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ν1,2 Querdehnzahl des Körpers 1 bzw. 2 

φ Umfangswinkel 

φy,z Kippwinkel des WK um die y-, z-Achse 

ψ Relatives Lagerspiel 

Ω Dimensionsloser Parameter 

ω Rotationsgeschwindigkeit 

ωɶ  Mittlere Rotationsgeschwindigkeit 
 

Indizes 

a Kontaktpartner 1, z.B. Lagerschale, Außenring  

AR Außenring 

b Kontaktpartner 2, z.B. Wellenzapfen, Käfig 

IK Innenkreis 
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Nomenklatur XIII 

 

IR Innenring 

K Käfig 

r Ersatzring 

R Reibung 

WK Wälzkörper 

x Komponente in x-Richtung 

y Komponente in y-Richtung 

z Komponente in z-Richtung 
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XIV Zusammenfassung 

 

Zusammenfassung 

In vielen technischen Anwendungen ist zur Verbesserung der Energieeffizienz die Rei-
bung in Wälzlagerungen zu reduzieren. Wälzlager, die hohen Zentripetalbeschleuni-
gungen ausgesetzt sind, können eine stark erhöhte Reibung an den Käfigkontakten 
aufweisen, da der bordgeführte Käfig gegen den Außenring gedrückt und verformt 
wird. Zur gezielten Entwicklung neuer reibungsarmer Lagerlösungen ist in solchen 
Anwendungsfällen sowohl die Schmierstoffhydrodynamik in den Käfigkontakten als 
auch die Käfigelastizität in der Wälzlagerdynamiksimulation zu berücksichtigen. 

Die Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik erfolgt mit Hilfe analytischer 
Berechnungsansätze differenziert für jeden Käfigkontakt. Die Kontaktberechnung 
bleibt damit weiterhin recheneffizient, numerisch stabil und für die Dynamik-
simulation von Wälzlagern geeignet. Eine Umsetzung dieses Ansatzes erfolgt im 
Wälzlagerdynamiksimulationsprogramm CABA3D. Eine ausreichend hohe Genauigkeit 
der hydrodynamischen Berechnung wird durch den Abgleich mit dem validierten 
Gleitlagerprogramm COMBROS sichergestellt. Es kann gezeigt werden, dass die Be-
rücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik einen großen Einfluss auf die Käfig- 
und Lagerkinematik sowie das Reibungsmoment haben kann und bei Lagern unter 
Zentripetalbeschleunigung berücksichtigt werden sollte. 

Zusätzlich wird der Einfluss der Käfigverformung durch die Integration eines 
elastischen Käfigs in die Dynamiksimulation untersucht. Hierzu ist die Rückführung 
der verformten Kontaktgeometrie des Käfigs aus einzelnen, verschobenen Käfigknoten 
nötig. Anschließend können wiederum die hydrodynamischen Ansätze zur Berechnung 
der Kontaktkräfte und des Reibungsmoments eingesetzt werden. Die Ergebnisse der 
elastohydrodynamischen Kontaktberechnung mit Hilfe von CABA3D werden mit 
Ergebnissen des Gleitlagerprogramms AVL ExciteTM verglichen. Es zeigt sich, dass 
die Käfigelastizität einen deutlichen Einfluss auf den Druckverlauf des Schmierfilms 
und damit auch auf das Käfigreibungsmoment hat. Die Kopplung der Hydrodynamik 
in den Käfigkontakten und der Käfigelastizität sollte daher für Lager, die hohen 
Zentripetalbeschleunigungen ausgesetzt sind, ebenfalls betrachtet werden. 

Der Einfluss des neuen Berechnungsansatzes auf die Lagerdynamik und die Lager-
reibung wird am Beispiel eines Pleuellagers vorgestellt. Das Lager wird hierbei in der 
Simulation mit Zentripetalbeschleunigungen von bis zu 5000 ∙ g belastet. 
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Abstract XV 

 

Abstract 

Friction must be reduced in a lot of bearing applications to raise the power efficiency. 
Rolling bearings that run under high centripetal acceleration show increased friction 
in their cage contacts. The cage is pushed against the outer ring and is deformed 
under high centripetal accelerations. Hence, the hydrodynamics as well as the 
deformation of the cage have to be taken into consideration in rolling element bearing 
dynamics simulations for the systematic development of new, power efficient bearing 
applications.  

The hydrodynamic of the lubrication in the cage contacts is considered in the 
dynamics simulation program for rolling element bearings CABA3D by the use of 
analytical, differentiated calculation approaches. That leads to a time-efficient 
contact calculation, which is numerical stable and can be used in the dynamics 
simulation. The accuracy of the hydrodynamic calculation is shown by comparing 
these results to results of the journal bearing program COMBROS. The consideration 
of the lubricant’s hydrodynamics has an immense influence on the cage’s and 
bearing’s kinematics as well as the friction torque. Therefore, the hydrodynamics 
should not be neglected under unsteady conditions. 

The deformation of the cage is considered in addition by integrating a full-elastically 
modelled cage in the dynamics simulation for rolling element bearings. The deformed 
contact geometry is reconstructed from the deformed and displaced cage’s finite 
element nodes. After that the hydrodynamic approaches are used to calculate the 
contact forces and the friction torque. The results of the elastohydrodynamic contact 
calculation are compared to results of the journal bearing calculation program 
AVL ExciteTM. The cage’s elasticity has a significant influence on the pressure 
distribution and the friction torque between cage and outer ring. Therefore, the 
hydrodynamics and the cage’s elasticity should not be neglected in rolling bearing 
dynamics simulations for bearings that run under high centripetal accelerations. 

The influence of the new calculation approach on the bearing’s dynamics and friction 
is presented by the example of a piston rod bearing. The bearing is loaded in the 
simulation with a centripetal acceleration up to 5000 ∙ g. 
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Einleitung 1 

 

1 Einleitung 

1.1 Motivation 

Knapper werdende Ressourcen bei steigendem Mobilitätsbedarf sowie das Streben 
nach Reduzierung des Schadstoffausstoßes bei Verbrennungskraftmaschinen erfordern 
die Steigerung der Energieeffizienz in der Fahrzeugtechnik. Dies kann beispielsweise 
durch die Verringerung von Reibungsverlusten erreicht werden. 

So wird zum Beispiel derzeit die Substitution von Gleitlagern durch reibungsärmere 
Wälzlager in Verbrennungsmotoren diskutiert (siehe [1], [2] und [3]). Zahlreiche For-
schungsarbeiten fokussieren sich auf die Reibungsreduzierung durch den Einsatz einer 
wälzgelagerten Kurbelwelle [4] oder den Ersatz der Pleuelgleitlager durch Pleuelwälz-
lager [5]. Die in einem PKW-Ottomotor auftretenden Reibungsanteile sind in Bild 1.1 
dargestellt. Es wird deutlich, dass im gleitgelagerten Motor die Hauptlager einen be-
trächtlichen Anteil an der auftretenden Reibung besitzen. Aber auch die Pleuellager 
tragen etwa ein Zehntel zur Gesamtreibung bei [6]. Eine Reduzierung der Reibung 
durch die Substitution der Gleitlager mit Wälzlagern erscheint daher vielver-
sprechend [7]. Zudem können die Energieverluste der Ölpumpe reduziert werden, da 
durch den geringeren Schmierstoffbedarf der Wälzlager kleinere Aggregate verwendet 
werden können [8]. Des Weiteren sind Wälzlager vorteilhaft beim Einsatz der immer 
weiter verbreiteten Start-Stopp-Systeme. Aufgrund ihrer günstigeren Notlaufeigen-
schaften sind sie im Vergleich zu Gleitlagern unempfindlicher gegenüber Verschleiß 
im Mischreibungszustand beim Starten und Hochfahren des Motors (vergleiche [9] 
und [10]). Bei hohen Drehzahlen wirken jedoch auf die Pleuellager erhebliche Flieh-
kräfte, die den Reibungsvorteil von Wälzlagern gegenüber Gleitlagern aufheben kön-
nen. Durch eine gezielte Optimierung des Käfigs, etwa durch spezielle Bauformen 
oder Beschichtungen [11], können die Reibungsverluste der Wälzlager jedoch mög-
licherweise reduziert werden. 

Automatikgetriebe mit hohen Gangzahlen tragen ebenfalls deutlich zur Kraftstoff- 
und Schadstoffreduzierung im Straßenverkehr bei. Hohe Gangzahlen werden dabei 
zum Beispiel durch mehrere Planetenradsätze im Stufenautomatikgetriebe realisiert 
(siehe [12] und [13]). Jeder Planet ist durch einen Nadelkranz auf dem Planetenträger 
gelagert. Da in einem Stufenautomatikgetriebe somit eine hohe Anzahl an Planeten-
radlagerungen benötigt wird, sollten diese energieeffizient gestaltet sein [12]. Zusätz-
lich treten in den Planetenradlagerungen hohe Massenkräfte auf, die aus der Rotation 
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des Planetenträgers resultieren. Diese Kräfte stellen eine zusätzliche Belastung für die 
Lagerkomponenten dar und führen zu erhöhten Reibungsverlusten [14]. Die 
Reibungsverluste können bei hohen Steg- und Lagerdrehzahlen auch den Hauptanteil 
am Gesamtschleppmoment des Getriebes ausmachen [15]. Die Zentripetalbeschleu-
nigung übersteigt in Planetengetrieben nach [12] und [13] nicht selten das 5 000-fache 
der Erdbeschleunigung. 

 

Bild 1.1: Reibungsanteile der einzelnen Motorbestandteile an der Gesamtreibung 
nach [6] 

Zur Optimierung der vorgestellten Lageranwendungen, die hohen Zentripetal-
beschleunigungen ausgesetzt sind, sollten die zusätzlichen Kräfte und Reibungsein-
flüsse möglichst genau berücksichtigt werden. Bereits 1941 bestimmte HAMMP in 
theoretischen Untersuchungen die Reibungsverluste und Bewegungsverhältnisse in 
Rollenlagern einer Pleuelanwendung [16]. Durch die rasante Entwicklung der Rech-
nerleistungen und numerischen Berechnungsmethoden werden heutzutage beispiels-
weise zur Bestimmung der Lagerkinematik und der Reibungsverluste Dynamik-
simulationen eingesetzt. Der Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf die Bewegun-
gen der einzelnen Lagerkomponenten sowie auf die auftretenden Kräfte kann mit 
Hilfe der Dynamiksimulation sichtbar und begreifbar gemacht werden, während die 
Vorgänge im Lagerinneren der Anwendung oder im Prüfstand in der Regel im 
Verborgenen bleiben. Beispielsweise kann so mit Hilfe der Wälzlagerdynamik-
simulation das Auftreten hoher Käfigkontaktkräfte, Käfigschwirren oder kritischer 
Schlupfzustände bereits in frühen Entwicklungsphasen überprüft werden. Durch das 
hierdurch gewonnene Verständnis für die maßgeblichen Einflussgrößen und Wirk-
mechanismen ist eine gezielte Entwicklung neuer, reibungs- und verschleißärmerer 
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Einleitung 3 

 

Lagerlösungen möglich. Zugleich können durch den Einsatz der Dynamiksimulation 
Entwicklungszeiten reduziert und dadurch Entwicklungskosten eingespart werden. 

1.2 Problemstellung 

 

Bild 1.2: Prinzipielle Vorgänge in einem Wälzlager unter hoher Zentripetalbe-
schleunigung 

Wälzlager, die wie in den vorgenannten Anwendungen hohen Zentripetalbe-
schleunigungen ausgesetzt sind, werden häufig als Zylinderrollen- oder Nadellager 
ausgeführt. Aus diesem Grund beschränkt sich die vorliegende Arbeit auf diese beiden 
Lagerausführungen. Wälzlager die Zentripetalbeschleunigungen erfahren besitzen in 
den meisten Fällen einen außenringgeführten Käfig. Bild 1.2 zeigt am Beispiel eines 
Zylinderrollenlagers, welche prinzipiellen Vorgänge im Lagerinneren unter einer hohen 
Volumenkraft auftreten, die auf den sinnbildlich dargestellten Käfig wirkt. Das Lager 
bewegt sich auf einer Umlaufbahn um den Mittelpunkt MP. Diese entspricht bei-
spielsweise der Umlaufbahn des Planetenträgers oder der Bewegungsbahn des Pleuels. 
Hieraus resultiert eine Zentripetalbeschleunigung, die auf alle Wälzlagerkomponenten 
wirkt und den Käfig gegen den Außenring drückt. Bei hohen Zentripetalbeschleuni-
gungen besitzt somit der Kontakt zwischen den Führungsflächen des Käfigs und dem 
Außenring den höchsten Einfluss auf das Gesamtlagerreibungsmoment. Mit anstei-
gender Zentripetalbeschleunigung nimmt zudem die Verformung des Käfigs zu. Der 
Käfig schmiegt sich in den Außenring hinein, wodurch die Kontaktfläche zwischen 
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Käfig und Außenring zunehmend vergrößert wird [17]. In weiterer Folge steigt die 
Lagerreibung deutlich an und der Käfigverschleiß nimmt bei unzureichender Schmie-
rung möglicherweise zu. Die höheren Reibungskräfte können wiederum die Käfig- und 
Lagerkinematik beeinflussen und führen zu einem Anstieg der Lagertemperatur. Diese 
kann sich wiederum negativ auf den Schmierungszustand und die Schmierstoff-
gebrauchsdauer auswirken. [18] 

Die Dynamiksimulation von Wälzlagern unter üblichen Betriebsbedingungen wird in 
der Produktentwicklung häufig eingesetzt und liefert realistische und validierte 
Ergebnisse. Bei Lagern, die hohen Zentripetalbeschleunigungen ausgesetzt sind, treten 
jedoch deutlich höhere Kräfte in den Käfigkontakten auf, die in der Dynamik-
simulation zu wesentlich höheren Reibungsverlusten führen. Aus diesem Grund wird 
zum einen eine genaue Berücksichtigung der Schmierungsverhältnisse bei der Berech-
nung der Käfigkontakte benötigt. Zum anderen wirkt sich die aus der Zentripetal-
beschleunigung resultierende Verformung des Käfigs auf die Lagerdynamik aus und 
sollte daher in der Wälzlagerdynamiksimulation berücksichtigt werden. 

1.3 Aufgabenstellung und Aufbau der Arbeit 

Das Ziel dieser Arbeit ist es, Berechnungsmethoden für die Dynamiksimulation von 
Wälzlagern zu entwickeln, mit denen sich die zusätzlichen Reibungsanteile, wie sie 
bei Lagern unter hoher Zentripetalbeschleunigung wirksam werden, genauer als bisher 
bestimmen lassen. 

Um das Gesamtreibungsmoment und die Dynamik von Wälzlagern unter Zentri-
petalbeschleunigung realitätsnäher berechnen zu können, ist zum einen die Hydro-
dynamik des Schmierstoffs in den Käfigkontakten genauer darzustellen. Zum anderen 
ist die elastische Verformung des Käfigs zu berücksichtigen. Beide Effekte beeinflus-
sen sich gegenseitig. Der hydrodynamische Druck führt zu einer Verformung des 
Käfigs und der verformte Käfig beeinflusst wiederum die Schmierfilmhöhe und 
dadurch den Schmierfilmdruck. 

Zudem müssen die Berechnungsmethoden zur Berücksichtigung der Hydrodynamik in 
den Käfigkontakten und der Käfigverformung zwei gegenläufigen Anforderungen 
gerecht werden. Zum einen sollen die Berechnungsergebnisse möglichst genau sein. 
Zum anderen sind die Berechnungsmethoden im Hinblick auf die Simulationszeit 
möglichst recheneffizient zu gestalten. Für die Berechnungsmodelle eignen sich analy-
tische Ansätze, die einen guten Kompromiss zwischen Genauigkeit und Effizienz er-
warten lassen. Jedoch ist in diesem Fall eine Verifizierung der analytischen Berech-
nungsmodelle mit aufwändigeren und validierten Berechnungsmodellen unabdingbar. 

Aus der Aufgabenstellung ergibt sich der Aufbau der vorliegenden wissenschaftlichen 
Arbeit, wie er in Bild 1.3 dargestellt ist. Zunächst wird der aktuelle Stand der 
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Forschung in der Wälzlagerdynamiksimulation dargestellt und der erforderliche 
Handlungsbedarf abgeleitet. Danach werden die wichtigsten theoretische Grundlagen 
in Bezug auf Reibung und Schmierung im Wälzlager ausgeführt. Anschließend wird 
die Berechnungsmethode zur Berücksichtigung der Hydrodynamik eingeführt. Für die 
einzelnen Käfigkontakte werden unterschiedliche Berechnungsmodelle vorgestellt, die 
in das Wälzlagerdynamiksimulationsprogramm CABA3D implementiert werden. 
Anschließend wird ein erster Abgleich mit dem validierten Gleitlagerprogramm 
COMBROS durchgeführt. In Kapitel 5 wird das Kontaktmodell zur Berücksichtigung 
der Käfigelastizität erläutert. Hierzu werden die vorher präsentierten Modelle zur 
Berechnung der Schmierstoffhydrodynamik mit einer Kontaktberechnung für 
elastische Käfige kombiniert. Die Ergebnisse der daraus resultierenden elastohydro-
dynamischen Berechnungsmethode werden im nächsten Schritt mit dem ebenfalls 
validierten Gleitlagerprogramm AVL ExciteTM abgeglichen. Anhand eines Anwen-
dungsbeispiels werden anschließend in Kapitel 6 die Einflüsse der Schmierstoff-
hydrodynamik in den Käfigkontakten und der Käfigelastizität auf die Wälzlager-
dynamik erläutert. Zudem werden die Auswirkungen der Kombination beider Berech-
nungsmethoden auf die Lagerdynamik genauer betrachtet. Abschließend werden die 
unterschiedlichen Berechnungsmethoden diskutiert und bewertet, die Arbeit zusam-
mengefasst und ein Ausblick auf mögliche zukünftige Forschungsaktivitäten gegeben. 

 

Bild 1.3:  Aufbau der Arbeit 
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2 Stand der Forschung 

Durch Einsatz der Wälzlagerdynamiksimulation ist es möglich, die dynamischen Vor-
gänge im Lagerinneren sichtbar und besser begreifbar zu machen. Aus diesem Grund 
begann man bereits in den 1970er Jahren mit der Entwicklung von Wälzlager-
dynamiksimulationsprogrammen [19]. Diese wurden und werden sukzessive weiter-
entwickelt, um die Realität immer genauer und detaillierter abbilden zu können. 
Durch den Einsatz von Wälzlagerdynamiksimulationen können Lager gezielt ausge-
wählt, optimiert oder Schadenursachen, die auf die Dynamik im Lager zurückgehen, 
identifiziert werden. Mit Hilfe der Wälzlagerdynamiksimulation können kosteninten-
sive Versuche reduziert und dadurch Entwicklungskosten minimiert werden [20]. 

