugsviskositat v, und stellt ein Maf} fiir die
Giite der Schmierfilmbildung dar. Ab einem Viskositdtsverhdltnis x > 2
bildet sich bereits ein ausreichend guter Schmierfilm aus und ab « > 4 liegt
eine vollstandige Trennung der Kontaktflichen vor [73]. Eine Begrenzung
des Viskositatsverhadltnisses auf k > 2 fiihrt zu einer oberen Grenze der

Drehzahl von 4 ooo/min.

Niedrige Radiallasten fiithren in Walzlagern zu erh6htem Schlupf der Walz-
korper und damit zu zusatzlicher, unregelmafliger Gleitreibung. Um dies
zu vermeiden, ist die nach [72] berechnete Mindestbelastung des Priiflagers
NU 210 von 1,15 kN nicht zu unterschreiten. Die untere Grenze des Faktors
Radiallast ist sicherheitshalber bei 2 kN festgelegt.

Um das Risiko eines vorzeitigen Ermiidungsausfalls des Priiflagers zu mini-
mieren, soll die fiir das Versuchsprogramm erforderliche Gebrauchsdauer
des Priiflagers die nach DIN ISO 281 [24] ermittelte erweiterte modifizierte
Lebensdauer mit einer Erlebenswahrscheinlichkeit von 99 % nicht tiber-
schreiten. Hieraus resultiert eine obere Grenze der Radiallast von 18 kN.

Die maximal zuldssige axiale Verschiebung des Priiflagerinnenrings aus
seiner Mittellage betrdgt 1,3 mm. Dennoch sind die Versuche ohne Axial-
schwingungen mdglichst ohne axialen Versatz des Innenrings vorgesehen.
Damit ergibt sich eine untere Grenze der Amplitude von o mm. Die maxi-
male am Schwingungspriifstand realisierbare Amplitude ist durch die zu
iberwindende Massentragheit der schwingenden Komponenten limitiert.
Die obere Grenze der Amplitude, die sich fiir alle Versuchspunkte - ins-
besondere fiir hohe Frequenzen und Radiallasten - erreichen ldsst, liegt
bei 0,4 mm. Die vorgesehenen Versuche ohne Schwingungen sind gleich-
bedeutend mit einer unteren Grenze der Frequenz von o Hz. Wie fiir die
Amplitude ist auch fiir die obere Grenze der Frequenz die Massentriagheit
das begrenzende Kriterium. Fiir die gewdhlten Versuchspunkte liegt die
maximal erreichbare Frequenz bei 24 Hz. Um die Versuchsergebnisse mog-
lichst nicht durch weitere Warmequellen des Priifstands, beispielsweise der
Antriebsmotoren, zu verfalschen, regelt eine Kithlung die Umgebungstem-
peraturen auf 20 + 2 °C.
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Stufe Amplitude ag

)

18 kN 14 12 18 Hz24

Frequenz f;
7 \

Schmierstoff ~ Umgebungstemperatur dy

Drehzahl n

Bild 13: Experimenteller Versuchsplan mit fiinf Stufen fiir vier Faktoren und zwei Parametern
sowie beispielhaft eingezeichneter Faktorkombination.

Insbesondere die nicht-linearen Zusammenhdnge der elastohydrodyna-
mischen Schmierung [106] - der nicht-lineare Verlauf der hydrodynami-
schen Schmierstoffreibung (STRIBECK-Kurve), die Wechselwirkung zwi-
schen Betriebstemperatur und Schmierstoffviskositat oder die quadratisch
mit der Schwinggeschwindigkeit ansteigenden Tragheitskrafte — deuten auf
nichtlineare Terme im gesuchten Berechnungsmodell hin. Dies erfordert
einen Versuchsplan mit mehreren Stufen je Faktor.

Reibungsmessung an Walzlagern ist eine komplexe Aufgabe und grundsatz-
lich mit statistischer Streuung behaftet. Um auch bei schwachen Effekten
der Axialschwingungen statistisch signifikante Ergebnisse zu erzielen, erfor-
dert die Entwicklung des Berechnungsmodells eine hohe Zahl an Messergeb-
nissen, die entweder aus Wiederholversuchen oder aus weiteren Versuchs-
punkten resultieren.

Demzufolge sieht das entwickelte Versuchsprogramm einen nahezu vollfak-
toriellen Versuchsplan mit jeweils fiinf gleichmafig unterteilten Stufen fiir
jeden der vier Faktoren vor. Die Stufenspriinge der vier Faktoren betragen
4 kN fir die Radiallast, 8oo/min fiir die Drehzahl, 0, mm fir die Amplitude
und 6 Hz fiir die Frequenz. Bild 13 veranschaulicht diesen Versuchsplan gra-
fisch, fasst die angesprochenen Parameter und Faktoren zusammen und gibt
die Zahlenwerte der gewdhlten Stufen wieder.



6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Die Versuchspunkte mit einer Frequenz oder Amplitude von Null ergeben
jeweils, unabhdngig von der Stufe des jeweils anderen Faktors, den glei-
chen schwingungsfreien Versuchspunkt. Aus diesem Grund verzichtet der
gewdhlte Versuchsplan auf die Faktorkombinationen mit einer Amplitude
von Null. Damit ergibt sich ein Versuchsplan mit 500 Versuchspunkten,
wobei alle Faktorkombinationen mit Axialschwingungen jeweils einmal und
alle schwingungsfreien Versuche jeweils viermal bis zum Erreichen des
Beharrungszustands durchlaufen werden.

Die hohe Zahl an Versuchen schliefdt aufgrund des hohen Zeit- und Kos-
tenaufwands einen Wechsel des Priiflagers nach jedem Versuchspunkt aus.
Stattdessen kommt ein einziges Priiflager fiir alle 500 Versuchspunkte zum
Einsatz. Dies bietet den Vorteil, dass Fertigungstoleranzen und Montageab-
weichungen die Versuchsergebnisse nicht beeinflussen. Jedoch ist sicherzu-
stellen, dass das Ausmaf an Verschleifd aufgrund der Axialschwingungen
gering genug ist, um sich nicht, beziehungsweise nur unwesentlich auf die
Messergebnisse auszuwirken.

Aus diesem Grund beaufschlagt ein im Vorfeld der Versuche durchge-
fihrter Verschleifdtest ein Testlager mit 2 - 107 Axialschwingungen mit
einer Amplitude von 0,4mm und einer Frequenz von 24 Hz. Unterkapi-
tel 7.6 dokumentiert diesen Versuch genauer und zeigt die Ergebnisse der
VerschleifSuntersuchungen. An dieser Stelle sei bereits vorweg gegriffen,
dass kein nennenswerter Verschleifd am Priiflager zu detektieren ist. Die
Verwendung eines einzigen Priiflagers fiir die Durchfiihrung des Versuchs-
programms ist somit als zuldssig anzusehen.

Um sicherzustellen, dass das Eingldtten fertigungsbedingter Rauheitshii-
gel die Messergebnisse nicht beeinflusst, ist ein ausgiebiger Einlauf des
Priiflagers vor Beginn des Versuchsprogramms vorgesehen, in welchem
das Priiflager jede der 25 Faktorkombinationen aus Drehzahl und Radial-
last bis zum Erreichen des Beharrungszustands durchlduft. Das gewdhlte
Einlaufprogramm fallt somit umfangreicher als fiir Reibungsmessungen
iiblich aus. Jedoch ermoglicht diese Wahl die Verwendung der gemessenen
Beharrungstemperaturen fiir eine genauere Bestimmung des funktionalen
Zusammenhangs zwischen der Reibungsverlustleistung und der Behar-
rungstemperatur in Unterkapitel 6.5.

Die mit diesem Versuchsplan ermittelten und in den nachfolgenden Unter-
kapiteln dokumentierten Ergebnisse beziehen sich zwangslaufig auf das
Priiflager NU 210 und resultieren aus den Gegebenheiten und Versuchsbe-
dingungen am Schwingungspriifstand. Eine quantitative Ubertragung auf
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6.3 Temperaturverhalten ohne Schwingungen

weitere Lagergrofien und Betriebsbedingungen ist somit nur eingeschrankt
moglich und mit einer gewissen Unsicherheit behaftet. Unterkapitel 6.9
schlidgt darum eine Methode zur Ubertragung der Ergebnisse auf weitere
Anwendungsfalle vor.

Das nun folgende Unterkapitel 6.3 zeigt die Ergebnisse aus den im zweiten
Schritt des Vorgehens durchgefithrten Messungen der Beharrungstempera-
tur fiir die 100 Versuche ohne Axialschwingungen.

6.3 Temperaturverhalten ohne Schwingungen

Die Bestimmung der durch Axialschwingungen des Innenrings erzeugten
Reibungsverluste in Zylinderrollenlagern erfolgt, wie in Unterkapitel 6.1
erldutert, auf Basis der durch diese Axialschwingungen verursachten Tem-
peraturerh6hungen am Aufienring des Priiflagers. Dies erfordert zuerst die
Ermittlung der sich am Auflenring einstellenden Beharrungstemperaturen
fir die in verschiedene Faktorkombinationen aus Drehzahl und Radiallast
im schwingungsfreien Betrieb. Auf diese Aufgabe konzentriert sich das
aktuelle Unterkapitel.

Der zuvor festgelegte experimentelle Versuchsplan sieht hierzu insgesamt 25
verschiedene Versuchspunkte mit fiinf verschiedenen Stufen der Radiallast
und der Drehzahl mit jeweils vier Testlaufen vor. Die daraus resultierenden
100 experimentellen Versuche liefern, neben der gemessenen Umgebungs-
temperatur nahe der Priiflagerung, jeweils einen Messwert fiir die Behar-
rungstemperaturen des sich drehenden Innenrings und des stillstehenden
Auflenrings in der Mitte der sich aufgrund der Radialkraft ausbildenden
Lastzone.

Grundsatzlich eignen sich sowohl Temperaturmessungen am Innenring als
auch am Auf3enring des Priiflagers fiir das nachfolgend erlauterte Auswerte-
verfahren. Wichtig ist lediglich, dass der Ort der Messung und die Methode
der Messwerterfassung tiber alle Experimente konstant bleibt. Jedoch sind
der zu messenden Zielgrofle — die Beharrungstemperatur aufgrund der im
Inneren des Priiflagers entstehenden Reibungsverluste - an den beiden
Messstellen unterschiedlich stark ausgepragte systematische Storeinfliisse
uberlagert.

Die sich links und rechts nahe dem Priiflager befindenden Stiitzlager erzeu-
gen, relativ zum Priiflager gesehen, eine mit Last und Drehzahl variierende
Menge an Warmeenergie, welche aufgrund der hohen Warmeleitfahigkeit
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Bild 14: Verlauf der Temperaturen des Auflenrings ¥, und der Umgebung dJy am
Schwingungspriifstand wahrend der Versuchslaufzeit.

metallischer Werkstoffe tiber die Priiflagerwelle direkt die Temperatur des
Priiflagerinnenrings beeinflusst. Zudem entsteht mit hoheren Drehzahlen
zunehmend mehr erzwungene Konvektion an den Mantelflachen der Priif-
lagerwelle, was sich ebenfalls auf die Temperatur am Innenring auswirkt.
Der stillstehende Aufdenring des Priiflagers sitzt hingegen in einem freiste-
henden, sich nicht bewegenden Lagergehduse, welches mit keinen weiteren
Warmequellen in Beriihrung steht.

Ein Vergleich der erzielten Messergebnisse zwischen den beiden Messstellen
am Innenring sowie in der Mitte der Lastzone des Aufdenrings des Priifla-
gers zeigt, dass sich die angesprochenen systematischen Storgrofden deutlich
schwacher auf die Beharrungstemperatur des Auf3enrings auswirken. Im wei-
teren Verlauf der Arbeit kommen darum ausschliefilich die Beharrungstem-
peraturen in der Lastzone des Auf3enrings zum Einsatz. Da sich in der Praxis
Temperaturmessungen an stillstehenden Lagerringen deutlich einfacher rea-
lisieren lassen, ermoglicht dies auf3erdem eine bessere Vergleichbarkeit mit
konkreten Anwendungsfallen.

Bild 14 veranschaulicht beispielhaft den Verlauf der Temperatur in der Mitte
der Lastzone des Priiflageraufienrings sowie die Umgebungstemperatur
wdahrend der kompletten Laufzeit eines Versuchs. In diesem Fall betragt
die Drehzahl 2 400/min und die Radiallast 10 kN. Die aus den durchzufiih-
renden Experimenten zu gewinnende Zielgrofie ist die Erh6hung der sich
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6.3 Temperaturverhalten ohne Schwingungen

einstellenden Beharrungstemperatur A¥p, des Aufdenrings, welche sich
nach Gleichung (41) aus der Differenz der Beharrungstemperatur 95, und
der Umgebungstemperatur ¢y berechnet.

Das Auslesen des Messwerts fiir die Beharrungstemperatur erfolgt nach
kurzzeitigem Halten des Beharrungszustands, welcher in etwa nach einer
Versuchslaufzeit von 1,5 bis 2 h erreicht ist. Wahrend dieser Zeit schwankt
die Umgebungstemperatur, bedingt durch die Regelungstechnik des Kiihl-
systems, zwischen 18 °C und 22 °C. Da sich eine Anderung der Umgebungs-
temperatur nur zeitverzogert auf die Beharrungstemperatur des Priiflagers
auswirkt, erfolgt die Bestimmung des Messwerts fiir die Umgebungstem-
peratur gemittelt iiber die letzten 20 min vor dem Ablesezeitpunkt der
Beharrungstemperatur. Die gesuchte Erhohung der Beharrungstempera-
tur Adp, berechnet sich anschliefRend nach Gleichung (41).

Die auf diese Weise ermittelten 100 Messwerte fiir die Erh6hungen der Behar-
rungstemperatur Adg , des Auflenrings stellen im Folgenden die Basis fiir die
Entwicklung eines analytischen Berechnungsmodells dar. Hierfiir kommt
die Methode der nichtlinearen Regression zum Einsatz. Diese erfordert die
sinnvolle Definition einer Modellgleichung aus den relevanten Parametern
und mehreren Modellkonstanten, wie sie Gleichung (49a) beschreibt:

Adpo=a-n"+B-(F-n) +6. (49a)

Eine Erhohung der Drehzahl n fiihrt unabhdangig von der Radiallast F; zu
einer starkeren Erwarmung Adg, des Aufdenrings, was durch den Faktor
« - n” beschrieben ist. Der Exponent y erzeugt hierbei eine Rechtskriim-
mung der Regressionsgleichung und beriicksichtigt auf diese Weise die mit
zunehmender Temperatur des Priiflagers steigende Warmeabgabe durch
Warmeleitung in die Umgebungskonstruktion und durch Konvektion an
die Umgebungsluft.

Die Radiallast F; steht stets mit der Drehzahl n in Wechselwirkung. Eine
Steigerung der Radiallast fiihrt folglich nur dann zu einer héheren Behar-
rungstemperatur, wenn eine Drehzahl grofder Null gegeben ist. Die entste-
hende Temperaturerhohung fallt umso deutlicher aus, je schneller sich das
Walzlager dreht. Diese Abhéangigkeit findet tiber den Term g-(F; - n)” Bertick-
sichtigung.

Die Konstante § bezieht die kiihlende Wirkung durch das Einblasen der Ol-
Luft fir die Minimalmengenschmierung ein. Im Gegensatz zur Radiallast
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Bild 15: Gegeniiberstellung der vorhergesagten und gemessenen Erwarmung Adg, des
Auflenrings fiir verschiedene Drehzahlen und Lasten.

kommt dieser auch im Stillstand des Lagers zum Tragen. Die optimale Kom-
bination der gesuchten Modellkonstanten «, 8, y und ¢ resultiert aus einer
computerunterstiitzten> Minimierung der Fehlerquadratsumme:

@ = 0,033 B = 0,010 Y = 0,727 6=-3857.  (49b)

Bild 15 veranschaulicht die erreichte Genauigkeit des gefundenen Berech-
nungsmodells. Alle 100 Versuchspunkte sind mit der von Gleichung (49a)
vorhergesagten Temperaturerh6hung am Auféenring entlang der Abszisse

und mit der im Versuch gemessenen Erwarmung entlang der Ordinate auf-
getragen.

Bei einem perfekten Vorhersagemodell fiir experimentelle Messungen ohne
jegliche statistische Streuung wiirden alle Messpunkte auf der violett darge-
stellten Diagonalen liegen. In diesem Fall wiirde fiir das Bestimmtheitsmaf3
gelten: R* = 1. Die in den experimentellen Versuchen grundsatzlich zu beob-
achtende Streuung der Messwerte fiihrt jedoch dazu, dass sich die einge-
tragenen Messwerte normalverteilt um die Diagonale anordnen. Schwachen

in der Giite des Vorhersagemodells zeigen sich in einer Abweichung der
Messwerte von der Diagonalen.

3 mithilfe der Statistiksoftware Minitab 18
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Bild 16: Rechnerische  Vorhersage und  experimentelle = Messungen  der

Temperaturerhéhung A , des Aulenrings in Abhangigkeit der Drehzahl n fiir verschiedene
Radiallasten F;.

Das hellblau dargestellte Konfidenzintervall kennzeichnet den Bereich, der,
basierend auf den Versuchsergebnissen, mit einer Irrtumswahrscheinlich-
keit von @ = 0,05 die wahre Regressionsgerade enthdlt. Das orange einge-
zeichnete Vorhersageintervall bildet den Bereich ab, der mit 95 % Wahr-
scheinlichkeit (1 — @) den nachsten experimentellen Messwert enthalt.

Wie Bild 15 zeigt, bilden die nach Gleichung (49a) vorhergesagten Tempe-
raturerh6hungen mit einem Bestimmtheitsmaf3 von 0,99 hervorragend die
gemessenen Erwarmungen ab. Ebenfalls ist zu erkennen, dass die Streu-
breite der Wiederholungen der verschiedenen Versuchspunkte (gleiche
Farbe und gleiches Symbol) in etwa 3 °C betragt.

Bild 16 zeigt den Funktionsverlauf der vorhergesagten und gemessenen
Erwarmungen Adg, des Auflenrings iiber der Drehzahl n, Bild 17 tiber der
Radiallast F,. Beide Diagramme belegen die sehr genaue Ubereinstimmung
zwischen den Messergebnissen und dem Vorhersagemodell. Damit sind alle
erforderlichen Ergebnisse ermittelt, um im folgenden Unterkapitel 6.4 die
rotatorische Reibung ohne Axialschwingungen zu bestimmen.
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—— Mittelwerte der Messungen -'~... Rechnerische Vorhersage
50

°C
40

Radiallast F, .gtkfé Drehzahln o -7 '
(Symbol) 7 234 5 (Farbe)

Erwdarmung Adg, am Auflenring —=

y

o 3 6 9 12 15 18 kN 21
Radiallast F, —
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6.4 Reibungsmoment ohne Schwingungen

Die Ermittlung der durch Axialschwingungen des Innenrings zusatzlich ver-
ursachten Reibungsverluste setzt die Kenntnis der im schwingungsfreien
Fallin Zylinderrollenlagern entstehenden Reibungsverluste voraus. Die expe-
rimentelle Messung des Reibungsmoments des Priiflagers NU 210 ohne Axi-
alschwingungen stellt deshalb den Fokus des aktuellen Unterkapitels dar.
Hierzu kommt der in Unterkapitel 3.2 vorgestellte Reibungspriifstand zum
Einsatz.

Genau wie bei den Versuchen am Schwingungspriifstand sind hierzu, nach
Abschluss eines definierten Einlaufprogramms, 25 verschiedene Versuchs-
punkte aus fiinf verschiedenen Last- und Drehzahlstufen mit jeweils vier
Testlaufen veranschlagt. Jede der hieraus resultierenden 100 Messungen lie-
fert die Beharrungstemperatur eines der Priiflagerauflenringe in der Mitte
der Lastzone sowie das gesamte Reibungsmoment der Priiflagerwelle. Die-
ses setzt sich aus den Reibungsmomenten vier identischer, gleichermafien
belasteter Priiflager zusammen. Das Reibungsmoment eines einzelnen Priif-
lagers entspricht folglich einem Viertel des insgesamt gemessenen Reibungs-
moments und enthdlt somit bereits eine statistische Mittelung, was sich
positiv auf die zu erwartende Streuung der Messwerte auswirkt.
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Bild 18: Verlauf des Reibungsmoments M, und der Temperatur des Aufdenrings Jp, eines
Priiflagers am Reibungspriifstand wéahrend der Versuchslaufzeit.

Bild 18 zeigt beispielhaft fiir eine Drehzahl von 2 400/min und eine Radial-
last von 10 kN die Ergebnisse der Messung des Reibungsmoments und der
Temperatur am Priiflagerauflenring tiber der Versuchslaufzeit. Wie bei den
Versuchen aus Unterkapitel 6.3 ist der Beharrungszustand am Reibungspriif-
stand nach einer Versuchslaufzeit von 1,5 bis 2 h erreicht.

Wie sich in Bild 18 erkennen ldsst, ist dem Signal des Reibungsmoments
ein leichtes Rauschen tiberlagert. Die Ermittlung des Reibungsmoments M,
erfolgt aus diesem Grund durch Bildung des Mittelwerts tiber einem Inter-
vall von 10 min nach Erreichen des Beharrungszustands.

Zur Sicherstellung der Vergleichbarkeit der am Reibungspriifstand durch-
gefiihrten Messungen mit den am Schwingungspriifstand erzeugten Ergeb-
nissen ist die Wechselwirkung zwischen dem Reibungsmoment und der
Betriebstemperatur des Walzlagers zu beriicksichtigen. Ein hoheres Rei-
bungsmoment fiihrt erwartungsgemafd zu einer hoheren Betriebstempera-
tur im Walzlager. Ein Anstieg der Betriebstemperatur hat wiederum eine
Senkung der Schmierstoffviskositat zur Folge, was sich verringernd auf das
Reibungsmoment auswirkt. Somit beeinflusst, wie Bild 18 veranschaulicht,
die sich einstellende Beharrungstemperatur ¥p, die Hohe des im Behar-
rungszustand wirkenden Reibungsmoments M,.
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Beide Priifstande besitzen Lagergehduse mit dhnlich grofen Oberflichen
und mit vergleichbaren thermischen Eigenschaften. Dies zeigt ein Vergleich
der in Bild 14 und Bild 18 dargestellten Messungen der Beharrungstempe-
ratur des Auflenrings, womit eine Ubertragbarkeit der Ergebnisse zwischen
den Priifstanden als zuldssig zu erachten ist.

Wie in Unterkapitel 4.4 erortert, weisen die in der Walzlagertechnik gan-
gigen analytischen Berechnungsmodelle zur Abschiatzung des Reibungsmo-
ments von Walzlagern keine ausreichende Genauigkeit auf, um fir die vor-
liegende Problemstellung zum Einsatz zu kommen. Stattdessen erfolgt eine
mathematische Beschreibung des Reibungsmoments ohne Schwingungen
mithilfe nichtlinearer Regression auf Basis der 100 Messwerte des Reibungs-
moments fiir die verschiedenen Drehzahlen und Radiallasten. Hierzu ist
eine analytische Modellgleichung zu definieren, welche die relevanten Fak-
toren und Kovariaten sowie mehrere Modellkonstanten beinhaltet. Diese
nachfolgend genauer erldauterte Gleichung lautet:

Moza-(%)y+,8-Fr+6-n. (50a)

Das Reibungsmoment minimal geschmierter Walzlager bewegt sich im
Bereich des Minimums der STRIBECK-Kurve. Langsame Drehzahlen n erzeu-
gen links dieses Minimums Grenz- und Mischreibung, was zu einem steilen,
von der Betriebsviskositit v abhdngigen Anstieg des Reibungsmoments
fithrt. Dies ist in Gleichung (50a) tiber den Term @ - (%) berticksichtigt. Der
Term 6 - n beschreibt den Einfluss hoher Drehzahlen auf Planschverluste,
Walkarbeit und temperaturbedingte Viskositatsainderungen. Bei minimal
geschmierten Walzlagern kommt dieser Einfluss aufgrund der dufderst
geringen Menge an sich im Walzlager befindenden Schmierstoffs nur in
geringem Mafe zum Tragen (kleines 6). Der Term 3 - F, berticksichtigt die
Auswirkung der Radiallast auf das entstehende Reibungsmoment.

Die in Gleichung (50a) einzusetzenden Werte fiir die Viskositdt v sind
nach der in Unterkapitel 4.4 beschriebenen, von der Temperatur abhdn-
gigen Methode zu berechnen. Die Schmierstofftemperatur im Inneren
des Walzlagers ist in der Regel nicht genau bekannt, jedoch darf nach
[2], [74] oder [84] davon ausgegangen werden, dass der Schmierstoff bei
mit Ol-Luft-Minimalmenge geschmierten Wilzlagern die Temperatur der
Lagerringe annimmt. Folglich kommt fiir die Schmierstofftemperatur der in
Unterkapitel 6.3 bestimmte Temperaturwert Jg , des Aufdenrings zur Anwen-
dung. Somit lassen sich iiber eine Minimierung der Fehlerquadratsumme
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6.4 Reibungsmoment ohne Schwingungen
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Bild 19: Gegeniiberstellung des vorhergesagten und gemessenen Reibungsmoment M, des
Priiflagers fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

die gesuchten Modellkonstanten der Regressionsgleichung computerunter-
stlitzt ermitteln:

a = 0,272 B =o0,012 v = 0,667 6 = 0,000005. (50b)

Zur grafischen Veranschaulichung der Genauigkeit des erzeugten Berech-
nungsmodells des Reibungsmoments stellt Bild 19 dieses den experimentell
ermittelten Messwerten gegentiber. Jeder der 100 Versuchspunkte ist ent-
sprechend des nach Gleichung (50a) berechneten Reibungsmoments in hori-
zontale Richtung und nach dem im Versuch gemessenen Reibungsmoment
in vertikale Richtung in das Diagramm eingetragen.

Mit einem Bestimmtheitsmaf} von 0,98 und gleichmaf3ig entlang der vio-
letten Vorhersagelinie verteilten Messpunkten zeigt Bild 19 eine hervorra-
gende Ubereinstimmung des Vorhersagemodells mit den experimentellen
Messungen. Anhand der Breite des orangen Vorhersageintervalls mit einer
Irrtumswahrscheinlichkeit von 5 % lasst sich auf eine zu erwartende Streu-
breite weiterer experimenteller Messungen von 0,04 N m schliefen.

Bild 20 und Bild 21 stellen den Funktionsverlauf des vorhergesagten und des
gemessenen Reibungsmoments M, tiber der Drehzahl n, beziehungsweise
uber der Radiallast F; dar.
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Bild 20: Rechnerische Vorhersage und experimentelle Messungen des Reibungsmoments M,
des Priiflagers in Abhangigkeit der Drehzahl n fiir verschiedene Radiallasten F;.
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Bild 21: Rechnerische Vorhersage und experimentelle Messungen des Reibungsmoments M,
des Priiflagers in Abhangigkeit der Radiallast F; fiir verschiedene Drehzahlen n.
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6.4 Reibungsmoment ohne Schwingungen

Langsame Drehzahlen (80o/min) resultieren in einem deutlichen Anstieg
des Reibungsmoments. Drehzahlen oberhalb von 1 600/min wirken sich hin-
gegen kaum merklich auf das Reibungsmoment aus. Der in Gleichung (50a)
definierte lineare Zusammenhang zwischen der Radiallast und dem Rei-
bungsmoment erweist sich als gut zutreffend. Der Versuchspunkt mit
einer Drehzahl von 4000/min und einer Radiallast von 18 kN zeigt eine
etwas grofdere Streuung der Messwerte. Dies ist moglicherweise darauf
zurlickzufiihren, dass sich fiir diesen Versuchspunkt aufgrund der héheren
Temperatur nur ein Viskositatsverhdltnis von « = 3 ergibt und eine Trennung
der Kontaktflichen durch den Schmierstoff nicht vollstandig gewdhrleistet
ist.

Der in Gleichung (50a) verwendete Term « - (‘;’)7 fiihrt zu einem exponenti-
ellen Anstieg des Drehmoments fiir sehr kleine Drehzahlen, welcher nicht
mit weiteren Versuchsergebnissen validiert ist und die tatsachlichen Verhalt-
nisse moglicherweise nicht zutreffend widerspiegelt. Aus diesem Grund ist
fir Gleichung (s50a) ein sinnvoller Giiltigkeitsbereich, beispielsweise n >
800/min, zu definieren. Innerhalb des in Unterkapitel 6.2 definierten Fak-
torraums fiir Drehzahl und Radiallast zeigen Bild 20 und Bild 21 eine sehr
gute Ubereinstimmung der experimentellen Versuchsergebnisse mit dem
Berechnungsmodell aus Gleichung (50a).