2.1 Wälzlagerdynamiksimulation 

Wälzlagerdynamiksimulationsprogramme bilden das Lager als zwei- oder als drei-
dimensionales Modell ab. Zweidimensionale Modelle zeichnen sich vor allem durch 
geringere Rechenzeiten und eine geringere benötigte Rechenleistung aus. Mit gestie-
gener Rechenleistung traten sie immer weiter in den Hintergrund und werden heute 
nur noch in seltenen Fällen eingesetzt. Dreidimensionale Wälzlagerdynamikmodelle 
sind mittlerweile bei Wälzlagerherstellern und Forschungseinrichtungen weit verbrei-
tet. Hierbei werden zwei unterschiedliche Entwicklungsansätze verfolgt. Zum einen 
werden vor allem bei den Wälzlagerherstellern eigene, meistens nur intern zur Verfü-
gung stehende Dynamiksimulationsprogramme entwickelt, die exakt auf die Anwen-
dung Wälzlager abgestimmt sind. Zudem wird eine möglichst realistische Reibungsbe-
rechnung [21] und ein effizienter Kontaktalgorithmus [22] eingesetzt. Zum anderen 
basiert ein Ansatz auf der Verwendung kommerzieller Mehrkörpersimulationspro-
gramme, die wiederum durch eine auf das Wälzlager angepasste Kontaktberechnung 
erweitert werden müssen [23]. 

Zudem sind die Wälzlagermehrkörpersimulationsprogramme von den quasi-statischen 
Berechnungsprogrammen abzugrenzen. Bei der quasi-statischen Berechnung gilt der 
Grundsatz, dass sich das System stets im Kräfte- und Momentengleichgewicht befin-
det [24]. Aufgrund der äußeren Lasten kommt es daher zu einer Verschiebung der 
jeweiligen Positionen der Lagerbauteile. Die Trägheiten und Beschleunigungen wer-
den in der Regel nur vereinfacht berücksichtigt. In der Mehrkörpersimulation (MKS) 
hingegen führen die Kontaktkräfte zur Beschleunigung der Lagerbauteile unter Be-
rücksichtigung deren Trägheit. Die Bewegungsdifferenzialgleichungen besitzen keine 
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geschlossene Lösung. Daher werden numerische Verfahren zur Lösung der Gleichun-
gen eingesetzt [25]. 

2.1.1 2D-Modelle 

Eines der ersten zweidimensionalen Wälzlagerdynamiksimulationsmodelle stammt von 
POTHOFF und ermöglicht die Simulation käfigloser, vollrolliger Zylinderrollenlager. 
Durch die Verwendung von Näherungsgleichungen werden die zwischen den 
elastohydrodynamischen Kontakten im Schmierspalt resultierenden Kräfte berück-
sichtigt. Diese sind jedoch nur für ein bestimmtes Schmieröl gültig. [26] 

SIEPMANN und LIANG führen POTHOFFs Arbeit weiter und erweitern das Modell um 
den Käfig und dessen Elastizität unter Nutzung von Einflusszahlen [27] und einem 
Käfigersatzring [28] (vergleiche Abschnitt 2.4). Die Ergebnisse münden im Wälzla-
gerdynamiksimulationsprogramm RLSI (Rollenlager-Simulation). 

Aufgrund der stetig steigenden Rechnerleistungen werden auf zweidimensionalen Mo-
dellen beruhende Wälzlagerdynamiksimulationsprogramme heute immer seltener ein-
gesetzt. Dennoch kann die 2D-Simulation das Mittel der Wahl sein, um rechenzeitin-
tensive Untersuchungen, beispielsweise im Bereich der Vibrationsanalyse von Wälzla-
gerschäden (siehe beispielsweise [29] und [30]), durchzuführen. 

2.1.2 3D-Modelle 

Die ersten Ansätze zur quasi-statischen Dynamiksimulation von Wälzlagern werden 
bereits in den 1970er-Jahren unter anderem von GUPTA vorgestellt. Dessen zahlreiche 
Arbeiten münden in das Dynamiksimulationsprogramm ADORE (Advanced Dyna-
mics Of Rolling Elements) [31]. Dieses wird mehrere Jahre stetig weiterentwickelt 
und anhand zahlreicher experimenteller Untersuchungen validiert. Das Programm 
berücksichtigt unter anderem einen Ansatz zur Berechnung der Verschleißrate in fest-
stoffgeschmierten Kugellagern [32] und ermöglicht die frühzeitige Identifizierung von 
Käfiginstabilitäten [33]. 

CONRY entwickelt für die NASA ein Dynamiksimulationsprogramm zur Berechnung 
schnelldrehender und gering belasteter Zylinderrollenlager. Im Vergleich zu GUPTA 
werden jedoch nicht alle sechs Freiheitsgrade der starren Wälzlagerelemente berück-
sichtigt. Beispielsweise berücksichtigt die Berechnung nur die translatorische Käfig-
bewegung sowie ausschließlich die Drehbewegung um die eigene Rotationsachse. Die 
radiale Verschiebung sowie die dynamische Änderung des Schränkwinkels der Wälz-
körper werden vernachlässigt [34]. Die Ergebnisse der Simulation sind in [35] darge-
stellt. 

Andere wichtige Arbeiten im Bereich der quasi-statischen Dynamiksimulation gehen 
auf MEEKS et al. zurück [36]. Er berücksichtigt in seinen Simulationen den Käfig und 
dessen Interaktion mit den Wälzkörpern sowie den Wälzkörperschlupf und führt im 
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Simulationsprogramm SEPDYN (separator dynamics computer program) Designstu-
dien zur optimalen Käfiggeometrie von feststoffgeschmierten Turbinenlagern durch 
[37]. 

Aufgrund gestiegener Rechnerleistung ist es ab Anfang der 1990er-Jahre möglich, die 
Vielzahl an Kontaktberechnungen zu jedem Zeitschritt neu durchzuführen, so dass 
die ersten Dynamikmodelle für die Wälzlagersimulation in Echtzeit gelöst werden 
können [19]. GUPTA führt seine Arbeiten fort und entwickelt sein Programm ADORE 
als voll-dynamisches Simulationsprogramm weiter, das heißt die Bewegungs-
differenzialgleichungen werden zeitabhängig gelöst. ADORE ermöglicht die Berech-
nung von Kugel-, Zylinder- und Kegelrollenlagern in Echtzeit und ist eines der weni-
gen kommerziell verfügbaren Dynamiksimulationsprogramme für Wälzlager. [19] 

Weitere 3D-Modelle für Wälzlager sind CABA3D und BEAST der Wälzlagerhersteller 
Schaeffler und SKF. Diese werden jedoch unternehmensintern eingesetzt und stehen 
nicht kommerziell zur Verfügung. 

CABA3D steht für Computer Aided Bearing Analyser 3 Dimensional. Alle Arten von 
Wälzlagern können damit modelliert und berechnet werden. Der Käfig wird in der 
Berechnung mit abgebildet. Jedes Lagerbauteil wird als starrer Körper mit all seinen 
sechs Freiheitsgraden berücksichtigt [38]. Die Kontakt- [20] und Reibungsberechnung 
[21] ist speziell auf Wälzlager zugeschnitten sowie umfangreich validiert [39] und wird 
in den folgenden Kapiteln näher betrachtet. 

Auch das Dynamiksimulationsprogramm BEAST (Bearing Simulation Tool) ist durch 
seine allgemeine Modellbeschreibung für alle Lagerarten unter Berücksichtigung des 
Käfigs als Simulationswerkzeug einsetzbar [40]. Da sich Ungenauigkeiten in der Kon-
taktberechnung stark auf die Berechnungsergebnisse sowie die Rechenzeit und Re-
chenstabilität auswirken [22] wird auch in BEAST eine möglichst genaue Kontaktbe-
rechnung durchgeführt. Diese benötigt auch Parallelisierung der Rechenabläufe [41]. 

Das Programm CAGEDYN der Firma TIMKEN weist eine reduzierte Anzahl an 
Freiheitsgraden auf, um den Entwicklern ein sehr rechenzeiteffizientes Berechnungs-
werkzeug zur Verfügung zu stellen. Pro Wälzkörper werden zwei Freiheitsgrade und 
für den Käfig zwei translatorische und ein rotatorischer Freiheitsgrad berücksichtigt. 
Dadurch kann ein Verkippen des Käfigs oder ein Verschränken der Wälzkörper mit 
Hilfe des Dynamikprogramms nicht untersucht werden [42]-[44]. 

SAHETA entwickelt ein dynamisches Wälzlagermodell für Kugellager, welches aus 
starren Körpern mit jeweils sechs Freiheitsgraden besteht und zur Simulation der 
Lagerdynamik eingesetzt wird [45]. GAISAS et al. führen die Arbeit fort und erweitern 
das dynamische Lagermodell um die Berechnung von Zylinderrollenlagern [46].  

In [47] erfolgt die Lösung der Bewegungsgleichungen und die Kontaktberechnungen 
eines dreidimensionalen Kugellagers im Programm MATLAB. Das Modell besitzt 
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jedoch keinen Käfig. Die Wälzkörper werden durch einen fest vorgegebenen Winkel 
auf Abstand gehalten und die Käfigkontaktkräfte werden vernachlässigt. 

Neben den eigenentwickelten Dynamiksimulationsprogrammen für Wälzlager, werden 
auch kommerziell erhältliche Mehrkörpersimulationsprogramme, wie beispielsweise 
MSC.ADAMS [48] oder SIMPACK [49][50] eingesetzt. Diese müssen jedoch um eigen-
entwickelte Berechnungsroutinen [51] zur Bestimmung der Kontakt- und Reibungs-
bedingungen erweitert werden [52]. Dennoch kann in der Regel auf die hochentwickel-
ten und stetig weiter optimierten Gleichungslöser, die benutzerfreundliche Oberfläche 
und die in der kommerziellen Software bereits vorhandenen Möglichkeiten zur Mo-
dellvorbereitung und Auswertung zurückgegriffen werden. Zudem können leichter 
ganze Lagersysteme oder weitere Anschlussbauteile in der MKS-Simulation zusätzlich 
berücksichtigt werden [49]. Häufig unterstützen die kommerziellen MKS-Programme 
die Anbindung elastischer Komponenten, wie zum Beispiel die Anbindung eines elas-
tischen Außenrings oder Gehäuses [53]. 

2.2 Kontakt- und Reibungsberechnungsmethoden 

Da sowohl Kugeln als auch profilierte Zylinderrollen in der Regel keinen konstanten 
Radius über die Wälzkörperlänge aufweisen, muss der variierende Radius in der Kon-
taktberechnung berücksichtigt werden. Daher unterteilt bereits GUPTA die Rollen im 
Wälzkörper/Laufbahn-Kontakt in mehrere sogenannte Scheibchen. Für jedes Scheib-
chen wird die Kontaktberechnung unabhängig voneinander durchgeführt. Integriert 
man die lokalen Kontaktkräfte an den Scheibchen auf, so erhält man die auf den 
Wälzkörper wirkende Gesamtkraft. [31] 

 

Bild 2.1: Scheibchenmodell und Kraftrückgabe nach [38] 

Auch VESSELINOV greift für das Dynamiksimulationsprogramm CABA3D auf das oben 
dargestellte Scheibchenmodell zurück [38]. Zur Kontaktberechnung wird das Scheib-

Kontaktellipse

Pressungsverteilung
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chen auf den Kreis der Scheibchenmittelebene reduziert. Der Gegenkörper wird wie-
derum als Fläche behandelt, wodurch sich die Kontaktberechnung auf ein rein geo-
metrisches Problem zur Bestimmung der Schnittpunkte reduziert. Anhand der 
Schnittpunkte kann die Durchdringung des Scheibchens mit der Fläche des Gegen-
körpers berechnet werden [38], die wiederum nach HERTZ [54] eine der Durchdringung 
entgegenwirkende Kontaktkraft erzeugt. Die für jedes Scheibchen ermittelte Kontakt-
kraft wirkt senkrecht zur Wälzkörperoberfläche (vergleiche Bild 2.1), wodurch auch 
Axialkräfte aus einer rein radialen Belastung resultieren können [38]. 

Da die Reibung wiederum die Kinematik des Lagers beeinflusst, wird das Fluid-
verhalten des Schmierstoffs möglichst realistisch berücksichtigt. Zum einen werden 
die Schubspannungen, die aus der Schmierstoffscherung resultieren, in den diskreti-
sierten EHD-Kontakten (ElastoHydroDynamischer Kontakt) nach EYRING (vergleiche 
Abschnitt 3.2.1.2) berechnet, da das NEWTONsche Schubspannungsgesetz in EHD-
Kontakten zu hohen Schubspannungen führen kann [55]. Zum anderen wird die 
Schmierstofferwärmung im Kontakt und deren Einfluss auf die Viskosität anhand der 
spezifischen Verlustleistung berücksichtigt [56]. 

TEUTSCH entwickelt das Scheibenmodell, welches auf DIN ISO 281 Beiblatt 4 basiert, 
weiter und ermöglicht durch die Berücksichtigung von Einflussfaktoren eine genauere 
Berechnung der Spannungsverteilung [57]. Seine Arbeit führt unter anderem AUL V. 
für vollrollige Zylinderrollenlager fort [58]. Hierbei wird vor allem die Berechnung der 
Wälzlagerreibung im Kontakt zwischen Zylinderrolle und Laufbahn und zwischen den 
Zylinderrollen optimiert. Hierzu wird ein allgemeines Tangentialkraftmodell, welches 
zwischen den Tangentialkräften bei Haftung und Gleiten unterscheidet, eingeführt. 
Die Bestimmung der Gleitreibung erfolgt mit einer geschwindigkeitsabhängigen Rei-
bungszahl, die Haftreibung wiederum hängt von der Tangentialverschiebung des 
Wälzkörpers ab. Durch diesen Berechnungsansatz können sowohl bei sehr niedrigen 
wie auch bei höheren Drehzahlen die Reibungskräfte realistischer bestimmt werden 
[59].  

KIEKBUSCH führt diese Arbeiten zu einer vom Lagertyp unabhängigen Kontaktbe-
rechnung zusammen. Die Kontaktberechnung umfasst die Bestimmung der Durch-
dringung, des Kontaktpunkts und der Kontaktnormale zwischen den Kontaktpart-
nern. Abhängig vom Wälzlagerkontakt und dem Lagertyp können unterschiedliche 
Kontaktmodelle verwendet werden. Neben einer undiskretisierten Berechnung, kann 
die Kontaktfläche als Scheibenmodell (1D-Diskrtisierung) oder als Zellenmodell (2D-
Diskretisierung) beschrieben werden. Mit Hilfe selbstprogrammierter Berechnungsrou-
tinen werden die Normal-, die Dämpfungs- und die Reibungskräfte in allen Kontakten 
des Wälzlagers berücksichtigt [60]. 
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2.3 Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik in den Käfig-

kontakten 

GUPTA berücksichtigt die Schmierstoffhydrodynamik in den Käfigkontakten, da die 
hydrodynamischen Tragkräfte bei Anwendungen mit höchsten Drehzahlen einen nicht 
vernachlässigbaren Einfluss auf die Lagerdynamik haben können [31]. Im Kontakt 
zwischen Wälzkörper und starrem Käfig werden analytische Ansätze zur Berechnung 
der Trag- und Reibungskraft aus der Theorie des unendlich langen Gleitlagers abge-
leitet. Für die Berechnung der Hydrodynamik im Käfig/Außenring-Kontakt wird die 
Verwendung der Kurzgleitlagertheorie vorgeschlagen, deren Umsetzung jedoch nicht 
näher ausgeführt [31].  

Einen ähnlichen Ansatz verfolgen unabhängig voneinander NELIAS et al. [61] und 
GOU [62] in ihren quasi-statischen Berechnungsprogrammen. Beide Arbeiten berück-
sichtigen ebenfalls die Hydrodynamik des Schmierstoffs in der Kraftberechnung nach 
der Theorie des unendlich langen Gleitlagers im Kontakt zwischen Wälzkörper und 
starrer Käfigtasche. Zudem greifen sie im Käfig/Außenring-Kontakt auf einen analy-
tischen Ansatz zur Berechnung der Hydrodynamik, basierend auf der Kurzgleitlager-
Theorie, zurück. 

In [63] bestimmt HOCH den hydrodynamischen Schmierfilmdruck p zwischen Käfig 
und Bord mit der für kurze Gleitlager vereinfachten Form der REYNOLDSschen 
Differenzialgleichung (vergleiche Abschnitt 3.2.2.1): 

 ( )
2

2r
3

r

3 1 d
1

4 d

b h
p z

r h θ
 

= − −  
 

. 2.1 

Der Schmierfilmdruck wird für einen Ersatzring mit der Breite br und dem Radius rr, 
der den Käfig repräsentiert, über die Breite z und den Umfang θ  abhängig von der 
Schmierfilmhöhe h  und der Schmierfilmhöhenänderung dh bestimmt. Eine Berech-
nung nach Gleichung 2.1 bietet den Vorteil, dass zugleich die mittels des Differenzen-
verfahrens bestimmte Verformung des einfachen Ersatzringes zu einer Änderung der 
Schmierfilmhöhe führt, die berücksichtigt werden kann [63].  

STEINERT gibt in [64] analytische Berechnungsgleichungen zur Bestimmung des Rei-
bungsmoments eines Kugellagers zur Verwendung in einem quasi-statischen Berech-
nungsprogramm an. Die Reibungsmomente, resultierend aus der Hydrodynamik in 
den Kontakten zwischen Käfig und Lagerringen sowie Käfig und Kugeln, werden für 
den Fall der Vollschmierung des Lagers bei der Berechnung des Gesamtlagerrei-
bungsmoments berücksichtigt.[64] 

ASHMORE et al. [65] betrachten die Hydrodynamik im Kontakt zwischen Innenring 
und innenringgeführtem Käfig eines Rillenkugellagers unter Mangelschmierung in 
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einer zweidimensionalen Dynamiksimulation. Anders als für den Käfig/Außenring-
Kontakt empfiehlt ASHMORE, Kavitation für die Berechnung des Schmierfilmdrucks 
am Innenring zu berücksichtigen. Die Annahme, dass ausreichend Schmierstoff zur 
Ausbildung der Hydrodynamik zur Verfügung steht, sei für den vorliegenden 
Anwendungsfall, aufgrund des hohen Käfigverschleißes an den Führungsflächen des 
Innenrings, nicht mehr zulässig. Da die Lösung der REYNOLDSschen 
Differenzialgleichung mittels Finite-Differenzen-Verfahrens zu jedem Zeitschritt einen 
sehr hohen Rechenaufwand darstellt wird in [65] ein für Mangelschmierung 
erweitertes, analytisches Berechnungsmodell, unter Vereinfachung der Kurzgleitlager-
Theorie, entwickelt. Dieses Käfigmodell wird nach SUM et al. vereinfacht als zwei 
starr miteinander verbundene Kurzgleitlager betrachtet [66]. Der Schmierfilmdruck 
p(θ,z) berechnet sich demnach mit Gleichung 2.2 unter Berücksichtigung der 
dynamischen Viskosität  dem Lagerspiel s sowie der relativen Exzentrizität ε und 
der Kontaktbreite L.  und α sind dimensionslose Parameter, deren Berechnung in 
[65] erläutert wird und die die kinematischen Verhältnisse im Kontakt 
berücksichtigen. 

 ( ) ( )
2 2

3

6
, sin

8 2

L z
p z s mh

h

ηθ Ω ε θ α
 

 = − − −  
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  2.2 

Die Schmierstoffversorgung erfolgt im Anwendungsfall über Schmierstoffbohrungen 
im Innenring. Das Berechnungsmodell sieht vor, dass sich der Schmierstoffdruck nur 
an den Schmierstoffbohrungen ausbildet. Das analytische Modell zur Berechnung der 
Hydrodynamik im Kontakt Käfig/Innenring beinhaltet daher einen zusätzlichen Pa-
rameter m, der für die Anzahl der Schmierstoffbohrungen und damit für die Anzahl 
der Druckanstiege und -abfälle steht [65] Der detaillierte Ablauf der Reibungsberech-
nung und Ergebnisse zur Validierung des Modells sind jedoch nicht bekannt. 

Ein wesentlicher Bestandteil der Arbeit von HAHN [67] ist die Berücksichtigung der 
hydrodynamischen Reibung in den Käfigkontakten von Kugellagern. Der Kontakt 
zwischen Wälzkörper und Käfigtasche wird in Breitenrichtung in i Scheibchen und in 
Umfangsrichtung φ in j Bogensegmente diskretisiert. Die Berechnung der 
Schmierspalthöhen h0 am Bogensegmentanfang und h1 am Ende des Bogensegments 
wird in [67] dargestellt. Das Reibungsmoment MR wird mit dem Kugelradius r1 und 
der Rotationsgeschwindigkeit um eine Achse in der xy-Ebene xy berechnet: 
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Das Reibungsmoment zwischen Käfig und Außenring wird in ähnlicher Weise, durch 
eine Diskretisierung des Spalts über den Umfang, ermittelt. Die Reibungskraft jedes 
Segments wird wiederum nach der Theorie des unendlich breiten Gleitschuhs be-
stimmt und dies führt zur folgenden Gleichung für das Reibungsmoment im Kontakt 
Käfig/Außenring: 

 
ηω ∆ϕ

  
= − − − ⋅    − +   

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1 1
6 2ln

h hbR h
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  2.4 

Hierbei ist b die Breite der tragenden Führungsfläche, R1 der Außendurchmesser der 
Führungsborde und  die Rotationsgeschwindigkeit [67]. 

Die Schmierstoffdämpfung in der Käfigtasche und an der Käfigführungsfläche berück-
sichtigt HAHN ebenfalls. Die Dämpfung im Kontakt Käfig/Wälzkörper wird entweder 
als einfaches Kugel-Platte-Modell oder für jedes Scheibchen des Wälzkörpers separat 
sowie auch für den Kontakt Käfig/Außenring nach der Theorie des zylindrischen 
Ringdämpfers bestimmt [67]. 

Durch den Vergleich mit aus der Literatur bekannten Werten aus experimentellen 
Untersuchungen oder theoretischen Berechnungsansätzen wurden die beschriebenen 
Reibungs- und Dämpfungsmodelle validiert. Eine Berücksichtigung der aufgrund des 
hydrodynamischen Drucks auftretenden Tragkräfte wird jedoch in [67] nicht be-
schrieben. 

BOVET et al. stellen in [68] eine „hybride“ Kontaktberechnung zwischen Käfig und 
Außenring vor. Die hydrodynamische Tragkraft wird auf Basis der Kurzgleitlagerthe-
orie bestimmt. Zusätzlich wird eine Gewichtungsfunktion, die vor allem von der Ex-
zentrizität zwischen Käfig und Außenring abhängt, berechnet. Die Gewichtung der 
Tragkraftanteile für trockene und geschmierte Kontaktbedingungen führt zu einer 
numerisch stabilen Kontaktberechnung im Mischreibungsbereich.  

HOUPERT betrachtet in [69] das Reibungsmoment im Kontakt zwischen Käfigtasche 
und Wälzkörper näher. Abhängig von der vorhandenen Schmierfilmhöhe zwischen 
den beiden Kontaktpartnern wird der Kontakt entweder bei großen Schmierfilmhöhen 
als isoviskos-starr oder bei kleinen Schmierfilmhöhen als piezoviskos-starr, das heißt 
mit druckabhängiger Viskosität, betrachtet. Treten jedoch hohe Kontaktkräfte auf 
führt HOUPERT eine piezoviskos-elastische Kontaktberechnung durch, was üblicher-
weise als EHD-Berechnung bezeichnet wird. Auf diese Weise können für Linien- und 
Punktkontakte die Kontaktkräfte und das Reibungsmoment berechnet werden. Zu-
dem ist die Berücksichtigung von Mangelschmierungseffekten qualitativ in der Be-
rechnung enthalten [69]. In einer weiteren Arbeit [70] berücksichtigt HOUPERT den 
Einfluss der Schmierfilmhöhe in den EHD-Kontakten zwischen Wälzkörper/Laufbahn 
und Wälzkörper/Käfigtasche auf die Lastberechnung. 
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2.4 Berücksichtigung elastischer Käfigverformungen 

Die Berücksichtigung elastischer Verformungen stellt bereits im Wälzlagerdynamik-
programm von POTHOFF ein wichtiges Thema dar [26]. Die Ermittlung der ebenen 
Verformungen der Lagerbauteile erfolgt entweder durch eine vorgeschaltete Finite-
Elemente-Simulation (FE) oder mit Hilfe sogenannter Einflusszahlen. Durch SIEP-

MANN wird die Käfigverformung mit Hilfe der radialen und tangentialen Verschie-
bungen von Käfigknotenpunkten erfasst [27]. Die Knotenverschiebungen werden di-
rekt durch eine zeitaufwändige FE-Berechnung bestimmt oder durch in vorgeschalte-
ten FE-Berechnungen ermittelte Einflusszahlen repräsentiert. Die Einflusszahlen müs-
sen jedoch für jeden Käfig neu berechnet werden. Dieses Vorgehen erscheint aufgrund 
langer Simulationszeiten und der zeitaufwändigen Vorarbeiten, die für jeden Käfig 
erneut durchgeführt weren müssen, für den Arbeitsalltag wenig geeignet. Aus diesem 
Grund führt LIANG [28] ein Ersatzmodell für den Käfig ein und reduziert diesen auf 
einen Käfigersatzring gleicher Masse und Breite. Durch die Unterteilung des Ersatz-
rings in gekrümmte Balken wird dessen Steifigkeit berücksichtigt. 

CAVALLARO et al. stellen in [71] eine recheneffiziente Methode zur analytischen Be-
rücksichtigung der Ringverformung vor. Mit Hilfe des Modells werden die Verfor-
mung der Ringe anhand dreier geometrischer Parameter und die Steifigkeitskoeffi-
zienten für drei harmonische Schwingungen berechnet. Die sich aufgrund der berech-
neten Ringverformung einstellende Lastverteilung weicht nur in geringem Maße von 
der Lastverteilung, die sich mit einer vergleichenden FE-Berechnung ergibt, ab. Das 
Modell erweitern LEBLANC et al. in [72], indem die Ringaufweitung unter Fliehkraft 
und die Verformung der Ringe unter der Lastverteilung der Wälzkörper berücksich-
tigt wird. In [73] wird das quasi-statische Berechnungsmodell auch direkt mit einem 
FE-Modell gekoppelt. Dadurch wird sowohl die Verformung der Ringe als auch die 
Deformation an den Wälzkörper/Laufbahn-Kontakten berücksichtigt. 

 

Bild 2.2: Teilelastischer Käfig nach [67] 

HAHN stellt in [67] einen teilelastischen Käfig vor. Der Käfig wird dabei in mehrere 
Segmente (siehe Bild 2.2) unterteilt. Jedes Segment besitzt eine eigene Masse mT und 
ein eigenes Massenträgheitsmoment, von Hahn als IT bezeichnet, das auf das Koordi-
natensystem der Käfigtasche bezogen wird. Die Steifigkeitseigenschaften eines einzel-
nen Segments werden mit der FE-Methode bestimmt. Die so ermittelte Steifigkeits-
matrix KT repräsentiert die Eigenschaften des Feder-Dämpfer-Elements, mit denen 

mT IT

KT
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die einzelnen Segmente verbunden sind. Dieses Käfigmodell wird unter anderem auch 
in [74] und [75] genutzt.  

Ein ähnliches Käfigmodell zur Abbildung der Elastizität des Käfigs wird auch von 
GRILLENBERGER et al. in [76] zum Detektieren von Käfiginstabilitäten eingesetzt. Der 
Käfig wird in der Mitte der Käfigstege unterteilt und die einzelnen Segmente werden 
mit Feder- und Dämpferelementen verbunden. Diese beschreiben die Verformungsei-
genschaften des Käfigs und werden mit Hilfe von FE-Berechnungen bestimmt. 

Dem teilelastischen Käfig von HAHN stellen WOHLGEMUTH et al. in [23] einen voll-
elastischen Käfig gegenüber. Der Käfig wird in einem FE-Programm mit Hilfe der 
Reduktionsmtehode nach CRAIG-BAMPTON auf wenige Freiheitsgrade reduziert und es 
werden sogenannte Kopplungspunkte definiert, an denen Zwangsbedingungen und 
Kräfte eingeleitet werden können. Anschließend wird der elastische Käfig über eine 
Schnittstelle in das kommerzielle MKS-Programm MSC.ADAMS integriert. Dieses 
Verfahren ist nicht nur für die Berücksichtigung elastischer Käfige in der Wälzlager-
dynamiksimulation geeignet, sondern, wie in [53] gezeigt, auch für die elastischer Rin-
ge. In [77] nutzt QIAN das gleiche Vorgehen für die Anbindung eines elastischen Kä-
figs an das MKS-Programm SIMPACK. KIEKBUSCH stellt in [60] die Kontaktberech-
nung mit elastischen Laufbahnen und einem elastischen Käfig vor. Im Kontakt zwi-
schen elastischer Laufbahn und Wälzkörper beziehungsweise Käfigführungsfläche und 
Laufbahn wird die Oberfläche der verformten Körper in der Dynamiksimulation aus 
den Kopplungsknoten bestimmt. Zusätzlich wird mit Hilfe eines durch die Kopp-
lungsknoten gelegten Splines, der Krümmungsradius im Kontakt bestimmt. Nach der 
Kontaktberechnung werden die Kräfte wiederum an die im Kontaktbereich befindli-
chen Kopplungsknoten zurückgegeben. Die Kontaktberechnung zwischen elastischem 
Käfigsteg und dem Wälzkörper in der Käfigtasche erfolgt vereinfacht über einen ein-
zelnen Kopplungsknoten. 

 

Bild 2.3: Anbindung der starren Käfigtasche an den elastischen Käfig nach [78] 

WEINZAPFEL et al. stellen in [78] eine weitere Variante zur Berücksichtigung elasti-
scher Käfige in der Wälzlager-MKS vor. Das Modell besteht aus starren Käfig-
taschen, die über diskretisierte Käfigbrücken miteinander verbunden sind. Die starre 

Käfigtasche Starre Stäbe
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Modellierung der Käfigtaschen ermöglicht es, dass die Kontaktberechnung zwischen 
Käfigtasche und Wälzkörper wesentlich einfacher durchgeführt werden kann. Die Kä-
figtaschen bindet WEINZAPFEL über masselose starre Stäbe an die Schwerpunkte der 
benachbarten diskreten Elemente an, wie in Bild 2.3 dargestellt. Die Käfigtaschen-
kräfte werden so über die starren Stäbe an den elastischen Käfig weitergegeben. 

Das Käfigmodell nach WEINZAPFEL vergleichen ASHTEKAR et al. in [79] mit einem 
vollelastischen Käfig. Der Käfig wird hierbei als Finite-Elemente-Modell explizit ge-
löst und mit dem Wälzlagerdynamikmodell über einen neuartigen Kontaktalgorith-
mus gekoppelt. Dieser ermöglicht die Kontaktfindung zwischen dem FE-Netz und den 
starren Körpern. Die Durchdringung von Kugel und Tetraeder liefert die HERTZsche 
Kraft, die wiederum auf die benachbarten Knoten abhängig vom Abstand zur Kraft-
resultierenden verteilt wird. Im Vergleich zur Käfigmodellierung nach WEINZAPFEL 
[78] treten in der Simulation nach [79] etwas niedrigere Käfigtaschenkräfte auf. Je-
doch werden in beiden Fällen wesentlich höhere Taschenkräfte als in der Simulation 
mit einem starren Käfig bestimmt. 

CAO et al. untersuchen in [80] den Einfluss der Verformung des Lagergehäuses auf die 
Wälzlagerdynamik. Hierzu wird die Verformung des Lagergehäuses mit Hilfe der ex-
pliziten Finite-Elemente-Methode bestimmt und mit der Dynamiksimulation von 
Wälzlagern mit starren Körpern nach [45] gekoppelt. Die Kopplung erfolgt mit Hilfe 
eines recheneffizienten Kontaktalgorithmus, der auf der Penalty-Methode basiert, 
zwischen dem elastischen Lagergehäuse und dem starren Außenring. Dadurch tritt 
eine Durchdringung zwischen dem Lagergehäuse und dem Außenring auf, die propor-
tional zur Kontaktnormalkraft ist. 

 

Bild 2.4: Der EHD-Kontakt zwischen Wälzkörper und elastischer Laufbahn nach 
WENSING [81] 

WENSING entwickelt zur Untersuchung des Einflusses von Welligkeiten an Ringen 
und Wälzkörpern auf das Geräuschverhalten von Wälzlagern in [81] eine 
Dynamiksimulation. Der Innenring und die Wälzkörper werden als starr 
angenommen. Die Welle, das Gehäuse und der Außenring werden als FE-Modell im 

Kontaktoberfläche
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Programm ANSYS modelliert. Anschließend folgt die Reduzierung der elastischen 
Komponenten mittels CMS-Methode (component mode synthesis), so dass die 
Bewegungsgleichungen der Dynamikberechnung recheneffizient gelöst werden können. 
Die Modellierung des sich stetig durch die Bewegung der Wälzkörper auf den Ringen 
verändernden EHD-Kontakts, erfolgt als vereinfachtes Feder-Dämpfer-System, 
vergleiche Bild 2.4. Die Verteilung der Kontaktkräfte auf die beteiligten Knoten kann 
zu Diskretisierungsfehlern führen. Zu deren Beseitigung benötigt man ein sehr feines 
Netz mit einer Netzgröße, die im Bereich der Kontaktzone liegt. Dieser Ansatz ist 
aufgrund der resultierenden, sehr großen FE-Modelle nicht praktikabel. Daher wird 
die Verformung der Kontaktoberfläche mit glatten, kontinuierlichen 
Polynomfunktionen abgebildet, welche die radiale und axiale Verformung der 
Laufbahn wiedergeben. Ein elastischer Käfig wird bislang nicht berücksichtigt. 

NAKHIMOVSKI stellt in [82] eine Möglichkeit zur Integration elastischer Komponenten 
von Wälzlagern in die Mehrkörpersimulation vor. Das Verfahren wird in das Wälz-
lagerdynamikprogramm BEAST integriert. Zudem erfolgt die Parallelisierung der 
Simulation, um die Recheneffizienz zu steigern. Auch die Erweiterung um eine Co-
Simulation mit anderen Simulationswerkzeugen, wie beispielsweise MSC.ADAMS, 
wird dargelegt. Dadurch können die Lager direkt innerhalb ihrer Anwendung, zum 
Beispiel eine gesamte Radlagereinheit, effizient berechnet werden. Die „angepasste“ 
Kontaktberechnung zwischen den elastischen Komponenten wird jedoch nicht weiter 
beschrieben. 

2.5 Handlungsbedarf 

Der Stand der Forschung zeigt, dass sowohl bei der Berücksichtigung der Hydro-
dynamik in den Käfigkontakten als auch bei der Integration elastischer Bauteile in 
die Dynamiksimulation noch Handlungsbedarf besteht. 

Die Schmierstoffhydrodynamik in den Käfigkontakten wird häufig nur in quasi-
statischen Berechnungen genauer beschrieben. Ausnahmen hiervon stellen die Arbei-
ten von HAHN und ASHMORE dar. Allerdings führt HAHN keine Berechnung des 
Schmierfilmdrucks und der daraus resultierenden Tragkraft durch. ASHMORE wiede-
rum berücksichtigt die Schmierstoffreibung nicht genauer. Viele Modelle zur Be-
schreibung der Hydrodynamik in der Käfigführung basieren auf der Kurzgleitlager-
Theorie und berücksichtigen lediglich die seitlichen Führungsflächen. Die Hydrody-
namik an den Käfigstegen kann jedoch, je nach Käfigbauart, ebenfalls einen signifi-
kanten Einfluss auf den Druckaufbau und damit auf Reibung und Traglast haben. 
Die Käfigstege werden komplett vernachlässigt. 

Die Elastizität der Ringe und des Käfigs werden bereits häufig in zweidimensionalen 
Modellen oder quasi-statischen Berechnungsansätzen in vereinfachter Weise 
berücksichtigt. Eine recheneffiziente Modellierung stellt ein teilelastischer Käfig dar, 
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beispielsweise nach HAHN. Dieser in mehrere starre Segmente diskretisierte Käfig, 
bildet die Verformung jedoch immer weniger genau ab als ein komplett elastischer 
Käfig. Kommerzielle Mehrkörpersimulationsprogramme ermöglichen eine einfache 
Integration elastischer Lagerelemente, allerdings müssen dann die Kontakt-
berechnungsalgorithmen sehr genau an die Belange der Wälzlagerdynamiksimulation 
angepasst werden. Wie in Abschnitt 2.4 vorgestellt, gibt es bisher nur wenige 
Mehrkörpersimulationsprogramme für Wälzlager, welche die Dynamiksimulation mit 
elastischen Wälzkörpern, Laufbahnen und Gehäusen ermöglichen. Allerdings wird 
häufig auch in diesen der Käfig als elastisches Bauteil komplett vernachlässigt. Eine 
Ausnahme hiervon stellt beispielsweise die Arbeit von KIEKBUSCH dar. In [60] wird 
eine neue Methode zur Berücksichtigung des Kontakts zwischen elastischem Käfig 
und Lagerring vorgestellt, die mit der in der vorliegenden Arbeit entwickelten 
Kontaktberechnung vergleichbar ist. 

Der in den hydrodynamischen Kontakten auftretende Schmierfilmdruck kann bei hö-
heren Kontaktkräften, wie zum Beispiel bei unter Zentripetalbeschleunigung betrie-
benen Lagern, ebenfalls wieder zu einer Verformung der elastischen Lagerbauteile 
führen. Man kann daher die Käfigkontakte auch als EHD-Kontakt bezeichnen. Zur 
Abbildung der EHD-Kontakte ist die Kopplung aus HD-Berechnung mit elastischen 
Lagerbauteilen, wie etwa dem Käfig, unabdingbar. Die Kopplung der Hydrodynamik 
in den Käfigkontakten mit der Käfigelastizität in der Dynamiksimulation von Wälz-
lagern wird jedoch in keiner der bekannten Arbeiten durchgeführt. 
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3 Theoretische Grundlagen 

3.1 Reibung im Wälzlager 

Die Gesamtreibung innerhalb eines Wälzlagers kann aufgrund der Vielzahl an unter-
schiedlichen Kontaktstellen nur mit größerem Aufwand genau berechnet werden. 
Analytische Berechnungsmethoden, die beispielsweise in [83] aufgeführt sind und 
maßgeblich auf PALMGREN [84] zurückgehen, ermöglichen lediglich eine vereinfachte 
Reibungsberechnung. Für eine detaillierte, auf elementaren physikalischen Effekten 
beruhende Berechnung, müssen in jedem Kontakt unterschiedliche Reibungsanteile 
berücksichtigt werden. Zudem besitzt der jeweilige Schmierungszustand einen hohen 
Einfluss auf die in den einzelnen Wälzlagerkontakten auftretende Reibung. 