Fiir die gemessenen und berechneten Reibungsmomente M, sind nun fiir
die jeweiligen Drehzahlen n die Verlustleistungen P, unter Zuhilfenahme
des folgenden Zusammenhangs zu bestimmen:

Py,=2m-n-M,. (51)

Das Einsetzen von Gleichung (50a) in Gleichung (51) liefert folglich ein nicht-
lineares Regressionsmodell fiir die Reibungsverlustleistung P,:

Po=a-v?’ - n"+pB-F.-n+6-n. (52a)

Fir die zugehorigen Modellkonstanten ergibt sich:
@ =0,0285 B =0,0013 Y =0,3333 6 = 0,0000005. (52b)
Die Genauigkeit des auf diese Weise ermittelten Berechnungsmodells fiir
die Reibungsverlustleistung ist in Bild 22 durch Gegeniiberstellung der 100

berechneten und experimentell gemessenen Messpunkte veranschaulicht.
Im Vergleich zu Bild 19 zeigt sich ein geringfiigig hoheres Bestimmtheitsmaf$
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Bild 22: Gegeniiberstellung des vorhergesagten und experimentell bestimmten Reibungsver-
lustleistung P, des Priiflagers fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

von 0,99. Dies ist auf die unterschiedlich starke Gewichtung der Abweichun-
gen mit dem Faktor n in Gleichung (51) zurtickzufiihren. Aus der Breite des
Vorhersageintervalls von etwa 10 W lasst sich schliefden, dass in 95 % der
Falle die tatsachlichen Messungen der Reibungsverluste nicht mehr als 5 W
vom Berechnungsmodell abweichen.

Zur Veranschaulichung des Funktionsverlaufs des in Gleichung (52a) defi-
nierten Regressionsmodells stellen Bild 23 und Bild 24 die Reibungsverlust-
leistung P, tiber der Drehzahl n sowie der Radiallast F; dar.

Bis auf den Eckpunkt des Versuchsplans mit einer Drehzahl von 4 0oo/min
und einer Radiallast von 18 kN zeigen die experimentell bestimmten Rei-
bungsverlustleistungen eine geringe Streuung und das Berechnungsmodell
liegt innerhalb des Streubereichs jedes einzelnen Messpunkts. Damit eignen
sich die Ergebnisse sehr gut, um im folgenden Unterkapitel den mathemati-
schen Zusammenhang zwischen der Reibungsverlustleistung und der zuge-
horigen Erwarmung zu bestimmen.
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Bild 23: Rechnerische Vorhersage und experimentelle Messungen der Reibungsverlustleis-
tung P, des Priiflagers in Abhangigkeit der Drehzahl n fiir verschiedene Radiallasten F;.
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Bild 24: Rechnerische Vorhersage und experimentelle Messungen der Reibungsverlustleis-
tung P, des Priiflagers in Abhangigkeit der Radiallast F; fiir verschiedene Drehzahlen n.
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

6.5 Reibungsverlust-Temperatur-Funktion

Die Reibungsverluste aufgrund von Axialschwingungen sind, wie anfangs
erldutert, nicht direkt messbar, sondern nur tiber ein indirektes Verfahren
quantifizierbar, welches sich den direkten Zusammenhang zwischen der Rei-
bungsverlustleistung und der Erwdrmung zu Nutze macht. Nachdem die
vorangegangenen Unterkapitel 6.3 und 6.4 bereits das Temperaturverhalten
beziehungsweise die Reibungsverluste bestimmen, liegt der Fokus dieses
Unterkapitels darauf, den Zusammenhang zwischen Temperatur und Rei-
bungsverlusten mathematisch zu beschreiben.

Ausgehend vom ersten Hauptsatz der Thermodynamik gilt unter der Bedin-
gung des thermischen Beharrungszustands, dass die in Form von Rei-
bungsverlusten ins Priiflager eingebrachte Leistung P, der aus dem System
abgefiihrten Wirmeleistung Q.p, entspricht. Fiir den iiblichen Bereich der
Beharrungstemperatur eines Walzlagers lassen sich, wie Kapitel 5 darlegt,
die Reibungsverluste und abgefiihrte Wirmeleistung Q,, iiber eine lineare
Funktion der Erwarmung A , mit hinreichender Genauigkeit beschreiben.
Es gilt:

P, = Qab =& -Adp, . (533)

Um ausgehend von einer gemessenen Erwdarmung des Priiflageraufenrings
auf die aufgetretenen Reibungsverluste schlief3en zu konnen, ist im Folgen-
den der Faktor @ zu bestimmen. Unterkapitel 6.3 stellt hierzu 100 am Schwin-
gungspriifstand durchgefiihrte Messungen der Temperaturerh6hung Adg o
des Aufdenrings mit 25 Versuchspunkten aus fiinf verschiedenen Last- und
Drehzahlstufen mit jeweils vier Testlaufen zur Verfiigung. Unterkapitel 6.4
liefert dazu weitere 100 am Reibungspriifstand durchgefithrte Messungen
der Reibungsverluste P, mit identisch gewdhlten Versuchspunkten aus Last-
und Drehzahlstufen.

Aufgrund der vergleichbaren thermischen Eigenschaften der Lagerungs-
konstruktionen fiihrt die Verwendung des gleichen Schmierstoffs bei iden-
tischer Art der Schmierung zu sehr dhnlichen Betriebstemperaturen an
beiden Priifstinden. Somit sind alle Anforderungen fiir eine Ubertrag-
barkeit der experimentellen Messergebnisse untereinander erfiillt. Jedem
Messwert der am Schwingungspriifstand gemessenen Erwarmung Adg,
des AufSenrings ldasst sich folglich ein am Reibungspriifstand ermittelter
Messwert der Reibungsverluste P, zuordnen. Grofdere Reibungsverluste
filhren zu hoheren Erwdarmungen, weshalb diese Zuordnung nach der

8o



6.5 Reibungsverlust-Temperatur-Funktion

Hohe der gemessenen Erwarmung, beziehungsweise der ermittelten Rei-
bungsverluste fiir die jeweiligen Versuchspunkte erfolgt. Damit ergeben
sich 100 Wertepaare aus einer Erwdrmung Adp, und einer zugehorigen
Reibungsverlustleistung P,,.

Erfahrungsgemafd zeigen Walzlager wahrend der Einlaufzeit geringfiigig
hohere Betriebstemperaturen und ein etwas hoheres Reibungsmoment,
weshalb, wie in Unterkapitel 6.2 beschrieben, an beiden Priifstanden vor
den in Unterkapitel 6.3 und 6.4 dokumentierten Messungen der Beharrungs-
temperatur und des Reibungsmoments ein ausgiebiges Einlaufprogramm
stattfindet. Hierbei wird jeder der 25 Versuchspunkte einmalig bis zum
Erreichen der Beharrungstemperatur durchlaufen und die Erwdrmung,
beziehungsweise das Reibungsmoment aufgezeichnet.

Die zuvor absolvierte Laufzeit des Priiflagers findet in Gleichung (53a) keine
Berticksichtigung. In Konsequenz muss der aufgestellte lineare Zusammen-
hang auch fiir die wiahrend der Einlaufzeit gewonnenen Messergebnisse Giil-
tigkeit besitzen. Somit stehen weitere 25 Wertepaare aus Erwarmung und
Reibungsverlustleistung fiir die Ermittlung des gesuchten Faktors @ zur Ver-
figung.

Zur experimentellen Bestimmung von @ ist die initiale, nachfolgend noch
zu verifizierende Annahme zu treffen, dass die Art und Weise, wie Reibungs-
verluste im Walzlager entstehen - beispielsweise durch niedrige Lasten und
hoher Drehzahl oder durch hohe Lasten bei niedriger Drehzahl - unbedeu-
tend ist und allein die Hohe der Reibungsverluste entscheidend ist fiir die
resultierende Erwarmung. Damit folgt, dass sich hinter dem Faktor @ eine
von Drehzahl und Radiallast unabhdngige Konstante verbirgt. Diese lasst
sich demzufolge mithilfe einer linearen Regression aus den experimentellen
Messdaten berechnen. Durch eine Minimierung der Fehlerquadratsumme
ergibt sich als optimiertes Ergebnis fir @:

@ =2,03337. (53b)

Bild 25 stellt das gefundene Vorhersagemodell (violette Linie) den 125 expe-
rimentell bestimmten Wertepaaren gegeniiber, wobei die Temperaturerho-
hungen Ad¥p , entlang der Abszisse und die Reibungsverluste P, entlang der
Ordinate aufgetragen sind.

Mit einem Bestimmtheitsmaf von 0,97 zeigt sich eine iiberzeugende Uber-
einstimmung zwischen der von der Drehzahl und der Radiallast unabhangi-
gen Vorhersage und den Messwerten. Dies bedeutet, dass sich beispielsweise
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Bild 25: Gegeniiberstellung der am Schwingungspriifstand gemessenen Erwarmung Adg
des Auf3enrings und der am Reibungspriifstand ermittelten Reibungsverlustleistung P, des
Priiflagers.

durch hohere Drehzahlen erzeugte Zentripetalkrifte oder die von der
Radiallast abhdngige Grofde der Lastzone nicht merklich auf die Erwarmung
auswirken. Die getroffene Annahme, dass weder die Drehzahl noch die
Radiallast einen signifikanten Einfluss auf @ zeigen, ist somit als zutreffend
anzusehen.

Die beiden Faktoren Amplitude und Frequenz der Axialschwingungen besit-
zen im Vergleich zu den Faktoren Drehzahl und Last einen deutlich gerin-
geren Einfluss auf das Betriebsverhalten eines Walzlagers. Damit ist davon
auszugehen, dass @ auch unabhangig von den Parametern Amplitude und
Frequenz ist und fiir die durch Axialschwingungen erzeugten Reibungsver-

luste im weiteren Verlauf folgender Zusammenhang vorausgesetzt werden
darf:

Ps =d- A"~9B,S 5 (54&)
wobei fiir @ analog gilt:
® =2,03337. (54b)

Je hoher die Zahl an Messpunkten und je geringer deren Streuung, desto
enger fallt das in Bild 25 hellblau dargestellte Konfidenzintervall aus. Mit
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6.6 Reibung und Temperatur mit Schwingungen

einer Breite des Konfidenzintervalls von durchschnittlich 2 W liegt der Feh-
ler, der durch die Umrechnung von der Erwdarmung auf die Reibungsverluste
begangen wird, in 95 % der Fille bei weniger als 1W. Verglichen mit der
in Unterkapitel 6.4 ermittelten Streubreite der experimentell bestimmten
Reibungsverluste von 10 W ist dieser Fehler als durchaus vertretbar anzuse-
hen.

Damit ist die gefundene Methode gut geeignet fiir den Einsatz im nachfol-
genden Unterkapitel 6.6, um von gemessenen Temperaturerh6hungen auf-
grund von Axialschwingungen auf die hierfiir ursachlichen Reibungsverluste
zu schliefden.

6.6 Reibung und Temperatur mit Schwingungen

Axialschwingungen an Walzlagern erzeugen hohe zusatzliche Reibungsver-
luste und fithren zu einem deutlichen Anstieg der Beharrungstemperatu-
ren. Dieses Unterkapitel befasst sich mit der experimentellen Untersuchung
dieser Temperaturerh6hung und schlief3t mithilfe des in Unterkapitel 6.5
gefundenen Zusammenhangs auf die durch Axialschwingungen verursach-
ten Reibungsverluste zuriick.

Der vorgesehene Versuchsplan sieht hierzu fiir die Faktoren Amplitude a;
und Frequenz f; der Axialschwingungen neben der schwingungsfreien Stufe
vier weitere Stufen vor. Mit jeweils finf Stufen fiir die Faktoren Drehzahl
und Radiallast ergeben sich somit 400 durchzufithrende Versuche mit Axi-
alschwingungen. Die fiir jeden Versuchspunkt zu erfassenden Messgrof3en
sind die Temperatur des Auflenrings in der Mitte der Lastzone sowie die
Umgebungstemperatur nahe der Priiflagerung.

Zur Optimierung der erforderlichen Versuchslaufzeit erfolgt die Durchfiih-
rung der Versuche in Form von Versuchsreihen aus fiinf zeitlich unmittelbar
aufeinanderfolgenden Versuchen, welche jeweils mit den in Unterkapitel 6.3
bereits dokumentierten schwingungsfreien Versuchspunkten (f; = o) begin-
nen. Im Anschluss daran erfolgt viermal, jeweils nach Erreichen und kurz-
zeitigem Halten der Beharrungstemperatur, eine Erhohung der Frequenz
auf die nachste Stufe. Auf diese Weise lasst sich die insgesamt erforderliche
Versuchslaufzeit um etwa 50 % verringern.

Bild 26 dokumentiert beispielhaft die Temperatur am Priiflageraufdenring
sowie der Umgebung wdahrend der kompletten Laufzeit der Versuchsreihe
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Bild 26: Verlauf der Temperaturen ¢ des Auflenrings und der Umgebung #y am
Schwingungspriifstand iiber der Laufzeit einer Versuchsreihe bei schrittweise erhohten
Schwingfrequenzen f;.

mit einer Drehzahl von 2 400/min, einer Radiallast von 10 kN sowie einer
Amplitude von 0,4 mm.

Der erste Abschnitt der Versuchsreihe liefert den Referenzwert fiir die Erwar-
mung Adp, ohne Schwingungen aus der Differenz der Aufdenringtempera-
tur ¥, und der Umgebungstemperatur dy,o:

AﬂB,o = ﬂB,o - ﬂU,o . (55)

Am Ende jedes weiteren Abschnitts ist die gesuchte Zielgrofie, die zusatzli-
che Erwarmung Adg s des Aufdenrings aufgrund der Axialschwingungen, zu
bestimmen {tiber:

A19B,s = ﬂB,s - ﬁU,s - A19B,o . (56)

Wie in Bild 26 zu erkennen ist, zeigen Axialschwingungen einen deutlichen
Effekt auf die sich einstellende Beharrungstemperatur. Zur Beschreibung
dieses Effekts in Form eines analytischen Berechnungsmodells kommt die
Methode der nichtlinearen Regression zum Einsatz. Die hierzu erforderliche
Modellgleichung ist definiert als:

AﬁB,S:a;’-ff-(y+6‘Fr+s-n). (57a)
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Bild 27: Gegeniiberstellung der vorhergesagten und gemessenen Erwarmung Adpg des
Auflenrings fiir verschiedene Drehzahlen, Lasten, Amplituden und Frequenzen.

Eine Erwarmung aufgrund von Axialschwingungen ist nur dann maglich,
wenn sowohl die Amplitude as als auch die Frequenz f; ungleich Null sind.
Gleichung (57a) beschreibt dies in Form eines Produkts mit beiden Fakto-
ren as und f;. Aufgrund mehrerer nichtlinearer Einfliisse, wie Tragheitskréfte
oder das Verhalten des Schmierstoffs, ist zu erwarten, dass zwischen der
Erwarmung und den Axialschwingungen ebenfalls ein nichtlinearer Zusam-
menhang vorliegt. Dies ist tiber die Exponenten « und g berticksichtigt. Der
Faktor y tibernimmt hierbei die Skalierung der Funktion. Es ist zu erwar-
ten, dass sich Axialschwingungen umso drastischer auf die Reibungsverluste
auswirken, je hoher die Radiallast F; ist. Diese Wechselwirkung flief3t in
Gleichung (57a) Giber den Faktor ¢ - F; ein. Auftretende Wechselwirkungen
der Drehzahl n sind analog tiber den Faktor ¢ - n einbezogen.

Aus einer computerunterstiitzten Minimierung der Fehlerquadratsumme
resultieren folgende Konstanten fiir die in Gleichung (57a) aufgestellte
Regressionsgleichung:

a=1306 f=0,605 y=2163 J=0,542 &=-0000378. (57b)
Bild 27 stellt die mit dem Regressionsmodell vorhergesagten Werte den

400 experimentellen Messungen gegeniiber. Die symmetrische Verteilung
der Messpunkte um die Vorhersagelinie und das Bestimmungsmafd von
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Bild 28: Gegeniiberstellung der vorhergesagten und experimentell ermittelten Reibungsver-
luste Ps fiir verschiedene Drehzahlen, Lasten, Amplituden und Frequenzen.

0,93 lisst eine sehr gute Ubereinstimmung des Vorhersagemodells mit den
Versuchen erkennen. Mit einer Breite des Vorhersageintervalls von 5 °C liegt
die Streuung der Messwerte mit Schwingungen hoéher als die Streuung der
Messwerte ohne Schwingungen. Da mit den Schwingungen zwei zusatzliche
Faktoren die Steuung beeinflussen, ist dies so zu erwarten.

Im ndchsten Schritt sind die fiir die Temperaturerh6hungen Adg s verant-
wortlichen Reibungsverluste Ps mithilfe des in Unterkapitel 6.5 bestimmten
Zusammenhangs zu ermitteln. Aus Gleichung (57a) und Gleichung (54a)
ergibt sich somit die Modellgleichung fiir die Reibungsverluste Ps:

Ps:ag-ff-(y+6-Fr+8-n). (58a)

Fir die Modellkonstanten folgt nach Gleichung (57b) und Gleichung (54b)
demnach:

@ =1306 f=0,605 vy=4398 6=1102 &=-0000769. (58b)

Das in Bild 28 orange dargestellte Vorhersageintervall der Reibungsverluste
liegt mit einer Streubreite von etwa 10 W in der gleichen Grofdenordnung wie
die Streubreite der in Unterkapitel 6.4 bestimmten Reibungsverluste ohne
Schwingungen.
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Bild 29: Gemessene und berechnete Reibungsverluste Ps sowie Erwdrmungen Adgg durch
Axialschwingungen iiber der Amplitude as fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

Zur Veranschaulichung der Einfliisse der Amplitude und der Frequenz der
Axialschwingungen sowie deren Wechselwirkungen mit der Drehzahl und
der Radiallast zeigen Bild 29 und 30 beispielhaft die gemessenen und berech-
neten Reibungsverluste und Erwarmungen in Abhangigkeit der Amplitude
beziehungsweise der Frequenz fiir zwei verschiedene Drehzahlen und Radi-
allasten.

Hierbei zeigt sich ein deutlicher Unterschied zwischen den Effekten von
Amplitude und Frequenz. Die Kurven tiber der Amplitude zeigen einen eher
parabelférmigen Verlauf, die Kurven tiber der Frequenz verlaufen eher loga-
rithmisch. Im Berechnungsmodell entstehen diese Verldaufe durch die Wahl
von a = 1,306 und 3 = 0, 605. Dies verdeutlicht, dass eine Charakterisierung
von Axialschwingungen tiber die Schwinggeschwindigkeit als Produkt aus
Amplitude und Frequenz nicht ausreichend ist.

In Bild 29 und 30 ist auflerdem eine ausgepragte Wechselwirkung mit der
Radiallast zu erkennen. Hohere Radiallasten resultieren in deutlich h6heren
Reibungsverlusten. Hinsichtlich der Drehzahl zeigt sich ein gegensatzlicher
Effekt. Mit hoheren Drehzahlen sind sinkende Reibungsverluste zu beobach-
ten, allerdings wirkt sich dieser Effekt deutlich schwacher aus als der Effekt
der Radiallast.
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Bild 30: Gemessene und berechnete Reibungsverluste Ps sowie Erwarmungen Adpg durch
Axialschwingungen tiber der Frequenz f; fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

Aus den Messergebnissen geht insgesamt hervor, dass Axialschwingungen
zu einer deutlichen Erhohung der Reibungsverluste fithren konnen. Dabei
wirkt, wie in Unterkapitel 6.1 angesprochen, jedoch nur ein Teil dieser Rei-
bungsverluste der Rotation des Lagers entgegen. Auf der somit notwendigen
Unterscheidung in einen axialen und einen rotatorischen Anteil liegt der
Fokus der folgenden Unterkapitel 6.7 und 6.8.

6.7 Axiale Reibungsverluste

Axialschwingungen der Welle erzeugen axial gerichtete Reibungskrafte zwi-
schen der Innenringlaufbahn und den sich innerhalb der Lastzone befindli-
chen Walzkorpern. Diese Axialkrafte tibertragen sich tiber die Laufbahn und
die Borde des Aufdenrings auf das Lagergehduse. Die experimentelle Bestim-
mung und mathematische Beschreibung dieser Axialkrifte ist die Aufgabe
dieses Unterkapitels.

Der Schwingungspriifstand ist hierzu, wie Unterkapitel 3.1 beschreibt und
Bild 4 zeigt, mit vier symmetrisch am Priiflagergehduse angebrachten, vor-
gespannten piezoelektrischen Kraftsensoren ausgestattet. Bild 31 stellt die
insgesamt durch Axialschwingungen erzeugten Reibungskrafte F; .« und die
jeweils an den vier Sensoren gemessenen Krifte F,, F,, F; und F, in Form
eines Krafteschaubilds dar.
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Die Aufstellung eines Kraftegleichgewichts ermdglicht die Berechnung von
F; ax aus den Sensordaten an einem beliebigen Zeitpunkt ¢:

Fsax (t) = F,(0) + F> () = F5(t) - F, (b) . (59)

Die Dynamik der Axialschwingungen fithrt zu stark schwankenden Axial-
kraften im Verlauf jeder Schwingungsperiode. Die Quantifizierung der Axi-
alkraft F; . (t) fir eine definierte Faktorkombination erfolgt deshalb tiber
eine Mittelung der Messungen in einem Zeitintervall ty:

1 (™
Fs,ax = / |Fs,ax (t)| de. (60)
tm Jo

Fiir die Dauer des Messintervalls ty hat sich ein Wert von 10s als geeignet
erwiesen. Mit der zu diesem Zweck am Schwingungspriifstand vorgesehe-
nen Messfrequenz von 1kHz resultiert dies in 10000 Werten je Messung.
Bild 32 vergleicht beispielhaft Ausziige der Messsignale der vier Sensoren
ohne (links) und mit (rechts) Axialschwingungen tiber der Zeit ¢t bei einer
Drehzahl n von 2 400/min und einer Radiallast F; von 10 kN sowie einer
Amplitude as von o4 mm und einer Frequenz f; von 24 Hz fiir die Axial-
schwingungen.

Entsprechend dem in Gleichung (59) aufgestellten Kraftegleichgewicht zei-
gen die Axialkrifte F, und F, gegensatzliche Vorzeichen zu F; und F,. Im
schwingungsfreien Fall erscheint das Signal unregelmaflig und nicht vorher-
sagbar, mit Schwingungen ist eine deutlich ausgepragte Sinusform erkenn-
bar. Die leichte Verschiebung aus der Mittellage ist auf den Vorspannprozess
der Sensoren zurtickzufithren, beeinflusst die weiteren Ergebnisse jedoch
nicht, da Gleichung (59) diese herausrechnet.

Bild 31: Kréftegleichgewicht am Priiflager zwischen der durch Axialbewegungen as der Welle
erzeugten Kraft Fs oy und den von vier Piezosensoren entgegengebrachten Kriften F,, F,, F3
und F,.
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Bild 32: Axialkrifte F;, F,, F; und F, an den vier Sensoren des Priiflagergehduses und
Axialbewegung as der Priiflagerwelle ohne (links) und mit (rechts) Axialschwingungen tiber
der Zeit.

Das Maximum der Axialkrafte tritt bei minimaler Auslenkung, beziehungs-
weise hochster Schwinggeschwindigkeit auf. An den Umkehrpunkten der
Axialschwingungen liegen die entstehenden Krafte nahe Null. Dies zeigt,
dass die Reibung zwischen Innenring und Walzkoérpern ursachlich fiir die
Axialkrafte ist und nicht etwa die Massentragheit des Systems.

Die zu beobachtenden Axialkrdfte F,,x im schwingungsfreien Fall sind auf
das Auftreten von Axialschub zuriickzufiihren. Dieser entsteht insbesondere
bei Rollenlagern durch Schiefstellung der Walzkérper in den Kafigtaschen
und wird sowohl von der Drehzahl als auch der Radiallast beeinflusst. Die
Quantifizierung der Krafte aufgrund des Axialschubs erfolgt nach dem glei-
chen Prinzip mithilfe von Gleichung (59) und Gleichung (60).

Die gesuchte Zielgrofde, die von den Axialschwingungen erzeugte Erho-
hung AF; .y der Axialkrifte, berechnet sich damit als:

AFs,ax = Fs,ax - Fo,ax . (61)

Somit sind im Rahmen des experimentellen Versuchsprogramms die Axi-
alkrafte F,.« ohne Schwingungen fiir alle 25 Faktorkombinationen aus
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Radiallast und Drehzahl zu bestimmen. Fiir die 400 definierten Versuchs-
punkte mit tberlagerten Axialschwingungen erfolgt die Ermittlung der
Axialkrafte Fs ,x nach dem gleichen Prinzip.

Zur mathematischen Beschreibung der Erhohung der Axialkrdfte durch
Schwingungen kommt erneut die Methode der nichtlinearen Regression
zum Einsatz. Dabei ist es naheliegend, eine Modellgleichung zugrunde zu
legen, die dem Regressionsmodell fiir die gesamten Reibungsverluste in
Unterkapitel 6.6 dhnelt. In Anlehnung an Gleichung (57a) ist diese somit
definiert tiber:

AFsyaxzag-ff-(y+6-Fr+s-n). (62a)

Axialkrafte aufgrund von Schwingungen entstehen ausschliefdlich dann,
wenn sowohl fiir die Amplitude ag als auch die Frequenz f; ein Wert grofier
Null gewahlt ist. Diese Bedingung erfiillt Gleichung (57a) in Form eines
Produkts der beiden Faktoren as und f;. Eine passende Skalierung des
Modells ist durch den Faktor y gewdhrleistet.

Analog zu Unterkapitel 6.6 ist auch bei den Axialkraften mit einem nichtli-
nearen Effekt der Axialschwingungen zu rechnen. Dies findet tiber die Expo-
nenten @ und B in Gleichung (57a) Beriicksichtigung. Auftretende Wech-
selwirkungseffekte mit der Radiallast oder der Drehzahl sind linear tiber die
Terme - F, beziehungsweise ¢-n einbezogen. Durch Minimierung der Fehler-
quadratsumme finden sich folgende Konstanten fiir die in Gleichung (62a)
aufgestellte nichtlineare Regressionsgleichung:

a=0,928 f=0387 y=0045 6=0,027 &=-0,000038. (62b)

Das gefundene Regressionsmodell ist in Bild 33 den experimentell gemesse-
nen Axialkraften gegeniibergestellt. Es ist erkennbar, dass das Regressions-
modell die Frequenz und grofere Amplituden zufriedenstellend abbildet.
Fiir kleine Amplituden (< 0,2 mm) liegen die berechneten Axialkréfte jedoch
hoher als die gemessenen. Dies fiihrt zu einer vergleichsweise geringe-
ren Modellgiite mit einem Bestimmtheitsmafd von 0,83 und einem etwas
breiteren Vorhersageintervall von 035kN. Die Abweichung bei kleinen
Amplituden manifestiert sich ebenfalls in Bild 34, welches gemessene und
berechnete Axialkrifte tiber der Amplitude darstellt. Wahrend die berech-
nete Funktion tiber dem kompletten Bereich der Amplitude rechts gekriimmt
verlauft, zeigt der experimentell gemessene Verlauf einen Wechsel von Links-
auf Rechtskrimmung,.
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Bild 33: Gegeniiberstellung der vorhergesagten und gemessenen Axialkrafte AFsay durch
Axialschwingungen fiir verschiedene Drehzahlen, Lasten, Amplituden und Frequenzen.

Die wahrscheinlichste Hypothese zur Ursache basiert auf einem vermuteten
Zusammenhang mit dem Axialspiel zwischen den Borden des Aufdenrings
und den Stirnflichen der Walzkdrper. Fir das zum Einsatz kommende
Priiflager NU 210 betrdgt dieses in etwa 0,1 mm. Mit einem Richtungswechsel
der Axialbewegung des Innenrings beginnen die Walzkorper zum gegen-
tiberliegenden Bord zu driften. Wahrend dieser Zeit ist die iibertragbare
Reibungskraft geringer. Erst wenn die Walzkorper am Aufdenringbord anlie-
gen, libertragen sie die Reibungskrifte in vollem Umfang an die Sensorik.
Bei kleinen Schwingungsamplituden in der Gréfdenordnung des Axialspiels
bewegen sich die Walzkorper fast ausschlieflich zwischen den Borden und
es entstehen somit kaum zusatzliche Axialkrafte. Die Ausstattung des Priif-
stands ermoglicht keine genaueren Untersuchungen zur Ursache, weshalb
der Einfluss des Axialspiels als nicht validierte Hypothese zu betrachten
ist.

Bild 35 stellt die gemessenen und berechneten Axialkréfte fiir jeweils zwei
Lasten und Drehzahlen tiber der Frequenz dar und zeigt, dass das Modell
den Einfluss der Frequenz gut zutreffend beschreibt. Sowohl Bild 34 als auch
Bild 35 belegen einen deutlichen, verstarkend auf die Axialkraft wirkenden
Effekt der Radiallast sowie einen leicht negativen Effekt mit steigenden Dreh-
zahlen.
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Bild 34: Gemessene und berechnete Axialkréfte AFs,x durch Axialschwingungen tiber der
Amplitude as fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.
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Bild 35: Gemessene und berechnete Axialkrdfte AFs,x durch Axialschwingungen tiber der
Frequenz f; fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.
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Bild 36: Gegeniiberstellung der vorhergesagten und gemessenen axialen Reibungsver-
luste Ps 5x durch Axialschwingungen fiir verschiedene Drehzahlen, Lasten, Amplituden und
Frequenzen.