3.1.1 Reibungsanteile 

Die Gesamtlagerreibung eines Wälzlagers setzt sich aus mehreren Reibungsanteilen 
zusammen. Neben der Roll- und Gleitreibung treten bei geschmierten Wälzlagern 
auch Schmierstoffreibung und bei abgedichteten Lagern Dichtungsreibung auf. Das 
Gesamtlagerreibungsmoment ist daher von der jeweiligen Wälzlagerbauart abhängig 
und die einzelnen Reibungsanteile sollten möglichst genau berücksichtigt werden. 

 

Bild 3.1: Elastische Werkstoffhysterese als Teil der Rollreibung nach [83] 

Rollreibung 

Rollreibung tritt im Kontakt zwischen den Wälzkörpern und den Laufbahnen des 
Innen- und des Außenrings auf (siehe Bild 3.1). Sie resultiert zum einen aus der 
elastischen Werkstoffhysterese des Lagerwerkstoffs im Bereich der HERTZschen 
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Berührungsfläche. Diese führt dazu, dass die Verformungsenergie des Wälzkörpers 
und der Laufbahn im Kontakt nach der Belastung nicht wieder vollständig in die 
Rollbewegung umgesetzt wird. Ein Teil der elastischen Verformungsenergie wird in 
Wärme umgewandelt. Zum anderen tritt im EHD-Kontakt eine Kompression des 
Schmierstoffs auf, die ebenfalls einen Reibungsanteil der Rollreibung darstellt 
(vergleiche Abschnitt 3.2.2.3). 

Gleitreibung 

Zusätzlich zur Rollreibung entsteht zwischen Wälzkörper und der Laufrille der Ringe 
Gleitreibung. Die senkrechte Krümmung der Laufrille zur Rollrichtung führt dazu, 
dass sich unterschiedliche Umfangsgeschwindigkeiten am Wälzkörper, siehe Bild 3.2, 
aufgrund der unterschiedlichen Abstände der Kontaktpunkte zur Kugeldrehachse 
ausbilden. An den Punkten D und D´ tritt reines Wälzen auf. An den äußeren Berei-
chen der Kugel kommt es zu einer Gleitbewegung in Rollrichtung, die auch als Diffe-
renzialschlupf bezeichnet wird. Im Bereich zwischen den Punkten D und D´ ist der 
Gleitvorgang entgegengerichtet zur Rollrichtung. 

 

Bild 3.2: Gleitgeschwindigkeitsprofil im Kontakt Kugel/Laufbahn nach [83] 

In axial belasteten Kugellagern, Pendelrollenlagern und Axial-Rollenlagern kommt es 
zudem zu Bohrschlupf. Der Wälzkörper dreht sich bei Betriebsberührungswinkeln 
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größer Null um seine Kontaktnormale. Diese gleitende Drehbewegung stellt einen wei-
teren Anteil der Gleitreibung dar. 

Gleitreibung tritt ebenso an den Kontaktstellen zwischen Käfig und Wälzkörpern 
sowie bei Rollenlagern mit Borden zwischen den Borden und den Wälzkörpern auf. 
Bei Lagern mit bordgeführtem Käfig findet Gleiten auch zwischen der Führungsfläche 
des Käfigs und den Borden des Innen- oder Außenrings statt. Die auftretende 
Gleitreibung resultiert aus den Kontaktkräften, die sich beispielsweise aus dem Käfig-
gewicht und der Käfigverlagerung oder dem Abbremsen und Beschleunigen der 
Wälzkörper beim Aus- und Eintritt in die Lastzone ergeben. Sind die Kontaktstellen 
ausreichend geschmiert, so ist die Gleitreibung unter normalen Betriebsverhältnissen 
als gering einzuschätzen. Liegt dagegen stellenweise eine Mangelschmierung oder Ver-
schmutzung vor oder werden die Lager unter Zentripetalbeschleunigung oder Schwin-
gungen betrieben, so kann die Gleitreibung in den Kontakten deutlich ansteigen. 
[83][85] 

Im Falle vollrolliger und vollkugeliger Wälzlager tritt Gleitreibung außerdem 
zwischen den direkt aneinander liegenden Wälzkörpern auf. Die Gleitreibung 
zwischen den Wälzkörpern übersteigt die Reibung zwischen Wälzkörpern und Käfig, 
da die entgegengesetzte Drehbewegung an den Kontaktstellen den Schmierstoffaufbau 
behindert [86]. 

Schmierstoffreibung 

An den Kontaktstellen kommt es aufgrund der Schmierstoffscherung zu einer inneren 
Reibung des Schmierstoffs (vergleiche Abschnitt 3.2.2.2). Zusätzlich treten vor allem 
bei höheren Drehzahlen – abhängig von der Art des Schmierstoffs (Öl, Fett) – 
Plansch- oder Walkverluste auf. Insbesondere die Planschverluste hängen von der 
Schmierstoffmenge, der Viskosität sowie der Gestaltung des Wälzlagers ab. 

Dichtungsreibung 

Die Dichtungsreibung sich berührender Dichtungen spielt vor allem bei niedrig 
belasteten Wälzlagern eine bedeutende Rolle, da hier die übrigen Reibungsanteile 
verhältnismäßig gering ausfallen. In diesem Fall sollte die Dichtungsreibung nach [83] 
unter Berücksichtigung der Adhäsions- und der Reibungskraft resultierend aus der 
Verformung sowie der Reibungskraft aus der Hydrodynamik bestimmt werden. Da 
die in der vorliegenden Arbeit untersuchten Wälzlager jedoch keine integrierten 
Dichtungen besitzen wird hierauf nicht näher eingegangen. 

3.1.2 Reibungszustände 

Die Reibungszustände, die in den einzelnen Kontakten eines Wälzlagers auftreten 
können, hängen in geschmierten Lagern vor allem vom Schmierungszustand ab. Sie 
werden in Grenz-, Misch- und Flüssigkeitsreibung unterschieden und werden durch 
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die Viskosität des Schmierstoffs und die Relativgeschwindigkeit der Kontaktpartner 
bestimmt. Die Reibungszustände lassen sich anhand von STRIBECK-Kurven [87] dar-
stellen. Diese gibt die Reibungszahl über der Relativgeschwindigkeit wieder und ist 
exemplarisch in Bild 3.3 dargestellt. Im Stillstand liegen die größte Reibungszahl und 
damit die höchste Reibung vor. Mit zunehmender Relativgeschwindigkeit gelangt 
man aus dem Gebiet der Grenzreibung in das Gebiet der Mischreibung. Die Rei-
bungszahl nimmt kontinuierlich ab, bis das Minimum am sogenannten Ausklinkpunkt 
erreicht wird. Dort befindet sich der Übergang von Misch- zur Flüssigkeitsreibung. 
Mit zunehmender Relativdrehzahl steigt die Reibungszahl aufgrund der größeren 
Schmierstoffscherung langsam wieder an. 

 

Bild 3.3: STRIBECK-Kurve und Reibungszustände nach [83] 

Grenzreibung 

Grenzreibung tritt dann auf, wenn entweder die Relativgeschwindigkeit zwischen den 
beiden Kontaktpartnern oder die Viskosität des Schmierstoffs zu gering sind oder eine 
Mangelschmierung vorliegt. In diesem Fall baut sich kein die Oberflächen trennender 
Schmierfilm auf und es kommt zum Festkörperkontakt zwischen den Kontakt-
partnern. Bei ausreichend hohen Flächenpressungen und Temperaturen in den Fest-
körperkontakten bildet sich unter Zuhilfenahme additivierter Schmierstoffe eine dün-
ne Grenzschicht (siehe Bild 3.4) auf den Metalloberflächen aus. Diese mindern oder 
verhindern Verschweißungen an den Rauheitsspitzen und somit Verschleiß der Kon-
taktpartner und reduziert zudem die Reibung [88]. 

Mischreibung 

Im Bereich der Mischreibung ist bereits ein dünner Schmierfilm vorhanden, der je-
doch noch keine vollständige Trennung der beiden Kontaktpartner bewirkt. Einzelne 
Rauheitsspitzen der Kontaktpartner durchdringen den Schmierfilm, siehe Bild 3.5. Es 
liegen somit sowohl Festkörperreibung als auch Flüssigkeitsreibung vor. 
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Bild 3.4: Grenzreibung mit Grenzschichtbildung nach [83] 

 

Bild 3.5: Mischreibung mit Festkörperkontakt der Rauheitsspitzen nach [83] 

Zur Bestimmung der Reibungskraft im Mischreibungsgebiet FR Misch existieren ver-
schiedene Mischreibungsmodelle. Dabei werden die Anteile der Festkörper- FR fest und 
der Flüssigkeitsreibung FR flüssig addiert [56]: 

 ( )R Misch R fest R flüssig
1F F Fλ λ= + − . 3.1 

Der Festkörperlasttraganteil λ gibt den Anteil der Festkörperreibung an der Misch-
reibung an und hängt von der Oberflächengüte der Kontaktpartner und der Höhe des 
Schmierstofffilms ab. Er kann beispielsweise nach ZHOU ermittelt werden [89]. Hierzu 
wird nach [90] der Schmierfilmdickenparameter  aus der Höhe des minimalen 
Schmierstofffilms hmin und den quadratischen Mittelwerten der Rauheit Rq der beiden 
Kontaktpartner bestimmt. Die quadratischen Mittelwerte der Rauheit können nach 
[91][92][93] auch aus den arithmetischen Mittenrauwerten mit (1,25…1,3)⋅Ra berechnet 
werden. Typische Rauheitskennwerte für unterschiedliche Lagertypen sind im An-
hang 8.1 aufgeführt. Sind die Rauheiten der beiden Kontaktpartner statistisch vonei-
nander unabhängig, dann ergibt sich die Standardabweichung  des Summenrau-
heitsprofils aus den Standardabweichungen der Rauheit der beiden Kontaktpartner 
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Ein größerer Schmierfilmdickenparameter führt daher auch zu einem höheren Trag-
anteil des Schmierfilms. Ab Λ > 3 wird davon ausgegangen, dass die Kontaktpartner 
vollständig voneinander getrennt sind und eine hohe Lebensdauer aufgrund des gerin-
gen Verschleißes an den Kontaktflächen erzielt werden kann. Ist der Schmierfilmdi-
ckenparameter jedoch deutlich kleiner, so kann es zu Grübchenbildung und weiteren 
Oberflächenschäden kommen (vergleiche Bild 3.6). Ist der Schmierfilmdickenparame-
ter kleiner 1 tritt Verschleiß in Form von Adhäsion und Abrasion an den Kontaktflä-
chen auf. [91] 

 

Bild 3.6:  Einfluss des Schmierfilmdickenparameters auf den Traganteil des 
Schmierfilms nach [91] 

Kleinere Schmierfilmdickenparameter führen zu einem höheren Festkörperlasttrag-
anteil, der mit 

 
CBe Λλ −=   3.3 

berechnet wird [89]. Der Festkörperlasttraganteil wird abhängig vom Schmierfilm-
dickenparameter für drei unterschiedliche Oberflächengüten von ZHOU in [89] be-
stimmt. Die Konstanten B und C spiegeln den exponentiellen Verlauf dieser Abhän-
gigkeit wieder und sind in Tabelle 3.1 aufgeführt. 
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Tabelle 3.1: Konstanten B und C nach [55] 

Oberflächengüte σ B C 

Standard-Oberfläche  0,35 µm 1,3 0,75 

Speziell nachbehandelte Oberfläche  0,1 µm 2,1 0,85 

Optisch glatte Oberfläche  4,0 0,6 

 

Flüssigkeitsreibung 

Im Zustand der Flüssigkeitsreibung sind die Kontaktpartner durch einen zusammen-
hängenden, tragenden Schmierfilm voneinander getrennt. Wie Bild 3.7 zeigt, befinden 
sich selbst die Rauheitsspitzen nicht mehr in Kontakt. Dies führt zu einer geringen 
Reibung. Mit zunehmender Relativgeschwindigkeit nimmt die Höhe des Schmierfilms 
zu und es wird mehr Schmierstoff im Kontakt geschert. Dies führt zum leichten An-
stieg der Reibungszahl, der in der STRIBECK-Kurve in Bild 3.3 beobachtet werden 
kann. 

 

Bild 3.7: Trennender Schmierfilm im Zustand der Flüssigkeitsreibung nach [83] 

Tabelle 3.2:  Reibungszahl μ abhängig von Reibungsart und Reibungszustand 
nach [91] 

Reibungsart Reibungszustand Reibungszahl μ 

Gleitreibung 

Festkörperreibung 0,1…>1 

Grenzreibung 0,01…0,2 

Mischreibung 0,01…0,1 

Flüssigkeitsreibung 0,001…0,01 

Gasreibung 0,0001 

Rollreibung Mischreibung 0,001…0,005 

 

Schmierfilm
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Abhängig von der Reibungsart und dem Reibungszustand stellen sich somit 
unterschiedliche Reibungszahlen ein. Tabelle 3.2 gibt hierzu einen ersten 
Anhaltswert. Weitere Reibungszahlen können nach [94] Anhang 8.2 abhängig von der 
Materialpaarung der Kontaktpartner entnommen werden. 

3.2 Schmierung im Wälzlager 

3.2.1 Schmierstoffeigenschaften 

Schmierstoffe unterscheiden sich in zahlreichen Eigenschaften wie beispielsweise der 
Wärmeleitfähigkeit, der Kompressibilität, der Viskosität, der Dichte und der Abhän-
gigkeit vom Schergefälle. Für die Berücksichtigung der Hydrodynamik und der 
Elastohydrodynamik in der Wälzlagerdynamiksimulation sind vor allem die drei 
letztgenannten maßgeblich und werden in den folgenden Abschnitten näher erläutert. 

3.2.1.1 Viskosität 

Die Viskosität kann als dynamische Viskosität und als kinematische Viskosität be-
schrieben werden. Die kinematische Viskosität ν wird aus dem Verhältnis aus dyna-
mischer Viskosität η und der Dichte des Schmierstoffs ρ, durch den Zusammenhang 
ν η ρ bestimmt. Zudem ist die Viskosität sowohl von der vorliegenden Temperatur 
als auch vom vorhandenen Druck abhängig. Die mathematische Beschreibung dieser 
Abhängigkeiten wurde und wird in zahlreichen Arbeiten diskutiert. Im Folgenden 
sollen jedoch nur einige grundlegende Arbeiten genannt werden. [90] 

Temperaturabhängigkeit 

Zur Berücksichtigung der Temperaturabhängigkeit wird vor allem der Berechnungs-
ansatz nach VOGEL verwendet, da dieser auch bei etwas geringeren Temperaturen 
das Viskositätsverhalten sehr gut abbildet [90]. Die Berechnung der dynamischen 
Viskosität erfolgt somit nach DIN 53017:  

 ( ) ( )
V

V

Öl

B

C
A e

ϑη ϑ += ⋅  3.4 

Anhand von drei Viskositätsmessungen bei drei unterschiedlichen Temperaturen 
können die Schmierstoffparameter AÖl und BV sowie die Temperaturkonstante CV 
nach [95] bestimmt werden. In [88] sind für einige SAE-Öle die Schmierstoffparameter 
aufgeführt. In [96] finden sich die Schmierstoffparameter für FVA-Öle. Typische 
Werte für BV und CV sind nach [97] BV ≈ 1 000 °C und CV ≈ 100 °C. 

Die temperaturabhängige Viskosität der Referenzöle Nr. 1 bis 4 der Forschungs-
vereinigung Antriebstechnik (FVA) ist nach [98] mit den Schmierstoffparametern B50 
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und C50 sowie der dynamischen Viskosität bei 50 °C mit einem der VOGEL-Gleichung 
verwandten Ansatz zu berechnen. 

 ( ) 50
50

50

50

B
C

e

ϑ
ϑη ϑ η

−
+= ⋅   3.5 

Eine weitere Möglichkeit zur Berechnung der temperaturabhängigen Viskosität stellt 
der Ansatz nach FALZ dar [99]: 

 ( ) 0
0

I

ϑη ϑ η
ϑ

−
 

=   
 

. 3.6 

Neben der dynamischen Viskosität, die sich auf die Temperatur 0 bezieht, geht in 
die Gleichung nach FALZ der Schmierstoffkennwert I abhängig von der 
ISO VG Klasse des Schmierstoffs  ein [100]. 

Druckabhängigkeit 

BARUS gibt zur Bestimmung der druckabhängigen Viskosität folgenden Zusammen-
hang an [93]: 

 ( ) 0 η

η
1

 mit p
p e

p

α ηη η α
η

⋅ ∂= ⋅ = ⋅
∂

 3.7 

Hierbei gehen die dynamische Viskosität bei Atmosphärendruck η0 sowie der Druck-
Viskositäts-Koeffizient η ein. η ist für unterschiedliche Schmierstoffe in Anhang 8.3 
aufgeführt. Unter hohen Drücken ergibt sich aus der Gleichung nach BARUS jedoch 
häufig eine zu große Viskosität [90][101]. 

Der Ansatz nach ROELANDS führt bei hohen Drücken zu einer realistischeren Viskosi-
tät, daher wird er bei hochbelasteten EHD-Kontakten verwendet [102]. 

 ( )0
log 1,200 log 1,200 1

2000

Z

pη η
 + = + + 
 

   3.8 

Der dimensionslose Viskositäts-Druck-Koeffizient Z ist in [102] beschrieben. 

Temperatur- und Druckabhängigkeit 

Der Einfluss der Temperatur und des Drucks auf die Viskosität des Schmierstoffs 
lässt sich durch die Kombination der Gleichungen von VOGEL und BARUS abbilden. 
Dies führt zu folgendem Berechnungsansatz: 
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ROELANDS gibt in [102] neben einem temperatur- und einem druckabhängigen Visko-
sitätsmodell auch ein Modell zur Berücksichtigung beider Abhängigkeiten an.  
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  3.10 

Die Schmierstoffparameter zur Berücksichtigung der Temperatur- und Druckabhän-
gigkeit S0 und Zr sind ebenfalls in [102] angegeben. 

Eine weitere Alternative zur Bestimmung der Viskosität stellt Gleichung 3.11 nach 
RODERMUND dar: 
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  3.11 

Die Parameter Cη1 bis Cη5 können messtechnisch ermittelt werden oder sind für FVA-
Schmierstoffe in [103] angegeben. 

Weitere Anhaltswerte für die Viskosität von Motoren- und Getriebeschmierstoffe sind 
im Anhang 8.3 aufgeführt.  