Aus den gemessenen und berechneten Axialkraften AF;,x sowie den jewei-
ligen Amplituden as und Frequenzen f; der Axialschwingungen sind im
ndchsten Schritt die jeweiligen Reibungsverluste P ,x zu bestimmen. Hierzu
kommt folgender Zusammenhang zur Anwendung:

Ps,ax =4-0as f; : AFs,ax . (63)

Das Einsetzen von Gleichung (62a) in Gleichung (63) liefert somit fiir die
Reibungsverluste Ps ,y:

Piox=a® - f% - (y+6-Fo+&-n). (64a)
Fiir die Modellkonstanten ergibt sich hierbei:

a=1928 B=1387 y=0,180 §=0,108 &=-0,000152. (64b)

Zur Demonstration der aus Gleichung (64a) resultierenden Modellgiite
stellt Bild 36 die experimentell bestimmten Reibungsverluste den rechne-
rischen Vorhersagen gegeniiber. Mit einem Bestimmtheitsmaf$ von 0,96
und einer Breite des Vorhersageintervalls von etwa 5 W zeigt das in Glei-
chung (64a) bestimmte Regressionsmodell einen deutlich hoheren Grad der
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Bild 37: Gemessene und berechnete axiale Reibungsverluste P 5x durch Axialschwingungen
iber der Amplitude ag fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

Ubereinstimmung als das in Gleichung (62a) aufgestellte Modell. Dies ist
darauf zuriickzufithren, dass die Umrechnung in Gleichung (63) die von
Gleichung (62a) unzureichend beschriebenen Versuchspunkte mit kleinen
Amplituden und niedrigen Axialkraften (blaue Messpunkte) deutlich schwa-
cher gewichtet als die zutreffend abgebildeten Versuchspunkte mit grof3en
Amplituden und hohen Axialkraften. Axialschwingungen mit Amplituden
im Bereich des Axialspiels fithren damit zu keiner signifikanten Erh6hung
der axialen Reibungsverluste.

Zur Veranschaulichung des Funktionsverlaufs der axialen Reibungsver-
luste Pg.x von Gleichung (64a) zeigen die Bilder 37 und 38 diesen tber
der Amplitude as beziehungsweise der Frequenz f;.

Nach wie vor ist der verstarkende Effekt der Radiallast und der abschwa-
chende Effekt der Drehzahl zu erkennen. Ebenfalls ist ersichtlich, dass eine
Erhohung der Amplitude zu einem steileren Anstieg fiihrt als eine Erhohung
der Frequenz (a > B).

Damit ist das gesuchte Regressionsmodell zur Berechnung der axialen Rei-
bungsverluste gefunden. Das nun folgende Unterkapitel 6.8 setzt dieses zur
Bestimmung der rotatorischen Reibungsverluste ein.
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Bild 38: Gemessene und berechnete axiale Reibungsverluste P 5x durch Axialschwingungen
uber der Frequenz f; fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

6.8 Rotatorische Reibungsverluste

Die durch Axialschwingungen erzeugten Reibungsverluste setzen sich aus
zwei Komponenten zusammen - den axialen und den rotatorischen Rei-
bungsverlusten. Der rotatorische Anteil wirkt der Drehbewegung des Walz-
lagers entgegen und beeinflusst damit unmittelbar das Reibungsmoment.
Die Bestimmung dieser rotatorischen Reibungsverluste sowie den dadurch
bedingten Anstieg des Reibungsmoments ist die Zielsetzung dieses Unter-
kapitels.

Wie zuvor in Unterkapitel 6.1 erldutert, ist der rotatorische Anteil der
Reibungsverluste aufgrund von Axialschwingungen nicht in direkter Weise
messbar. Er lasst sich jedoch aus den gesamten Reibungsverlusten P; durch
Axialschwingungen und dem axialen Reibungsanteil P; ,x berechnen:

Ps,rot = Ps - Ps,ax . (65)

Die Bestimmung der gesamten Reibungsverluste P; aufgrund von Axi-
alschwingungen erfolgt hierbei mit dem in Unterkapitel 6.6 entwickel-
ten Regressionsmodell nach Gleichung (58a). Fiir die Berechnung des
axialen Anteils der Reibungsverluste Ps,x kommt das in Unterkapitel 6.7
beschriebene Regressionsmodell nach Gleichung (64a) zur Anwendung. Zur
Evaluierung des auf diese Weise erzeugten Regressionsmodells zeigt Bild 39
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6.8 Rotatorische Reibungsverluste
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Frequenz f; _Stufe  Amplitude a;
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Bild 39: Gegentiberstellung der vorhergesagten und gemessenen rotatorischen Reibungsver-
luste Ps ror durch Axialschwingungen fiir verschiedene Drehzahlen, Lasten, Amplituden und
Frequenzen.

eine Gegeniiberstellung der experimentell bestimmten Reibungsverluste
und den rechnerisch ermittelten Werten fiir verschiedene Drehzahlen,
Radiallasten, Amplituden und Frequenzen.

Mit einem Bestimmtheitsmaf$ von 0,75 und einer Breite des orangen Vorher-
sageintervalls von etwa 12 W weist das gefundene Regressionsmodell eine
grofdere Streuung auf, als die Modelle fiir die gesamten Reibungsverluste
oder den axialen Reibungsanteil. Dies ist auf die in Gleichung (65) durch-
gefiihrte Substraktion zurtickzufithren.

Eine Addition oder Subtraktion von zwei statistisch streuenden Messgro-
3en liefert grundsatzlich eine Streubreite, die deutlich grofier ist als die
einzeln betrachteten Streubreiten der beiden Messgrofden. Demzufolge sagt
das orange Vorhersageintervall in diesem Fall nur wenig dartiber aus, wie
addquat die gefundene Regressionsgleichung den tatsachlichen Zusammen-
hang widerspiegelt, sondern lediglich, mit welchen Abweichungen eines
Messwerts von der rechnerischen Vorhersage bei weiteren Experimenten zu
rechnen ist.

Wie gut das gefundene Regressionsmodell die wahren Zusammenhange
widerspiegelt, ldsst sich an der Verteilung der Messwerte um die violette
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen
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Bild 40: Gemessene und berechnete rotatorische Reibungsverluste Ps;o¢ aufgrund von
Axialschwingungen iiber der Amplitude as fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

Vorhersagelinie erkennen. Je symmetrischer sich die Gesamtheit der experi-
mentellen Messpunkte oberhalb und unterhalb dieser Linie anordnet, desto
besser trifft das gefundene Regressionsmodell die tatsdachlichen Zusammen-
hange. Die Verteilung der Messpunkte in Bild 39 erscheint sehr symmetrisch,
was fiir eine hohe Modellgiite spricht.

Das hellblaue Konfidenzintervall kennzeichnet den Bereich, in dem die best-
mogliche Regressionslinie mit einer Wahrscheinlichkeit von 95 % liegt. In
Bild 39 weicht die gefundene Regressionsgleichung somit nie weiter als 1 W
vom idealen Regressionsergebnis ab.

Bild 40 und Bild 41 veranschaulichen den Funktionsverlauf der berechneten
und experimentell ermittelten rotatorischen Reibungsverluste Pg o iiber
der Amplitude a5 sowie der Frequenz f;. Trotz der in Bild 39 ersichtlichen
grofderen Streuung der experimentellen Messungen lasst sich dennoch eine
gute qualitative Ubereinstimmung des Funktionsverlaufs mit den {iber
das Regressionsmodell berechneten Kurven erkennen. Der verstdarkend
wirkende Effekt hoherer Radiallasten ist auch bei den rotatorischen Rei-
bungsverlusten ausgepragt. Der bei den Reibungsverlusten P; und P;
auftretende, moderat abschwachende Effekt der Drehzahl ist in Bild 40 und
Bild 41 jedoch weder bei den berechneten Werten noch bei den experimen-
tellen Messungen zu erkennen.
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Bild 41: Gemessene und berechnete rotatorische Reibungsverluste Pgro¢ aufgrund von
Axialschwingungen tiber der Frequenz f; fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

Rotatorische Reibungsverluste P o+ wirken der Drehbewegung des Lagers
entgegen und erzeugen ein zusatzliches Reibungsmoment Mg am Walzlager,
welches sich berechnet nach:

P
Ms — s,rot ) (66)
2710
Die Evaluierung der auf diese Weise ermittelten Reibungsmomente erfolgt
mithilfe einer grafischen Gegeniiberstellung der experimentellen Messwerte
und der berechneten Werte in Bild 42.

Das resultierende Bestimmtheitsmafd fiir das Regressionsmodell des Rei-
bungsmoments M; liegt mit 0,77 geringfiigig tiber dem der Reibungsverlust-
leistung P ot Dies ist auf die Umrechnung in Gleichung (66) zuriickzufiih-
ren.

Gemessene Reibungsverluste mit hohen Drehzahlen weisen tendenziell
eine etwas hohere Messwertstreuung auf als Messungen bei niedrigen
Drehzahlen. Die Division mit der Drehzahl rechnet diese Streuanteile
in ein absolutes Reibungsmoment um. Hohe Drehzahlen fiithren dabei
zu einem kleineren Reibungsmoment als niedrige Drehzahlen, was eine
Reduzierung der Streuungen bei hohen Drehzahlen erzeugt und sich somit
positiv bei der Berechnung des Bestimmtheitsmaf3es auswirkt. Die Division
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen
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Bild 42: Gegeniiberstellung des vorhergesagten und gemessenen Reibungsmoments Mg
durch Axialschwingungen fiir verschiedene Drehzahlen, Lasten, Amplituden und Frequen-
zen.

mit niedrigen Drehzahlen fiihrt demnach zu grofderen Reibungsmomenten
und verstdrkt die Streuungen der Messwerte. Dies fiihrt folglich bei hheren
Reibungsmomenten zu grofderen Abweichungen einzelner Messwerte von
der Vorhersagelinie, wie in Bild 42 zu sehen ist.

Die Verteilung zeigt sich nicht optimal symmetrisch um die Vorhersagelinie,
jedoch wird die Assymmetrie als noch vertretbar erachtet. Das sich erge-
bende Vorhersageintervall besitzt eine Breite von 0,08 Nm, somit liegt in
95 % der Falle die experimentelle Messung weniger als 0,04 N m vom Vorher-
sagewert entfernt. Zur Veranschaulichung der Funktionsverldufe der berech-
neten und experimentell ermittelten Reibungsmomente M; zeigen die Bilder
43 und 44 diese tiber der Amplitude a5 beziehungsweise der Frequenz f.

Die Einstellung der Amplitude am Schwingungspriifstand unterliegt einer
etwas grofderen Streuung als die Einstellung der Frequenz. Aus diesem
Grund sowie aufgrund des in Unterkapitel 6.7 beschriebenen Storeinflusses
des Axialspiels zeigt der Funktionsverlauf des Reibungsmoments tiber der
Amplitude in Bild 43 eine etwas grofdere Streuung der Messwerte um das
ermittelte Vorhersagemodell als der Funktionsverlauf iiber der Frequenz in
Bild 44.
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Bild 43: Gemessenes und berechnetes Reibungsmoment Mg durch Axialschwingungen tiber
der Amplitude as fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.
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Bild 44: Gemessenes und berechnetes Reibungsmoment Mg durch Axialschwingungen tiber
der Frequenz f; fiir verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Das Reibungsmoment zeigt sich in Bild 43 mit wachsender Amplitude
immer weiter ansteigend. Mit zunehmenden Frequenzen ist in Bild 44
hingegen eine asymptotische Anndherung an einen Grenzwert, beziehungs-
weise sogar ein Riickgang des Reibungsmoments zu beobachten. Dies ist
auf die Massentragheit der schwingenden Komponenten der Priiflagerung
zurlickzufiihren, welche die ibertragbaren Reibungsverluste limitieren.

Sowohl die Radiallast als auch die Drehzahl tiben einen deutlichen Einfluss
auf das durch Axialschwingungen zusatzlich erzeugte Reibungsmoment aus.
Hohere Radiallasten wirken verstarkend, grofiere Drehzahlen hingegen zei-
gen einen abschwachenden Effekt. Der starke Einfluss der Drehzahl ent-
springt hierbei aus der Division durch n in Gleichung (66).

Mit dem Reibungsmoment ist die letzte gesuchte Gréf3e zur quantitativen
Beschreibung der Reibungsverluste durch Axialschwingungen am unter-
suchten Priiflager NU 210 gefunden. Das folgende Unterkapitel 6.9 befasst
sich mit der Formulierung eines allgemein fiir Zylinderrollenlager anwend-
baren Berechnungsmodells der Reibungsverluste durch Axialschwingun-
gen.

6.9 Berechnungsmodell

Die vorangegangenen Unterkapitel 6.1 bis 6.8 dokumentieren ein ausgiebi-
ges experimentelles Versuchsprogramm zur Bestimmung der Reibungsver-
luste aufgrund von Axialschwingungen und stellen gut mit den Messergeb-
nissen libereinstimmende Regressionsmodelle zur rechnerischen Vorhersage
zur Verfiigung. Der Fokus der Untersuchungen liegt hierbei auf dem Einfluss
von vier Faktoren: der Amplitude und der Frequenz der Axialschwingungen
sowie der Drehzahl und der Radiallast des Walzlagers.

Der fiir die experimentellen Versuche zum Einsatz kommende, in Unterkapi-
tel 3.1 beschriebene Schwingungspriifstand gibt die Verwendung eines Zylin-
derrollenlagers NU 210 als Priiflager sowie eine Ol-Luft-Minimalmengen-
schmierung vor. Die Ergebnisse gelten somit streng genommen nur fiir das
getestete Walzlager, die Betriebsbedingungen am Priifstand, den verwende-
ten Schmierstoff, das eingesetzte Schmierverfahren sowie fiir die gewahlten
Parameterbereiche. Das aktuelle Unterkapitel befasst sich aus diesem Grund
mit der Frage, wie sich das entwickelte Berechnungsmodell auf weitere
Lagergrofien und andere Arten der Schmierung tibertragen lasst.
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6.9 Berechnungsmodell

Die Vielfalt an unterschiedlichen Walzlagerbauformen, das breite Spektrum
an erhdltlichen Baugréfen und die immense Zahl an Anwendungsfillen
und Betriebsbedingungen macht eine voll umfangliche experimentelle
Absicherung eines Berechnungsmodells der Walzlagerreibung unmoglich.
Ein in der Walzlagertechnik etabliertes Vorgehen ist es daher, auf Basis von
experimentellen Versuchen an ausgewahlten Referenzwalzlagern die gesuch-
ten Zusammenhdnge zu ergriinden und mathematisch zu beschreiben, um
sie anschliefSend mithilfe geeigneter Kennzahlen auf weitere Walzlager und
Anwendungsfalle zu projizieren.

Eine der bekanntesten dieser Kennzahlen ist die dynamische Tragzahl C; zur
Berechnung der Ermiidungslebensdauer. Diese transformiert eine an einem
bestimmten Zylinderrollenlager anliegende Belastung P in ein auf jedes
beliebige Zylinderrollenlager tibertragbares Lastverhaltnis C;/P. Die dynami-
sche Tragzahl ist fiir jedes existierende Walzlager nach DIN ISO 281 [24], [26]
eigens bestimmt und berticksichtigt alle die Ermiidungslebensdauer beein-
flussenden Merkmale des jeweiligen Walzlagers in geeigneter Art und
Weise.

Die Wahl des Schmierstoffs und die Art der Schmierung beeinflusst die
Reibungsverluste erheblich. Dieser Einfluss bildet sich dabei in dhnlicher
Form sowohl ohne als auch mit Axialschwingungen aus. Ein Schmierstoff
mit hoherer Viskositadt fiihrt beispielsweise zu hoherer Reibung in den Roll-
und Gleitkontakten, unabhdngig davon, ob die Relativbewegung der Kon-
taktpartner durch Rotation oder Axialschwingungen entsteht. Die haufig
verwendete Olbadschmierung erzeugt zum Beispiel zusitzliche Reibungs-
verluste bei der Verdrangung des Schmierstoffs durch die Walzkdrper. Dies
ist sowohl bei umlaufenden als auch bei axialen Bewegungen der Walzkorper
der Fall. Der Einsatz einer Oleinspritzschmierung erhéht die Kiithlwirkung
und reduziert die Betriebstemperatur. Ob die Erwarmung durch Rotation
oder Axialschwingungen entsteht, spielt hierbei keine Rolle.

Um die Anwendbarkeit des entwickelten Berechnungsmodells auch fiir
andere Schmierstoffe und unterschiedliche Schmierverfahren zu ermog-
lichen, ist somit eine geeignete Kennzahl als Referenz zu finden, welche
die Effekte der Schmierung auf die Reibungsverluste moglichst zutreffend
beschreibt.

Wenn sich fiir eine konkrete Anwendung die Frage stellt, wie sich Axi-
alschwingungen auf die Reibungsverluste in einem Zylinderrollenlager
auswirken, so ist davon auszugehen, dass die Reibungsverluste ohne Axi-
alschwingungen bereits in zufriedenstellender Genauigkeit bekannt sind.
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Diese Reibungsverluste konnen beispielsweise experimentell gemessen, mit
den in Kapitel 4 aufgezeigten empirischen Berechnungsmethoden ermittelt
oder mithilfe von speziellen Simulationsprogrammen* numerisch berechnet
worden sein.

Sind die Reibungsverluste eines Zylinderrollenlagers ohne Axialschwingun-
gen in einer Anwendung bekannt, so eignen sich diese hervorragend als
Referenzwert zur Quantifizierung der Reibungsverluste mit Axialschwingun-
gen. Als Kennzahl betrachtet, enthdlt die Quantifizierung eines Reibungs-
verlusts zwangslaufig alle relevanten Effekte, die der Schmierstoff sowie die
Art der Schmierung auf die Reibungsverluste ausiiben. Die Reibungsverluste
ohne Schwingungen aus der Anwendung kommen deshalb im Folgenden
zum Einsatz, um die Ergebnisse des am Schwingungspriifstand untersuch-
ten Referenzlagers NU 210 auf den jeweiligen Anwendungsfall zu projizie-
ren. Analog dienen die Temperaturerh6hungen aus dem schwingungsfreien
Anwendungsfall zur Projektion der Erwarmung durch Axialschwingungen
vom Referenzlager auf ein beliebiges Zylinderrollenlager.

Die mit * gekennzeichneten Grofien des auszulegenden Walzlagers stehen
somit in Abhangigkeit zu den Groflen des Referenzlagers. Fiir die aufgrund
der Axialschwingungen zu erwartenden Temperaturerh6hungen A}  lautet
diese: ’

. Avpg
Aldg o = Adss

CADg (67)

Die von den Axialschwingungen verursachten Reibungsverluste P} ergeben
sich somit aus dem Verhaltnis:

Pi=2.p (68)

>k
o°

P

Diese teilen sich in axiale Reibungsverluste P;

sax und rotatorische Reibungs-
o .
verluste P; . auf:

P: = P:,ax + P:,rot . (69)

%

* x bestimmen sich nach:

Die axialen Reibungsverluste P

P = D pr

s,ax P o
[

(70)

4 Walzlagerhersteller bieten hierfiir beispielsweise die Programme CABA3D, BEAST, Bearinx
oder den SKF Bearing Calculator an.
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6.9 Berechnungsmodell

Aus den Gleichungen 69 und 70 folgt fiir die rotatorischen Reibungsver-
luste P

s,rot*

Po. (71)

P _(Ps_Ps,ax)'P
o

s,rot —

Aus den rotatorischen Reibungsverlusten errechnet sich das zusatzlich ent-
stehende Reibungsmoment nach:

P :,rot

M; = —. (72)
27T n

Mithilfe der Amplitude a und der Frequenz f; der in der jeweiligen Anwen-
dung auftretenden Axialschwingungen oder alternativ der Schwinggeschwin-

digkeit v; lassen sich die dadurch entstehenden Axialkrifte F;,, aus den
axialen Reibungsverlusten P ,, berechnen:
P P
F _osax _ s,ax .
S,ax v: 4 . a>sk f: (73)

Die Berechnung der Temperaturerh6hungen Adg, und Adg, der Reibungs-
verluste P,, Ps, Psax und Ps;or sowie der Reibungsmomente M, und M;
erfolgt mithilfe der in den Unterkapiteln 6.3 bis 6.8 entwickelten Regressi-
onsmodelle. Diese hdngen von der Drehzahl n, der Radiallast F, sowie der
Amplitude a5 und der Frequenz f; der Axialschwingungen ab und besitzen
nur innerhalb der in Unterkapitel 6.2 definierten, auf das Referenzlager
NU 210 zugeschnittenen Parameterbereiche Giiltigkeit.

Die Ubertragung der entwickelten Regressionsmodelle auf unterschiedliche
Lagergrofden erfordert somit eine Transformation der in der Anwendung
vorliegenden Drehzahl n* und Radiallast F; sowie Amplitude a} und Fre-
quenz f; auf entsprechende Parameterwerte des Referenzlagers. Dies erfolgt
sinnvollerweise ebenfalls iiber geeignete Kennzahlen und kinematische Ahn-
lichkeitsbeziehungen, welche in Bild 45 veranschaulicht sind.

Fiir die Skalierung der Radiallast bietet sich die Verwendung der statischen
Tragzahl C,, an. Diese entspricht genau der statischen Radiallast, die im
hochstbelasteten Walzkorper-Laufbahn-Kontakt zu einer plastischen Ver-
formung der Laufbahn von einem Zehntausendstel des Walzkorperdurch-
messers fithrt [g]. Fir das Referenzlager NU 210 entspricht die statische
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Bild 45: Ausgewihlte Kennzahlen und kinematische Ahnlichkeitsbeziehungen an Zylinder-
rollenlagern bei Axialschwingungen.

Tragzahl einem Wert von 69kN. Die sich fiir die Radiallast ergebende
Ahnlichkeitsbeziehung lautet somit:

C T T (74)
Die Ubertragung der Drehzahl auf unterschiedlich grofle Wilzlager erfolgt
in der Walzlagertechnik iiblicherweise tiber den Drehzahlkennwert n- Dy,
welcher die Drehzahl n mittels des mittleren Lagerdurchmessers Dy, in eine
vom Durchmesser des Walzlagers unabhangige Umfangsgeschwindigkeit
umwandelt. Fiir das Zylinderrollenlager NU 210 betragt der mittlere Durch-
messer 70 mm. Fiir die Ahnlichkeitsbeziehung der Drehzahl folgt damit:

n*-Dj =n-Dp. (75)

Wie in Unterkapitel 6.7 beschrieben, ist ein Einfluss des Axialspiels zwischen
den Borden des Aufdenrings und den Stirnflaichen der Walzkorper zu vermu-
ten. Aus Messungen des Axialspiels am untersuchten Priiflager ergibt sich
hierfiir ein Wert von 0,1 mm. Axialschwingungen mit Amplituden im Bereich
dieses Axialspiels erzeugen kaum messbare Erh6hungen der Reibungsver-
luste. Erst bei Amplituden, die das Axialspiel tibersteigen, ist ein signifikan-
ter Anstieg der Reibungsverluste des Priiflagers zu beobachten. Aus diesem
Grund ist es sinnvoll, eine Ahnlichkeitsbeziehung zu formulieren, welche die
Schwingungsamplitude as als ein Vielfaches des Axialspiels s, des jeweiligen
Zylinderrollenlagers ausdriickt:

& (76)

Sa

v %

I

Nm*l S

Ist das Axialspiel nicht bekannt, so ldsst sich ersatzweise auch die Lange der
Walzkorper zur Skalierung verwenden.
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6.9 Berechnungsmodell

Analog zur Skalierung der Drehzahl tiber eine Umlaufgeschwindigkeit liegt
eine Normierung der Frequenz in Form einer Schwinggeschwindigkeit
nahe:

forag=fs-as. (77)
Das Einsetzen von Gleichung (76) in Gleichung (77) fihrt zu:
fs sa=fssa. (78)

Damit sind alle erforderlichen Kennzahlen und Ahnlichkeitsbeziehun-
gen festgelegt und es folgt eine zusammenfassende Auffithrung der in
den vorangegangenen Unterkapiteln entwickelten Regressionsmodelle zur
Berechnung der Temperaturen, Reibungsmomente, Reibungsverluste und
Axialkrafte des Referenzlagers mit oder ohne Axialschwingungen. Diese
Modelle sind nun so angepasst, dass sich entweder die linke Seite (Anwen-
dungsfall) oder die rechte Seite (Referenz) der in den Gleichungen 74 bis 78
definierten Zusammenhange einsetzen lasst.>

Die Erwarmung Adg , des Aufdenrings in der Mitte der Lastzone ohne zusatz-
liche Axialschwingungen ist zu berechnen nach:

F.-n-Dy\”
AﬁB,o:a"(n'Dm)y"'ﬁ'(%) +3, (79a)
or

wobei fiir die Modellkonstanten gilt:
@ = 0,228 B =1,501 Yy = 0,727 0 =-3,857. (79b)

Die an gleicher Stelle von zusitzlichen Axialschwingungen verursachte
Erwarmung Adg s bestimmt sich tiber:

afﬁ
a-

a

Adps=—-|y+6- —+3 n-Dpy (80a)

Cor
Fiir die Modellkonstanten ist dabei einzusetzen:

a®=1306 B=0,605 y=0431 6=7,445 &=-0,001075. (8ob)

5 Die Kennzeichnung * taucht aus diesem Grund in den folgenden Gleichungen nicht mehr
auf.
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6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen

Die fiir die Erwdarmung Ad¢g, verantwortlichen Reibungsverluste P, ohne
Axialschwingungen sind beschrieben {tiber:

F.-n-D
Poza-vzy-(n-Dm)7+/3-%+6-(H-Dm)2. (81a)
or

Fiir die Konstanten des Regressionsmodells folgt dabei:
@ = 0,069 B = 0,281 Y = 0,333 6 = 0,000102. (81b)

Diese Reibungsverluste zeigen sich in einem erh6hten Reibungsmoment M,,
welches zu ermitteln ist tiber:

F;
+B-—=—+6-n-Dy. (82a)

v Y
M, =a-
o=« (n-Dm) Cor

Die sich ergebenden Modellkonstanten lauten:
a = 0,046 B =0,828 Y = 0,667 6 =0,000714. (82b)

Die Bestimmung der Betriebsviskositit v in Gleichung (81a) und Glei-
chung (82a) ist nach dem in Unterkapitel 4.4 beschriebenen Vorgehen
durchzufiihren. Fiir die hierzu benétigte Betriebstemperatur ist die Summe
der nach Gleichung (79a) bestimmten Erwdrmung A¢gp, und der Umge-
bungstemperatur Jy zu verwenden.

Die fiir die Erwarmung A¢p s verantwortlichen Reibungsverluste P aufgrund
der Axialschwingungen sind zu ermitteln nach:

ag - ff

-
Sy B

Fy
Ps = : y+(5-C—+s-n-Dm ) (83a)

or
Dabei ist fiir die Modellkonstanten festgelegt:
a=1,306 B=0,605 vy=0875 6=15137 &=-0,002187. (83b)

Die in axialer Richtung wirkenden Reibungsverluste P; ., bestimmen sich
nach:

. F,
Psox=—2-|y+6-=—+&-n-Dp] . (84a)
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6.9 Berechnungsmodell

Dabei gelten folgende Werte fiir die Modellkonstanten:
a=1,928 pB=1387 y=0052 6=2144 &£=-0,000625. (84b)

Die Axialschwingungen des Innenrings erzeugen Axialkrafte, welche sich
tiber die Walzkorper auf den Auflenring iibertragen. Eine Anndherung dieser
Axialkrafte ist moglich tiber:

a? - F,
AFg 2 = = ff y+6 - —+&-n-Dy. (8sa)
’ sg_ﬁ Cor

Dabei sind die Modellkonstanten gewdhlt als:

a=0,928 B=0387 y=0,03 §=0027 &=-0,000156. (85b)

Die in den Gleichungen 79a bis 85a definierten empirischen Berechnungs-
modelle erfordern das Einsetzen der Parameter in festgelegten Einheiten
und weisen den resultierenden Zielgrofien feste Einheiten zu. Diese sind in
Tabelle 6 zusammenfassend aufgefiihrt.

In den Gleichungen 80a, 84a und 8sa flief3t die Drehzahl mit einer negativen
Modellkonstante ein. Dies kann bei sehr geringen Radiallasten F, und bei
gleichzeitig hohen Drehzahlen n dazu fiihren, dass die rechnerischen Ergeb-
nisse flr die Temperaturerh6hung Adg s, die axialen Reibungsverluste Ps ,«
oder die Axialkrafte F ,x einen negativen Wert annehmen. In diesem Fall ist
Adg, Psax beziehungsweise F o gleich Null zu setzen.

Tabelle 6: Einheiten der Eingangsparameter und Ergebnisse der Regressionsmodelle.

Eingangsgrofde  Einheit ‘ Zielgrofie Einheit
F, kN Adp, °C

n 1/min A °C

ag mm P, w

fs Hz M, Nm
Cor kN P, w

D, m P ax w

Sa mm Fj ax kN

% mm?/s

109



6 Reibungsverluste durch Axialschwingungen
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Bild 46: Berechnete axiale und rotatorische Reibungsverluste Psax und Pspot durch
Axialschwingungen mit verschiedenen Amplituden und Frequenzen in Relation zu den
berechneten Reibungsverlusten P, ohne Axialschwingungen fiir verschiedene Drehzahlen
und Radiallasten.

An dieser Stelle ist nochmals anzumerken, dass die vorgestellte Methode
kein validiertes Verfahren darstellt, sondern als Empfehlung zu verstehen ist,
wie sich die Reibungsverluste und Erwarmungen aufgrund von Axialschwin-
gungen fiir ein bestimmtes Zylinderrollenlager sinnvollerweise abschdtzen
lassen. Je weiter der jeweilige Anwendungsfall von den Priifbedingungen der
im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrten Untersuchungen abweicht, desto
unsicherer sind die hier vorgestellten Vorhersagemodelle.

Hiermit ist die Entwicklung des Berechnungsmodells abgeschlossen. Um
zu veranschaulichen, wie stark sich Axialschwingungen auf die Reibungs-
verluste in Zylinderrollenlagern auswirken, stellt Bild 46 die prozentualen
Verhiltnisse Ps,x/P, und Psot/P, gegeniiber. Die Datenpunkte resultieren
hierbei aus den in diesem Kapitel beschriebenen Berechnungsmodellen fiir
die 400 in Unterkapitel 6.2 definierten Versuchspunkte mit Axialschwingun-
gen.

Erwartungsgemafd ist zu erkennen, dass Axialschwingungen mit hohen
Amplituden und Frequenzen auch zu den grofdten Reibungsverlusten fiih-
ren. Die grofde Streuung der Datenpunkte gleicher Amplitude und Frequenz
ist auf den Einfluss der Drehzahl zuriickzufiihren. Zwar beeinflusst die
Drehzahl kaum die Reibungsverluste Ps . und Ps o, jedoch wirkt sie sich
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6.9 Berechnungsmodell

drastisch auf die Reibungsverluste P, aus. Je geringer die Drehzahl ist, desto
hoher fallen die prozentualen Reibungsverluste durch Axialschwingungen
aus. Die Radiallast wirkt sich sowohl auf die Reibungsverluste ohne als
auch mit Axialschwingungen dhnlich stark aus und zeigt damit in der
prozentualen Auftragung nur einen schwachen Effekt.

Mit axialen Reibungsverlusten von tiber 100 % und rotatorischen Reibungs-
verlusten von bis zu 9o % fiithrt die Beaufschlagung mit Axialschwingungen
innerhalb des in Unterkapitel 6.2 gewdhlten Parameterbereichs im dras-
tischsten Fall zu nahezu einer Verdreifachung der Reibungsverluste des
schwingungsfreien Betriebs.

Gleichung (68) bis Gleichung (71) setzen die axialen und rotatorischen
Reibungsverluste ebenfalls ins Verhaltnis zu den Reibungsverlusten ohne
Schwingungen. Somit sind auch fiir andere Anwendungsfille zusdtzliche
prozentuale Reibungsverluste dieser Grofdenordnung zu erwarten.

Als Fazit ist festzuhalten, dass Axialschwingungen mit Erhéhungen der
Reibungsverluste um zusdtzliche 200 % das Reibungsverhalten deutlich
beeinflussen. Es stellt sich nun die Frage, ob sich Axialschwingungen dhnlich
drastisch auf das Verschleifdverhalten eines Zylinderrollenlagers auswirken.
Diese Frage soll im folgenden Kapitel beantwortet werden.
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7 Verschleif3verhalten bei Axialschwingungen

Das vorhergehende Kapitel zeigt, dass Axialschwingungen die Reibungsver-
luste in Zylinderrollenlagern in erheblichem Maf3e beeinflussen konnen. Da
Reibung und Verschleifd oftmals Hand in Hand gehen, wirft dies eine weitere
wichtige Fragstellung auf: Wie wirken sich Axialschwingungen auf das
Verschleifdverhalten von Zylinderrollenlagern aus und wie lasst sich dieser
Verschleifd minimieren oder vermeiden? Die Beantwortung dieser Fragestel-
lung stellt den Schwerpunkt dieses Kapitels dar. Das nachfolgende Unter-
kapitel 7.1 beschreibt zundchst detailliert das hierzu gewdhlte Vorgehen.
Anschlief3end untersuchen die Unterkapitel 7.2 bis 7.5 vier unterschiedliche
Verschleifimechanismen, welche moglicherweise durch Axialschwingun-
gen zum Tragen kommen. Unterkapitel 7.6 dokumentiert die Ergebnisse
aus Verschleifduntersuchungen von mit Axialschwingungen beanspruchten
Zylinderrollenlagern. Auf dieser Basis leitet Unterkapitel 7.7 schliefilich
gezielte Mafinahmen zur Minimierung oder Vermeidung von Verschleif3
durch Axialschwingungen ab.

7.1 Hypothesen zum Schadensmechanismus

Vorzeitiger Verschleif? eines Walzlagers zeigt sich in einer Reihe unterschied-
licher Schadensbilder und ist auf eine Vielzahl moglicher Schadensursa-
chen zuriickzufiihren. Dabei konnen verschiedene Schadensbilder aus der
gleichen Schadensursache entstehen und verschiedene Schadensursachen
zum gleichen Schadensbild fiihren (siehe ISO 15243 [45]). Somit lasst die
Untersuchung eines Priiflagers allein noch keine eindeutigen Riickschliisse
auf das Verschleifdverhalten bei Axialschwingungen zu. Experimentelle
Untersuchungen zum Verschleifdverhalten gestalten sich auflerdem duflerst
zeitaufwandig und kostenintensiv. Dementsprechend stehen fiir die nach-
folgenden Untersuchungen lediglich die beiden in Kapitel 6 verwendeten
Zylinderrollenlager zur Verfiigung - das fiir die Reibungsmessungen zum
Einsatz gekommene Priiflager sowie das fiir den Vorversuch eingesetzte
Testlager (siehe Unterkapitel 6.2).

Dieses Unterkapitel formuliert vier Hypothesen, wie Axialschwingungen das
Verschleifdverhalten eines Zylinderrollenlagers moglicherweise beeinflussen.
Die nachfolgenden Unterkapitel geben Aufschluss, inwieweit sich diese
Verschleifdmechanismen mit Beobachtungen aus experimentellen Untersu-
chungen vereinbaren lassen.
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

Hypothese 1 lautet: Axialschwingungen fiihren zu einer Uberhéhung der
Bordreibung. Durch Axialschwingungen entstehen zusdtzliche Reibungs-
krafte zwischen dem schwingenden Innenring und den Walzkérpern. Die
Walzkorper iibertragen diese Kréfte tiber die Stirnflaichen auf die Borde
des stehenden Aufenrings. Dies fithrt wiederum zu einer Erhéhung der
Gleitreibung an den Walzkdrper-Bord-Kontakten. Es ist folglich zu tiberprii-
fen, ob die durch Axialschwingungen erzeugten Axialkrafte den erlaubten
Maximalwert ibersteigen.

Hypothese 2 behauptet: Axialschwingungen erzeugen zusatzlichen Walz-
korpersatzschlupf. Hierfiir ist zu untersuchen, wie sich die axialen Bewe-
gungen des Innenrings auf die Kinematik der Walzkorper und des Kafigs
auswirken. Fiihren Axialschwingungen zum Abbremsen der Walzkorper in
der Lastzone, so reduziert dies die Drehzahl des Kafigs und es entsteht ein
hoherer Gleitreibungsanteil zwischen den Walzkdrpern und der Innenring-
laufbahn, was sich wiederum negativ auf das Verschleifdverhalten auswirken
kann.

Hypothese 3 besagt: Axialschwingungen beeintrachtigen den Schmier-
filmaufbau in den Walz- und Gleitkontakten. Die von Axialschwingungen
erzeugten Temperaturerh6hungen verringern die Schmierstoffviskositat.
Damit einher geht eine Verringerung der Schmierfilmhohe, was wiederum
dazu fiihren kann, dass sich die Rauheitshiigel der Oberflichen beriihren
und es zu Grenz- und Mischreibung kommt. Bei der Auslegung von Walz-
lagern ist ein addquater Schmierfilmaufbau iiber das Viskositatsverhdltnis «
charakterisiert. Folglich ist zu ermitteln, ob es durch die aufgrund von
Axialschwingungen entstehende Erwarmung zur Unterschreitung des in
der Praxis etablierten Grenzwerts des Viskositatsverhaltnisses kommt.

Hypothese 4 unterstellt: Axialschwingungen beschleunigen die Alterungs-
prozesse des Schmierstoffs. Die Alterung von Schmierdlen und -fetten hangt
unter anderem von der mechanischen Belastung und der Einsatztemperatur
ab. Die axialen Gleitbewegungen zwischen den Walzkorpern und der Innen-
ringlaufbahn beziehungsweise den Lagerringborden fiihren zu einer zusatz-
lichen Scherbeanspruchung des Schmierstoffs. Die dadurch erzeugten Tem-
peraturerh6hungen beeinflussen die thermische Alterung des Schmierstoffs.
Um diese Effekte bei der Wahl des Schmierstoffs, des Schmierverfahrens
oder der Festlegung der Schmierstoffaustauschintervalle beriicksichtigen zu
konnen, ist die Hohe der mechanischen und thermischen Beanspruchung
des Schmierstoffs durch Axialschwingungen im Vergleich zu schwingungs-
freien Betriebszustinden zu bestimmen.
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7.1 Hypothesen zum Schadensmechanismus

O Hypothese I Analyse
ol Wie wirken sich Axialschwingungen 171
auf das Verschleifdverhalten aus?
1 [ Uberhéhung der Bordreibung? ] 472
2 | [ Erzeugung von Walzkorpersatzschlupf? ] 473
g
b =
E g
é 3F [Beeintr'aichtigung des Schmierﬁlmaufbaus?J 174 3
l =
4 [Beschleunigung der Schmierstoffalterung?] 475
5+ [ Verschleif$untersuchung! J 4 7.6
6l Mafinahmen zur Vermeidung von {75
Verschleif$ durch Axialschwingungen! ’

Bild 47: Vorgehensweise zur Ermittlung der Auswirkungen von Axialschwingungen auf das
Verschleifdverhalten von Zylinderrollenlagern und zur Ableitung geeigneter Mafnahmen zur
Verschleifdvermeidung.

Bild 47 veranschaulicht das gewdhlte, nachfolgend umgesetzte Vorgehen.
Die nun folgenden Unterkapitel 7.2 bis 7.6 behandeln der Reihe nach die
dort aufgezeigten einzelnen Schritte und untersuchen diese Hypothesen
anhand experimenteller Messungen und VerschleifSuntersuchungen an
gelaufenen Lagern. Darauf aufbauend beantwortet Unterkapitel 7.7 dann die
Frage, wie sich Axialschwingungen auf das Verschleifdverhalten auswirken
und leitet geeignete Mafinahmen zur Minimierung oder Vermeidung dieses
Verschleifdes ab.
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

7.2 Uberhéhung der Bordreibung

Das als Priiflager zum Einsatz kommende Zylinderrollenlager NU 210 nimmt
in seiner Rolle als Loslager keine statischen Axialkrafte auf. Axialschwin-
gungen erzeugen jedoch, wie Unterkapitel 6.7 aufzeigt, hohe dynamische
Axialkrafte durch Reibung zwischen der Laufbahn des Innenrings und
den Mantelflichen der Walzkorper. Dieses Unterkapitel untersucht, ob
diese dynamischen Axialkrifte zu einer Uberhéhung der Reibung in den
Rolle-Bord-Kontakten fithren und als Folge Verschleifd an den Borden des
Auflenrings oder den Stirnflachen der Walzkorper hervorrufen.

Das als Festlager einsetzbare Zylinderrollenlager NUP 210 besitzt zusatzlich
zu den Borden am Auflenring auch Borde am Innenring und ist somit in
der Lage, auch statische Axialkrifte aufzunehmen. Zur Bestimmung der
maximal zuldssigen axialen Belastung F, max dieses Lagertyps bietet SCHA-
EFFLER in [72] ein geeignetes Berechnungsverfahren, welches im Folgenden
als Entscheidungskriterium dient, ob durch Axialschwingungen erzeugte
Axialkrifte zu einer Uberhéhung der Bordreibung fiihren.

Axialkrafte erzeugen ein Kippmoment an den Walzkorpern und bremsen
den Walzkorpersatz ab. Um dennoch einen storungsfreien Betrieb des
Zylinderrollenlagers sicherzustellen, ist dieses zusdtzlich zur Axialkraft
auch radial zu belasten. Nach [72] ist dabei stets folgende Bedingung zu
erfiillen:

Fa,rnax <0,4-F;. (86)

Um die Festigkeit der Auf3enringborde nicht zu tiberschreiten und um einen
Bruch an den Borden zu vermeiden, ist folgende Bedingung fiir die maximal
zuldssige Axialkraft F, max in kN einzuhalten:

Famax < 7,510 - kg - Dy’ (87a)

Der Koeffizient kg berticksichtigt dabei die Baureihe des Zylinderrollenla-
gers, der Faktor Dy, beschreibt den mittleren Walzlagerdurchmesser. Nach
[72] gilt fir das gewdhlte Priiflager:

kg =15 Dy, = 70 mm. (87b)
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7.2 Uberh6hung der Bordreibung

Um den Aufbau eines tragfahigen Schmierfilms im Rolle-Bord-Kontakt zu
ermoglichen und Mischreibungszustinde sowie unzuldssig hohe Erwarmun-
gen zu vermeiden, ergibt sich fiir die maximal zuldssige Axialkraft F; max in
kN:

Fa,max <ks-kg- D;q54 n %0, (88&1)

Der Beiwert ks beschreibt hierbei die vom Schmierverfahren abhdngige
Warmeabfuhr. Fir das gewdhlte Priiflager ergibt sich nach [72] fur die
am Schwingungspriifstand verwendete Minimalmengenschmierung bei
konservativer Auslegung:

ks =175 kg =15 Dy, = 70 mm. (88b)

Ausschlaggebend fiir die maximal zulassige Axialkraft F, max ist jeweils der
niedrigste der nach Gleichung (86), 87a und 88a bestimmten Werte.

Unterkapitel 6.7 bestimmt die durch Axialschwingungen erzeugten Axial-
krafte AF;.x flir 400 in Unterkapitel 6.2 spezifizierte Versuchspunkte mit
Frequenzen bis 24 Hz und Amplituden bis 0,4 mm bei Drehzahlen zwischen
800/min und 4o000/min und Radiallasten zwischen 2kN und 18kN. In
Abhangigkeit der Drehzahl n und der Radiallast F; ist nun fiir jeden Ver-
suchspunkt die maximal zuldssige Axiallast F, max nach Gleichung (86), 87a
beziehungsweise 88a zu ermitteln und das Axialkraftverhaltnis AF; 2y /Fa max
zu berechnen.

Bild 48 stellt dieses Axialkraftverhdltnis prozentual iiber den gemessenen
Axialkriften dar und gibt die Sicherheit S gegen axiale Uberlast wieder. Bei
einem Wert von 100 % entspricht die durch Schwingungen erzeugte Axi-
alkraft dem maximal zuldssigen Wert, was gleichbedeutend ist mit einer
Sicherheit von 1.

Die in den experimentellen Versuchen gemessenen Axialkrafte iiberschrei-
ten die Grenze der maximal zuldssigen Axialkrafte zwar nicht, erreichen
diese jedoch beinahe. Anhand von Gleichung (62a) lasst sich erkennen, dass
eine Erhohung der Radiallast, der Frequenz oder der Amplitude in héhe-
ren Axiallasten resultiert. Gleichung (88a) zeigt, dass eine Erh6hung der
Drehzahl die maximal zuldssige Axiallast reduziert. Somit kann eine Erho-
hung des Werts von nur einem der vier Parameter bereits ausreichen, um die
zuldssige Axialkraft zu tiberschreiten. In der Literatur [9] existieren weitere
Ansatze zur Berechnung der zuldssigen Axiallast. Abhangig vom gewahlten
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

—— Maximale Axialkraft F, max
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Bild 48: Durch Axialschwingungen erzeugte Axialkrafte AF; ;x im Verhaltnis zu den maximal
zulissigen Axialkriften Fa max und daraus resultierende Sicherheit S gegen axiale Uberlast.

Berechnungsansatz kann sich die Grenze der maximal zuldssigen Belastung
verschieben.

Hieraus ist zwangslaufig das Fazit zu ziehen, dass Axialschwingungen durch-
aus zu einer Uberhéhung der Bordreibung und zu Verschleifl an den Borden
der Lagerringe sowie den Stirnflichen der Walzkorper fiithren konnen. Dies
ist somit sinnvollerweise bei der Auslegung eines Zylinderrollenlagers unter
Axialschwingungen zu berticksichtigen.

Zur Bestimmung der von Axialschwingungen erzeugten Axialkrafte ist das in
Unterkapitel 6.9 entwickelte Berechnungsverfahren anzuwenden. Da es sich
bei diesem Verfahren um eine empirisch bestimmte Approximation handelt,
ist das Einbeziehen eines zusatzlichen Sicherheitsfaktors bei der Auslegung
ratsam.

Auch wenn die am Schwingungspriifstand gemessenen axialen Krafte am
Aufienring die in Gleichung (86), 87a und 88a definierten Grenzbedingun-
gen nicht verletzen, stellt sich trotzdem die Frage, ob Axialschwingungen
dennoch die Kinematik der Walzkorper und des Kafigs negativ beeinflussen
konnen. Der Kldarung dieser Fragestellung widmet sich das folgende Unter-
kapitel.
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7.3 Erzeugung von Wilzkérpersatzschlupf

7.3 Erzeugung von Walzkorpersatzschlupf

Auftretender Verschleif in Zylinderrollenlagern hangt stark von den kinema-
tischen Verhdltnissen im Walzlager ab. Dabei spielt vor allem die Drehzahl
des Kafigs eine entscheidende Rolle. Erreicht der Kafig nicht seine Soll-
Drehzahl, entstehen hohere Gleitreibungsanteile in den Rolle-Laufbahn-
Kontakten, die in Folge zu Gleitverschleif an den Lagerringen und den
Walzkorpern fithren konnen. Die Soll-Drehzahl ng 4. des Kéfigs berechnet
sich fiir eine Innenringdrehzahl n und bei stillstehendem Auf3enring wie
folgt:

D.. -
W COSQ)‘ (892)

n
NKsoll = — * |1~
,SO0. 5, Dpw

Der Betriebsdruckwinkel «, der Walzkorperdurchmesser D,, und der Teil-
kreisdurchmesser D, betragen fiir das untersuchte Zylinderrollenlager
NU 210:

@=0 Dy = 1 mm Dpy = 70,5 mm. (89b)

Die relative Abweichung der tatsichlichen Kafigdrehzahl ng;is von der
Soll-Drehzahl ng s, wird als Walzkorpersatzschlupf S bezeichnet. Dieser
bestimmt sich nach:

NK st

S=1- .
NK soll

(90)

Um herauszufinden, ob Axialschwingungen die Kinematik des Kafigs nega-
tiv beeinflussen und zu Walzkorpersatzschlupf fithren, wodurch es in Folge
zu erhohtem Verschleifs kommen kann, ist der Schlupf S experimentell mit
und ohne Axialschwingungen zu ermitteln.

Wie Unterkapitel 3.1 beschreibt, ist fiir die messtechnische Bestimmung des
Schlupfs ein speziell praparierter Kifig zu verwenden. Dieser besitzt acht
Nuten an einer der beiden Stirnflichen, in welche diinne Metallplattchen
eingeklebt sind (siehe Bild 4, E3). Ein induktiver Naherungssensor zahlt wih-
rend eines definierten Zeitintervalls, wie viele dieser Plattchen die Mess-
stelle passieren und berechnet daraus die durchschnittliche Drehzahl des
Kafigs.

Definitionsgemaf? ist es grundsatzlich nicht mdglich, dass sich der Kafig
schneller als dessen Soll-Drehzahl bewegt. Somit lasst sich die Hohe des
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen
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Bild 49: Gegeniiberstellung des Walzkorpersatzschlupfs ohne Axialschwingungen S, und
mit Axialschwingungen S fiir verschiedene Amplituden, Frequenzen, Drehzahlen und
Radiallasten.

Schlupfs eindeutig aus der ermittelten Kafigdrehzahl berechnen. Ein Inkre-
mentaldrehgeber misst die hierzu erforderliche tatsachliche Drehzahl der
Welle. Fiir das Zeitintervall der Messung hat sich eine Dauer von 10's als gut
geeignet erwiesen.

Fir die experimentelle Bestimmung des Walzkdrpersatzschlupfs kommt
erneut der in Unterkapitel 6.2 festgelegte Versuchsplan mit 500 Versuchs-
punkten zum Einsatz. Dieser sieht Frequenzen von o bis 24 Hz und Ampli-
tuden von o bis 0,4 mm bei Drehzahlen zwischen 80o/min und 4 0oo/min
sowie Radiallasten zwischen 2 kN und 18 kN vor. Somit erfolgen 100 die-
ser Messungen ohne Axialschwingungen und 400 weitere Messungen mit
Axialschwingungen durch schrittweise Erh6hung der Frequenz.

Bild 49 vergleicht den so gemessenen Schlupf S; unter Axialschwingungen
mit dem ermittelten Schlupf S, ohne Axialschwingungen. Datenpunkte
oberhalb der violetten Referenzlinie zeigen dabei einen verringernden
Effekt der Axialschwingungen auf den Schlupf, Datenpunkte unterhalb
der Referenzlinie deuten auf einen erhohenden Effekt hin. Es lasst sich
erkennen, dass die Datenpunkte statistisch um die Referenzlinie streuen
und weder ein positiver noch ein negativer Trend zu erkennen ist. Fiir jede
Kombination aus Amplitude und Frequenz sind sowohl oberhalb als auch
unterhalb der Referenzlinie Datenpunkte zu finden.
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7.4 Beeintrdchtigung des Schmierfilmaufbaus

Dies zeigt sich auch an den orange dargestellten Linien fiir die Mittelwerte
des Schlupfs S; und S,,. Diese schneiden die Referenzlinie in nahezu demsel-
ben Punkt. Daraus folgt, dass Axialschwingungen im Mittel keinen Einfluss
auf den Walzkorpersatzschlupf austiben und sich in den Experimenten mit
und ohne Schwingungen im Mittel ein Schlupf von etwa 1 % ergibt.

Analog gilt fiir die hellblau dargestellten Konfidenzintervalle fiir Ss und S,
welche sich ebenfalls beinahe auf der Referenzlinie schneiden, dass sowohl
mit als auch ohne Axialschwingungen 95 % der Messungen des Schlupfs
zwischen 0,55 % und 1,47 % liegen.

Die experimentellen Ergebnisse belegen somit eindeutig, dass Axialschwin-
gungen keinen relevanten Einfluss auf den Walzkorpersatzschlupf haben
und folglich auf diese Weise auch nicht zu erh6htem Verschleifs fithren. Der
Schlupf einzelner Walzkorper lasst sich messtechnisch am Priifstand leider
nicht erfassen. Die relativ geringen Schlupfwerte des Kafigs von 1% deuten
jedoch darauf hin, dass die Walzkorper innerhalb der Lastzone ebenfalls
nicht signifikant beeinflusst werden, da diese den Kafig anschieben und fiir
dessen Drehzahl sorgen.

Auch wenn Axialschwingungen den Schlupf des Kéfigs nicht beeinflussen,
ist die Entstehung von erh6htem Verschleifd nicht ausgeschlossen. So fiih-
ren Axialschwingungen mdglicherweise zu einer Storung eines addaquaten
Schmierfilmaufbaus in den Walzkontakten, was zu Mischreibung und damit
auch zu Verschleif3 fithren kann. Das folgende Unterkapitel beleuchtet diese
Hypothese.

7.4 Beeintrachtigung des Schmierfilmaufbaus

Die Vermeidung von Verschleify in Walzlagern ist in besonderem Maf3e
davon abhdngig, wie gut der Schmierstoff die Oberflichen der Walzkérper,
des Kafigs und der Lagerringe voneinander trennt. Um Mischreibung in
den Walz- und Gleitkontakten zu verhindern, muss die sich einstellende
minimale Schmierfilmhdhe grofler sein als die Summe der Rauheiten der
beiden Kontaktpartner. Da sowohl die Bestimmung der minimalen Schmier-
filmhohe als auch die Ermittlung der Rauheiten dufderst aufwendig ist,
erfolgt die Charakterisierung der Giite der Schmierfilmbildung in der Praxis
iiblicherweise auf Basis des Viskositatsverhdltnisses «. Dieses berechnet sich
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

aus der kinematischen Viskositat v des Schmierstoffs bei Betriebstemperatur
und der Bezugsviskositdt v, nach:

K= —. (91)

Die Bezugsviskositit berechnet sich nach [72] in Abhdngigkeit der Dreh-
zahl n sowie des mittleren Walzlagerdurchmessers Dy, tiber:

min
00-n"%5.D 2> fir n>1000 -2 (92)
4 5 m = min

b { 45000 -n"%8.D % fiir n <1000 -
=

Die Berechnung der kinematischen Viskositit v erfolgt gemafl dem in
DIN 51563 [16] festgelegten und in Unterkapitel 4.4 beschriebenen Verfahren.
Dabei wirkt sich die Betriebstemperatur des Schmierstoffs maf3geblich auf
die kinematische Viskositat aus. Je hoher die Temperatur ansteigt, desto
mehr sinkt die Viskositat und ein umso geringerer Wert ergibt sich fiir das
Viskositatsverhaltnis «.

Nach [71] empfiehlt sich ein Wert von « > 4 fiir eine vollstindige Trennung
der Kontaktflachen durch den Schmierstoff. Die Praxis geht bereits ab einem
Wert von « > 2 von einem weitestgehend voll tragenden Schmierfilm aus. Bei
einem Viskositdtsverhdltnis von « < 2 ist mit dem Auftreten von Mischrei-
bung und Verschleifs an den Walzkdrpern und Laufbahnen zu rechnen.

Unterkapitel 6.3 zeigt 100 experimentelle Messungen der Beharrungstempe-
ratur am Aufenring fiir jeweils fiinf verschiedene Drehzahlen und Radiallas-
ten zwischen 80oo/min und 4 0coo/min beziehungsweise zwischen 2 kN und
18 kN. Unterkapitel 6.6 liefert in 400 weiteren experimentellen Untersuchun-
gen die resultierenden Beharrungstemperaturen am Aufdenring fiir diese
Drehzahlen und Radiallasten, jedoch mit zusatzlichen Axialschwingungen
mit Frequenzen bis 24 Hz und Amplituden bis 0,4 mm. Diese Ergebnisse
lassen auf eine deutliche Erh6hung der Beharrungstemperatur des Zylinder-
rollenlagers bei zusdtzlichen Axialschwingungen schlief3en.

Um herauszufinden, ob diese Erh6hungen der Beharrungstemperatur auf-
grund der Axialschwingungen den Schmierfilmaufbau derart beeintrachti-
gen, dass es zur Entstehung von Mischreibung kommt, ist jeweils das sich
aus der Beharrungstemperatur ergebende Viskositdtsverhaltnis «, fiir die
Messungen ohne Axialschwingungen beziehungsweise das Viskositatsver-
haltinis «; fiir die Versuche mit Axialschwingungen zu bestimmen.
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Bild 50: Auswirkung von Axialschwingungen verschiedener Amplituden und Frequenzen auf
die Schmierfilmausbildung anhand des Viskositdtsverhaltnisses «.

Bild 50 stellt die bestimmten Viskositdtsverhdltnisse x; den Viskositats-
verhdltnissen «, gegeniiber und veranschaulicht so den Einfluss der Axial-
schwingungen auf die Schmierfilmbildung. Je weiter ein Datenpunkt unter
der violetten Referenzlinie liegt, desto gravierender fallt die Reduktion des
Viskositatsverhaltnisses durch die Axialschwingungen aus. Die hellblauen
Linien kennzeichnen die empfohlene Grenze fiir Vollschmierung (x = 4),
die orangen Linien zeigen die Grenze fiir Mischreibung (x = 2) auf.

Es ist klar zu erkennen, dass Axialschwingungen zu einer drastischen
Reduktion des Viskositdtsverhaltnisses fiihren. Wahrend die Versuche ohne
Axialschwingungen alle Viskositdtsverhaltnisse oberhalb der Mischreibungs-
grenze von k, = 2 ergeben, fallt das Viskositdtsverhdltnis «; in mehreren
Fallen unter diese Schwelle, was dazu fuhrt, dass kein ausreichend dicker
Schmierfilm mehr entsteht und es zu Mischreibung kommt.

Je grofler die Viskositdt eines Schmierstoffs ist, desto mehr Reibung ent-
steht wahrend des Betriebs eines Walzlagers. Aus diesem Grund werden
in der Anwendung oft Viskositatsverhdltnisse zwischen x = 3 und « = 4
angestrebt. Bei zusatzlich wirkenden Axialschwingungen ist dies nicht emp-
fehlenswert. Wie Bild 50 zeigt, ist teilweise eine Anderung des Viskosititsver-
haltnisses Ak ~ 4 zu beobachten. Zur Sicherstellung von Vollschmierung bei
axialen Schwingungen sollte somit die Schmierstoffviskositdt entsprechend
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

hoher gewdhlt werden. Fiir die Berechnung der hierfiir erforderlichen Tem-
peraturerhohung aufgrund der Axialschwingungen bietet sich die Anwen-
dung des in Unterkapitel 6.9 entwickelten Berechnungsmodells an.

Als Fazit ist festzuhalten, dass Axialschwingungen die Schmierfilmbildung
stark beeintrachtigen und zu Mischreibung fiihren konnen. Dabei spielt die
Viskositat und die Additivierung des verwendeten Schmierstoffs eine ent-
scheidende Rolle. Zur dauerhaften Sicherstellung von Vollschmierung ist
auch die Alterung des Schmierstoffs als wichtiger Aspekt zu berticksichti-
gen. Das folgende Unterkapitel befasst sich deshalb mit der Frage, ob Axial-
schwingungen zu einer schnelleren Alterung des Schmierstoffs fiihren.