3.2.1.2 Rheologie 

Innere Reibung in der Flüssigkeit tritt bei der Scherung der Flüssigkeit auf. Die vor-
handenen Reibungsschubspannungen in der Flüssigkeit sind vom vorhandenen Scher-
gefälle abhängig, welches dem Verhältnis aus Geschwindigkeitsdifferenz und Schmier-
spalthöhe enstspricht. Die Schmierstoffmolekühle haften an der Oberfläche des be-
wegten Bauteils an und werden mitbewegt und beschleunigt. Zum stillstehenden oder 
langsamer bewegten Gegenkörper tritt somit ein Geschwindigkeitsgefälle im Schmier-
spalt auf. Im Fall NEWTONscher Fluide, wie zum Beispiel Wasser, besteht eine lineare 
Abhängigkeit der Schubspannungen zum Schergefälle τ ηγ= ɺ  [90]. Die Viskosität 
nimmt bei üblichen Schmierstoffen hingegen bei hohen Schergefällen ab, da sich die 
Schmierstoffmoleküle zueinander ausrichten. Die inneren Reibungsschubspannungen 
nähern sich asymptotisch an eine Grenzschubspannung τL an (vergleiche Bild 3.8). 
[90] 
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Es existieren zahlreiche Fließgesetze mit deren Hilfe das Fließverhalten von Schmier-
stoffen abgebildet werden kann [104]. Im Folgenden soll auf einige wichtige kurz ein-
gegangen werden. 

 

Bild 3.8: Abhängigkeit der Reibungsschubspannungen und der Viskosität vom 
Schergefälle nach [90]; 1 = NEWTONsches Fluid; 2 = Nicht 
NEWTONsches Fluid 

Eines der ersten Fließmodelle wurde von EYRING entwickelt [105]. Zunächst führt der 
Ansatz nach EYRING zu einem linearen Anstieg der Schubspannung. Ab einem be-
stimmten Schubspannungswert τE (vergleiche Bild 3.8) beginnt das nichtlineare Fließ-
verhalten [92].  
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Ab der Übergangsschubspannung τE nimmt die Schubspannung mit zunehmendem 
Schergefälle weiterhin kontinuierlich zu. Schmierstoffe besitzen jedoch eine kritische 
Grenzschubspannung τL ab der sich der Schmierstoff plastisch verhält und kein weite-
rer Anstieg der Schubspannungen auftritt [25]. Die Übergangsschubspannung kann 
nach [55] und [106] auch mit den schmierstoffabhängigen Parametern Kα  und Kβ  

 ( ) β
ατ τ= + ⋅E E min

K

p K p   3.13 

bestimmt werden. Das Modell nach EYRING wird, aufgrund seiner numerischen Bere-
chenbarkeit, sehr häufig eingesetzt [90]. 

BAIR und WINER sowie GECIM und WINER berücksichtigen den Einfluss der Grenz-
schubspannung τL auf das Fließverhalten durch folgende Gleichungen [107]: 
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Die Bestimmung der Übergangs- und Grenzschubspannung erfolgt unter anderem 
experimentell und wird beispielsweise in [108] beschrieben. 

Nach [109] sind die aufgeführten Fließmodelle, wie zum Beispiel der Ansatz nach 
EYRING, zur Bestimmung der Schubspannungen bei geringeren Drücken zutreffend, 
wie sie in typischen HD-Kontakten (hydrodynamischen Kontakten) vorkommen. 
Treten hohe Drücke wie in typischen EHD-Kontakten auf, verhält sich der 
Schmierstoff viskoelastisch und es sind entsprechende Fließmodelle zu verwenden 
[109]. Diese berücksichtigen die elastischen Eigenschaften des Schmierstoffs durch 
einen zusätzlichen elastischen Term, in den der Schubmodul G eingeht [90].  

Für höher belastete Kontakte leiten JOHNSON und TEVAARWERK auf Basis der 
EYRING-Gleichung folgenden Ansatz ab und berücksichtigen die Zeitabhängigkeit der 
Schubspannungen τ(t): 
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1 d
sinh 1

dG t
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 3.16 

Auch BAIR und WINER berücksichtigen das elastische Schmierstoffverhalten, indem 
sie das Fließmodell nach Gleichung 3.14 zu 
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 3.17 

weiterentwickeln. Nach [110] stimmen die so ermittelten Schubspannungen relativ gut 
mit Ergebnissen aus Zwei-Scheiben-Versuchen überein. Für Rollkontakte wird emp-
fohlen, anstatt der Schubspannungen τ  und dem Schergefälle γɺ jeweils die arithmeti-
schen Mittelwerte τ  und γ  zu verwenden, wodurch eine nochmals bessere Überein-
stimmung zwischen den gemessenen und berechneten Schubspannungsverläufen er-
zielt werden kann [110]. 

3.2.2 Schmierungstheorie 

Unter der Annahme, dass im Wälzlager ausreichend Schmierstoff zur Verfügung 
steht, liegt in den Kontaktstellen eines Wälzlagers entweder hydrodynamische 
Schmierung oder elastohydrodynamische Schmierung vor. Mit der hydrodynamischen 
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Schmierungstheorie lassen sich die Schmierverhältnisse vor allem für die leicht belas-
teten Käfigkontakte beschreiben. Hierunter fallen die Kontakte zwischen Käfig und 
Wälzkörpern, Käfig und Innen- oder Außenring bei bordgeführten Lagern sowie der 
Kontakt zwischen Wälzkörperstirnfläche und Käfig (vergleiche Bild 3.9). Die 
elastohydrodynamische Schmierungstheorie berücksichtigt zusätzlich zur HD-Theorie 
noch die elastische Verformung der Kontaktpartner. Aus diesem Grund wird diese 
zur Beschreibung der Schmierungsverhältnisse in den hochbelasteten Kontakten, wie 
den Kontakten zwischen Wälzkörpern und Laufbahn oder den Wälzkörper/Bord-
Kontakten verwendet. [83] 

 

Bild 3.9: HD- und EHD-Kontakte im Wälzlager nach [111] 

Werden die Wälzlager selbst auf einer umlaufenden Kreisbahn bewegt, wirkt unter 
Umständen eine hohe zusätzliche Volumenkraft auf die Lagerkomponenten ein. 
Dadurch steigen die in den Käfigkontakten auftretenden Kräfte an und es tritt eine 
Verformung des Käfigs auf. In diesen Fällen sollten die Käfigkontakte ebenfalls als 
elastohydrodynamische Kontakte behandelt und somit die Hydrodynamik in Verbin-
dung mit der Käfigverformung berücksichtigt werden. 

3.2.2.1 Die REYNOLDSsche Differenzialgleichung 

Abhängig von den Schmierstoffeigenschaften, der Relativbewegung zwischen den 
Kontaktpartnern sowie der Kontaktgeometrie, die einen sich verengenden Schmier-
spalt erzeugt, resultiert ein hydrodynamischer Kontaktdruck im Schmierstoff, der die 
beiden Kontaktpartner voneinander trennt. Der hydrodynamische Druck kann mit 
Hilfe der Kontinuitätsgleichung und den NAVIER-STOKES-Gleichungen bestimmt wer-
den, die in [112] nachvollzogen werden können. Die Lösung dieser Gleichungen ist nur 
numerisch mit relativ hohem Rechenaufwand möglich. Ihr Einsatz in den Kontakt-
modellen der Wälzlagerdynamiksimulation ist daher nicht zielführend. Aus diesem 
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Grund sind einige Annahmen und Vereinfachungen zu treffen, siehe beispielsweise 
[88] und [25], die schließlich zur bekannten REYNOLDSschen Differenzialgleichung zur 
Bestimmung der hydrodynamischen Druckverteilung führen. So wird eine vollständige 
Füllung des Spalts mit Schmierstoff vorausgesetzt [113]. Die Herleitung der 
REYNOLDSschen Differenzialgleichung kann beispielsweise in [93] oder [97] nachvollzo-
gen werden. Die REYNOLDSsche Differenzialgleichung lautet 

 

( ) ( )

( )

3 3

12 12 2 2
a b a b

a b a a

h u u h v vh p h p

x x z z x z

h h h
w w u v

x z t

ρ ρρ ρ
η η

ρρ ρ ρ

   + +   ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂
   + = +   
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∂ ∂ ∂+ − − − +
∂ ∂ ∂

 3.18 
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Schmierstoffhöhe
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, Kontaktrichtung

, Geschwindigkeit der Kontaktpartner in x-Richtung
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h
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x y
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Zeit
a b

w w

t

   

und berücksichtigt die in Bild 3.10 dargestellte Bewegung der Kontaktpartner. 

 

Bild 3.10: In der REYNOLDSschen Differenzialgleichung berücksichtigte Bewe-
gung der Kontaktpartner nach [25] 

h
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ub
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Die ersten beiden Terme sind die POISEUILLE-Terme und geben den Schmierstofffluss 
aufgrund des Druckgradienten an. Der dritte und vierte Term werden als COUETTE-
Terme bezeichnet und berücksichtigen den Schmierfilmfluss, resultierend aus den 
Oberflächengeschwindigkeiten der Kontaktpartner. Der fünfte, sechste und siebte 
Term beschreiben die Schmierstoffdämpfung durch die Bewegung der Kontakt-
partner. Der letzte Term gibt den Schmierstofffluss aufgrund der lokalen Expansion 
des Schmierstoffs an. Tritt eine rein tangentiale Bewegung auf, dann gilt [25] 

 
∂ ∂= + =
∂ ∂

und 0
a a a b

h h
w u v w

x z
, 3.19 

und Gleichung 3.18 kann wiederum zu folgender Gleichung reduziert werden, die bei-
spielsweise für elastohydrodynamische Kontakte angewendet wird [25]: 

 
( ) ( )ρ ρρ ρ

η η
∂ ∂∂ ∂ ∂ ∂+ = +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂
   
   
   

ɶ ɶ

3 3

12 12

h hh p h p
u v

x x z z x z
 3.20 

 Mit:  const und   const
2 2

a b a b
u u v v

u vɶ ɶ
+ +

= = = =  .  

Für hydrodynamische Schmierbedingungen ist die Annahme gerechtfertigt, dass die 
Schmierstoffdichte ρ konstant ist. Liegt zudem reines Gleiten und damit 0v =ɶ  vor, so 
ergibt sich [25]: 

 
3 3 12

p p h
h h u

x x z z x
η   ∂ ∂ ∂ ∂ ∂+ =   ∂ ∂ ∂ ∂ ∂   
ɶ . 3.21 

Der erste Term der Gleichung 3.21 gibt den Schmierfilmdruck in Bewegungsrichtung 
der Gleitfläche wieder, während der zweite Term den Schmierfilmdruck in Breiten-
richtung des Lagers bestimmt. Ist der Druck von x und z abhängig, so ist eine analy-
tische Berechnung kaum möglich. Ist die Gleitfläche sehr breit, so kann die seitliche 
Leckage des Schmierstoffs vernachlässigt werden. Dadurch ergibt sich folgender Zu-
sammenhang, der zum Beispiel für sehr breite Gleitlager verwendet wird [25]: 

 
3 12

p h
h u

x x x
η   ∂ ∂ ∂=   ∂ ∂ ∂   
ɶ . 3.22 

Ist die Gleitfläche sehr schmal ausgeführt, wie beispielsweise in sehr kurzen Gleit-
lagern, so ist der seitliche Schmierstoffabfluss dominant und es gilt [25]: 

 
3 12

p h
h u

z z x
η   ∂ ∂ ∂=   ∂ ∂ ∂   
ɶ . 3.23 
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Die partielle Differenzialgleichung wird somit als gewöhnliche Differenzialgleichung 
behandelt, das heißt als Gleichung, deren Funktion nur von einer unabhängigen Vari-
able abhängt [114]. Die Differenzialgleichung wird zweifach integriert. Dadurch erge-
ben sich zwei Integrationskonstanten, die durch die Wahl geeigneter Randbedingun-
gen bestimmt werden können. In einem sehr kurzen Lager sind der Druckgradient in 
der Lagermitte und der Druck an den seitlichen Enden des Lagers, bei der halben 
Lagerbreite b/2, gleich Null [88] (siehe Bild 3.11). 

 

( )= =

 = ± = 
 

0 0

0
2

dp
z

dz

b
p z

 3.24 

 

Bild 3.11: Druckverlauf über die Lagerbreite z 

Nach der Bestimmung der Integrationskonstanten ergibt sich folgende Gleichung zur 
Berechnung des Schmierfilmdrucks: 

 ( ) ( )
2

2

3

3 d
1

2 da b

b h
p u u z

xh

η    = + −   
   

. 3.25 

Soll zusätzlich noch die Schmierstoffdämpfung aufgrund der Annäherung der beiden 
Kontaktpartner berücksichtigt werden, erweitert sich Gleichung 3.25 zu: 

 ( ) ( ) ( )
2

2

3

3 d
2 1

2 da b a b

b h
p u u w w z

xh

η    = + + − −   
   

. 3.26 

Die relative Annäherungsgeschwindigkeit aus 
a b

w w−  kann auch als zeitliche Ände-
rung der Schmierfilmhöhe d dh t  beschrieben werden [97]. 

x z

y

b/2b/2

p(z)
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3.2.2.2 Gleitlagertheorie 

Der hydrodynamische Kontakt zwischen Käfigführungsfläche und Außenring im 
Wälzlager gleicht einem Gleitlagerkontakt. Hierbei entsprechen der Außenring der 
Lagerschale mit dem Innenradius R und der Käfig dem Gleitlagerzapfen mit dem Au-
ßenradius r. Im Schmierspalt zwischen den Kontaktpartnern wird eine laminare 
Strömung vorausgesetzt. Diese Voraussetzung ist erfüllt, wenn die dimensionslose 
REYNOLDSzahl Re folgende Bedingung erfüllt [115]: 

 2 2Re 41,3
b b

s s
u D n

D

s

ρ π

η ν

⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
= = ≤ ⋅   3.27 

Hierbei geht das Lagerspiel s mit = − = −2( )s D d R r  ein.  

In der Gleitlagertheorie ist es üblich anstelle der kartesischen Koordinaten ein zylind-
risches Koordinatensystem zu verwenden, welches im Mittelpunkt der Lagerschale 
verankert ist (vergleiche Bild 3.12) [88]. Durch die Transformation der Koordinaten 
mit ϕ = x R und ( )/ 2z z b=  sowie dem Zusammenhang ( )ω ω ω+ ≈ + =a b a bu u R R  
ergibt sich nach [88] aus der REYNOLDSgleichung folgender Zusammenhang: 

 η ω
ϕ ϕ ϕ
     ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⋅ + ⋅ ⋅ = +     ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂     

3 31 2 2
6 2

  

p p h h
h h R

R R B z B z R t
 3.28 

 

Bild 3.12: Kreiszylindrisches Radialgleitlager nach [88] 

 

In der Gleitlagertechnik werden in der Regel folgende dimensionslose Größen einge-
setzt [88]: 
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• Breitenverhältnis B D   

• Relatives Lagerspiel ( )R r Rψ = −   

• Relative Exzentrizität ( ) ( )e R r e Rε ψ= − =  

• Relative Schmierfilmhöhe ( ) ( )H h R r h Rψ= − =  

• Druckkennzahl ( ) ( )Π ψ ηω= 2p

Die Druckkennzahl wird auch als Sommerfeldzahl bezeichnet. 

Durch einige Umformungen erhält man schließlich aus Gleichung 3.28 die am häufigs-
ten verwendete Form der REYNOLDSschen Differenzialgleichung für Radialgleitlager 

 
Π Π

ϕ ϕ ϕ ω
∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂+ = +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂
       
       
       

2

3 3 2
6

D H H
H H

B z z t
 3.29 

mit der Spaltfunktion ε ϕ= + ⋅1 cosH  [88]. 

Zur Lösung der Differenzialgleichung werden Randbedingungen benötigt, die das 
Druckverhalten wiedergeben. In axialer Lagerrichtung gilt für den Schmierfilmdruck p 
sowie gleichermaßen für die dimensionslose Druckkennzahl , dass der Druck an den 
seitlichen Rändern auf Null abfällt: 

 ( )ϕ = ± =; 1 0p z  3.30 

 

Bild 3.13: Randbedingungen zur Lösung der REYNOLDSgleichung nach [88] 

In Umfangsrichtung existieren mehrere unterschiedliche Ansätze für die Rand-
bedingungen wie die SOMMERFELDschen, die GÜMBELschen und die REYNOLDschen 
Randbedingungen (vergleiche Bild 3.13) [88]. Die SOMMERFELD-Randbedingungen 
führen zu einem punktsymmetrischen Druckverlauf. Allerdings können vom Schmier-
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stoff keine Zugkräfte im divergierenden Schmierspalt aufgenommen werden. Aus die-
sem Grund setzt GÜMBEL den negativen Druck im Kavitationsbereich gleich Null und 
ermöglicht damit weiterhin eine analytische, mathematische Lösung der Gleichung 
mit den Randbedingungen  

 
( ) ( ), 2 ,

mit 0 für 0

p z p z

p p

ϕ ϕ π= +
= <

. 3.31 

Die GÜMBELschen Randbedingungen werden daher auch als halbe SOMMERFELD-
Lösung bezeichnet [25][117]. Allerdings tritt somit eine Unstetigkeit bei ϕ π=  auf, 
die der Kontinuitätsgleichung widerspricht. Dieser Unstimmigkeit wird in den 
REYNOLDSschen Randbedingungen Rechnung getragen. Jedoch ist damit nur noch 
eine numerische Lösung der Differenzialgleichung möglich [88].  

Die analytische Lösung von Gleichung 3.29 kann wiederum nur für die zwei Sonder-
fälle des unendlich breiten und des sehr kurzen Radialgleitlagers gewonnen werden. 
So ergibt sich für das stationäre, unendlich breite Gleitlager durch die Vernachlässi-
gung des Schmierstoffflusses in z -Richtung [25] 

 
Π

ϕ ϕ ϕ
 
 
 

∂ ∂ ∂=
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3 6
H

H . 3.32 

Die Vereinfachung ist für Gleitlager mit einem Breitenverhältnis größer vier gültig 
[88]. Für das sehr kurze, stationäre Radialgleitlager ist der seitliche Schmierstoffab-
fluss dominierend [25] und es gilt für Lager mit einem Breitenverhältnis kleiner ¼ [88] 
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. 3.33 

Die Lösung der Differenzialgleichungen kann in [88] nachvollzogen werden. Durch 
Anwendung der GÜMBELschen Randbedingungen erhält man schließlich jeweils eine 
analytische Lösung für die die Druckkennzahl. Diese lautet nach [88] und [25] 
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ε ϕΠ ϕ
ε ϕ

+
=

+ +

 = − 
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 3.34 

Im instationären Radialgleitlager treten zusätzlich Dämpfungskräfte aufgrund der 
Schmierstoffdämpfung auf. Für diese Fälle gibt [88] folgende, modifizierte Form der 
REYNOLDSschen Differenzialgleichung an, welche die Dämpfung des Schmierstoffs 
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abhängig von der Annäherungsgeschwindigkeit εɺ und der Winkelgeschwindigkeit δɺ
berücksichtigt, siehe Bild 3.14. 
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Bild 3.14: Exzentrische Verlagerungen und Auslenkungsgeschwindigkeiten nach 
[88] 

Aus der Definition der Druckkennzahl wird schließlich der Schmierfilmdruck p mit 
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z z
p z
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3.36 

bestimmt und die daraus resultierende Traglast durch Integration über den Umfang 
und die Lagerbreite ermittelt [88]. 