7.5 Beschleunigung der Schmierstoffalterung

Die auf dem Markt verfiigbare Auswahl an Schmierstoffen mit unterschied-
lichen chemischen Zusammensetzungen sowie die verschiedenen Mog-
lichkeiten der Versorgung eines Walzlagers mit Schmierstoff ermdglicht
es, die Schmierung optimal auf die jeweiligen Betriebsbedingungen einer
Walzlagerung auszulegen. Dies macht jedoch eine generelle Aussage, ob sich
Axialschwingungen in kritischem Ausmafd auf die Gebrauchsdauer eines
Schmierstoffs auswirken, unmoglich. Allen Schmierstoffen gemeinsam ist
jedoch, dass diese mit der Zeit altern und ihre Schmierfahigkeit nachlasst.
Dieser Alterungsprozess wird unter anderem von der thermischen und
mechanischen Belastung des Schmierstoffs negativ beeinflusst.

Das Ziel dieses Unterkapitels ist es somit, das Ausmaf$ des Einflusses von
Axialschwingungen auf die thermische und mechanische Beanspruchung
des Schmierstoffs zu dokumentieren und es dem Anwender zu erméglichen,
die durch Axialschwingungen veranderten Betriebsbedingungen bei der Aus-
wahl eines geeigneten Schmierstoffs zu berticksichtigen.

Zur Beschreibung der thermischen Beanspruchung des Schmierstoffs im her-
kommlichen Betrieb kommen die 100 in Unterkapitel 6.3 gezeigten experi-
mentell ermittelten Beharrungstemperaturen fiir jeweils fiinf verschiedene
Drehzahlen zwischen 80oo/min und 4 ooo/min und Radiallasten zwischen
2kN und 18 kN zum Einsatz. Die zusdtzliche thermische Beanspruchung
durch zusatzliche Axialschwingungen mit Frequenzen bis 24 Hz und Ampli-
tuden bis 0,4 mm zeigen die 400 von Unterkapitel 6.6 bereitgestellten expe-
rimentellen Messungen der Beharrungstemperaturen am Aufienring.
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Bild 51: Auswirkung von Axialschwingungen verschiedener Amplituden und Frequenzen auf
die Erwdrmung in der Mitte der Lastzone des Aufienrings fiir verschiedene Drehzahlen und
Radiallasten.

Bild 51 stellt die gemessenen Erwarmungen Adp, des Auflenrings ohne
Axialschwingungen und die gesamte Erwarmung Adp, + Adps mit zusitz-
lichen Axialschwingungen gegeniiber. In den mit Minimalmengenschmie-
rung durchgefithrten Experimenten ohne Axialschwingungen entstehen
Erwarmungen von 45°C. Die Axialschwingungen erzeugen zusdtzliche
Erwarmungen Adg s von etwa 20 °C (orange Linie).

Nach DAHLKE [13] zeigen Betriebstemperaturen unterhalb von 9o °C einen
eher geringen Einfluss auf die Schmierstoffalterung. Erst oberhalb von go °C
nimmt dieser Einfluss tiberproportional zu und es kommt zu verstarkter
Oxidation, was sich an einer braunlichen Verfarbung des Schmierstoffs
erkennen ldsst. DAHLKE nennt als tiberschlagige Daumenregel, dass bei
Temperaturen ab 9o°C eine Erwdarmung des Schmierstoffs um weitere
10 °C die Gebrauchsdauer in etwa halbiert. Demzufolge kénnen die durch
Axialschwingungen erzeugten Erwarmungen bei Anwendungen mit hoher
Umgebungstemperatur und einer Schmierung mit wenig Kithlwirkung -
beispielsweise Fett — zu einer drastischen Beschleunigung der Schmierstoff-
alterung fithren und sollten in diesem Fall bei der Auswahl eines geeigneten
Schmierstoffs berticksichtigt werden.

Da die resultierenden absoluten Temperaturen wesentlich von den thermi-
schen Eigenschaften einer Walzlagerung abhangen, ist fiir die Bestimmung
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

der absoluten Erwarmung Ad¢p s durch Axialschwingungen das in Unterkapi-
tel 6.9 vorgestellte Berechnungsverfahren zu verwenden.

Neben der Temperatur tragen auch mechanische Beanspruchungen des
Schmierstoffs zu einer beschleunigten Alterung bei. Diese Beanspruchungen
entstehen vor allem durch Scherung des Schmierfilms aufgrund von Gleitbe-
wegungen in den Kontakten. Die dadurch entstehenden Scherkrifte fiihren
zum Zerreifden von Molekiilketten, was zu einer Reduktion der Schmier-
stoffviskositat fiihrt. Vor allem Schmierfette sind anfallig fiir mechanische
Beanspruchungen, da die auftretenden Scherkrifte die Verdickermatrix
beschddigen und somit die Schmierwirkung beeintrachtigen.

Axialschwingungen beeinflussen insbesondere die Gleitbewegungen zwi-
schen der Laufbahn des schwingenden Lagerrings und den Walzkorpern.
Eine Einschdtzung der Auswirkung von Axialschwingungen auf die mecha-
nische Beanspruchung des Schmierstoffs im Rolle-Laufbahn-Kontakt ist
iber einen Vergleich der Gleitgeschwindigkeiten ohne und mit Axialschwin-
gungen moglich.

Ohne Axialschwingungen entstehen diese Gleitgeschwindigkeiten aufgrund
des Schlupfs des Walzkorpersatzes. Aus der Differenz der tatsichlichen
Drehzahl ng s des Kafigs und dessen theoretische Soll-Drehzahl ng ¢
sowie dem Durchmesser D;, der Laufbahn des sich drehenden Lagerrings
lasst sich die Gleitgeschwindigkeit v, ohne Axialschwingungen wie folgt
bestimmen:

Vo = (N soll — NKiist) - 7+ D . (93)

Der Durchmesser Dy, des sich drehenden Innenrings des untersuchten Priif-
lagers NU 210 betragt 59,5 mm. Die Soll-Drehzahl des Kafigs berechnet sich
nach Gleichung (89a). Die tatsachliche Kafigdrehzahl n i ist jeweils gezielt
experimentell zu bestimmen. Wie Bild 49 zeigt, betragt die Ist-Drehzahl
des Kafigs fiir die experimentellen Versuche am Schwingungspriifstand im
Mittel etwa 99 % der Soll-Drehzahl.

Die axiale Gleitgeschwindigkeit vs aufgrund der Axialschwingungen ldasst
sich aus der Frequenz f; und der Amplitude as berechnen durch:

Vs =4 fi-as. (94)
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Bild 52: Gegentiberstellung der gesamten Gleitgeschwindigkeit vges mit Axialschwingungen
und der Gleitgeschwindigkeit v, ohne Axialschwingungen zwischen Walzkérpern und
Innenringlaufbahn fiir verschiedene Amplituden und Frequenzen.

Da die Richtungen der beiden Gleitgeschwindigkeiten v, und v senkrecht
zueinander stehen, ist fiir einen aussagekraftigen Vergleich der Gleitge-
schwindigkeiten mit und ohne Axialschwingungen erst die sich ergebende
Gesamtgeschwindigkeit vges zu ermitteln. Diese ergibt sich iiber:

Vges = VV%) + Vé . (95)

Fiir eine Gegeniiberstellung der Gleitgeschwindigkeiten vges mit und v, ohne
Axialschwingungen sind fiir Drehzahlen zwischen 80o/min und 4 ooo/min,
Radiallasten zwischen 2 kN und 18 kN, Frequenzen zwischen o Hz und 24 Hz
sowie Amplituden zwischen o mm und 0,4 mm jeweils die tatsichlichen
Drehzahlen des Kafigs experimentell am Schwingungspriifstand zu bestim-
men.

Wie in Unterkapitel 3.1 beschrieben, geschieht dies iiber einen mit kleinen
Metallplattchen versehenen Kafig, welche beim Passieren eines Naherungs-
sensors gezahlt werden und woraus sich die Kafigdrehzahl ableiten ldsst
(siehe Bild 4, E3). Die Bestimmung der Drehzahl des Innenrings, welche fiir
die Berechnung der Soll-Drehzahl des Kafigs erforderlich ist, erfolgt mithilfe
eines Inkrementaldrehgebers.
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Bild 52 veranschaulicht die Ergebnisse dieser Messungen und stellt die
Gleitgeschwindigkeiten in den Rolle-Laufbahnkontakten mit und ohne
Axialschwingungen gegentiber. Die farbigen Linien kennzeichnen dabei
relative Erhohungen der Gleitgeschwindigkeiten um die Faktoren 1, 1,5
und 2. Wie sich erkennen ldsst, bewirken Axialschwingungen vor allem bei
niedrigeren Drehzahlen eine starke Anderung der Gleitgeschwindigkeiten
um mehr als das Doppelte.

Inwieweit dieses Verhalten zu einer kritischen Beschleunigung der Alterung
beitrdgt, ist vor allem von der mechanischen Stabilitit des verwendeten
Schmierstoffs abhdngig. Die durch Axialschwingungen verursachten Gleit-
anteile sollten somit - insbesondere bei fettgeschmierten Walzlagern - bei
der Auswahl des richtigen Schmierstoffs bedacht werden.

Die bisherigen Unterkapitel 7.2 bis 7.5 befassen sich mit verschiedenen mog-
lichen Schadensmechanismen durch Axialschwingungen. Das nun folgende
Unterkapitel 7.6 untersucht die fiir die experimentellen Messungen zum Ein-
satz kommenden Zylinderrollenlager auf durch Axialschwingungen erzeug-
ten Verschleif3.

7.6 Verschleiffuntersuchung

Die Untersuchung von bereits gelaufenen, mit Axialschwingungen beauf-
schlagten Zylinderrollenlagern gibt weitere wichtige Hinweise darauf, wie
sich Axialschwingungen auf das Verschleifdverhalten auswirken und ermdog-
licht es, Riickschliisse tiber die Plausibilitat der in Unterkapitel 7.2 bis 7.5
aufgestellten Hypothesen zum Verschleifverhalten zu ziehen. Dieses Unter-
kapitel beschreibt die Ergebnisse der VerschleifSuntersuchungen der im Rah-
men dieser Arbeit mit Axialschwingungen beaufschlagten Zylinderrollenla-
ger NU 210.

Wie in Unterkapitel 6.2 ndher erklart, kommt fiir alle experimentellen Versu-
che zur Bestimmung der Reibungsverluste aufgrund von Axialschwingungen
(Kapitel 6) dasselbe Priiflager - nachfolgend mit P bezeichnet - zum Einsatz.
Um die Aussagekraft dieser Ergebnisse zu gewdhrleisten, ist somit zuerst in
einem vorgezogenen Verschleifdtest an einem anderen Testlager - fortlau-
fend T genannt - sicherzustellen, dass Axialschwingungen kein die Ergeb-
nisse negativ beeinflussendes Ausmaf an Verschleifd herbeifiihren. Somit
stehen zwei Zylinderrollenlager, das Priiflager P und das Testlager T fiir Ver-
schleifuntersuchungen zur Verfiigung.
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Der Verschleifdtest T sieht Axialschwingungen mit den am Schwingungs-
prifstand grofltmoglichen Amplituden und Frequenzen von o4 mm und
24 Hz vor, um einen Verschleifd erh6henden Effekt der Axialschwingungen
bestmoglich zu identifizieren. Dabei ist mit 2 00oo/min eine moderate Dreh-
zahl von etwas mehr als 20 % der Grenzdrehzahl gewahlt. Fiir die Radiallast
ist ein Wert von 7,5kN vorgesehen, was 10 % der dynamischen Tragzahl
des Testlagers entspricht. Diese Wahl der Drehzahl und Radiallast dient der
Sicherstellung, dass trotz der sich wahrend des Verschleifdtests T entwickeln-
den Erwarmung Adg des Auflenrings von 31°C stets ein Viskositatsverhalt-
nis « > 3 vorherrscht und somit eine ausreichend gute Schmierfilmbildung
in den Walzkontakten gewdhrleistet ist.

Fir die Dauer des Verschleifdtests ist eine Zyklenzahl der Axialschwin-
gungen von 2 - 107 definiert, was einem gesamten axialen Gleitweg der 16
Wialzkorper von etwa 512 km entspricht und in einer Versuchslaufzeit von
2315 h resultiert. Dies entspricht in etwa 1,3 % der nominellen Ermiidungs-
lebensdauer L, und bietet den Axialschwingungen ausreichend Zeit, um
Verschleif zu erzeugen.

Neben der Klarung der Frage, ob ein Zylinderrollenlager fiir alle Experimente
einsetzbar ist, gibt dieser Verschleifdtest T vor allem Aufschluss dariiber, ob
Axialschwingungen selbst bei ansonsten einwandfreien Betriebsbedingun-
gen zwangslaufig Verschleifd erzeugen oder ob sich durch eine geeignete
Auslegung einer Lagerung die Entstehung von Verschleifd grundsatzlich ver-
hindern lasst.

Im Gegensatz zum Testlager T ist das Priiflager P einem breiten Drehzahlbe-
reich von 80o/min bis 4 0ooo/min und verschieden hohen Radiallasten zwi-
schen 2 kN und 18 kN ausgesetzt. Die Frequenzen und Amplituden der Axi-
alschwingungen bewegen sich zwischen o Hz und 24 Hz, beziehungsweise
omm und 0,4 mm. Der Bereich der Drehzahlen und Radiallasten ist dabei
so gewdhlt, dass ohne zusitzliche Axialschwingungen ein verschleifdfreier
Betrieb unter Vollschmierung gewdhrleistet ist.

Je nach Parameterkombination entstehen durch die zusitzlichen Axial-
schwingungen Erwarmungen zwischen o °C und 66 °C, was zu einer Schwan-
kung des Viskositatsverhdltnisses « zwischen 1,3 und 11,7 fithrt. Damit
kommt es durch Axialschwingungen bei einigen Versuchspunkten zu keiner
ausreichenden Schmierfilmbildung mehr und zur Entstehung von Mischrei-
bung.
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Tabelle 7: Zusammenfassung der Parameter fiir die Experimente mit dem Testlager T und
dem Priiflager P.

Parameter der Experimente Testlager T Priiflager P
Drehzahl n 2.000/min 800/min - 4 000/min
Radiallast F, 7,5 kN 2kN - 18 kN
Frequenz f; 24 Hz oHz -24Hz
Amplitude ag 0,4 mm 0 mm - 0,4 mm
Erwarmung des Aufdenrings Adg 31K oK-66K
Viskositatsverhaltnis « 33 1,3 - 1,7
Umdrehungen 27,8 - 10° 58,9 - 10°
Axialer Gleitweg der Walzkorper  512,0 km 193,2 km
Laufzeit 2315h 4o1h

Laufzeit / Lebensdauer L}, 1,3 % 16,2 %

Mit einem insgesamt erzeugten axialen Gleitweg der 16 Walzkorper von etwa
193,2 km bietet auch das Versuchsprogramm am Priiflager P den Axialschwin-
gungen ausreichend Zeit zur Erzeugung von Verschleif3. Bis zum Abschluss
des Priifprogramms absolvierte das Priiflager eine Laufzeit von 401 h. Relativ
zur nominellen Lebensdauer L,,}, entspricht dies circa 16,2 %.

Somit zeigt das Priifprogramm P, wie stark sich tiberlagerte Axialschwingun-
gen bei nicht idealen Betriebsbedingungen auf den Verschleifd auswirken
und inwieweit dieser Effekt mit der Drehzahl oder der radialen Belas-
tung eines Zylinderrollenlagers in Wechselwirkung tritt. Tabelle 7 fasst
die gewdhlten Versuchsparameter und die daraus resultierenden Ergebnisse
des Verschleifdtests T sowie des Priifprogramms P in iibersichtlicher Form
zusammen.

Axialschwingungen wirken sich vor allem auf die Kontakte zwischen Innen-
ringlaufbahn und Walzkorper durch die Entstehung von axialen Gleit-
bewegungen und Reibungskriaften aus. Somit sind die Laufflachen der
Walzkorper und des Innenrings von besonderem Interesse fiir die Ver-
schleiffanalysen.

Bild 53 zeigt den Innenring und einen Teil der Walzkorper des Testlagers T.
Besonders auffdllig sind dabei deutlich ausgepragte, braunliche Verfar-
bungen der Innenringlaufbahn und der Mantelflichen der Walzkorper.
Derartige Verfarbungen sind in der Regel auf stark gealterten und oxidierten
Schmierstoff zurtickzufiihren. Eine Alterung des Schmierstoffs entsteht, wie
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Bild 53: Verfirbungen des Schmierstoffs auf der Laufbahn des Innenrings und an den
Walzkorpern des Testlagers T nach dem Vorversuch.

in Unterkapitel 7.5 beschrieben, sowohl durch hohe thermische als auch
durch starke mechanische Beanspruchungen.

Da die im Verschleifdtest T beobachtete Erwarmung des Aufdenrings von
31°C keine allzu hohe thermische Beanspruchung fiir den Schmierstoff
darstellt, ist eine thermische Alterung als eher unwahrscheinlich anzuse-
hen. Die von den Axialschwingungen erzeugten axialen Gleitbewegungen
zwischen den Mantelflachen der Walzkorper und der Laufbahn des Innen-
rings von 512 km und der damit verbundenen mechanischen Scherung des
Schmierstoffs stellen hier eine deutlich drastischere Beanspruchung des
Schmierstoffs dar, weshalb von einer mechanisch erzeugten Alterung des
Schmierstoffs auszugehen ist.

Trotz der hohen Beanspruchung des Schmierstoffs entstand keine ersicht-
liche Beeintrachtigung der Schmierfilmbildung. Weder an den Laufbahnen
der Lagerringe noch an den Laufflichen der Walzkorper sind abrasive
Verschleif3spuren zu erkennen, was dafiir spricht, dass es (noch) nicht zu
Mischreibungszustdnden aufgrund einer herabgesetzten Leistungsfahigkeit
des Schmierstoffs gekommen ist. Messungen der Rauheitsprofile in axialer
Richtung auf der Laufbahn des Innenrings sowie der Mantelfliche eines
Walzkorpers des Testlagers T und ein Vergleich mit entsprechenden Messun-
gen an einem unbenutzten Referenzlager R (siehe Bild 55 und Bild 56) lassen
ebenfalls keinen nennenswerten Verschleifd am Testlager T erkennen.

Die von Axialschwingungen erzeugte, in Unterkapitel 7.2 untersuchte Erho-
hung der Bordreibung fithrt ebenfalls nicht zu erkennbarem Verschleif3.
Weder die Borde des Aufdenrings noch die Stirnflichen der Walzkorper des
Testlagers T zeigen entsprechende Verschleif3spuren.
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

Bild 54: Leichte Verschleif$spuren durch Mischreibung und Verfarbungen des Schmierstoffs
am Innenring und an den Walzkorpern des Priiflagers P nach dem Versuchsprogramm.

Damit ist aus dem Verschleifdtest T die Erkenntnis zu gewinnen, dass Axial-
schwingungen nicht zwangslaufig zu erhéhtem Verschleifd fithren miissen
und sich Verschleifd unter giinstig gestalteten Betriebsbedingungen sogar
ganzlich vermeiden lasst. Hierzu ist jedoch ein besonderes Augenmerk auf
die Wahl des richtigen Schmierstoffs zu richten und die durch Axialschwin-
gungen verkiirzte Gebrauchsdauer des Schmierstoffs zu berticksichtigen.

Fiir das Priiflager P entsteht ein etwas anderes Verschleifdbild. Bild 54 zeigt
dessen Innenring und mehrere Walzkorper nach Abschluss des Priifpro-
gramms. Braunliche Verfarbungen aufgrund von oxidiertem Schmierstoff
sind beim Priiflager P sichtlich schwacher ausgepragt als beim Testlager T,
obwohl die zeitweilig auftretenden Erwarmungen bis 66 °C deutlich hoher
ausfallen.

Dies ist auf zwei Ursachen zuriickzufithren: Zum einen fallt der insgesamt
wahrend des Priifprogramms P erzeugte Gleitweg der Walzkorper mit
193,2 km deutlich geringer aus als der Gleitweg im Verschleifdtest T, zum
anderen tragen die Versuchspunkte ohne Axialschwingungen dazu bei,
die durch Alterung des Schmierstoffs auf den Laufflichen entstehenden
Transferfilme zwischenzeitlich wieder abzutragen.

Auf der Laufbahn des Innenrings sind zwei umlaufende, braunliche Streifen
zu erkennen. Die in Bild 55 dargestellte Messung des Oberflachenprofils
der Laufbahn in axialer Richtung zeigt eine Einglattung der Rauheitsspitzen
an diesen beiden Stellen. Die Laufbahn des Aufdenrings zeigt im Bereich
der Lastzone ebenfalls zwei leicht braunliche Streifen. Wie in den Bildern
54 und 55 zu erkennen ist, entspricht der Abstand dieser Verschleif3spuren
in etwa 2/3 der Walzkorperlange, womit ein Verkippen oder Schranken des
Auf3enrings als Verschleifdursache auszuschliesen ist. Stattdessen ist dieses
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7.6 Verschleifsuntersuchung

—— Priiflager P —— Testlager T —— Referenzlager R
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Bild 55: Messungen der Oberflachenprofile in axialer Richtung der Innenringlaufbahn des

Priiflagers, des Testlagers und einem unbenutzten Lager am Laserscanning-Mikroskop VKX-
200 der Firma KEYENCE.

Verschleifdbild auf Mischreibungszustande und Mangelschmierung zuriick-
zufiihren. Die Laufflichen der Walzkorper lassen optisch ebenfalls geringe
Spuren von Verschleif erkennen. In den in Bild 56 dargestellten Profilmes-
sungen sind diese jedoch kaum zu erkennen.

Das zu sehende Verschleif3bild ist konsistent mit den fiir die verschiede-
nen Messpunkte des Priifprogramms ermittelten Werten fiir das Viskositats-
verhaltnis x. Wie Bild 50 veranschaulicht, ergibt sich aufgrund der durch
Axialschwingungen verursachten Temperaturerh6hungen fiir mehrere Ver-
suchspunkte ein Viskositdtsverhaltnis x < 2, was allgemein als zuverlassiger
Indikator fiir das zeitweilige Auftreten von Mischreibung betrachtet wird.

Obwohl, wie in Bild 48 zu sehen ist, die wahrend des Priifprogramms P
gemessenen Axialkrafte die maximal zuldssigen Axialkrdfte beinahe errei-
chen, sind dennoch keine Verschleif3spuren an den Auf3enringborden oder
den Stirnflaichen der Walzkorper zu erkennen.

Aus der Verschleifdanalyse des Priiflagers P ist das Fazit zu ziehen, dass Axi-
alschwingungen die Schmierbedingungen derart negativ beeinflussen, dass
unter bestimmten Betriebsbedingungen mit einem Verschleifd der Lauffla-
chen aufgrund von Mischreibung und Mangelschmierung zu rechnen ist.
Auch hier hangt die Entstehung von Verschleifd wesentlich von der Wahl des
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Bild 56: Messungen der Oberflichenprofile in axialer Richtung eines Walzkorpers des
Priiflagers, des Testlagers und einem unbenutzten Lager am Laserprofilometer Microfocus
Expert der Firma UBM.

richtigen Schmierstoffs ab. Dieser muss eine ausreichend hohe Viskositat
besitzen, um trotz der durch Axialschwingungen erzeugten Erwarmung und
der damit einhergehenden Reduktion der Betriebsviskositat ein ausreichend
hohes Viskositatsverhaltnis « sicherzustellen.

Auf Basis der in den Unterkapiteln 7.2 bis 7.5 untersuchten Verschleif3-
mechanismen sowie den im aktuellen Unterkapitel durchgefithrten Ver-
schleiffanalysen der beiden mit Axialschwingungen beaufschlagten Zylin-
derrollenlagern lassen sich geeignete Mafdnahmen zur Vermeidung von
Verschleifd durch Axialschwingungen ableiten. Dieser Aufgabe widmet sich
das folgende Unterkapitel.

7.7  Maflnahmen zur VerschleifSvermeidung

Axialschwingungen beeinflussen die Entstehung von Verschleif3 in Zylinder-
rollenlagern, jedoch lasst sich dieser Einfluss durch geeignete Mafnahmen
weitgehend neutralisieren. Das aktuelle Unterkapitel fasst deshalb die in den
Unterkapitel 7.2 bis 7.6 gewonnenen Erkenntnisse zum Verschleifdverhalten
zusammen und gibt Empfehlungen, wie sich auftretender Verschleif$ vermei-
den ldsst.
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7.7 MafSnahmen zur Verschleifsvermeidung

Axialschwingungen erzeugen, wie Unterkapitel 7.2 beschreibt, hohe Axi-
alkrafte und damit verbundene Bordreibung. Die durchgefiihrten experi-
mentellen Versuche fiihrten nicht zu einer Uberschreitung der maximal
zuldssigen Axialkriafte und die in Unterkapitel 7.6 dokumentierten Ver-
schleifduntersuchungen lieferten keine Anzeichen auf dadurch entstehen-
den Verschleif?. Dies schlief3t jedoch nicht aus, dass Axialschwingungen in
bestimmten Anwendungsfallen nicht zu Verschleifd zwischen den Walzkor-
pern und den Lagerringborden fiihren. Aus diesem Grund ist zu empfehlen,
die Hohe der in einem Anwendungsfall entstehenden Axialkrédfte anhand
des in Kapitel 6 entwickelten Berechnungsmodells zu tiberpriifen.

Sollten die berechneten Axialkrdfte die maximal zuldssigen Werte {iber-
schreiten, so besteht die Moglichkeit, Ausfiihrungen von Zylinderrollen-
lagern mit geometrisch optimierten Rolle-Bord-Kontakten zu verwenden.
Dadurch lasst sich die axiale Tragfdahigkeit des Zylinderrollenlagers um bis
zu 50 % erhohen [72]. Um auch bei hohen vorhergesagten Axialkraften
die Verschleifdfreiheit sicherzustellen, kann der Einsatz dieser Ausfiihrung
der Zylinderrollenlager in bestimmten Fallen sinnvoll sein. Das bringt
den zusatzlichen Vorteil mit sich, dass sich das durch Axialschwingungen
erzeugte Reibungsmoment reduziert.

Wie Unterkapitel 7.3 belegt, zeigen Axialschwingungen keinerlei Einfluss auf
den Walzkorpersatzschlupf. Hierbei ist vorausgesetzt, dass die zur Vermei-
dung von Schlupf festgelegte Mindestbelastung des Walzlagers nicht unter-
schritten wird. Findet dies bei der Auslegung einer Walzlagerung Bertick-
sichtigung, so sind keine weiteren Mafdnahmen zur Vermeidung von Schlupf
durch Axialschwingungen zu treffen.

Unterkapitel 7.4 dokumentiert eine deutliche Beeintrachtigung des Schmier-
filmaufbaus durch Axialschwingungen aufgrund der héheren Erwarmung
der Walzlagerung und der daraus folgenden Reduktion der Schmierstoft-
viskositat. Auftretende Erh6hungen der Betriebstemperatur sind iiber das
in Kapitel 6 beschriebene Berechnungsverfahren abzuschdtzen und bei der
Festlegung der Schmierstoffviskositat fiir den jeweiligen Anwendungsfall
entsprechend zu berticksichtigen.

Bei der Auslegung der Schmierung ist ebenfalls zu berticksichtigen, dass
Axialschwingungen, wie die Unterkapitel 7.5 und 7.6 aufzeigen, die Alterung
des Schmierstoffs beschleunigen. Dies beeinflusst sowohl die Auswahl des
richtigen Schmierstoffs und eines geeigneten Schmierverfahrens als auch die
Festlegung entsprechend verkiirzter Intervalle fiir einen Schmierstoffwech-
sel.
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7 VerschleifSverhalten bei Axialschwingungen

Abschliefdend ist zu erwahnen, dass ein verschleifdfreier Betrieb mit Axial-
schwingungen nur dann moglich ist, wenn eine ausreichend hohe Wellen-
drehzahl vorliegt. Eine ausreichend hohe Drehzahl ist eine essentielle Vor-
aussetzung dafiir, dass sich tiberhaupt ein tragender Schmierfilm in den
Walzkontakten des Zylinderrollenlagers bilden kann. Schwingungen an still-
stehenden Walzlagern fiithren binnen kurzer Zeit zum Verschleif3schaden.
Dieses Schadensbild ist unter den Bezeichnungen Stillstandsmarkierungen
oder False Brinelling bekannt.

Das folgende Kapitel fasst die in der vorliegenden Dissertation erarbeite-
ten Ergebnisse und Erkenntnisse zusammen und zieht ein abschlief3endes
Fazit.



8 Zusammenfassung und Fazit

8.1 Zusammenfassung

Die vorliegende Dissertation mit dem Titel , Experimentelle Untersuchung
der Auswirkungen von Axialschwingungen auf Reibung und Verschleif$ in
Zylinderrollenlagern® setzt sich zum Ziel, Konstrukteure bei der Auslegung
von Walzlagerungen bereits in den frithen Phasen des Konstruktionsprozes-
ses zu unterstiitzen. Zur Erreichung dieses Ziels beschreiben die vorangegan-
genen Kapitel 1 bis 7 die einzelnen Schritte des gewdhlten Losungswegs und
dokumentieren detailliert die jeweils gewonnenen Ergebnisse und Erkennt-
nisse. Dieses Kapitel fasst die Inhalte und Ergebnisse der Arbeit zusammen
und zieht ein abschlief3endes Fazit.

Kapitel 1 gibt einleitend einen kurzen Abriss der Entwicklungsgeschichte
von Zylinderrollenlagern und stellt die Ausrichtung der aktuellen Bemiihun-
gen zur Weiterentwicklung des Walzlagers hinsichtlich Leistungssteigerung,
Gewichtseinsparung und Reibungsreduzierung heraus. Es nennt zudem
verschiedene Anwendungsfalle, insbesondere aus dem Schwermaschinen-
bau, in denen Schwingungen an Walzlagern auftreten. An einem konkreten
Anwendungsbeispiel, einem axial oszillierenden Zylinderrollenlager in einer
Druckerpresse, zeigt Kapitel 1 die Problematik auf, dass die aktuell verfiig-
bare Auslegungsmethodik von Walzlagern unter Axialschwingungen im
Widerspruch zu den genannten Entwicklungsbestrebungen nach Down-
sizing und Reibungseinsparung steht. Aufgrund fehlenden Wissens zum
Reibungs- und Verschleifdverhalten von Walzlagern unter Axialschwingun-
gen sind sehr hohe Sicherheitsfaktoren vorgesehen, was den Konstrukteur
zur Auswahl von tibermafig grof3en und schweren Walzlagern mit unnétig
hohen Reibungsverlusten bewegt. Hieraus formuliert Kapitel 1 die folgenden
Forschungsfragen:

? Wie wirken sich axiale Schwingungen auf die Reibungsverluste
und die Temperaturen von Zylinderrollenlagern aus und wie lasst
sich dies in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses analy-
tisch vorhersagen?

? Wie beeinflussen Axialschwingungen das Verschleifdverhalten
eines Zylinderrollenlagers und welche Mafinahmen sind bei
der Auslegung der Wailzlagerung zu treffen, um auftretenden
Verschleifd zu minimieren oder zu vermeiden?
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8 Zusammenfassung und Fazit

Kapitel 1 setzt die Beantwortung dieser Fragestellungen zum Ziel dieser
Arbeit und zeigt den im weiteren Verlauf der Arbeit gewahlten, nachfolgend
zusammengefassten Losungsweg auf.

Kapitel 2 beschreitet diesen Losungsweg mit einer Darstellung der bis-
herigen Forschungsarbeiten auf dem etwas weiter gefassten Themenfeld
,Schwingungen an Wilzlagern“ Dieser Uberblick iiber eine Vielzahl von For-
schungsarbeiten unterschiedlicher Autoren unterscheidet zwischen inner-
halb oder aufderhalb eines Walzlagers entstehenden Schwingungen. Er zeigt
auf, dass diese Schwingungen auf unterschiedlichste Entstehungsursachen
zurlickzufiihren sind und sich in ihrer Art und Auspragung grundsatzlich
voneinander unterscheiden. Ergebnisse aus Arbeiten zu Schwingungen
innerhalb des Lagers kommen insbesondere zur Zustandsiiberwachung und
Schadensfritherkennung zum Einsatz. Untersuchungen zu Schwingungen
auflerhalb des Lagers konzentrieren sich vor allem auf die Auswirkung
bestimmter Schwingungsformen hinsichtlich Ermiidung und Verschleifs.

Hiermit zeigt Kapitel 2, dass sich das Forschungswissen in diesem Gebiet
hauptsachlich auf die Folgeerscheinungen von Schwingungen an Walzla-
gern konzentriert und bisher kaum Forschungsergebnisse dazu vorliegen,
wie Schwingungen bei der Auslegung eines Walzlagers in geeigneter Art
und Weise zu berticksichtigen sind. Kapitel 2 erldutert weiterhin, warum
insbesondere axiale Schwingungen bei Rollenlagern als kritisch hinsichtlich
Reibung und Verschleif’ zu sehen sind und begriindet damit nochmals die
in dieser Arbeit geplanten experimentellen Untersuchungen zum Reibungs-
und Verschleifdverhalten von Zylinderrollenlagern unter Axialschwingungen
und die Entwicklung eines analytischen Vorhersagemodells.

Kapitel 3 stellt den konstruktiven Aufbau und die Funktionsweise von
zwei verschiedenen Wailzlagerpriifstinden vor, welche zur Durchfiihrung
dieser experimentellen Untersuchungen zum Einsatz kommen. Der speziell
fir dieses Forschungsvorhaben entwickelte Schwingungspriifstand beauf-
schlagt den Innenring eines mit Ol-Luft geschmierten Zylinderrollenlagers
NU 210 mit Axialschwingungen unterschiedlicher Amplitude und Frequenz
bei verschiedenen Radiallasten und Drehzahlen. Die Sensorik des Schwin-
gungspriifstands erfasst dabei am Priiflager neben der Drehzahl der Welle
und den radial oder axial am Priiflager wirkenden Kraften auch die Frequenz
und Amplitude der axialen Schwingungen. Zusatzlich ermittelt die Sensorik
auftretenden Walzkorpersatzschlupf sowie die entstehende Erwarmung des
Innen- und Aufdenrings und die Temperatur der Umgebung.



8.1 Zusammenfassung

Ein fiir Referenzversuche ohne Axialschwingungen verwendeter Reibungs-
priifstand testet vier mit Minimalmenge geschmierte Zylinderrollenlager
NU 210 bei verschiedenen Drehzahlen und Radiallasten. Sensoren messen
diese Lasten und Drehzahlen, das daraus resultierende Reibungsmoment,
die in und gegeniiber der Lastzone der Auf3enringe entstehenden Tempera-
turen sowie die Umgebungstemperatur.

Kapitel 4 untersucht mithilfe dieses Reibungspriifstands, ob verschiedene
Berechnungsmodelle, die tblicherweise bei der Auslegung von Wailzla-
gerungen Anwendung finden, die an den Priifstinden auftretenden Rei-
bungsverluste zutreffend vorhersagen. Hierzu beschreibt Kapitel 4 die drei
gangigsten empirischen Berechnungsmethoden der Walzlagerreibung - den
Ansatz von STRIBECK [85], das Modell von PALMGREN [63] und das Verfahren
von SKF [78] - und vergleicht diese anschliefSend mit experimentellen
Messungen des Reibungsmoments eines Zylinderrollenlagers NU 210 fiir
verschiedene Drehzahlen und Radiallasten.

Dieser Vergleich verdeutlicht, dass alle drei Berechnungsmethoden die expe-
rimentell am Priifstand gewonnenen Messwerte nur sehr tiberschldgig anna-
hern und somit ungeeignet sind, um im Rahmen dieser Arbeit als Referenz
fir das Reibungsmoment ohne Axialschwingungen zu dienen. Daraus ist
zu schlussfolgern, dass im weiteren Verlauf der Arbeit ein neues Berech-
nungsmodell zu entwickeln ist, welches die Reibungsverluste des Priiflagers
ohne Axialschwingungen deutlich zutreffender beschreibt. Zusatzlich ergibt
sich der Umkehrschluss, dass eine geeignete Methode zu finden ist, die es
ermoglicht, ein auf das Zylinderrollenlager NU 210 zugeschnittenes Berech-
nungsmodell der Reibungsverluste durch Axialschwingungen zutreffend auf
andere Anwendungsfdlle aus der Praxis zu projizieren.

Kapitel 5 vergleicht weitere empirische Berechnungsmodelle, die bei der
Auslegung einer Walzlagerung zur Abschdtzung der Betriebstemperatur
zum Einsatz kommen, mit experimentell ermittelten Messwerten. In der
Walzlagertechnik sind hierzu zwei Methoden giangig — der Ansatz nach
PALMGREN [63] und das Vorhersagemodell nach DIN 732 [18]. Fir die-
sen Vergleich kommt erneut der Reibungspriifstand zum Einsatz, um fiir
verschiedene Drehzahlen und Radiallasten die mittleren Beharrungstempe-
raturen der Aufenringe von mit Ol-Luft geschmierten Zylinderrollenlagern
NU 210 zu ermitteln.

Sowohl fir die Berechnungsmodelle als auch fiir die experimentellen Mes-
sungen resultiert ein linearer Zusammenhang zwischen der Beharrungstem-
peratur und den Reibungsverlusten eines Walzlagers, welcher maf3geblich
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8 Zusammenfassung und Fazit

von den thermischen Eigenschaften der Walzlagerung gepragt ist. Mit dem
Argument, dass bei der Auslegung einer Walzlagerung oftmals weder die Rei-
bungsverluste noch das thermische Verhalten bekannt sind, zeigt Kapitel 5
die Notwendigkeit auf, im weiteren Verlauf der Arbeit einen Berechnungs-
ansatz zu entwickeln, der die Beharrungstemperaturen am Priiflager ohne
Axialschwingungen auf Basis der Drehzahl und der Radiallast zutreffend
widerspiegelt. Es folgt weiterhin, dass eine geeignete Methode zur Ubertra-
gung dieses Modells auf andere Anwendungsfalle zu finden ist.

Kapitel 6 baut auf den bisher behandelten Grundlagen auf und beantwortet
die erste der im Fokus dieser Dissertation stehenden Fragestellungen. Es
stellt hierzu ein zielgerichtetes Vorgehen vor, welches die von den Kapiteln
4 und 5 genannten Anforderungen berticksichtigt und ein empirisches, auf
weitere Anwendungsfdlle tibertragbares Berechnungsmodell der Reibung
und der Temperaturen von Zylinderrollenlagern unter Axialschwingungen
zum Ergebnis hat.

Einen wesentlichen Teil bildet hierbei ein umfangreiches experimentelles
Versuchsprogramm mit und ohne Axialschwingungen an den in Kapitel 3
beschriebenen Priifstanden. Dieses variiert vier Parameter: die Drehzahl, die
Radiallast, die Amplitude und die Frequenz. Die hierbei zu tiberwindende
Herausforderung liegt in der experimentellen Messung der Reibung, welche
nicht auf direktem Weg bestimmbar ist.

Um diese Schwierigkeit zu tiberwinden, nutzt Kapitel 6 ein mehrstufi-
ges Verfahren, welches zuerst auf Basis experimenteller Referenzversuche
ohne Axialschwingungen am Schwingungspriifstand die Beharrungstem-
peraturen ermittelt, am Reibungspriifstand die Reibungsverluste erfasst
und beides, wie von den Kapiteln 4 und 5 gefordert, tiber empirische
Berechnungsmodelle beschreibt. Anschlief3end erfolgt die Bestimmung des
in Kapitel 5 gezeigten linearen Zusammenhangs zwischen diesen beiden
Messgrofden. Damit lassen sich aus jeder gemessenen Temperaturerh6hung
die hierfiir verantwortlichen Reibungsverluste ermitteln. Dies ist, wie sich
zeigt, unabhdngig von der Ursache und gilt somit auch fiir Erwarmungen
aufgrund von Axialschwingungen.

Die auf diese Weise aus den experimentellen Versuchen mit Axialschwingun-
gen ermittelten Berechnungsmodelle der Reibungsverluste setzen sich aus
einem axialen und einem rotatorischen Anteil zusammen, wobei sich nur
letzterer auf das Reibungsmoment auswirkt. Kapitel 6 bestimmt deshalb die
axialen Reibungsverluste aus Messungen der Axialkrafte am Auféenring und
leitet ebenfalls ein empirisches Berechnungsmodell ab. Damit ergibt sich das
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8.1 Zusammenfassung

Berechnungsmodell der rotatorischen Reibungsverluste mittels Subtraktion
des axialen Anteils von den gesamten durch Axialschwingungen verursach-
ten Reibungsverlusten.

Die gefundenen Berechnungsmodelle bilden die Beharrungstemperaturen
und die Reibungsverluste des mit Minimalmenge geschmierten Zylinderrol-
lenlagers NU 210 ab. Die von den Kapiteln 4 und 5 geforderte Ubertragbar-
keit der gefundenen Berechnungsmodelle auf verschiedene Walzlagergro-
3en und unterschiedliche Arten der Schmierung erfolgt dabei im letzten
Schritt tiber eine Skalierung der Berechnungsmodelle. Die Bestimmung der
Skalierungsfaktoren erfordert hierzu, neben den Betriebsparametern Radi-
allast, Drehzahl, Amplitude und Frequenz, lediglich eine zufriedenstellende
Vorhersage der Beharrungstemperatur und der Reibungsverluste der auszu-
legenden Walzlagerung im schwingungsfreien Fall.

Kapitel 7 setzt sich die Beantwortung der zweiten in Kapitel 1 postulier-
ten Fragestellung zum Ziel und untersucht auf Basis experimenteller Versu-
che und Analysen gelaufener Priiflager, wie sich Axialschwingungen auf das
Verschleifdverhalten von Zylinderrollenlagern auswirken. Kapitel 7 stellt vier
Hypothesen zu den wirkenden Schadensmechanismen auf und tberpriift
diese nacheinander anhand verschiedener experimenteller Messgrofen.

Ein Vergleich zwischen experimentellen Messungen der Axialkraft mit
Berechnungen der maximal zuldssigen Axiallasten priift, ob Axialschwingun-
gen zu einer unzuldssig hohen Bordreibung fithren kdnnen. Dieser Vergleich
ergibt, dass die durch Axialschwingungen erzeugten Axialkréfte den zulds-
sigen Grenzwerten nahe kommen und somit auftretender Verschleif? in den
Rolle-Bord-Kontakten nicht auszuschliefRen ist.

Um herauszufinden, ob Axialschwingungen den auftretenden Schlupf des
Walzkorpersatzes erhohen und damit ein Risiko fiir Gleitverschleifd an
den Laufflichen darstellen, stellt Kapitel 7 Messungen des Walzkorper-
satzschlupfs mit und ohne Axialschwingungen einander gegeniiber. Es
stellt sich heraus, dass Axialschwingungen keinerlei Auswirkungen auf den
Wialzkorpersatzschlupf haben.

Die von Axialschwingungen erzeugten Temperaturerh6hungen verringern
die Viskositat des Schmierstoffs und beeintrachtigen somit den Schmierfilm-
aufbau. Eine Auswertung des Einflusses von Axialschwingungen auf das Vis-
kositdtsverhaltnis « belegt, dass Axialschwingungen in erheblichem Mafe
die Schmierfilmbildung negativ beeinflussen und es damit zu Mischreibung
und Verschleifd kommen kann.
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Zusatzlich stellt Kapitel 7 anhand der gemessenen Temperaturerh6hungen
sowie der Schwinggeschwindigkeiten dar, in welchem Mafde Axialschwin-
gungen den Schmierstoff sowohl thermisch als auch mechanisch beanspru-
chen und somit die Alterung des Schmierstoffs beschleunigen. Ob dies zur
Entstehung von Verschleif$ fithrt, hangt stark von der Wahl des Schmier-
stoffs ab. Insbesondere bei fettgeschmierten Walzlagern spielt dies jedoch
eine wichtige Rolle.

Die von Kapitel 7 dokumentierten Untersuchungen der Laufbahnen von
zwei unter Axialschwingungen betriebenen Zylinderrollenlagern lassen
ebenfalls darauf schlief3en, dass Axialschwingungen unter bestimmten
Bedingungen zu Mischreibung fithren und den Schmierstoff verstarkt mecha-
nisch oder thermisch beanspruchen koénnen. Aus den durchgefiihrten
Untersuchungen leitet Kapitel 7 abschlieRend mehrere Empfehlungen ab,
wie sich die Auswirkungen von Axialschwingungen auf den Verschleifd an
Zylinderrollenlagern minimieren oder vermeiden lassen.

Das nun folgende Unterkapitel fasst die Erkenntnisse dieser Arbeit zusam-
men und zieht ein abschlieflendes Fazit.

8.2 Fazit

Eine moglichst optimale Gestaltung einer Walzlagerung hinsichtlich Bau-
raum und Gewicht sowie Reibung und Zuverlassigkeit bereits in der frithen
Phase des Konstruktionsprozesses erfordert neben einer genauen Kenntnis
der wirkenden Beanspruchungen eine maglichst zutreffende, aber dennoch
unkomplizierte Vorhersage des zu erwartenden Reibungsverhaltens. Dies ist
beispielsweise bei der Festlegung der benétigten Antriebsleistung oder fiir
die Bestimmung des Wirkungsgrads erforderlich.

Besonders relevant ist die Ermittlung der Reibungsverluste jedoch fiir die
Berechnung der zu erwartenden Betriebstemperaturen an der Walzlagerung,
welche wiederum fiir die Wahl eines geeigneten Schmierstoffs und eine
passende Auslegung der Schmierstoffversorgung von essentieller Bedeutung
sind. Die Gewdhrleistung eines tragfahigen Schmierfilms im Walzlager stellt
schliefdlich den entscheidenden Schliisselfaktor fiir einen einwandfreien
Betrieb oder fiir das Entstehen von Ermiidung oder Verschleifs und damit
einem vorzeitigen Ausfall der Walzlagerung dar.

Fiir Zylinderrollenlager mit zusatzlichen Axialschwingungen existierten bis-
her keine geeigneten Methoden zur rechnerischen Abschatzung der hierbei
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8.2 Fazit

verursachten Reibungsverluste oder Temperaturerhohungen. Ebenso wur-
den die Auswirkungen derartiger Axialschwingungen auf das Verschleifdver-
halten bisher nicht eingehend untersucht. An dieser Stelle setzt das For-
schungsvorhaben an und ermoglicht erstmals durch folgende wesentliche
Erkenntnisse der Dissertation eine Losung der Problematik:

! Die vorliegende Forschungsarbeit stellt erstmals eine geeignete
Methode zur rechnerischen Vorhersage des Reibungs- und Tem-
peraturverhaltens von Zylinderrollenlagern unter Axialschwin-
gungen vor. Diese basiert auf einem umfangreichen, experimen-
tellen Versuchsprogramm, dessen Durchfiihrung erst mit einem
in diesem Forschungsvorhaben entwickelten, derzeit einmaligen
Walzlagerpriifstand moglich wurde. Fir eine optimierte Ausle-
gung einer solchen Walzlagerung ist diese Methode insbesondere
in der frithen Phase des Konstruktionsprozesses von essentieller
Bedeutung.

o=

Die experimentellen Untersuchungen dieses Forschungsvorha-
bens tragen auflerdem zu einem umfassenderen und detaillier-
teren Verstindnis der Auswirkungen von Axialschwingungen
auf das Verschleifdverhalten von Zylinderrollenlagern bei. Die
Ableitung gezielter Handlungsempfehlungen und Maf$nahmen
zur Minimierung oder Vermeidung von Verschleify aufgrund von
Axialschwingungen ermoglicht die Nutzung dieser Erkenntnisse
in der praktischen Anwendung zur Sicherstellung der Zuverlas-
sigkeit einer solchen Walzlagerung.

Axialschwingungen an Zylinderrollenlagern treten beispielsweise in grofden
Druckerpressen auf. Zur Sicherstellung eines verschleifdfreien Betriebs wur-
den in diesem Fall bisher hohe Sicherheitsfaktoren vorgesehen [53]. In Kon-
sequenz dessen fiel die Auswahl der eingesetzten Walzlager auf iibermaf3ig
grofde und schwere Baureihen mit unnotig hohen Reibungsverlusten.

Die in diesem Forschungsvorhaben erzielten Ergebnisse und Erkenntnisse
bieten nicht nur in diesem Anwendungsbeispiel hohes Verbesserungspo-
tential. Zukiinftig ist es moglich, mithilfe des Berechnungsmodells der
Reibungs- und Temperaturverluste sowie der empfohlenen Mafdnahmen
zur Vermeidung von Verschleifd auch bei der Auslegung von Zylinderrollen-
lagern mit zusatzlich wirkenden Axialschwingungen den in Unterkapitel 1.1
angesprochenen Entwicklungsbestrebungen nach Leistungssteigerung, Rei-
bungsminimierung und Gewichtsreduktion gerecht zu werden und opti-
mierte, aber dennoch zuverldssige Walzlagerungen zu gestalten.
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9 Summary and Conclusion

9.1 Summary

The dissertation at hand with the translated title “Experimental Investiga-
tion of the Effects of Axial Oscillations on Friction and Wear in Cylindrical
Roller Bearings” aims to assist design engineers with the dimensioning of
rolling element bearings in the early phases of the design process. In order
to achieve this goal, the preceding chapters 1 to 7 describe the individual
steps of the chosen solution process and document in detail the results and
findings obtained in these steps. This chapter summarises the content and
results of this work and draws a final conclusion.

Chapter 1 introduces a short outline of the development history of cylin-
drical roller bearings and shows the focus of current development efforts
to improve rolling element bearings with regard to performance increase,
weight saving and friction reduction. It also lists various applications, es-
pecially of heavy machinery, in which oscillations occur in rolling element
bearings. Using a concrete application example, an axially oscillating cylin-
drical roller bearing inside a printing press, chapter 1 points out the problem
that the currently available design methodology of rolling element bearings
under axial oscillations contradicts the mentioned development efforts to-
wards downsizing and friction reduction. Due to a lack of knowledge about
the friction and wear behaviour of rolling element bearings under axial os-
cillations, very high safety factors are applied which leads design engineers
to select excessively large and heavy rolling element bearings with unnec-
essarily high friction losses. From this, chapter 1 formulates the following
research questions:

? How do axial oscillations affect the friction losses and operating
temperatures of cylindrical roller bearings and how can this be
analytically predicted in the early phases of the design process?

? How do axial oscillations influence the wear behaviour of a cylin-
drical roller bearing and what measures should be taken to min-
imise or even avoid wear when dimensioning a rolling element
bearing?

Answering these questions is the objective of this work. Chapter 1 points out
the further course of this dissertation, which is summarised below.
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9 Summary and Conclusion

Chapter 2 embarks on this course with a presentation of previous research
work in the somewhat broader field of oscillations in and around rolling
element bearings. This overview of a large number of research papers by
different authors distinguishes between oscillations occurring inside or out-
side a rolling element bearing. It shows that these oscillations can be traced
back to a wide variety of causes and differ fundamentally from one another in
their form and intensity. Results from research on oscillations inside rolling
element bearings are used in particular for condition monitoring and early
damage detection. Investigations on oscillations outside rolling element
bearings concentrate mainly on the effects of certain kinds of oscillations
with regard to fatigue and wear.

Hereby, chapter 2 shows that research activities in this field mainly concen-
trate on the consequences of oscillations in rolling element bearings and
that there are hardly any research results available so far on how oscillations
are to be considered in a suitable way when dimensioning a rolling element
bearing. Chapter 2 further explains why especially axial oscillations in roller
bearings are to be seen as critical with regard to friction and wear. This ex-
plains the objective of this work: the experimental investigations on friction
and wear behaviour of cylindrical roller bearings under axial oscillations and
the development of an analytical prediction model.

Chapter 3 presents the design and functionality of two different rolling el-
ement bearing test rigs, which are used to perform these experimental in-
vestigations. The oscillation test rig, developed especially for this research
project, applies axial oscillations of different amplitudes and frequencies at
different radial loads and rotational speeds to the inner ring of a cylindrical
roller bearing NU 210, lubricated with minimum quantity. The sensors of
the oscillation test rig record the shaft speed and the forces acting radially
or axially on the test bearing as well as frequency and amplitude of the axial
oscillations. In addition, the sensors detect rolling element set slippage and
determine the temperatures of inner and outer ring as well as the ambient
temperature.

A friction test rig, used for reference tests without any oscillations, examines
four cylindrical roller bearings NU 210, lubricated with minimum quantity at
different speeds and radial loads. Sensors measure these loads and speeds,
the resulting frictional torque, the outer ring temperatures in and opposite
the load zone as well as the ambient temperature.

Chapter 4 employs this friction test rig to investigate whether various cal-
culation models that are usually used when dimensioning rolling element
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9.1 Summary

bearings accurately predict the friction losses occurring on these test rigs.
For this purpose, chapter 4 describes the three most common empirical
calculation methods of rolling element bearing friction - the approach of
STRIBECK [85], the model of PALMGREN [63] and the method of SKF [78] -
and then compares them with experimental measurements of the frictional
torque of a cylindrical roller bearing NU 210 for different speeds and radial
loads.

This comparison shows that all three calculation methods approximate
the experimental measurements obtained on the friction test rig only very
roughly and are therefore unsuitable to serve as a reference for the frictional
torque without axial oscillations in the context of this work. From this, it
can be concluded that in the further course of this work a new calculation
model needs to be developed which describes the friction losses of the test
bearing without axial oscillations much more accurately. In addition, the
reverse conclusion is that a suitable method has to be found to project a
calculation model of the friction losses due to axial oscillations, which is
tailored to the cylindrical roller bearing NU 210, correctly to other practical
applications.

Chapter 5 compares further empirical calculation models to experimental
results. When dimensioning rolling element bearings, these models are
applied to predict the operating temperatures. In rolling element bearing
technology, two methods are common for this purpose - the approach of
PALMGREN [63] and the prediction model in DIN 732 [18]. For this compari-
son, the friction test rig is used to determine the mean steady-state tempera-
ture of the outer ring of an oil-air lubricated cylindrical roller bearing NU 210
for different speeds and radial loads.

Both for the calculation models and for the experimental measurements,
linear relationships exist between the steady-state temperature and the fric-
tion losses of a rolling element bearing. This is significantly influenced by
the thermal properties of the rolling element bearing. Considering that
often neither the frictional losses nor the thermal behaviour are known when
dimensioning a rolling element bearing, chapter 5 shows the necessity to
develop an additional calculation model in the further course of this work
which accurately reflects the steady-state temperatures of the test bearing
without any axial oscillations on the basis of rotational speed and radial load.
Furthermore, it follows that a suitable method for transferring this model to
other applications needs to be found.
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9 Summary and Conclusion

Chapter 6 builds on the fundamentals discussed so far and answers the
first of the two research questions that are the focus of this dissertation.
Therefore, it presents a targeted approach which considers the requirements
mentioned in chapters 4 and 5 and which results in an empirical calculation
model of friction and operating temperature in a cylindrical roller bearing
under axial oscillations that can be transferred to other applications.

An essential part of this chapter is an extensive experimental test program
with and without axial oscillations, employing the test rigs described in chap-
ter 3. This test program varies four parameters: rotational speed, radial load,
amplitude and frequency. The challenge to be overcome here is the experi-
mental measurement of friction, which cannot be determined directly.

To overcome this difficulty, chapter 6 uses a multi-step procedure. At first,
the steady-state temperatures without any axial oscillations are determined
on the oscillation test rig and the friction losses are measured on the friction
test rig. As required by the chapters 4 and 5, the results are described by
means of empirical calculation models. Subsequently, chapter 5 determines
the linear relationship between friction losses and temperature increases.
This allows for a simple deduction of the according friction losses from any
temperature measurement. As can be seen, this is independent of the cause
of the friction losses and applies to temperature increases due to axial oscil-
lations as well.

The empirical calculation models of the friction losses from the experimental
tests with axial oscillations consist of an axial and a rotational component,
whereby only the latter has an effect on the frictional torque. Chapter 6
therefore determines the axial friction losses from measurements of the axial
forces on the test bearing outer ring and derives an empirical calculation
model of these forces. The calculation model of the rotational friction losses
can easily be obtained by subtracting the axial component from the total
friction losses caused by axial oscillations.

The calculation models reproduce the steady-state temperatures and fric-
tion losses of the cylindrical roller bearing NU 210 lubricated with minimum
quantity. The transferability of the calculation models to different roller
bearing sizes and types of lubrication, as required by the chapters 4 and 5,
is achieved in the last step by scaling the calculation models. In addition to
the operating parameters radial load, speed, amplitude and frequency, the
determination of the scaling factors requires a satisfactory prediction of the
steady-state temperature or the friction losses without any axial oscillations
for the roller bearing that is to be dimensioned.
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9.1 Summary

Chapter 7aims at answering the second question postulated in chapter1and
investigates on the basis of experimental tests and analyses of roller bearings
that have been run on the oscillation test rig, how axial oscillations affect
the wear behaviour. Chapter 7 formulates four hypotheses on the relevant
damage mechanisms and checks these successively using the experimental
measurement results.

A comparison between experimental measurements of the axial force with
calculations of the maximum permissible axial load checks whether axial
oscillations can lead to unacceptably high friction at the flanges. This com-
parison shows that the axial forces generated by axial oscillations come close

to the permissible limit and thus wear at the roller-flange contacts cannot
be excluded.

In order to find out whether axial oscillations increase the slippage of the
rolling element set and therefore raise the risk of sliding wear on the run-
ning surfaces, chapter 7 compares measurements of the rolling element set
slippage with and without axial oscillations. It is found that axial oscillations
have no effect on the rolling element set slippage.

The temperature increases caused by axial oscillations reduce the viscosity
of the lubricant and thus impair the lubricant film formation. An evaluation
of the influence of axial oscillations on the viscosity ratio « shows that ax-
ial oscillations have a considerable negative effect on the formation of the
lubricant film and can therefore lead to mixed friction and wear.

In addition, chapter 7 uses the measured temperature increases as well as
the oscillation velocities to show the extent to which axial oscillations exert
both thermal and mechanical stress on the lubricant and thus accelerate its
ageing process. Whether this leads to wear depends to a large extent on the
choice of lubricant. However, it plays an important role, especially in grease-
lubricated rolling element bearings.