Die Lagerreibung resultiert aus den im Schmierspalt auftretenden Schubspannungen. 

Diese sind nach [88]  

 
d

2 d

u h p

h R

η∆τ
ϕ

= + ⋅ . 3.37 

Der erste Term stellt die NEWTONsche Reibung (vergleiche Abschnitt 3.2.1.2) dar, 
der zweite Term berücksichtigt die Schubspannungen resultierend aus dem Druck-
gradient in Umfangsrichtung. Im Fall des sehr kurzen Radialgleitlagers ist der Druck-
gradient in Umfangsrichtung wiederum vernachlässigbar, da der seitliche Ölstrom 

ω

MPSchale

MPZapfen
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dominiert. Daher verbleibt für die Berechnung der Schubspannungen nur der erste 
Term der Gleichung. [88]  

Treten im Gleitlager bei hohen Belastungen Verformungen im Druckbereich auf, 
nimmt die Tragfähigkeit des verformten Gleitlagers verglichen mit der Tragfähigkeit 
eines unverformten Gleiltagers zu. Die Verformung wirkt sich in diesem Fall wie eine 
Verkleinerung des Lagerspiels auf die Tragfähigkeit des Gleitlagers aus. [116] 

3.2.2.3 Elastohydrodynamische Schmierung 

In höher belasteten Kontakten, beispielsweise ab 0,5 GPa [25], treten höhere Schmier-
stoffdrücke auf, die zur Verformung der elastischen Kontaktkörper führen und die 
Schmierspaltgeometrie beeinflussen. Die Schmierfilmhöhe h(x,z) im zweidimensionalen 
EHD-Kontakt setzt sich daher nach [97] oder [101] aus der Schmierfilmhöhe im un-
verformten Zustand der Kontaktpartner hc0, der geometriebedingten Schmierspaltän-
derung S(x,z) und der Änderung der Schmierfilmhöhe aufgrund der Verformung 
w(x,z) zusammen: 

 
( ) ( )

( )
( )c0

,

, , ,

h x z

h x z h S x z w x z= + +
�������

 
3.38 

 

Bild 3.15: Verformte Schmierspaltgeometrie nach [97] 

Für den Fall eines zweifach gekrümmten Körpers im Kontakt mit einer Ebene (ver-
gleiche Bild 3.15) wird die unverformte Spaltgeometrie mit 

 ( ) = +
2 2

x z

,
2 2
x z

S x z
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 3.39 

beschrieben. Rx und Rz sind hierbei die Krümmungsradien in der xy- und yz-Ebene. 
Liegt ein HERTZscher Kontakt  zwischen zwei Körpern vor, die nur durch einen 
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dünnen EHD-Schmierfilm getrennt sind, kann die Abweichung von der unverformten 
Schmierfilmhöhe mit 

 

( ) ( )
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= +  

 


 3.40 

berücksichtigt werden [101]. Der reduzierte Elastizitätsmodul (E-Modul) Er berück-
sichtigt die unterschiedlichen Werkstoffe der Kontaktkörper mittels den E-Moduln E1 
und E2 und der Querdehnzahlen ν1 und ν2. Der Druck p(x1,z1) kann über der kleinen 
Teilfläche dx1dz1 als konstant angenommen werden und führt an jedem Punkt(x,z) zu 
einer Verformung abhängig vom Schmierfilmdruck [97].  

Aufgrund der höheren Schmierstoffdrücke wird in der Regel die Druckabhängigkeit 
der Viskosität nach Abschnitt 3.2.1.1 und die Temperaturänderung im Kontakt mit 
Hilfe der Energiegleichung, siehe beispielsweise [97], berücksichtigt. 

 

Bild 3.16: EHD-Kontakt nach [118] 

Die Berücksichtigung der Verformung in hochbelasteten Kontakten führt zu einer 
Änderung der Geometrie des Schmierspalts. Die Schmierfilmhöhe beeinflusst 
wiederum den im Kontakt auftretenden Schmierfilmdruck. Bild 3.16 stellt die 
Schmierfilmhöhe und den Schmierfilmdruck exemplarisch für einen typischen, 
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elastohydrodynamischen Kontakt dar, beispielsweise zwischen einer Wälzkörperrolle 
und der Laufbahn eines Wälzlagers. Der Kontakt ist mit einer Last Q belastet und 
der an den Oberflächen anhaftende Schmierstoff wird durch die Drehbewegung in den 
Kontakt hineingedrückt. Ist die Relativgeschwindigkeit ausreichend hoch, bildet sich 
ein tragfähiger Schmierspalt aus. Die Zunahme der Viskosität unter hohem Druck 
unterstützt den Aufbau des tragenden Schmierfilms zusätzlich. [118] 

Wie Bild 3.16 zeigt ist die Schmierfilmhöhe im Kontakt über einen weiten Bereich 
nahezu gleich hoch. An der Auslaufseite tritt eine Verengung zu hmin auf. Dement-
sprechend stellt sich im Vergleich zur HERTZschen Druckverteilung ein veränderter 
Schmierfilmdruck ein. Der Druck nimmt an der Einlaufseite langsam zu und steigt 
auf den maximalen Druck p0 in der Kontaktmitte an. Anschließend fällt der Schmier-
filmdruck ab. Im Bereich der Einschnürung des Schmierfilms auf der Auslaufseite des 
Kontakts tritt eine mehr oder minder ausgeprägte Druckspitze auf, die auch PETRU-

SEVIC-Spitze genannt wird, siehe [119] und [120]. Die Höhe der Druckspitze nimmt 
bei höheren Gleitgeschwindigkeiten zu, zudem verschiebt sie sich in Richtung der 
Kontaktmitte, da hydrodynamische Effekte dominieren [121]. 

3.3 Kinematik im Wälzlager 

Die Kinematik des Wälzlagers resultiert hauptsächlich aus der Geometrie und den 
Abmessungen des Lagers und kann daher mittels analytischer Gleichungen beschrie-
ben werden. In der Realität treten jedoch beispielsweise Schlupf an den Wälzkörpern 
(vergleiche Abschnitt 3.1.1), Schränken der Wälzkörper sowie Beschleunigungs- und 
Abbremsvorgänge im Lager auf, die die Dynamik des Wälzlagers beeinflussen.  

3.3.1 Geschwindigkeiten und Drehzahlen 

Da der drehende Wälzkörperring die Wälzkörper antreibt, die wiederum die Käfigbe-
wegung bedingen, können die im Betrieb auftretenden Geschwindigkeiten und Dreh-
zahlen im Wälzlager abhängig von der Drehzahl des Innen- und/oder Außenrings so-
wie der Lagergeometrie bestimmt werden. Bild 3.17 zeigt die in Kegelrollen- und 
Schrägkugellagern auftretenden geometrischen Verhältnisse. Die geometrischen Ab-
messungen hängen hierbei vom Teilkreisdurchmesser des Wälzkörpersatzes DpWK, dem 
Wälzkörperdurchmesser DWK sowie dem Betriebsberührungswinkel B mit 

( )B IR AR / 2α α α= +  ab [118]. Der Berührpunkt zwischen Wälzkörper und Innenring 
befindet sich bei einem Radius RIR und zwischen Wälzkörper und Außenring bei RAR. 
Dreht sich der Innenring mit einer Drehzahl nIR, so ergibt sich am Berührungspunkt 
mit dem Wälzkörper folgende Innenringgeschwindigkeit vIR [118]: 

 
( )pWK WK

IR

B

IR

co
2

2

sD D
v nπ

α−
= .  3.41 
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Wird hingegen der Außenring mit der Drehzahl nAR angetrieben, so ergibt sich für die 
Außenringgeschwindigkeit vAR [118] : 

 
( )pWK W

A

BK

R AR

cos
.

2
2v

D D
n

α
π

+
=   3.42 

 

Bild 3.17:  Geometrische Verhältnisse im Kegelrollen- und Schrägkugellager 
nach [118] 

Der Käfig bewegt sich mit der Umfangsgeschwindigkeit der Wälzkörpermittelpunkte. 
Betrachtet man das Geschwindigkeitsprofil in Bild 3.17, so wird deutlich, dass die 
Käfiggeschwindigkeit der arithmetische Mittelwert aus den Umfangsgeschwindigkei-
ten von Außen- und Innenring ist [122]: 
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Des Weiteren kann die Käfiggeschwindigkeit abhängig von der Käfigdrehzahl nK be-
schrieben werden 

 
K K

pWK2
2

D
v nπ= .  3.44 

Aus den Gleichungen 3.41 bis 3.44 ergibt sich damit für die Käfigdrehzahl [83]: 

 
IR WK AR WK

K B B
pWK pWK

1 cos 1 cos
2 2

n D n D
n

D D
α α   

= − + +   
   

.  3.45 

In den meisten Anwendungsfällen dreht sich jedoch nur ein Ring mit der Drehzahl n, 
während der andere still steht. In diesem Fall vereinfacht sich die Berechnung nach 
[118] zu 
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Die Wälzkörperumfangsgeschwindigkeit vWK ist die Differenz aus der Außenring-
geschwindigkeit und der Käfiggeschwindigkeit im Berührungspunkt am Außenring, 
also = −WK AR Kv v v . Ersetzt man die Käfiggeschwindigkeit durch die Winkelgeschwin-
digkeit oder die Drehzahl des Käfigs, so erhält man nach [85] und [118]: 

 ω π= − ⋅ = − ⋅WK AR K AR AR K AR2v v R v n R . 3.47 

Setzt man Gleichung 3.42 und 3.46 in diese Gleichung ein kann die Wälzkörperdreh-
zahl nWK mit 
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berechnet werden. Steht einer der beiden Ringe still gilt [122]: 
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3.49 
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Im Rahmen der vorliegenden Arbeit werden ausschließlich Nadel- und Zylinderrollen-
lager betrachtet. Der Betriebsberührungswinkel B

 

3.3.2 Schränken und Axialschub 

 

Bild 3.18:  Kombiniert belastetes Zylinderrollenlager mit verkipptem Wälzkör-
per außerhalb der Lastzone nach [55] 

Abhängig von der Wälzkörperform kommt es bei kombiniert belasteten Zylinder- und 
Pendelrollenlagern sowie bei unsymmetrisch belasteten Nadellagern zum Verkippen 
und Schränken der Wälzkörper. Bild 3.18 zeigt ein kombiniert belastetes Zylinderrol-
lenlager. Der Außenring ist im Gehäuse fest gelagert. Der Innenring wird mit der 
Welle in Richtung der Radialkraft Fr und der Axialkraft Fa verschoben. Aufgrund des 
radialen Betriebsspiels und der Einfederung der Wälzkörper stellt sich in der last-
freien Zone des Lagers ein Spiel s zwischen Innen- und Außenring ein, in dem der 
Wälzkörper verkippt. Der Wälzkörper verkippt um den Kippwinkel y so weit, bis 
sich alle auf ihn einwirkenden Momente und Kräfte im Gleichgewicht befinden. [55] 

Zwischen den Borden der Lagerringe und dem Wälzkörper treten Normalkräfte FN 
und Reibungskräfte FR aufgrund der axialen Belastung auf. Die Reibungskräfte er-
zeugen ein negatives Moment um die z-Achse des Wälzkörpers (vergleiche Bild 3.19) 
und dieser verschränkt sich um den Schränkwinkel z (siehe Bild 3.20). Eine Verkip-
pung des Innenrings auf der Welle, beispielsweise durch deren Durchsenkung, kann 
das Schränkungsmoment noch vergrößern oder ihm entgegenwirken. [55] 
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Bild 3.19:  Normal- und Reibungskräfte am nicht geschränkten Wälzkörper nach 
[55] 

Wie Bild 3.20 zeigt, verschieben sich durch das Schränken des Wälzkörpers die 
Kraftangriffspunkte zwischen Bord und Wälzkörper. Der Wälzkörper verschränkt so 
weit, bis die Normalkräfte durch die exzentrische Lage ein gleich großes Gegenmo-
ment zum Moment resultierend aus den Reibungskräften verursachen. Die Schrän-
kung des Wälzkörpers gegenüber der Laufbahn führt zu einer um den Schränkungs-
winkel verkippten Umfangsgeschwindigkeit des Wälzkörpers uWK. Somit stellt sich 
eine axiale Relativbewegung urel,WK-IR zwischen Wälzkörper und Innenring ein, der als 
Axialschub bezeichnet wird. [55] 

 

Bild 3.20:  Relativgeschwindigkeiten zwischen Wälzkörper und Innenringlauf-
bahn nach [55] 

Axialschub tritt auch in Nadellagern, wie beispielsweise Planetenradlagerungen (ver-
gleiche Bild 3.21), auf. Ist der Innen- zum Außenring aufgrund einer unsymmetri-
schen Krafteinleitung verkippt oder treten bei schrägverzahnten Planeten Axialkräfte 
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auf, so verschränken die Nadelrollen und der auftretende Axialschub schiebt wiede-
rum den Käfig und die Wälzkörper gegen den Bord oder eine Anlaufscheibe. Im Kon-
takt tritt Gleitreibung auf, die das Gesamtlagerreibungsmoment erhöht. Sind der 
Kipp- und der Schränkwinkel kleiner als 4 , ist der auftretende Axialschub kleiner als 
1,5 % der Radialkraftbelastung und kann bei der Lagerauslegung vernachlässigt wer-
den. [123] 

 

Bild 3.21:  Verschränkte Nadelrolle bei unsymmetrischer Belastung nach [123] 

3.3.3 Beschleunigungs- und Abbremsvorgänge 

In radial belasteten Wälzlagern drehen sich die Wälzkörper innerhalb einer Käfigum-
drehung mit einer variierenden Drehzahl. Bild 3.22 zeigt die Lastzone, die sich bei 
radialer Belastung in einem Kugellager einstellt. Innerhalb der Lastzone bewegen sich 
die Wälzkörper mit der rechnerischen, kinematischen Drehzahl und Geschwindigkeit 
aus Gleichung 3.48.  In der Lastzone liegen die Wälzkörper an der Vorderseite der 
Käfigtasche an und treiben den Käfig voran. Verlässt der Wälzkörper die Lastzone, 
verändern sich die Kontaktbedingungen. Der Drehbewegung des Wälzkörpers wirkt 
zum einen das Reibungsmoment entgegen, zum anderen erzeugt das Eigengewicht des 
Wälzkörpers ein Moment, das der Bewegungsrichtung entgegengesetzt ist [124]. Aus 
diesen Gründen wird der Wälzkörper abgebremst und die Wälzkörperdrehzahl nimmt 
langsam ab. Dieser Bremseffekt tritt in Lagern, die unter hoher Zentripetalbeschleu-
nig betrieben werden, aufgrund der zusätzlichen Fliehkräfte verstärkt auf. Dadurch 
wird der Wälzkörper vom Käfig überholt und er wandert von der vorderen Seite der 
Käfigtasche zur hinteren Seite der Käfigtasche. Außerhalb der Lastzone schiebt daher 
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der Käfig die Wälzkörper weiter voran und zwischen den Lagerringen und den Wälz-
körpern nimmt der Schlupf zu, der zu Anschmierungen führen kann (siehe [125] bis 
[127]). Als kinematischer Schlupf wird demnach die relative Abweichung der realen 
Drehzahl von der kinematisch korrekten Drehzahl beziehungsweise Geschwindigkeit 
bezeichnet [128]: 

 
( )  

 = − ⋅ = − ⋅      theoretisch theoretisch

1 100 % 1 100 %
n tv( t )

S
v n

.  3.50 

In Extremfällen kann der Schlupf des Wälzkörpers 100 % betragen, das heißt der 
Wälzkörper wird bis zum Stillstand abgebremst [128]. 

 

Bild 3.22:  Beschleunigungsvorgänge der Wälzkörper bei einer Umdrehung des 
Wälzkörpersatzes 

Tritt der vom Käfig geführte Wälzkörper im weiteren Verlauf wieder in die Lastzone 
ein, so wird er auf die kinematische Drehzahl beschleunigt und bewegt sich wiederum 
von der hinteren Seite der Käfigtasche zur vorderen Seite der Käfigtasche. Die 
Beschleunigung des Wälzkörpers auf die kinematisch korrekte Drehzahl ist in Bild 
3.23 exemplarisch dargestellt. 
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Bei einer zu geringen Lagerbelastung kann auch innerhalb der Lastzone Wälzkörper-
schlupf auftreten. Dadurch dreht der Wälzkörper auch innerhalb der Lastzone nicht 
mit der kinematisch korrekten Drehzahl und man spricht von Wälzkörpersatzschlupf. 
Aus diesem Grund sollte beispielsweise nach [83] und [128] eine Mindestbelastung des 
Wälzlagers ( )0r min 60 100F C ...=  eingehalten werden. 

Die Beschleunigungs- und Verzögerungsvorgänge der Wälzkörper wirken sich wiede-
rum auf die Käfigkinematik aus. Die auftretenden Kontaktkräfte zwischen den Wälz-
körpern und der Käfigtasche können unter bestimmten Betriebsbedingungen zu einer 
instationären Käfigbewegung führen, welche auch als Käfigschwirren bezeichnet wird 
(vergleiche beispielsweise [76],[129] oder [130]). Ist das Käfigtaschenspiel relativ groß, 
kommt es häufiger zu Stößen zwischen dem Käfig und den Wälzkörpern, die den Kä-
fig aus seiner kreisrunden Bewegungsbahn auslenken. 

 

Bild 3.23:  Drehzahl eines Wälzkörpers in einem Lager unter hoher Zentripetal-
beschleunigung bei einer Wälzkörpersatzumdrehung 
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4 Methodik zur Berücksichtigung der Hydrodynamik in 
den Käfigkontakten 

Wie in Abschnitt 1.2 beschrieben steigen unter hoher Zentripetalbeschleunigung die 
Kräfte in den Käfigkontakten an und können zu hohen, zusätzlichen Reibungs-
verlusten führen. Aus diesem Grund muss die Hydrodynamik des Schmierstoffs in den 
Käfigkontakten in der Wälzlagerdynamiksimulation berücksichtigt werden. 

In den Gleitkontakten des Wälzlagerkäfigs bildet sich unter der Annahme, dass im 
Lager ausreichend Schmierstoff zur Verfügung steht, ein tragender und zugleich 
dämpfender, hydrodynamischer Schmierfilm aus. Zur genauen Berechnung des Rei-
bungsmoments oder der Lagerkinematik in der Dynamiksimulation sind daher für 
jeden Käfigkontakt differenziert die vorhandenen Normal-, Reibungs- und Dämp-
fungskräfte zu bestimmen. Im Folgenden werden daher für den Käfig/Ring-Kontakt, 
den Käfig/Wälzkörper-Kontakt und – im Fall geteilter Käfige – den Käfig/Käfig-
Kontakt Berechnungsverfahren vorgestellt. 