Investigations of the raceways of two cylindrical roller bearings that have
been subjected to axial oscillations also indicate that, under certain condi-
tions, axial oscillations can lead to mixed friction and increased mechanical
or thermal stress on the lubricant. From the investigations carried out, chap-
ter 7 finally derives several recommendations on how the effects of axial
oscillations on the wear risk of cylindrical roller bearings can be minimized
or even avoided.

The following section summarises the findings of this work and draws a final
conclusion.
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9 Summary and Conclusion

9.2 Conclusion

An optimal design of a rolling element bearing arrangement in terms of
size and weight as well as friction and reliability in the early stages of the
design process requires, in addition to the knowledge of the radial loads
and rotational speeds, a prediction of the expected friction behaviour that
is as accurate as possible but nevertheless uncomplicated. This is necessary,
for example, when determining the required driving power or the resulting
efficiency.

The determination of friction losses is particularly relevant for the calcula-
tion of the expected operating temperatures of the rolling element bearing,
which in turn are essential for the selection of a suitable lubricant and a
suitable choice for the lubricant supply. Ensuring a load-carrying lubricating
film in the rolling element bearing is the decisive key factor for faultless
operation or for the occurrence of fatigue or wear and, in consequence, pre-
mature failure of the rolling element bearing.

For cylindrical roller bearings with additional axial oscillations, no suitable
methods for an analytical estimation of friction losses or temperature in-
creases caused by these oscillations existed until now. Likewise, the effects
of such axial oscillations on the wear behaviour have not yet been investi-
gated in detail. This research project provides a solution to this problem
with the following essential findings of this dissertation:

! This dissertation presents for the first time a suitable method
to predict the friction and temperature behaviour of cylindrical
roller bearings under axial oscillations. The method is based on
an extensive experimental test program. These experiments were
only made possible by a oscillation test rig that was developed in
this research project and which is currently unique. This method
is essential for an optimized dimensioning of a rolling element
bearing with axial oscillations, especially in the early phase of the
design process.

! The experimental investigations of this research project also con-
tribute to a more comprehensive and detailed understanding of
the effects of axial oscillations on the wear behaviour of cylindri-
cal roller bearings. The derivation of specific recommendations
for measures to minimise or avoid wear due to axial oscillations
enables the use of these findings in practical applications to en-
sure the reliability of such rolling element bearings.
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9.2 Conclusion

Axial oscillations on cylindrical roller bearings occur, for example, in large
printing presses. To ensure wear-free operation in this case, high safety
factors have so far been applied [53]. As a consequence, the chosen rolling
element bearings were excessively large and heavy with unnecessarily high
friction losses.

The results and findings achieved in this research project offer high potential
for improvement not only in this application example. From now on, it
will be possible, to meet the development efforts for performance increase,
friction minimization and weight reduction mentioned in chapter 1 and to
design optimised but nevertheless reliable rolling bearing arrangements, es-
pecially cylindrical roller bearings with additional axial oscillations.
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Produkt- und Produktionstechnologien
fir raumliche spritzgegossene

Schaltungstrager (3-D MID)
FAPS, 196 Seiten, 86 Bilder, 4 Tab. 1995.
ISBN 3-446-18448-1.

Band s51: Franz-Josef Zeller
Sensorplanung und schnelle
Sensorregelung fiir Industrieroboter
FAPS, 190 Seiten, 102 Bilder, g Tab. 1995.
ISBN 3-446-18601-8.

Band 52: Michael Solvie
Zeitbehandlung und
Multimedia-Unterstiitzung in
Feldkommunikationssystemen

FAPS, 200 Seiten, 87 Bilder, 35 Tab. 1996.

ISBN 3-446-18607-7.

Band 53: Robert Hopperdietzel
Reengineering in der Elektro- und
Elektronikindustrie

FAPS, 180 Seiten, 109 Bilder, 1 Tab. 1996.
ISBN 3-87525-070-2.

Band 54: Thomas Rebhahn
Beitrag zur Mikromaterialbearbeitung

mit Excimerlasern - Systemkomponenten

und Verfahrensoptimierungen
LFT, 148 Seiten, 61 Bilder, 10 Tab. 1996.
ISBN 3-87525-075-3.

Band 55: Henning Hanebuth
Laserstrahlhartl6ten mit
Zweistrahltechnik

LFT, 157 Seiten, 58 Bilder, 11 Tab. 1996.

ISBN 3-87525-074-5.

Band 56: Uwe Schonherr

Steuerung und Sensordatenintegration
fir flexible Fertigungszellen mit
kooperierenden Robotern

FAPS, 188 Seiten, 116 Bilder, 3 Tab. 1996.
ISBN 3-87525-076-1.

Band 57: Stefan Holzer
Beriihrungslose Formgebung mit
Laserstrahlung

LFT, 162 Seiten, 69 Bilder, 11 Tab. 1996.
ISBN 3-87525-079-6.

Band 58: Markus Schultz
Fertigungsqualitdt beim
3D-LaserstrahlschweifSen von
Blechformteilen

LFT, 165 Seiten, 88 Bilder, 9 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-080-X.

Band 59: Thomas Krebs

Integration elektromechanischer
CA-Anwendungen tber einem
STEP-Produktmodell

FAPS, 198 Seiten, 58 Bilder, 8 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-081-8.

Band 60: Jirgen Sturm
Prozeflintegrierte Qualitatssicherung
in der Elektronikproduktion

FAPS, 167 Seiten, 112 Bilder, 5 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-082-6.



Band 61: Andreas Brand

Prozesse und Systeme zur Bestiickung
rdumlicher elektronischer Baugruppen
(3D-MID)

FAPS, 182 Seiten, 100 Bilder. 1997.
ISBN 3-87525-087-7.

Band 62: Michael Kauf

Regelung der Laserstrahlleistung und
der Fokusparameter einer
CO2-Hochleistungslaseranlage

LFT, 140 Seiten, 7o Bilder, 5 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-083-4.

Band 63: Peter Steinwasser
Modulares Informationsmanagement
in der integrierten Produkt- und
Prozefdplanung

FAPS, 190 Seiten, 87 Bilder. 1997.
ISBN 3-87525-084-2.

Band 64: Georg Liedl

Integriertes Automatisierungskonzept
fiir den flexiblen Materialfluf} in der
Elektronikproduktion

FAPS, 196 Seiten, 96 Bilder, 3 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-086-9.

Band 65: Andreas Otto

Transiente Prozesse beim
Laserstrahlschweifsen

LFT, 132 Seiten, 62 Bilder, 1 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-089-3.

Band 66: Wolfgang Blochl

Erweiterte Informationsbereitstellung
an offenen CNC-Steuerungen zur
Prozef3- und Programmoptimierung
FAPS, 168 Seiten, 96 Bilder. 1997.
ISBN 3-87525-091-5.

Band 67: Klaus-Uwe Wolf
Verbesserte Prozef3fiihrung und
Prozef$planung zur Leistungs- und
Qualitétssteigerung beim
Spulenwickeln

FAPS, 186 Seiten, 125 Bilder. 1997.
ISBN 3-87525-092-3.

Band 68: Frank Backes
Technologieorientierte Bahnplanung
fiir die 3D-Laserstrahlbearbeitung
LFT, 138 Seiten, 71 Bilder, 2 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-093-1.

Band 69: Jiirgen Kraus
Laserstrahlumformen von Profilen
LFT, 137 Seiten, 72 Bilder, 8 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-094-X.

Band 70: Norbert Neubauer

Adaptive Strahlfithrungen fiir
CO2-Laseranlagen

LFT, 120 Seiten, 50 Bilder, 3 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-095-8.

Band 71: Michael Steber

Prozef3optimierter Betrieb flexibler
Schraubstationen in der

automatisierten Montage
FAPS, 168 Seiten, 78 Bilder, 3 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-096-6.

Band 72: Markus Pfestorf

Funktionale 3D-Oberflachenkenngréfien
in der Umformtechnik

LFT, 162 Seiten, 84 Bilder, 15 Tab. 1997.
ISBN 3-87525-097-4.



Band 73: Volker Franke
Integrierte Planung und Konstruktion

von Werkzeugen fiir die Biegebearbei-
tung

LFT, 143 Seiten, 81 Bilder. 1998.
ISBN 3-87525-098-2.

Band 74: Herbert Scheller
Automatisierte Demontagesysteme

und recyclinggerechte Produktgestaltung
elektronischer Baugruppen

FAPS, 184 Seiten, 104 Bilder, 17 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-099-0.

Band 75: Arthur Mef3ner

Kaltmassivumformung metallischer
Kleinstteile - Werkstoffverhalten,

Wirkflachenreibung, Prozeflauslegung
LFT, 164 Seiten, 92 Bilder, 14 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-100-8.

Band 76: Mathias Glasmacher

Prozef3- und Systemtechnik zum
Laserstrahl-MikroschweifSen

LFT, 184 Seiten, 104 Bilder, 12 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-101-6.

Band 77: Michael Schwind

Zerstorungsfreie Ermittlung mechani-
scher Eigenschaften von Feinblechen mit
dem Wirbelstromverfahren

LFT, 124 Seiten, 68 Bilder, 8 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-102-4.

Band 78: Manfred Gerhard
Qualitatssteigerung in der
Elektronikproduktion durch
Optimierung der Prozef3fithrung

beim Loten komplexer Baugruppen
FAPS, 179 Seiten, 113 Bilder, 7 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-103-2.

Band 79: Elke Rauh

Methodische Einbindung der Simulation
in die betrieblichen Planungs- und

Entscheidungsablaufe
FAPS, 192 Seiten, 114 Bilder, 4 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-104-0.

Band 8o: Sorin Niederkorn
Mef3einrichtung zur Untersuchung

der Wirkflachenreibung bei umformtech-
nischen Prozessen

LFT, 99 Seiten, 46 Bilder, 6 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-105-9.

Band 81: Stefan Schuberth

Regelung der Fokuslage beim Schweif3en
mit CO2-Hochleistungslasern unter

Einsatz von adaptiven Optiken
LFT, 140 Seiten, 64 Bilder, 3 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-106-7.

Band 82: Armando Walter Colombo
Development and Implementation of
Hierarchical Control Structures of

Flexible Production Systems Using High
Level Petri Nets

FAPS, 216 Seiten, 86 Bilder. 1998.
ISBN 3-87525-109-1.

Band 83: Otto Meedt
Effizienzsteigerung bei Demontage

und Recycling durch flexible
Demontagetechnologien und optimierte
Produktgestaltung

FAPS, 186 Seiten, 103 Bilder. 1998.

ISBN 3-87525-108-3.

Band 84: Knuth Gotz

Modelle und effiziente Modellbildung
zur Qualitétssicherung in der
Elektronikproduktion

FAPS, 212 Seiten, 129 Bilder, 24 Tab. 1998.
ISBN 3-87525-112-1.



Band 8s: Ralf Luchs

Einsatzmoglichkeiten leitender Kleb-
stoffe zur zuverldssigen Kontaktierung

elektronischer Bauelemente in der SMT

FAPS, 176 Seiten, 126 Bilder, 30 Tab. 1998.

ISBN 3-87525-113-7.

Band 86: Frank Pohlau

Entscheidungsgrundlagen zur Einfiih-
rung raumlicher spritzgegossener

Schaltungstrager (3-D MID)
FAPS, 144 Seiten, 99 Bilder. 1999.
ISBN 3-87525-114-8.

Band 87: Roland T. A. Kals
Fundamentals on the miniaturization
of sheet metal working processes

LFT, 128 Seiten, 58 Bilder, u Tab. 1999.
ISBN 3-87525-115-6.

Band 88: Gerhard Luhn

Implizites Wissen und technisches
Handeln am Beispiel der
Elektronikproduktion

FAPS, 252 Seiten, 61 Bilder, 1 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-116-4.

Band 89: Axel Sprenger

Adaptives Streckbiegen von
Aluminium-Strangpref$profilen

LFT, 14 Seiten, 63 Bilder, 4 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-117-2.

Band 9o: Hans-J6rg Pucher
Untersuchungen zur Prozef3folge
Umformen, Bestiicken und
Laserstrahlléten von Mikrokontakten
LFT, 158 Seiten, 69 Bilder, 9 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-119-9.

Band g1: Horst Arnet

Profilbiegen mit kinematischer
Gestalterzeugung

LFT, 128 Seiten, 67 Bilder, 7 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-120-2.

Band 92: Doris Schubart
Prozefmodellierung und

Technologieentwicklung beim Abtragen
mit COz2-Laserstrahlung

LFT, 133 Seiten, 57 Bilder, 13 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-122-9.

Band 93: Adrianus L. P. Coremans
Laserstrahlsintern von Metallpulver -
Prozefmodellierung, Systemtechnik,
Eigenschaften laserstrahlgesinterter
Metallkorper

LFT, 184 Seiten, 108 Bilder, 12 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-124-5.

Band 94: Hans-Martin Biehler
Optimierungskonzepte fiir
Qualitdtsdatenverarbeitung und
Informationsbereitstellung in der
Elektronikfertigung

FAPS, 194 Seiten, 105 Bilder. 1999.
ISBN 3-87525-126-1.

Band 95: Wolfgang Becker

Oberflachenausbildung und tribologische
Eigenschaften excimerlaserstrahlbearbei-
teter Hochleistungskeramiken

LFT, 175 Seiten, 71 Bilder, 3 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-127-X.

Band 96: Philipp Hein
Innenhochdruck-Umformen von
Blechpaaren: Modellierung,
Prozeflauslegung und Prozef3fithrung
LFT, 129 Seiten, 57 Bilder, 7 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-128-8.



Band g97: Gunter Beitinger

Herstellungs- und Priifverfahren fiir
thermoplastische Schaltungstrager
FAPS, 169 Seiten, 92 Bilder, 20 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-129-6.

Band 98: Jiirgen Knoblach

Beitrag zur rechnerunterstiitzten
verursachungsgerechten
Angebotskalkulation von Blechteilen
mit Hilfe wissensbasierter Methoden
LFT, 155 Seiten, 53 Bilder, 26 Tab. 1999.
ISBN 3-87525-130-X.

Band 99: Frank Breitenbach

Bildverarbeitungssystem zur Erfassung
der Anschlufdgeometrie elektronischer
SMT-Bauelemente

LFT, 147 Seiten, 92 Bilder, 12 Tab. 2000.
ISBN 3-87525-131-8.

Band 100: Bernd Falk
Simulationsbasierte

Lebensdauervorhersage fiir Werkzeuge
der Kaltmassivumformung

LFT, 134 Seiten, 44 Bilder, 15 Tab. 2000.
ISBN 3-87525-136-9.

Band 101: Wolfgang Schlégl

Integriertes Simulationsdaten-Manage-
ment fiir Maschinenentwicklung und

Anlagenplanung

FAPS, 169 Seiten, 101 Bilder, 20 Tab. 2000.

ISBN 3-87525-137-7.

Band 102: Christian Hinsel
Ermiidungsbruchversagen
hartstoffbeschichteter Werkzeugstahle
in der Kaltmassivumformung

LFT, 130 Seiten, 8o Bilder, 14 Tab. 2000.
ISBN 3-87525-138-5.

Band 103: Stefan Bobbert

Simulationsgestiitzte Prozessauslegung
fir das Innenhochdruck-Umformen

von Blechpaaren
LFT, 123 Seiten, 77 Bilder. 2000.
ISBN 3-87525-145-8.

Band 104: Harald Rottbauer
Modulares Planungswerkzeug zum
Produktionsmanagement in der
Elektronikproduktion

FAPS, 166 Seiten, 106 Bilder. 2001.
ISBN 3-87525-139-3.

Band 1u: Jiirgen Gohringer
Integrierte Telediagnose via Internet
zum effizienten Service von
Produktionssystemen

FAPS, 178 Seiten, 98 Bilder, 5 Tab. 2001.

ISBN 3-87525-147-4.

Band 105: Thomas Hennige
Flexible Formgebung von Blechen
durch Laserstrahlumformen

LFT, ng Seiten, 50 Bilder. 2001.
ISBN 3-87525-140-7.

Band 106: Thomas Menzel
Wissensbasierte Methoden fiir die
rechnergestiitzte Charakterisierung
und Bewertung innovativer
Fertigungsprozesse

LFT, 152 Seiten, 71 Bilder. 2001.
ISBN 3-87525-142-3.

Band 107: Thomas Stockel

Kommunikationstechnische Integration
der Prozefdebene in Produktionssysteme
durch Middleware-Frameworks

FAPS, 147 Seiten, 65 Bilder, 5 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-143-1.



Band 108: Frank Pitter
Verfligbarkeitssteigerung von
Werkzeugmaschinen durch Einsatz
mechatronischer Sensorlésungen
FAPS, 158 Seiten, 131 Bilder, 8 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-144-X.

Band 109: Markus Korneli

Integration lokaler CAP-Systeme in
einen globalen Fertigungsdatenverbund
FAPS, 121 Seiten, 53 Bilder, i Tab. 2001.
ISBN 3-87525-146-6.

Band n10: Burkhard Miiller

Laserstrahljustieren mit Excimer-Lasern -
Prozef3parameter und Modelle zur

Aktorkonstruktion
LFT, 128 Seiten, 36 Bilder, 9 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-159-8.

Band 1 Jiirgen Gohringer

Integrierte Telediagnose via Internet
zum effizienten Service von
Produktionssystemen

FAPS, 178 Seiten, 98 Bilder, 5 Tab. 2001.

ISBN 3-87525-147-4.

Band 112: Robert Feuerstein

Qualitéts- und kosteneffiziente Integra-
tion neuer Bauelementetechnologien in
die Flachbaugruppenfertigung

FAPS, 161 Seiten, 99 Bilder, 10 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-151-2.

Band 113: Marcus Reichenberger

Eigenschaften und Einsatzméglichkeiten
alternativer Elektroniklote in der

Oberflichenmontage (SMT)
FAPS, 165 Seiten, 97 Bilder, 18 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-152-0.

Band 114: Alexander Huber

Justieren vormontierter Systeme mit dem
Nd:YAG-Laser unter Einsatz von Aktoren

LFT, 122 Seiten, 58 Bilder, 5 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-153-9.

Band 115: Sami Krimi

Analyse und Optimierung von Montage-
systemen in der Elektronikproduktion

FAPS, 155 Seiten, 88 Bilder, 3 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-157-1.

Band 116: Marion Merklein
Laserstrahlumformen von

Aluminiumwerkstoffen - Beeinflussung
der Mikrostruktur und

der mechanischen Eigenschaften
LFT, 122 Seiten, 65 Bilder, 15 Tab. 2001.
ISBN 3-87525-156-3.

Band 117: Thomas Collisi

Ein informationslogistisches
Architekturkonzept zur Akquisition
simulationsrelevanter Daten

FAPS, 181 Seiten, 105 Bilder, 7 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-164-4.

Band 18: Markus Koch
Rationalisierung und ergonomische
Optimierung im Innenausbau durch
den Einsatz moderner
Automatisierungstechnik

FAPS, 176 Seiten, 98 Bilder, 9 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-165-2.

Band 119: Michael Schmidt

Prozefdregelung fiir das Laserstrahl-
Punktschweif3en in der Elektronikpro-
duktion

LFT, 152 Seiten, 71 Bilder, 3 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-166-0.



Band 120: Nicolas Tiesler

Grundlegende Untersuchungen zum
FlieRpressen metallischer Kleinstteile

LFT, 126 Seiten, 78 Bilder, 12 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-175-X.

Band 121: Lars Pursche

Methoden zur technologieorientierten
Programmierung fiir

die 3D-Lasermikrobearbeitung
LFT, m1 Seiten, 39 Bilder, o Tab. 2002.
ISBN 3-87525-183-0.

Band 122: Jan-Oliver Brassel
Prozefikontrolle beim
Laserstrahl-Mikroschweiflen

LFT, 148 Seiten, 72 Bilder, 12 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-181-4.

Band 123: Mark Geisel
Prozefikontrolle und -steuerung beim

Laserstrahlschweifden mit den Methoden
der nichtlinearen Dynamik

LFT, 135 Seiten, 46 Bilder, 2 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-180-6.

Band 124: Gerd Ef3er
Laserstrahlunterstiitzte Erzeugung
metallischer Leiterstrukturen auf
Thermoplastsubstraten fiir die
MID-Technik

LFT, 148 Seiten, 60 Bilder, 6 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-171-7.

Band 125: Marc Fleckenstein

Qualitat laserstrahl-gefiigter
Mikroverbindungen elektronischer
Kontakte

LFT, 159 Seiten, 77 Bilder, 7 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-170-9.

Band 126: Stefan Kaufmann

Grundlegende Untersuchungen zum
Nd:YAG- Laserstrahlfiigen von Silizium
fiir Komponenten der Optoelektronik

LFT, 159 Seiten, 100 Bilder, 6 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-172-5.

Band 127: Thomas Fréhlich

Simultanes Loten von Anschluf$kontak-
ten elektronischer Bauelemente mit

Diodenlaserstrahlung
LFT, 143 Seiten, 75 Bilder, 6 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-186-5.

Band 128: Achim Hofmann

Erweiterung der Formgebungsgrenzen
beim Umformen von

Aluminiumwerkstoffen durch den Ein-
satz prozessangepasster Platinen

LFT, u13 Seiten, 58 Bilder, 4 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-182-2.

Band 129: Ingo Kriebitzsch

3 - D MID Technologie in der
Automobilelektronik

FAPS, 129 Seiten, 102 Bilder, 10 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-169-5.

Band 130: Thomas Pohl
Fertigungsqualitdt und Umformbarkeit
laserstrahlgeschweifdter Formplatinen
aus Aluminiumlegierungen

LFT, 133 Seiten, 93 Bilder, 12 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-173-3.

Band 131: Matthias Wenk

Entwicklung eines konfigurierbaren
Steuerungssystems fiir die flexible
Sensorfithrung von Industrierobotern
FAPS, 167 Seiten, 85 Bilder, 1 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-174-1.



Band 132: Matthias Negendanck

Neue Sensorik und Aktorik fiir
Bearbeitungsképfe zum
LaserstrahlschweifSen

LFT, 16 Seiten, 60 Bilder, 14 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-184-9.

Band 133: Oliver Kreis

Integrierte Fertigung - Verfahrensin-
tegration durch Innenhochdruck-Umfor-
men, Trennen und Laserstrahlschweifden
in einem Werkzeug sowie ihre tele- und
multimediale Prisentation

LFT, 167 Seiten, 9o Bilder, 43 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-176-8.

Band 134: Stefan Trautner

Technische Umsetzung produktbezoge-
ner Instrumente der Umweltpolitik bei
Elektro- und Elektronikgeraten

FAPS, 179 Seiten, 92 Bilder, 1 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-177-6.

Band 135: Roland Meier

Strategien fiir einen produktorientierten
Einsatz raumlicher spritzgegossener
Schaltungstrager (3-D MID)

FAPS, 155 Seiten, 88 Bilder, 14 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-178-4.

Band 136: Jiirgen Wunderlich

Kostensimulation - Simulationsbasierte
Wirtschaftlichkeitsregelung komplexer
Produktionssysteme

FAPS, 202 Seiten, 119 Bilder, 17 Tab. 2002.
ISBN 3-87525-179-2.

Band 137: Stefan Novotny
Innenhochdruck-Umformen von Blechen
aus Aluminium- und Magnesiumlegie-
rungen bei erh6hter Temperatur

LFT, 132 Seiten, 82 Bilder, 6 Tab. 2002.

ISBN 3-87525-185-7.

Band 138: Andreas Licha

Flexible Montageautomatisierung zur
Komplettmontage flachenhafter Produkt-
strukturen durch kooperierende

Industrieroboter
FAPS, 158 Seiten, 87 Bilder, 8 Tab. 2003.
ISBN 3-87525-189-X.

Band 139: Michael Eisenbarth

Beitrag zur Optimierung der Aufbau- und
Verbindungstechnik fiir mechatronische
Baugruppen

FAPS, 207 Seiten, 141 Bilder, 9 Tab. 2003.
ISBN 3-87525-190-3.

Band 140: Frank Christoph
Durchgangige simulationsgestiitzte

Planung von Fertigungseinrichtungen der
Elektronikproduktion

FAPS, 187 Seiten, 107 Bilder, 9 Tab. 2003.
ISBN 3-87525-191-1.

Band 141: Hinnerk Hagenah
Simulationsbasierte Bestimmung der

zu erwartenden MafShaltigkeit fiir das
Blechbiegen

LFT, 131 Seiten, 36 Bilder, 26 Tab. 2003.
ISBN 3-87525-192-X.

Band 142: Ralf Eckstein

Scherschneiden und Biegen metallischer
Kleinstteile - Materialeinfluss und

Materialverhalten
LFT, 148 Seiten, 71 Bilder, 19 Tab. 2003.
ISBN 3-87525-193-8.

Band 143: Frank H. Meyer-Pittroff
Excimerlaserstrahlbiegen diinner
metallischer Folien mit homogener
Lichtlinie

LFT, 138 Seiten, 60 Bilder, 16 Tab. 2003.
ISBN 3-87525-196-2.



Band 144: Andreas Kach
Rechnergestiitzte Anpassung von
Laserstrahlschneidbahnen

an Bauteilabweichungen

LFT, 139 Seiten, 69 Bilder, 11 Tab. 2004.
ISBN 3-87525-197-0.

Band 145: Stefan Hierl

System- und Prozeftechnik fiir das
simultane Léten mit Diodenlaserstrah-
lung von elektronischen Bauelementen

LFT, 124 Seiten, 66 Bilder, 4 Tab. 2004.
ISBN 3-87525-198-9.

Band 146: Thomas Neudecker

Tribologische Eigenschaften keramischer
Blechumformwerkzeuge- Einfluss einer
Oberflachenendbearbeitung mittels

Excimerlaserstrahlung
LFT, 166 Seiten, 75 Bilder, 26 Tab. 2004.
ISBN 3-87525-200-4.

Band 147: Ulrich Wenger

Prozessoptimierung in der Wickeltechnik
durch innovative maschinenbauliche und
regelungstechnische Ansitze

FAPS, 132 Seiten, 88 Bilder, o Tab. 2004.
ISBN 3-87525-203-9.

Band 148: Stefan Slama

Effizienzsteigerung in der Montage durch
marktorientierte Montagestrukturen und
erweiterte Mitarbeiterkompetenz

FAPS, 188 Seiten, 125 Bilder, o Tab. 2004.
ISBN 3-87525-204-7.

Band 149: Thomas Wurm

Laserstrahljustieren mittels Aktoren-Ent-
wicklung von Konzepten und Methoden
fir die rechnerunterstiitzte Modellierung
und Optimierung von komplexen

Aktorsystemen in der Mikrotechnik
LFT, 122 Seiten, 51 Bilder, 9 Tab. 2004.
ISBN 3-87525-206-3.

Band 150: Martino Celeghini

Wirkmedienbasierte Blechumformung:
Grundlagenuntersuchungen zum Einfluss
von Werkstoff und Bauteilgeometrie

LFT, 146 Seiten, 77 Bilder, 6 Tab. 2004.
ISBN 3-87525-207-1.

Band 151: Ralph Hohenstein

Entwurf hochdynamischer Sensor- und
Regelsysteme fiir die adaptive

Laserbearbeitung
LFT, 282 Seiten, 63 Bilder, 16 Tab. 2004.
ISBN 3-87525-210-1.

Band 152: Angelika Hutterer
Entwicklung prozessiiberwachender
Regelkreise fiir flexible
Formgebungsprozesse

LFT, 149 Seiten, 57 Bilder, 2 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-212-8.

Band 153: Emil Egerer

Massivumformen metallischer Kleinst-
teile bei erhohter Prozesstemperatur

LFT, 158 Seiten, 87 Bilder, 10 Tab. 200s5.
ISBN 3-87525-213-6.

Band 154: Ridiger Holzmann

Strategien zur nachhaltigen Optimierung
von Qualitdt und Zuverldssigkeit in

der Fertigung hochintegrierter
Flachbaugruppen

FAPS, 186 Seiten, 99 Bilder, 19 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-217-9.

Band 155: Marco Nock
Biegeumformen mit
Elastomerwerkzeugen Modellierung,

Prozessauslegung und Abgrenzung des
Verfahrens am Beispiel des Rohrbiegens

LFT, 164 Seiten, 85 Bilder, 13 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-218-7.



Band 156: Frank Niebling
Qualifizierung einer Prozesskette zum
Laserstrahlsintern metallischer Bauteile
LFT, 148 Seiten, 89 Bilder, 3 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-219-5.

Band 157: Markus Meiler

Grof3serientauglichkeit trockenschmier-
stoffbeschichteter Aluminiumbleche im
Presswerk Grundlegende Untersuchun-
gen zur Tribologie, zum Umformverhal-
ten und Bauteilversuche

LFT, 104 Seiten, 57 Bilder, 21 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-221-7.

Band 158: Agus Sutanto
Solution Approaches for Planning of

Assembly Systems in Three-Dimensional
Virtual Environments

FAPS, 169 Seiten, 98 Bilder, 3 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-220-9.

Band 159: Matthias Boiger

Hochleistungssysteme fiir die Fertigung
elektronischer Baugruppen auf der Basis
flexibler Schaltungstrager

FAPS, 175 Seiten, 111 Bilder, 8 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-222-5.

Band 160: Matthias Pitz

Laserunterstiitztes Biegen hochstfester
Mehrphasenstdhle

LFT, 120 Seiten, 73 Bilder, 1 Tab. 200s5.
ISBN 3-87525-223-3.