Da die Kontaktberechnung zu jedem Simulationszeitschritt mehrfach durchgeführt 
wird, werden ausschließlich analytische und damit recheneffiziente Modelle zur Be-
schreibung hydrodynamischer Effekte in der Kontaktberechnung verwendet. Dadurch 
können lange Rechenzeiten vermieden und der regelmäßige Einsatz der Wälzlagerdy-
namiksimulationen weiterhin gewährleistet werden. 

Neben der Recheneffizienz muss in den analytischen Kontaktmodellen jedoch auch 
die Realität hinreichend genau abgebildet werden. Aus diesem Grund ist in Abschnitt 
4.2 ein Vergleich mit den Ergebnissen der Kontaktberechnung zwischen Käfig und 
Ring mit dem validierten Gleitlagerprogramm COMBROS der Forschungsvereinigung 

Antriebstechnik FVA und Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen FVV 
dargestellt [100]. Die einzelnen Kontaktmodelle wurden hierzu im Dynamiksimulati-
onsprogramm CABA3D implementiert (vergleiche Abschnitt 2.1.2). 

4.1 Kontaktmodelle 

4.1.1 Käfig/Ring-Kontaktmodell 

Wie Bild 4.1 zeigt besteht ein typischer Käfig eines Lagers, welches Zentri-
petalbeschleunigung ausgesetzt ist, vereinfacht aus zwei seitlichen Stirnringen, die als 
Führungsflächen zum Außenringbord wirken. Die Führungsflächen sind durch die 
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Stege, die die Wälzkörper voneinander separieren, verbunden. Sowohl an den seitli-
chen Führungsflächen als auch an den Käfigstegen bildet sich ein tragender Schmier-
stoffilm bei der Bewegung des Käfigs relativ zum Außenring aus. Beide Käfigbestand-
teile werden im Kontaktmodell getrennt betrachtet, was wiederum eine analytische 
und daher recheneffiziente Berechnung der Schmierstoffhydrodynamik im Kontakt 
zwischen Käfig und Außenring erlaubt. 

 

Bild 4.1: Aufteilung des Käfigs in Führungsflächen und Stege 

4.1.1.1 Kontaktberechnung an den Käfigführungsflächen 

Kontaktgeometrie 

Der Käfig wird entsprechend Bild 4.2 durch eine hohe Volumenkraft, die aus der 
Zentripetalbeschleunigung resultiert, gegen den Außenring gedrückt. Es stellt sich die 
Exzentrizität e zwischen den beiden Kontaktpartnern ein. Dadurch bildet sich ein 
sich verengender Schmierspalt mit der minimalen Schmierfilmhöhe hmin aus. Durch die 
Drehung des Käfigs mit der Winkelgeschwindigkeit  zum Außenring wird kontinu-
ierlich Schmierstoff in den Kontakt hineingefördert. Es baut sich ein hydrodynami-
scher Druck und somit ein tragender Schmierfilm zwischen der Käfigführungsfläche 
(in Bild 4.2 blau dargestellt) und dem Außenring (grau) auf. Der Außenradius der 
Käfigführungsfläche wird mit r, der Innenradius des Außenringbords wird mit R be-
zeichnet. Die Lagertemperatur  wird als bekannt und konstant vorausgesetzt. Neben 
der Winkelgeschwindigkeit bewegt sich der Käfig auch mit einer radialen Mittel-
punktsgeschwindigkeit εɺ sowie einer Mittelpunktsgeschwindigkeit in Umfangsrichtung 

δɺ . Die Positionen der Kontaktpartner sowie deren Bewegungsgeschwindigkeiten sind 
in der Dynamiksimulation mit starren Körpern zu jedem Zeitschritt bekannt. 
Dadurch kann der hydrodynamische Druck im Kontakt zwischen Käfig und Außen-
ring für jeden Berechnungsschritt bestimmt werden. 
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Bild 4.2: Kontaktgeometrie und Druckverteilung zwischen Käfigführungsfläche 
und Außenring 

Berechnung der Druckverteilung 

Die Breite b der seitlichen Führungsflächen des Käfigs ist im Vergleich zu typischen 
Gleitlagern sehr schmal. Aus diesem Grund kann die auf Basis der Kurzgleitlagerthe-
orie gewonnene Gleichung 3.35 auf folgende analytische Gleichung reduziert und wie 
folgt gelöst werden 
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. 4.1 

Mit der relativen Exzentrizität  nach Abschnitt 3.2.2.2 wird die Druckfunktion Π in 
die dimensionslose Breitenrichtung z und in Umfangsrichtung φ bestimmt. Zudem 
werden die Dämpfungseigenschaften des Schmierstoffs, die der Bewegung des Käfig-
mittelpunkts (MP) entgegenwirken, direkt mit berücksichtigt. Die vereinfachte Be-
rechnung nach der Kurzgleitlagertheorie führt nach [88] für Breitenverhältnisse b/d 
von bis zu ¼ – wie sie im vorliegenden Fall gegeben sind – zu realistischen Ergebnis-
sen. 

ω

hmin

R

r

e

pmax

p(φ,z=0)

p

Käfig
Außenring

py

px

εɺδɺ

x

y

https://doi.org/10.51202/9783186450012 - Generiert durch IP 216.73.216.60, am 24.01.2026, 08:34:16. © Urheberrechtlich geschützter Inhalt. Ohne gesonderte
Erlaubnis ist jede urheberrechtliche Nutzung untersagt, insbesondere die Nutzung des Inhalts im Zusammenhang mit, für oder in KI-Systemen, KI-Modellen oder Generativen Sprachmodellen.

https://doi.org/10.51202/9783186450012


52 Methodik zur Berücksichtigung der Hydrodynamik in den Käfigkontakten 

 

Anschließend wird aus der Druckfunktion der hydrodynamische Druck p nach Glei-
chung 3.36 bestimmt: 

 
( ) ( ) ( )

2

, ,
,

z p
p z

R r

R

Π ϕ η ϑ ω
ϕ

⋅ ⋅
=

 −
 
 

. 
4.2 

Die Druck- und Temperaturabhängigkeit der dynamischen Viskosität η(p, ) wird 
gemäß dem Berechnungsansatz nach ROELANDS (siehe Abschnitt 3.2.1.1) berücksich-
tigt. 

Der daraus resultierende hydrodynamische Druckverlauf ist in Bild 4.2 schematisch 
abgebildet. Der Druck, der aus der Drehbewegung des Käfigs resultiert, ist in grün 
dargestellt. Er baut sich stetig auf, erreicht sein Maximum und fällt zur minimalen 
Schmierfilmhöhe hin zügig ab. Die Schmierstoffdämpfung führt zu einem kosinus-
förmigen Druckverlauf (gelb dargestellt), abhängig von der radialen Käfigmittel-
punktsgeschwindigkeit εɺ. Die Umfangsmittelpunktsgeschwindigkeit δɺ bedingt den 
sinus-förmigen, rot dargestellten Druckverlauf. 

Berechnung der Normal- und Dämpfungskräfte 

Anschließend erfolgt die Berechnung der Kontaktnormalkraft F. Hierzu wird der hyd-
rodynamische Druck in die Richtungsanteile px und py zerlegt und über die Breite von 
-1 bis 1 und den Umfang von 0 bis 2  integriert. Negative Drücke werden gemäß der 
GÜMBEL-Randbedingungen (vergleiche Abschnitt 3.2.2.2) gleich Null gesetzt. 
Dadurch ergeben sich die Kraftkomponenten Fx und Fy: 
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 4.3 

Die Schmierstoffdämpfung wird direkt in der Druckberechnung in Gleichung 4.1 be-
rücksichtigt, so dass keine weitere Dämpfungskraft bestimmt wird. 

Berechnung der Reibungskraft 

Für die Berechnung der Reibungskraft wird zum einen die Flüssigkeitsreibung be-
rechnet, die aus der Scherung des Schmierstoffs resultiert. Zum anderen wird die 
Festkörperreibung, für den Fall bestimmt, dass die Schmierfilmhöhe nicht ausreicht 
um die Rauheitsspitzen der Kontaktpartner vollständig voneinander zu trennen. 
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Der Schmierstoff wird im Kontakt zwischen Käfig und Außenring aufgrund der Rela-
tivgeschwindigkeit zwischen den Kontaktpartnern geschert. Dies führt im Schmier-
stoff zu Schubspannungen τ(φ,z), die der Drehbewegung des Käfigs entgegen gerichtet 
sind (siehe Bild 4.3). Die Ermittlung der Schubspannungen erfolgt nach dem Ansatz 
nach EYRING (vergleiche Abschnitt 3.2.1.2), da ein NEWTONsches Modell bei hohen 
Scherraten die Schubspannungen zu hoch bestimmt. 
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Bild 4.3: Schubspannungen resultierend aus der Schmierstoffscherung 

Die Schubspannungen werden wiederum über die Breite und den Umfang der Käfig-
führungsfläche integriert. Daraus resultiert die Flüssigkeitsreibungskraft FR flüssig: 
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Die Schubspannungen werden im sehr kurzen Gleitlager durch  = u/h berechnet, 

da die Schubspannungen resultierend aus dem Massenstrom in Umfangrichtung ver-

nachlässigt werden können (vergleiche Gleichung 3.37). Mit der Viskosität  und der 

Relativgeschwindigkeit u ergibt sich somit zur Berechnung der Flüssigkeitsreibung: 
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  4.6 

Die Festkörperreibungskraft FR fest ist das Produkt aus der Kontaktnormalkraft und 
einer konstanten Reibungszahl R fest. Die Reibungszahl repräsentiert beispielsweise bei 
einem Stahlkäfig die Reibung eines geschmierten Stahl/Stahl-Kontakts; sie sollte je 
nach Werkstoffpaarung experimentell – etwa mit Hilfe eines Stift-Scheibe-
Tribometers – ermittelt werden. Da die Normalkraft aus dem Kontaktdruck resultiert 
wird die Festkörperreibungskraft mit 
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0 1

, , , , d d
2 2

R r b
F h z R p z z

π

µ λ ϕ ϕ ϕ
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    4.7 

berechnet. 

Beide Reibungsanteile werden abhängig von der im Kontakt vorhandenen Schmier-
filmhöhe h(φ) und den Rauheiten der Kontaktpartner – ausgedrückt über Rq – über 
den Festkörperlasttraganteil λ(h,φ,z,Rq) nach ZHOU (vergleiche Abschnitt 3.1.2) antei-
lig in den Gleichungen 4.6 und 4.7 berücksichtigt. Die nun auf Grundlage elementarer 
physikalischer Effekte berechnete Reibungskraft im Kontakt zwischen Käfigführungs-
fläche und Außenring ist schließlich die Summe aus Flüssigkeits- und Festkörperrei-
bungskraft: 

 R R flüssig R fest
F F F= + .  4.8 

Berücksichtigung der Käfigteilung 

Aufgrund der einfacheren Montage werden die als Pleuellager eingesetzten Nadel-
kränze derzeit häufig geteilt ausgeführt. Der Käfig besteht hierbei aus zwei identi-
schen Käfigsegmenten. An den Enden der Käfigsegmente kommt es geometrisch be-
dingt zu einer Beeinträchtigung des hydrodynamischen Schmierfilmdruckaufbaus. An 
der Teilung bricht der Tragdruck schlagartig zusammen. Aus diesem Grund sollte der 
Einfluss der Teilung im Kontaktmodell nicht vernachlässigt werden.  

Durch die Anpassung der Integrationsgrenzen wird in vereinfachter Form ein verzö-
gerter Druckaufbau oder ein verfrühter Druckabfall in der Kontaktberechnung be-
rücksichtigt. Die Berechnung der Trag- und Reibungskraft erfolgt in diesem Fall 
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nicht von 0 bis 2 , sondern je nach Lage der Käfigsegmente von 0+ 1 bis π- 2 (siehe 
Bild 4.4):  
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  4.9 

Dies führt dazu, dass die Druckbereiche, die aufgrund der Exzentrizität außerhalb des 
jeweiligen Käfigsegments liegen würden, nicht mit berücksichtigt werden. Diese Ver-
einfachung der Druckberechnung führt dazu, dass weiterhin die analytische und re-
cheneffiziente Kontaktberechnung auf Basis der Kurzgleitlagertheorie, wie oben be-
schrieben, verwendet werden kann. 

 

Bild 4.4:  Berücksichtigung der Käfigteilung durch Anpassung der Integra-
tionsgrenzen 

Kraftrückgabe 

Die berechneten Normal- und Reibungskräfte und die daraus resultierenden Momente 
wirken in der Dynamiksimulation auf den Käfig ein. Der Außenring erfährt die ent-
sprechenden Gegenkräfte. Dies führt zu einer Beschleunigung der Kontaktkörper, 
wodurch sich eine neue Exzentrizität und damit eine neue Schmierfilmhöhe einstellen. 
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Daraus resultieren wiederum ein veränderter Schmierfilmdruck und abweichende 
Kontaktkräfte. Die Kontaktberechnung wird so lange durchgeführt bis sich ein Kräf-
tegleichgewicht aus Kontaktbelastung und Tragkraft einstellt und alle Zeitschritte 
der Dynamiksimulation berechnet sind. 

4.1.1.2 Kontaktberechnung an den Käfigstegen 

Wie in [131] dargestellt, baut sich auch an den Käfigstegen ein hydrodynamischer 
Druck auf, der je nach Lage des Stegs zum Außenring den Schmierfilmdruck an den 
seitlichen Führungsflächen übersteigen kann. Daher wird im Folgenden das Kon-
taktmodell zur Berechnung der Hydrodynamik an den Stegen vorgestellt. 

Kontaktgeometrie 

 

Bild 4.5:  Kontaktberechnung zwischen Käfigsteg und Außenring 

Der Käfig besitzt N Stege mit der Stegbreite bS und der Steglänge lS. Wie im Kontakt 
zwischen Käfigführungsfläche und Außenring dreht sich der um die Exzentrizität e 
verlagerte Käfig mit der Winkelgeschwindigkeit . Es baut sich ein tragender 
Schmierfilm vor allem an dem Käfigsteg auf, der am nächsten zum Außenring liegt 
(in Bild 4.5 ist dies beispielsweise der Käfigsteg 0). Die Positionen und Geschwindig-
keiten der Kontaktpartner sind wiederum zu jeden Zeitschritt in der Dynamiksimula-
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tion bekannt. Dadurch kann der Abstand zwischen dem Stegbeginn und dem Außen-
ring sowie zwischen der Stegmitte und dem Außenring bestimmt werden. Unter der 
Annahme, dass ausreichend Schmierstoff im Kontakt zur Verfügung steht, entspre-
chen die so ermittelten Abstände den Schmierfilmhöhen h1 und h2. 

Berechnung der Druckverteilung 

Die Käfigstege sind sehr schmal und der Schmierstoff kann an den Stegenden in Brei-
tenrichtung ungehindert abfließen. Daher dominiert der Schmierstoffabfluss über die 
Stegbreite den Druckaufbau und analog zur Kurzgleitlagertheorie kann der Druck-
aufbau in Längsrichtung des Stegs vernachlässigt werden, sofern das Stegbreiten-
Verhältnis bS/d wiederum kleiner ¼ ist. Somit kann der maximale Schmierfilmdruck 
in der Stegmitte bei z = 0 mit Hilfe von Gleichung 3.26 folgendermaßen bestimmt 
werden: 
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  4.10 

 

Bild 4.6:  Hydrodynamischer Druck am Käfigsteg 

Der maximale Schmierfilmdruck pmax S in der Stegmitte ist demnach wie bei der Kon-
taktberechnung zwischen Käfigführungsfläche und Außenring von der druck- und 
temperaturabhängigen, dynamischen Viskosität η(p, ) abhängig, berechnet beispiels-
weise nach ROELANDS. Zudem wird der Druck durch die Stegbreite bS, die relative 
Umfangsgeschwindigkeit u zwischen Käfig und Außenring und die relative radiale 

b S pmax S

Steg

pmax S
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Geschwindigkeit vr zwischen Käfig und Außenring beeinflusst. Die Schmierfilmhöhen 
h2 in der Stegmitte und h1 am Steganfang ergeben sich aus der Kontaktgeometrie. 

Der Stegkontakt mit der Steglänge lS wird weiterhin in kleine Teilstrecken dlS unter-
teilt (siehe Bild 4.6) und für jeden dieser Abschnitte wird der maximale hydrodyna-
mische Druck berechnet. Auf diese Weise kann das Verkippen des Käfigs zum Außen-
ring und der Einfluss auf die vorhandene Schmierfilmhöhe und den Schmierfilmdruck 
berücksichtigt werden. 

Berechnung der Normal- und Dämpfungskräfte 

Nach der Kurzgleitlagertheorie baut sich über dem Käfigsteg ein parabelförmiger, 
hydrodynamischer Druck auf (vergleiche Bild 4.6). Mit Hilfe eines Parabelansatzes 
wird abhängig vom maximalen Druck pmax S in der Stegmitte die auf dlS wirkende 
Normalkraft berechnet. Die Normalkraft des Kontakts FS ergibt sich somit durch die 
Integration der Normalkraft über die Steglänge lS: 

 
S

S max S S S

2
d

3
l

F p b l= ⋅ .  4.11 

Die Dämpfung des Schmierstoffs bei einer Annäherung zwischen Steg und Außenring 
wird direkt in Gleichung 4.10 über die relative radiale Geschwindigkeit vr zwischen 
Käfig und Außenring berücksichtigt. Entfernt sich der Käfigsteg vom Außenring wer-
den die Dämpfungskräfte gleich Null gesetzt, da der Schmierstoff keine Zugkräfte 
aufnehmen kann. Auf diese Weise wird Kavitation – wenngleich vereinfacht – berück-
sichtigt. 

Berechnung der Reibungskraft 

Die Berechnung der Reibungskraft erfolgt analog zur Berechnung der Reibungskraft 
am Kontakt zwischen Käfigführungsfläche und Außenring (vergleiche Abschnitt 
4.1.1.1). Die im geschmierten Kontakt auftretenden Schubspannungen, die der Dreh-
bewegung des Käfigs entgegengerichtet sind, werden nach dem Ansatz von EYRING 
abhängig vom maximalen Druck bestimmt. Durch die Integration der Schubspannun-
gen über die Steglänge lS und die Multiplikation mit der Stegbreite bS ergibt sich fol-
gende Gleichung zur Berechnung der Flüssigkeitsreibungskraft am Käfigsteg FR flüssig S: 
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. 4.12 

Die Festkörperreibungskraft FR fest S resultiert aus der Multiplikation der Normalkraft 

mit der Reibungszahl μR fest  
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  ( )µ λ ⋅ ⋅= ⋅ ⋅ ⋅
S

R fest S R fest q max S S

2

3
, , d

l

F h l R b lp  . 4.13 

Auch im Kontakt zwischen Käfigsteg und Außenring werden beide Reibungsanteile 
nach ZHOU über den Festkörperlasttraganteil λ(h,l,Rq) gewichtet und zur Gesamt-
reibungskraft am jeweiligen Käfigsteg FR S aufsummiert: 

 R S R flüssig S R fest S
F F F= + .  4.14 

Kraftrückgabe 

Die auf diese Weise an jedem einzelnen Steg ermittelten Stegkräfte, bestehend aus 
Normal-, Dämpfungs- und Reibungskraft, werden kumuliert und wirken wiederum auf 
den Käfig ein. Die entsprechenden Gegenkräfte werden an den Außenring zurückge-
geben. Zudem werden die aus den Kräften resultierenden Momente bestimmt und 
berücksichtigt. 