Band 161: Meik Vahl

Beitrag zur gezielten Beeinflussung des
Werkstoffflusses beim Innenhochdruck-
Umformen von Blechen

LFT, 165 Seiten, 94 Bilder, 15 Tab. 200s5.
ISBN 3-87525-224-1.

Band 162: Peter K. Kraus
Plattformstrategien - Realisierung

einer varianz- und kostenoptimierten
Wertschopfung

FAPS, 181 Seiten, 95 Bilder, o Tab. 200s5.
ISBN 3-87525-226-8.

Band 163: Adrienn Cser

Laserstrahlschmelzabtrag - Prozessana-
lyse und -modellierung

LFT, 146 Seiten, 79 Bilder, 3 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-227-6.

Band 164: Markus C. Hahn
Grundlegende Untersuchungen zur

Herstellung von Leichtbauverbundstruk-
turen mit Aluminiumschaumkern

LFT, 143 Seiten, 60 Bilder, 16 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-228-4.

Band 165: Gordana Michos

Mechatronische Ansdtze zur Optimie-
rung von Vorschubachsen

FAPS, 146 Seiten, 87 Bilder, 17 Tab. 200s5.
ISBN 3-87525-230-6.

Band 166: Markus Stark

Auslegung und Fertigung hochpréziser
Faser-Kollimator-Arrays

LFT, 158 Seiten, 115 Bilder, 1 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-231-4.

Band 167: Yurong Zhou

Kollaboratives Engineering Management
in der integrierten virtuellen Entwicklung
der Anlagen fiir die Elektronikproduktion
FAPS, 156 Seiten, 84 Bilder, 6 Tab. 2005.

ISBN 3-87525-232-2.



Band 168: Werner Enser

Neue Formen permanenter und lésbarer
elektrischer Kontaktierungen fiir

mechatronische Baugruppen
FAPS, 190 Seiten, n12 Bilder, 5 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-233-0.

Band 169: Katrin Melzer

Integrierte Produktpolitik bei elektri-
schen und elektronischen Geraten zur

Optimierung des Product-Life-Cycle
FAPS, 155 Seiten, o1 Bilder, 17 Tab. 2005.
ISBN 3-87525-234-9.

Band 170: Alexander Putz
Grundlegende Untersuchungen zur
Erfassung der realen Vorspannung von
armierten KaltfliefSpresswerkzeugen
mittels Ultraschall

LFT, 137 Seiten, 71 Bilder, 15 Tab. 2006.
ISBN 3-87525-237-3.

Band 171: Martin Prechtl
Automatisiertes Schichtverfahren fiir
metallische Folien - System- und
Prozesstechnik

LFT, 154 Seiten, 45 Bilder, 7 Tab. 2006.
ISBN 3-87525-238-1.

Band 172: Markus Meidert

Beitrag zur deterministischen
Lebensdauerabschatzung von
Werkzeugen der Kaltmassivumformung
LFT, 131 Seiten, 78 Bilder, g Tab. 2006.
ISBN 3-87525-239-X.

Band 173: Bernd Miiller

Robuste, automatisierte Montagesysteme
durch adaptive Prozessfithrung und

montageiibergreifende Fehlerpravention
am Beispiel flachiger Leichtbauteile

FAPS, 147 Seiten, 77 Bilder, o Tab. 2006.
ISBN 3-87525-240-3.

Band 174: Alexander Hofmann
Hybrides Laserdurchstrahlschweifden
von Kunststoffen

LFT, 136 Seiten, 72 Bilder, 4 Tab. 2006.

ISBN 978-3-87525-243-9.

Band 175: Peter Wolflick

Innovative Substrate und Prozesse

mit feinsten Strukturen fir bleifreie
Mechatronik-Anwendungen

FAPS, 177 Seiten, 148 Bilder, 24 Tab. 2006.
ISBN 978-3-87525-246-0.

Band 176: Attila Komlodi

Detection and Prevention of Hot Cracks
during Laser Welding of Aluminium Al-
loys Using Advanced Simulation Methods

LFT, 155 Seiten, 89 Bilder, 14 Tab. 2006.
ISBN 978-3-87525-248-4.

Band 177: Uwe Popp
Grundlegende Untersuchungen zum

Laserstrahlstrukturieren von Kaltmassiv-
umformwerkzeugen

LFT, 140 Seiten, 67 Bilder, 16 Tab. 2006.
ISBN 978-3-87525-249-1.

Band 178: Veit Riickel

Rechnergestiitzte Ablaufplanung und
Bahngenerierung Fiir kooperierende

Industrieroboter
FAPS, 148 Seiten, 75 Bilder, 7 Tab. 2006.
ISBN 978-3-87525-250-7.

Band 179: Manfred Dirscherl

Nicht-thermische Mikrojustiertechnik
mittels ultrakurzer Laserpulse

LFT, 154 Seiten, 69 Bilder, 10 Tab. 2007.
ISBN 978-3-87525-251-4.



Band 180: Yong Zhuo
Entwurf eines rechnergestiitzten
integrierten Systems fiir Konstruktion

und Fertigungsplanung raumlicher
spritzgegossener Schaltungstrager (3D-
MID)

FAPS, 181 Seiten, 95 Bilder, 5 Tab. 2007.
ISBN 978-3-87525-253-8.

Band 181: Stefan Lang

Durchgéngige Mitarbeiterinformation
zur Steigerung von Effizienz und
Prozesssicherheit in der Produktion
FAPS, 172 Seiten, 93 Bilder. 2007.
ISBN 978-3-87525-257-6.

Band 182: Hans-Joachim Krauf3
Laserstrahlinduzierte Pyrolyse
prakeramischer Polymere

LFT, 11 Seiten, 100 Bilder. 2007.
ISBN 978-3-87525-258-3.

Band 183: Stefan Junker
Technologien und Systemlésungen fiir

die flexibel automatisierte Bestiickung
permanent erregter Laufer mit

oberflichenmontierten Dauermagneten
FAPS, 173 Seiten, 75 Bilder. 2007.
ISBN 978-3-87525-259-0.

Band 184: Rainer Kohlbauer
Wissensbasierte Methoden fiir die

simulationsgestiitzte Auslegung wirk-
medienbasierter Blechumformprozesse

LFT, 135 Seiten, 50 Bilder. 2007.
ISBN 978-3-87525-260-6.

Band 185: Klaus Lamprecht
Wirkmedienbasierte Umformung
tiefgezogener Vorformen unter
besonderer Beriicksichtigung
mafdgeschneiderter Halbzeuge
LFT, 137 Seiten, 81 Bilder. 2007.
ISBN 978-3-87525-265-1.

Band 186: Bernd Zolleif3

Optimierte Prozesse und Systeme fiir die
Bestlickung mechatronischer Baugrup-
pen

FAPS, 180 Seiten, 117 Bilder. 2007.

ISBN 978-3-87525-266-8.

Band 187: Michael Kerausch

Simulationsgestiitzte Prozessauslegung
fiir das Umformen lokal

warmebehandelter Aluminiumplatinen
LFT, 146 Seiten, 76 Bilder, 7 Tab. 2007.
ISBN 978-3-87525-267-5.

Band 188: Matthias Weber

Unterstiitzung der Wandlungsfahigkeit
von Produktionsanlagen durch innova-
tive Softwaresysteme

FAPS, 183 Seiten, 122 Bilder, 3 Tab. 2007.
ISBN 978-3-87525-269-9.

Band 189: Thomas Frick

Untersuchung der prozessbestimmenden
Strahl-Stoff-Wechselwirkungen beim

Laserstrahlschweifden von Kunststoffen
LFT, 104 Seiten, 62 Bilder, 8 Tab. 2007.
ISBN 978-3-87525-268-2.



Band 190: Joachim Hecht
Werkstoffcharakterisierung und

Prozessauslegung fiir die wirkmedienba-
sierte Doppelblech-Umformung von

Magnesiumlegierungen
LFT, 107 Seiten, g1 Bilder, 2 Tab. 2007.
ISBN 978-3-87525-270-5.

Band 191: Ralf V6lkl

Stochastische Simulation zur Werkzeug-
lebensdaueroptimierung und Prazisions-
fertigung in der Kaltmassivumformung

LFT, 178 Seiten, 75 Bilder, 12 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-272-9.

Band 192: Massimo Tolazzi

Innenhochdruck-Umformen verstarkter
Blech-Rahmenstrukturen

LFT, 164 Seiten, 85 Bilder, 7 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-273-6.

Band 193: Cornelia Hoff

Untersuchung der Prozesseinflussgrofien
beim Pressharten des hochstfesten

Vergiitungsstahls 22MnBs5
LFT, 133 Seiten, 92 Bilder, 5 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-275-0.

Band 194: Christian Alvarez
Simulationsgestiitzte Methoden zur

effizienten Gestaltung von Létprozessen
in der Elektronikproduktion

FAPS, 149 Seiten, 86 Bilder, 8 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-277-4.

Band 195: Andreas Kunze

Automatisierte Montage von makrome-
chatronischen Modulen zur flexiblen

Integration in hybride
Pkw-Bordnetzsysteme

FAPS, 160 Seiten, go Bilder, 14 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-278-1.

Band 196: Wolfgang Huf3nétter
Grundlegende Untersuchungen zur
experimentellen Ermittlung und zur
Modellierung von Flief3ortkurven bei
erhohten Temperaturen

LFT, 152 Seiten, 73 Bilder, 21 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-279-8.

Band 197: Thomas Bigl

Entwicklung, angepasste Herstellungs-
verfahren und erweiterte Qualitatssiche-
rung von einsatzgerechten elektroni-
schen Baugruppen

FAPS, 175 Seiten, 107 Bilder, 14 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-280-4.

Band 198: Stephan Roth
Grundlegende Untersuchungen zum
Excimerlaserstrahl-Abtragen unter
Fliissigkeitsfilmen

LFT, 113 Seiten, 47 Bilder, 14 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-281-1.

Band 199: Artur Giera
Prozesstechnische Untersuchungen

zum Riithrreibschweifien metallischer
Werkstoffe

LFT, 179 Seiten, 104 Bilder, 36 Tab. 2008.
ISBN 978-3-87525-282-8.

Band 200: Jiirgen Lechler
Beschreibung und Modellierung

des Werkstoffverhaltens von
presshdrtbaren Bor-Manganstdhlen
LFT, 154 Seiten, 75 Bilder, 12 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-286-6.

Band 201: Andreas Blankl
Untersuchungen zur Erhohung der

Prozessrobustheit bei der Innenhoch-
druck-Umformung von flachigen Halb-
zeugen mit vor- bzw. nachgeschalteten
Laserstrahlfiigeoperationen

LFT, 120 Seiten, 68 Bilder, 9 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-287-3.



Band 202: Andreas Schaller

Modellierung eines nachfrageorientierten
Produktionskonzeptes fiir mobile

Telekommunikationsgerate
FAPS, 120 Seiten, 79 Bilder, o Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-289-7.

Band 203: Claudius Schimpf

Optimierung von Zuverldssigkeitsunter-
suchungen, Priifablaufen und Nachar-
beitsprozessen in der Elektronikproduk-
tion

FAPS, 162 Seiten, 9o Bilder, 14 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-290-3.

Band 204: Simon Dietrich

Sensoriken zur Schwerpunktslagebestim-
mung der optischen Prozessemissionen
beim Laserstrahltiefschweifden

LFT, 138 Seiten, 70 Bilder, 5 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-292-7.

Band 205: Wolfgang Wolf
Entwicklung eines agentenbasierten
Steuerungssystems zur
Materialflussorganisation im
wandelbaren Produktionsumfeld
FAPS, 167 Seiten, 98 Bilder. 2009.

ISBN 978-3-87525-293-4.

Band 206: Steffen Polster
Laserdurchstrahlschweifden
transparenter Polymerbauteile

LFT, 160 Seiten, 92 Bilder, 13 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-294-1.

Band 207: Stephan Manuel Dorfler

Rithrreibschweifden von walzplattiertem
Halbzeug und Aluminiumblech zur

Herstellung flachiger Aluminiumschaum-
Sandwich-Verbundstrukturen

LFT, 190 Seiten, 98 Bilder, 5 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-295-8.

Band 208: Uwe Vogt

Seriennahe Auslegung von Aluminium
Tailored Heat Treated Blanks

LFT, 151 Seiten, 68 Bilder, 26 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-296-5.

Band 209: Till Laumann

Qualitative und quantitative Bewertung
der Crashtauglichkeit von hochstfesten
Stahlen

LFT, 17 Seiten, 69 Bilder, 7 Tab. 2009.
ISBN 978-3-87525-299-6.

Band 210: Alexander Diehl
Grofieneffekte bei Biegeprozessen-
Entwicklung einer Methodik zur
Identifikation und Quantifizierung
LFT, 180 Seiten, 92 Bilder, 12 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-302-3.

Band 211: Detlev Staud

Effiziente Prozesskettenauslegung fiir das
Umformen lokal warmebehandelter und
geschweifdter Aluminiumbleche

LFT, 164 Seiten, 72 Bilder, 12 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-303-0.

Band 212: Jens Ackermann

Prozesssicherung beim Laserdurchstrahl-
schweifden thermoplastischer Kunststoffe

LPT, 129 Seiten, 74 Bilder, 13 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-305-4.

Band 213: Stephan Weidel
Grundlegende Untersuchungen zum
Kontaktzustand zwischen Werkstiick

und Werkzeug bei umformtechnischen
Prozessen unter tribologischen

Gesichtspunkten
LFT, 144 Seiten, 67 Bilder, 11 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-307-8.



Band 214: Stefan Geifddorfer
Entwicklung eines mesoskopischen

Modells zur Abbildung von Gréf3eneffek-
ten in der Kaltmassivumformung mit

Methoden der FE-Simulation
LFT, 133 Seiten, 83 Bilder, u Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-308-5.

Band 215: Christian Matzner

Konzeption produktspezifischer Losun-
gen zur Robustheitssteigerung elektroni-
scher Systeme gegen die Einwirkung von

Betauung im Automobil
FAPS, 165 Seiten, 93 Bilder, 14 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-309-2.

Band 216: Florian Schiifiler

Verbindungs- und Systemtechnik fiir
thermisch hochbeanspruchte und
miniaturisierte elektronische Baugruppen
FAPS, 184 Seiten, 93 Bilder, 18 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-310-8.

Band 217: Massimo Cojutti

Strategien zur Erweiterung der Prozess-
grenzen bei der Innhochdruck-Umfor-
mung von Rohren und Blechpaaren

LFT, 125 Seiten, 56 Bilder, 9 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-312-2.

Band 218: Raoul Plettke

Mehrkriterielle Optimierung komplexer
Aktorsysteme fiir das Laserstrahljustieren

LFT, 152 Seiten, 25 Bilder, 3 Tab. 2010.
ISBN 978-3-87525-315-3.

Band 219: Andreas Dobroschke

Flexible Automatisierungslésungen fiir
die Fertigung wickeltechnischer Produkte
FAPS, 184 Seiten, 109 Bilder, 18 Tab. 2011.

ISBN 978-3-87525-317-7.

Band 220: Azhar Zam

Optical Tissue Differentiation for
Sensor-Controlled Tissue-Specific
Laser Surgery

LPT, 99 Seiten, 45 Bilder, 8 Tab. 20m1.
ISBN 978-3-87525-318-4.

Band 221: Michael Résch

Potenziale und Strategien zur Optimie-
rung des Schablonendruckprozesses in
der Elektronikproduktion

FAPS, 192 Seiten, 127 Bilder, 19 Tab. 20m.
ISBN 978-3-87525-319-1.

Band 222: Thomas Rechtenwald
Quasi-isothermes Laserstrahlsintern von
Hochtemperatur-Thermoplasten - Eine
Betrachtung werkstoff-prozessspezifi-
scher Aspekte am Beispiel PEEK

LPT, 150 Seiten, 62 Bilder, 8 Tab. 2011.
ISBN 978-3-87525-320-7.

Band 223: Daniel Craiovan

Prozesse und Systemldsungen fiir die
SMT-Montage optischer Bauelemente auf
Substrate mit integrierten Lichtwellenlei-
tern

FAPS, 165 Seiten, 85 Bilder, 8 Tab. 20m1.
ISBN 978-3-87525-324-5.



Band 224: Kay Wagner
Beanspruchungsangepasste
Kaltmassivumformwerkzeuge durch
lokal optimierte Werkzeugoberflichen
LFT, 147 Seiten, 103 Bilder, 17 Tab. 20u.
ISBN 978-3-87525-325-2.

Band 225: Martin Brandhuber

Verbesserung der Prognosegiite des Ver-
sagens von Punktschweifdverbindungen
bei hochstfesten Stahlgiiten

LFT, 155 Seiten, o1 Bilder, 19 Tab. 20m.
ISBN 978-3-87525-327-6.

Band 226: Peter Sebastian Feuser
Ein Ansatz zur Herstellung von

pressgehdrteten Karosseriekomponenten
mit mafdgeschneiderten mechanischen

Eigenschaften: Temperierte Umform-
werkzeuge. Prozessfenster, Prozesssimu-
lation und funktionale Untersuchung

LFT, 195 Seiten, 97 Bilder, 60 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-328-3.

Band 227: Murat Arbak

Material Adapted Design of Cold Forging
Tools Exemplified by Powder

Metallurgical Tool Steels and Ceramics
LFT, 109 Seiten, 56 Bilder, 8 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-330-6.

Band 228: Indra Pitz

Beschleunigte Simulation des
Laserstrahlumformens von
Aluminiumblechen

LPT, 137 Seiten, 45 Bilder, 27 Tab. 2012.

ISBN 978-3-87525-333-7.

Band 229: Alexander Grimm
Prozessanalyse und -iiberwachung des

Laserstrahlhartlotens mittels optischer
Sensorik

LPT, 125 Seiten, 61 Bilder, 5 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-334-4.

Band 230: Markus Kaupper

Biegen von hohenfesten Stahlblechwerk-
stoffen - Umformverhalten und Grenzen
der Biegbarkeit

LFT, 160 Seiten, 57 Bilder, 10 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-339-9.

Band 231: Thomas Kroif$
Modellbasierte Prozessauslegung fiir
die Kaltmassivumformung unter
Briicksichtigung der Werkzeug- und
Pressenauffederung

LFT, 169 Seiten, 50 Bilder, 19 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-341-2.

Band 232: Christian Goth

Analyse und Optimierung der Entwick-
lung und Zuverléssigkeit raumlicher
Schaltungstrager (3D-MID)

FAPS, 176 Seiten, 102 Bilder, 22 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-340-5.

Band 233: Christian Ziegler
Ganzheitliche Automatisierung

mechatronischer Systeme in der Medizin
am Beispiel Strahlentherapie

FAPS, 170 Seiten, 71 Bilder, 19 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-342-9.



Band 234: Florian Albert
Automatisiertes Laserstrahllten

und -reparaturldten elektronischer
Baugruppen

LPT, 127 Seiten, 78 Bilder, 11 Tab. 2012.
ISBN 978-3-87525-344-3.

Band 235: Thomas St6hr

Analyse und Beschreibung des
mechanischen Werkstoffverhaltens
von presshdrtbaren Bor-Manganstdhlen
LFT, 18 Seiten, 74 Bilder, 18 Tab. 2013.

ISBN 978-3-87525-346-7.

Band 236: Christian Kigeler
Prozessdynamik beim
Laserstrahlschweifden verzinkter
Stahlbleche im Uberlappstof

LPT, 145 Seiten, 8o Bilder, 3 Tab. 2013.

ISBN 978-3-87525-347-4.

Band 237: Andreas Sulzberger

Seriennahe Auslegung der Prozesskette
zur warmeunterstiitzten Umformung

von Aluminiumblechwerkstoffen
LFT, 153 Seiten, 87 Bilder, 17 Tab. 2013.
ISBN 978-3-87525-349-8.

Band 238: Simon Opel

Herstellung prozessangepasster
Halbzeuge mit variabler Blechdicke
durch die Anwendung von Verfahren
der Blechmassivumformung

LFT, 165 Seiten, 108 Bilder, 27 Tab. 2013.

ISBN 978-3-87525-350-4.

Band 239: Rajesh Kanawade
In-vivo Monitoring of Epithelium
Vessel and Capillary Density for the

Application of Detection of Clinical
Shock and Early Signs of Cancer Develop-
ment

LPT, 124 Seiten, 58 Bilder, 15 Tab. 2013.
ISBN 978-3-87525-351-1.

Band 240: Stephan Busse

Entwicklung und Qualifizierung eines
Schneidclinchverfahrens

LFT, ng Seiten, 86 Bilder, 20 Tab. 2013.
ISBN 978-3-87525-352-8.

Band 241: Karl-Heinz Leitz

Mikro- und Nanostrukturierung mit kurz
und ultrakurz gepulster Laserstrahlung

LPT, 154 Seiten, 71 Bilder, g Tab. 2013.
ISBN 978-3-87525-355-9.

Band 242: Markus Michl

Webbasierte Ansdtze zur ganzheitlichen
technischen Diagnose

FAPS, 182 Seiten, 62 Bilder, 20 Tab. 2013.
ISBN 978-3-87525-356-6.

Band 243: Vera Sturm

Einfluss von Chargenschwankungen
auf die Verarbeitungsgrenzen von
Stahlwerkstoffen

LFT, 113 Seiten, 58 Bilder, 9 Tab. 2013.

ISBN 978-3-87525-357-3.



Band 244: Christian Neudel

Mikrostrukturelle und mechanisch-tech-
nologische Eigenschaften

widerstandspunktgeschweifter
Aluminium-Stahl-Verbindungen fiir
den Fahrzeugbau

LFT, 178 Seiten, 171 Bilder, 31 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-358-0.

Band 245: Anja Neumann

Konzept zur Beherrschung der
Prozessschwankungen im Presswerk
LFT, 162 Seiten, 68 Bilder, 15 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-360-3.

Band 246: Ulf-Hermann Quentin
Laserbasierte Nanostrukturierung mit
optisch positionierten Mikrolinsen
LPT, 137 Seiten, 89 Bilder, 6 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-361-0.

Band 247: Erik Lamprecht
Der Einfluss der Fertigungsverfahren
auf die Wirbelstromverluste von

Stator-Einzelzahnblechpaketen fiir den
Einsatz in Hybrid- und Elektrofahrzeu-
gen

FAPS, 148 Seiten, 138 Bilder, 4 Tab. 2014.

ISBN 978-3-87525-362-7.

Band 248: Sebastian Rosel

Wirkmedienbasierte Umformung von
Blechhalbzeugen unter Anwendung

magnetorheologischer Fliissigkeiten als
kombiniertes Wirk- und Dichtmedium

LFT, 148 Seiten, 61 Bilder, 12 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-363-4.

Band 249: Paul Hippchen
Simulative Prognose der Geometrie

indirekt pressgehdrteter Karosseriebau-
teile fiir die industrielle Anwendung

LFT, 163 Seiten, 89 Bilder, 12 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-364-1.

Band 250: Martin Zubeil

Versagensprognose bei der Prozesssimu-
lation von Biegeumform- und Falzverfah-
ren

LFT, 171 Seiten, go Bilder, 5 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-365-8.

Band 251: Alexander Kiihl

Flexible Automatisierung der
Statorenmontage mit Hilfe einer
universellen ambidexteren Kinematik
FAPS, 142 Seiten, 60 Bilder, 26 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-367-2.

Band 252: Thomas Albrecht

Optimierte Fertigungstechnologien

fiir Rotoren getriebeintegrierter
PM-Synchronmotoren von
Hybridfahrzeugen

FAPS, 198 Seiten, 130 Bilder, 38 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-368-9.

Band 253: Florian Risch

Planning and Production Concepts for
Contactless Power Transfer Systems for
Electric Vehicles

FAPS, 185 Seiten, 125 Bilder, 13 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-369-6.



Band 254: Markus Weigl

Laserstrahlschweifden von Mischverbin-
dungen aus austenitischen und

ferritischen korrosionsbestandigen
Stahlwerkstoffen

LPT, 184 Seiten, 110 Bilder, 6 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-370-2.

Band 255: Johannes Noneder

Beanspruchungserfassung fir die Validie-
rung von FE-Modellen zur Auslegung von
Massivumformwerkzeugen

LFT, 161 Seiten, 65 Bilder, 14 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-371-9.

Band 256: Andreas Reinhardt
Ressourceneffiziente Prozess- und
Produktionstechnologie fiir flexible
Schaltungstrager

FAPS, 123 Seiten, 69 Bilder, 19 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-373-3.

Band 257: Tobias Schmuck

Ein Beitrag zur effizienten Gestaltung
globaler Produktions- und
Logistiknetzwerke mittels Simulation
FAPS, 151 Seiten, 74 Bilder. 2014.

ISBN 978-3-87525-374-0.

Band 258: Bernd Eichenbhiiller
Untersuchungen der Effekte und
Wechselwirkungen charakteristischer

Einflussgréf3en auf das Umformverhalten
bei Mikroumformprozessen

LFT, 1277 Seiten, 29 Bilder, 9 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-375-7.

Band 259: Felix Liitteke

Vielseitiges autonomes Transportsystem
basierend auf Weltmodellerstellung

mittels Datenfusion von Deckenkameras
und Fahrzeugsensoren

FAPS, 152 Seiten, 54 Bilder, 20 Tab. 2014.
ISBN 978-3-87525-376-4.

Band 260: Martin Griiner
Hochdruck-Blechumformung mit
formlos festen Stoffen als Wirkmedium
LFT, 144 Seiten, 66 Bilder, 29 Tab. 2014.

ISBN 978-3-87525-379-5.

Band 261: Christian Brock
Analyse und Regelung des

Laserstrahltiefschweif3prozesses durch
Detektion der Metalldampffackelposition

LPT, 126 Seiten, 65 Bilder, 3 Tab. 2015.
ISBN 978-3-87525-380-1.

Band 262: Peter Vatter
Sensitivitdtsanalyse des
3-Rollen-Schubbiegens auf Basis der
Finite Elemente Methode

LFT, 145 Seiten, 57 Bilder, 26 Tab. 2015.
ISBN 978-3-87525-381-8.

Band 263: Florian Klampfl

Planung von Laserbestrahlungen durch
simulationsbasierte Optimierung

LPT, 169 Seiten, 78 Bilder, 32 Tab. 2015.

ISBN 978-3-87525-384-9.



Band 264: Matthias Domke

Transiente physikalische Mechanismen
bei der Laserablation von diinnen

Metallschichten
LPT, 133 Seiten, 43 Bilder, 3 Tab. 2015.
ISBN 978-3-87525-385-6.
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Abstract

In various applications, cylindrical roller bearings are subjected to high ad-
ditional dynamic loads due to axially oscillating shafts. In order to realize a
compact bearing design with minimal friction losses but maximal reliability
and wear resistance, it is helpful to determine the friction losses and the risk
of wear due to axial oscillations. Therefore, this dissertation aims at ana-
lytically predicting these friction losses and determining the effects of axial
oscillations on the formation of wear. Hence, the essential research activities
in the field of rolling element bearings with oscillations are documented,
two rolling bearing test rigs are presented, and common calculation models
of friction losses and operating temperatures of rolling element bearings
are discussed. This is followed by an experimental test program with axial
oscillations of various amplitudes and frequencies applied to a cylindrical
roller bearing NU 210, loaded with different speeds and radial loads, while
lubricated with minimum quantity. Subsequently, an empirical calculation
model of the friction losses and temperature rises is developed, and the wear
behaviour is investigated. The knowledge gained supports design engineers
in finding optimal designs for rolling element bearings with axial oscillations.
This offers potential for energy saving and downsizing and improves reliabil-
ity of rolling element bearings.



Zylinderrollenlager erfahren in verschiedenen Anwendungen hohe dynamische Zusatzbean-
spruchungen durch axiale Schwingungen der Wellen. Zur Realisierung einer reibungsarmen
und platzsparenden, aber dennoch zuverlassigen und verschlei3freien Walzlagerung unter
Axialschwingungen ist bei dessen Auslegung die Bestimmung der Reibungsverluste sowie des
VerschleiBrisikos hilfreich. Diese Dissertation setzt sich deshalb zum Ziel, diese Reibungsverluste
analytisch vorherzusagen und die Auswirkungen von Axialschwingungen auf das VerschleiBrisiko
zu bestimmen. Hierzu werden der derzeitige Stand der Forschung im Themenfeld Schwingungen
an Walzlagern dokumentiert, zwei spezielle Walzlagerprifstdnde vorgestellt sowie gangige
Berechnungsmodelle der Reibungsverluste und Temperaturerhdhungen von Walzlagern
diskutiert. Es folgt ein experimentelles Versuchsprogramm mit Axialschwingungen verschiedener
Amplituden und Frequenzen an einem mit unterschiedlichen Drehzahlen und Radiallasten bean-
spruchten, mit Minimalmenge geschmierten Zylinderrollenlager NU 210. Darauf aufbauend wird
ein empirisches Berechnungsmodell der Reibungsverluste und Temperaturerhéhungen entwi-
ckelt. Zudem erfolgt eine eingehende Untersuchung des VerschleiBverhaltens. Die gewonnenen
Erkenntnisse unterstiitzen den Konstrukteur bei der optimalen Auslegung einer Walzlagerung
unter Axialschwingungen. Dies bietet Potential fir Energieeinsparung und Downsizing und ver-
bessert die Zuverlassigkeit der Walzlagerung.
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