4.1.2 Käfig/Wälzkörper-Kontaktmodell 

 

Bild 4.7: Kontakt zwischen Wälzkörper und Käfig 

Bei hohen Volumenkräften können die Kontaktkräfte auch in den Kontakten zwi-
schen Wälzkörpern und Käfig ansteigen. Daher sollte für diese Anwendungen die 
Hydrodynamik in allen Käfigkontakten möglichst genau berücksichtigt werden. Die 
Wälzkörper drehen sich zum einen in den Käfigtaschen wodurch es zu einer Gleitbe-
wegung zwischen Käfig und Wälzkörper kommt. Unter der Annahme, dass im Lager 
ausreichend Schmierstoff zur Verfügung steht, führt diese Bewegung zu Schmierstoff-
reibung. Zum anderen treten aufgrund der Wälzlagerkinematik immer wieder Stöße 
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zwischen dem Käfig und den Wälzkörpern auf (vergleiche Abschnitt 3.3.3). Aufgrund 
der Geometrie des Wälzkörpers bietet sich die Aufteilung der Kontaktberechnung in 
die Kontakte zwischen Käfig/Wälzkörpermantel sowie Käfig/seitliche Wälzkörper-
stirnfläche an (siehe Bild 4.7). 

4.1.2.1 Käfig/Wälzkörpermantel-Kontakt 

Die Wälzkörper sind in der Dynamiksimulation in mehrere dünne Scheibchen diskre-
tisiert (vergleiche Abschnitt 2.2), wodurch beispielsweise die Profilierung oder eine 
Verkippung der Wälzkörper berücksichtigt werden können. Diese Diskretisierung wird 
für die Kontaktberechnung zwischen Käfig und Wälzkörpermantel genutzt. 

Kontaktgeometrie 

Die Position und Geschwindigkeit jedes Scheibchens i sind zu jedem Zeitschritt der 
Dynamiksimulation bekannt. Daher kann der Abstand zwischen Wälzkörperscheib-
chen und Käfigtaschenebene bestimmt werden. Unter der Annahme, dass Vollschmie-
rung vorliegt, entspricht der so ermittelte Abstand der minimalen Schmierfilmhöhe h0i 
(siehe Bild 4.8). Da der Schmierstoff an den seitlichen Enden des Scheibchens durch 
die benachbarten Scheibchen nicht wie in einem kurzen Gleitlager ungehindert abflie-
ßen kann, dominiert im Kontakt zwischen Wälzkörperscheibchen und Käfig der 
Schmierstofffluss in Umfangsrichtung. Aus diesem Grund gleicht der hydrodynami-
sche Druck an einem Wälzkörperscheibchen in der Wälzkörpermitte eher dem eines 
sehr langen radialen Gleitlagers. Daher werden zur Berechnung der Kontaktkräfte die 
in Gleichung 4.15 aufgeführten Gleichungen nach [25] für den Kontakt zwischen ei-
nem unendlich langen Zylinder und einer Ebene verwendet. 

 

Bild 4.8:  Kontakt zwischen Käfig und Wälzkörpermantel 

https://doi.org/10.51202/9783186450012 - Generiert durch IP 216.73.216.60, am 24.01.2026, 08:34:16. © Urheberrechtlich geschützter Inhalt. Ohne gesonderte
Erlaubnis ist jede urheberrechtliche Nutzung untersagt, insbesondere die Nutzung des Inhalts im Zusammenhang mit, für oder in KI-Systemen, KI-Modellen oder Generativen Sprachmodellen.

https://doi.org/10.51202/9783186450012


Methodik zur Berücksichtigung der Hydrodynamik in den Käfigkontakten 61 

 

Kontaktkräfte  

Nach HAMROCK [25] kann für jedes Wälzkörperscheibchen mit dem Radius ri die 
Tragkraft Fx i und Fy i sowie die Reibungskraft FR i mit  
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  4.15 

berechnet werden. Zudem wird die relative Gleitgeschwindigkeit zwischen Käfig und 
Wälzkörperscheibchen u mit ω= ⋅

i
u r  benötigt. Die dynamische Viskosität η berück-

sichtigt die Temperaturabhängigkeit des Schmierstoffs. Die Druckabhängigkeit wird 
aufgrund der fehlenden Druckberechnung zunächst vernachlässigt. 

Die Berechnung der Dämpfungskraft Fd i bei Annäherung des Wälzkörperscheibchens,  
an die Käfigtasche (siehe Bild 4.9) findet sich ebenfalls bei HAMROCK [25]. Die Be-
rechnung der Schmierstoffdämpfung zwischen einem langen Zylinder mit dem Radius 
ri zu einer Ebene ist dort folgendermaßen angegeben:  

 
( ) i i
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3 , 2
d

p vr r
F

h h

πη ϑ  
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 
.  4.16 

Abhängig von der Annäherungsgeschwindigkeit v, der vorhandenen Schmierfilmhöhe 
h0 i und der dynamischen Viskosität wird die Dämpfungskraft für jedes Wälzkörper-
scheibchen berechnet. Entfernt sich der Wälzkörper von der Käfigtasche wird die 
Dämpfungskraft zur Berücksichtigung der Kavitation im Schmierstoff auf Null ge-
setzt. 

 

Bild 4.9:  Bestimmung der Dämpfungskraft im Kontakt Wälzkörper-
mantel/Käfig 
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Die Gleichungen 4.15 und 4.16 sind nur für den Kontakt zwischen zylinderförmigen 
Scheibchen und einer Kontaktebene gültig. Häufig sind die Käfigtaschen eines Wälz-
lagers jedoch selbst gekrümmt. In diesem Fall können die realen Krümmungsverhält-
nisse über einen reduzierten Krümmungsradius rr i anstatt des Scheibchenradius ri 
berücksichtigt werden (vergleiche [9] und [132]). Der reduzierte Krümmungsradius 
wird abhängig vom Krümmungsradius der Käfigkontaktfläche rKäfig folgendermaßen 
bestimmt: 
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  4.17 

Die Trag-, Reibungs- und Dämpfungskräfte werden für jedes Wälzkörperscheibchen 
bestimmt und über die Scheibchenanzahl kumuliert. Die Kräfte und die daraus resul-
tierenden Momente werden in der Dynamiksimulation auf die Kontaktkörper zurück-
gegeben. 

Die Gleichungen 4.15 und 4.16 weisen für sehr kleine Schmierfilmhöhen eine numeri-

sche Singularität auf. Geht die Schmierfilmhöhe gegen Null, das heißt es tritt ein 

Festkörperkontakt zwischen Käfig und Wälzkörper auf, so werden die Kontaktkräfte 

unendlich groß, da die Schmierfilmhöhe mit 
0 i

1 h eingeht. Daher ist es nötig, die 

Schmierfilmhöhe h0 i auf eine minimale Schmierfilmhöhe h0 min zu begrenzen. Die 

minimale Schmierfilmhöhe wird beispielsweise abhängig von den quadratischen Mit-

telwerten der Rauheit Rq der Kontaktpartner und dem Schmierstoffparameter  

(vergleiche Abschnitt 3.1.2) mit  

 0min q 

2

K q WK

2h R RΛ= ⋅ +   4.18 

abgeschätzt. Der Schmierstoffparameter repräsentiert den Übergang zwischen reiner 

Flüssigkeitsreibung zur Mischreibung und wird dementsprechend zwischen 3 und 5 

gewählt (vergleiche Abschnitt 3.1.2). Beim Unterschreiten der minimalen Schmier-

filmhöhe werden die hydrodynamischen Kontaktkräfte auf Null gesetzt. Tritt schließ-

lich eine Durchdringung zwischen den beiden Kontaktpartnern auf, wird der reine 

Festkörperkontakt, wie in der Dynamiksimulation üblich (siehe Abschnitt 2.2), ohne 

Berücksichtigung hydrodynamischer Effekte berechnet. 

https://doi.org/10.51202/9783186450012 - Generiert durch IP 216.73.216.60, am 24.01.2026, 08:34:16. © Urheberrechtlich geschützter Inhalt. Ohne gesonderte
Erlaubnis ist jede urheberrechtliche Nutzung untersagt, insbesondere die Nutzung des Inhalts im Zusammenhang mit, für oder in KI-Systemen, KI-Modellen oder Generativen Sprachmodellen.

https://doi.org/10.51202/9783186450012


Methodik zur Berücksichtigung der Hydrodynamik in den Käfigkontakten 63 

 

4.1.2.2 Käfig/Wälzkörperstirnfläche-Kontakt 

Die Wälzkörperstirnfläche rotiert relativ zur parallelen Käfigtasche und legt sich auf-
grund der vorherrschenden Kräfte in der Regel an einer der beiden Käfigstirnflächen 
an. Aufgrund der Kontaktgeometrie entsteht ein sich verengender Schmierspalt nur 
bei einer Verkippung des Wälzkörpers oder bei balligen Stirnflächen. Zudem ist die 
Relativgeschwindigkeit nahe der Rotationsachse des Wälzkörpers sehr klein. Daher ist 
nicht zu erwarten, dass sich ein tragender Schmierfilm aufbaut, der eine größere 
Tragkraft bedingt. Daher wird die hydrodynamische Tragkraft im Kontakt zwischen 
Käfig und Wälzkörperstirnfläche vernachlässigt und die Kontaktberechnung nutzt 
einen reinen Festkörperkontakt, der auf der Durchdringung der Kontaktpartner ba-
siert. Im Schmierspalt der zum Festkörperkontakt gegenüberliegenden Wälzkörpersei-
te erfolgt ausschließlich die Berücksichtigung der Reibungs- und bei Bewegungen des 
Wälzkörpers innerhalb der Käfigtaschenbreite die Bestimmung der Dämpfungskräfte 
in der Kontaktberechnung. 

Kontaktgeometrie 

 

Bild 4.10: Bestimmung der Kontaktfläche im Kontakt Wälzkörperstirn-
fläche/Käfig 

Bei den meisten Lagertypen stützt der Käfig den Wälzkörper nicht auf seiner gesam-
ten Wälzkörperstirnfläche ab. Nur in dem Bereich, in dem sich Käfig und Wälzkör-
perstirnfläche überschneiden, stellt sich eine Reibungs- und Dämpfungskraft unter 
Vollschmierung ein. Daher ist zunächst die Überschneidung zwischen Käfig und 
Wälzkörperstirnfläche festzulegen, die im Folgenden als Tragfaktor TF bezeichnet 
wird. In Bild 4.10 liegt die Überschneidung der Kontaktflächen beispielsweise bei et-

rIK

rWK

S1

S2

S3

S4
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wa 40 bis 50 %. Der Tragfaktor wird daher für das Beispiel zwischen 0,4 und 0,5 fest-
gelegt. 

Die außenliegenden Wälzkörperscheibchen mit dem Radius rWK repräsentieren die 
Wälzkörperstirnfläche. Deren Position und damit auch die Lage des Mittelpunkts 
sowie die Winkelgeschwindigkeit sind für jeden Zeitschritt in der Dynamiksimulation 
bekannt. Wie Bild 4.10 zeigt wird zunächst der größte Abstand vom Mittelpunkt der 
Wälzkörperstirnfläche zum Ende des Käfigbords ermittelt und damit der Schnitt-
punkt S1 bestimmt. Der Abstand zwischen dem Schnittpunkt und dem Scheibchen-
mittelpunkt entspricht dem Radius rIK, der den innenliegenden, blauen Kreis der 
Kontaktfläche umfasst. Ein weiterer Kontaktbereich, in Bild 4.10 orange dargestellt, 
wird zwischen dem Innenkreisradius rIK und dem Wälzkörperradius rWK im Bereich 
des Käfigbords aufgespannt. Durch die weitere Bestimmung der Schnittpunkte S2 bis 
S4 können die Winkel  der Kontaktflächen und damit die Kontaktfläche über die 
Kreisbogenlänge ermittelt werden. Eine einfache Alternative zur Bestimmung von  
bietet die Berücksichtigung des Tragfaktors TF bei der Berechnung der Kontakt-
kräfte. 

Der Abstand zwischen den Seiten der Käfigkontaktfläche und den Wälzkörper-

scheibchen wird bestimmt. Dieser entspricht, unter der Annahme, dass im Lager aus-

reichend Schmierstoff zur Verfügung steht, den vorhandenen Schmierfilmhöhen h1 

und h2 (vergleiche Bild 4.11). Tritt in der Dynamik eine Verkippung des Wälzkörpers 

um den Winkel  gegenüber der Käfigkontaktfläche auf, so stellt sich im Kontakt 

keine konstante Schmierfilmhöhe ein. In diesem Fall wird die mittlere Schmierfilmhö-

he h0 mit ( )0 1 2
2h h h= +  für die Berechnung der Kontaktkräfte verwendet. 

 

Bild 4.11: Bestimmung der Schmierfilmhöhe bei verkipptem Wälzkörper 

h1

h2

γ
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x
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Kontaktkräfte 

Die Reibungskraft resultiert aus der Scherung des Schmierstoffs im Schmierspalt und 

den dadurch auftretenden Schubspannungen τ. Die Schubspannungen werden mit 

0
u hτ η=  berechnet (vergleiche Abschnitt 3.2.2.2). Die relative Geschwindigkeit u zwi-

schen Käfig und Wälzkörper ergibt sich aus dem Zusammenhang u rω= ⋅ . Integriert 

man die Schubspannungen über die in Bild 4.10 ermittelte Fläche der Kreisbögen 

erhält man die Reibungskräfte FR 0IK und FR IKWK. Die Gesamtreibungskraft FR ist 

schließlich die Summe aller vorhandenen Reibungskräfte: 
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  4.19 
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Die dynamische Viskosität η(p0, ) berücksichtigt die Temperaturabhängigkeit von 
der Schmierstofftemperatur  bei vernachlässigbarem Kontaktdruck. Daneben müssen 
die Kontaktflächenwinkel  bekannt sein. Alternativ kann  vereinfacht mit dem 
Tragfaktor durch 360 TF° ⋅  abgeschätzt werden.  

Das Reibungsmoment ist wiederum vom Abstand des Kreisbogens zum Wälzkörper-
mittelpunkt r abhängig und folgt aus 

 R
d d

r A

M A rτ= ⋅ ⋅  .  4.21 

Daher ergibt sich für das Reibungsmoment der jeweiligen Kontaktflächen MR 0IK und 
MR IKWK: 
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Bild 4.12: Dämpfungskraft zwischen zwei runden Scheiben 

Bewegt sich der Wälzkörper seitlich mit der relativen Annäherungsgeschwindigkeit v 
auf die Käfigtasche zu, tritt in Folge der Schmierstoffverdrängung im Kontakt zwi-
schen Käfig und Wälzkörperstirnfläche an dieser Stelle die Dämpfungskraft Fd auf. 
Der Berechnung der Dämpfungskraft liegt das einfache Modell zweier sich annähern-
der, runder Scheiben mit dem Radius rIK zu Grunde (siehe Bild 4.12). Nach HAM-

ROCK [25] wird die Dämpfungskraft demnach mit 
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ermittelt. Der Tragfaktor TF reduziert abhängig von der Überschneidung der Kon-
taktflächen die Dämpfungskraft zwischen den zwei vollen, runden Platten. Bewegt 
sich der Wälzkörper hingegen von der Käfigtasche weg, wird die Dämpfungskraft 
nicht berücksichtigt und damit ein einfaches Kavitationsmodell in der Kontaktbe-
rechnung verwendet. 

Wie schon im Kontakt zwischen Käfig und Wälzkörpermantel tritt eine numerische 

Singularität der Kraftberechnung bei sehr kleinen Schmierfilmhöhen auf. Geht die 

Schmierfilmhöhe gegen Null, dann werden sowohl die Reibungskräfte als auch das 

Reibungsmoment aufgrund der 
0

1 h -Abhängigkeit unendlich groß. Selbes gilt für die 

Dämpfungskraft, die von 
3

01 h abhängt. Daher wird wiederum eine minimale 

Schmierfilmhöhe h0 min nach Gleichung 4.18 vorgegeben, die für die hydrodynamische 

Kontaktberechnung nicht unterschritten werden darf. Ist 
0 0 min

h h<  so erfolgt keine 

Berücksichtigung der Reibungs- und Dämpfungskräfte. In diesem Fall kommt es 

schließlich zur Durchdringung der beiden Kontaktpartner und der Kontakt wird als 

reiner Festkörperkontakt behandelt. 

4.1.3 Käfig/Käfig-Kontaktmodell 

Wird im Wälzlager anstatt eines ganzen Käfigs ein geteilter Käfig mit zwei Kä-
figsegmenten verwendet, muss zusätzlich der Kontakt zwischen den beiden Käfigseg-
menten in der Dynamiksimulation berücksichtigt werden. Abhängig von der relativen 
Lage der Schwerpunkte der Käfigsegmente zum Mittelpunkt der Kreisbewegung, 
kommt es zwischen den Enden der Käfigsegmente zu einem Stoß, da beispielsweise 

h0

v

rIK
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x
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das Käfigsegment in der Lastzone auf das Käfigsegment außerhalb der Lastzone auf-
läuft. Wird im Lager ausreichend Schmierstoff vorausgesetzt, so wird der Schmierstoff 
beim Zusammenstoß aus dem Spalt zwischen den Käfigsegmenten hinausgedrückt 
und der Stoß aufgrund der Schmierstoffdämpfung abgemindert.  

Kontaktgeometrie 

Die Berechnung der Schmierstoffdämpfung basiert auf dem einfachen Modell zweier 
sich aufeinander zu bewegender rechteckiger Platten. Die Kontaktflächen des Käfigs 
sind in der Dynamiksimulation wiederum in mehrere schmale, rechteckige Bereiche 
mit der Länge li unterteilt. Die Breite bi der rechteckigen Unterteilungen hängt von 
der Geometrie des Käfigs ab und kann variieren (vergleiche Bild 4.13). Zu jedem 
Zeitschritt der Dynamiksimulation sind die Geschwindigkeiten und Positionen der 
beiden Käfigsegmente bekannt. Daher können aus den Winkelgeschwindigkeiten der 
Käfigsegmente unmittelbar vor dem Stoß die Bewegungsgeschwindigkeiten der Kä-
figsegmente vK1 und vK2 berechnet werden. Daraus ergibt sich die relative Annähe-
rungsgeschwindigkeit ∆v = vK2 - vK1 zwischen den beiden Käfigsegmenten. Aus der 
Käfigposition wird der Abstand zwischen den einzelnen rechteckigen Unterteilungen i 
ermittelt. Bei Vollschmierung im Lager entspricht der Abstand jeweils der vorhan-
denen Schmierfilmhöhe h0i. 

 

Bild 4.13: Hydrodynamischer Kontakt zwischen zwei Käfigsegmenten 
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Kontaktkräfte 

Nach [25] wird die Dämpfungskraft zwischen zwei sich mit der Geschwindigkeit v an-
näherndern, rechteckigen Platten mit folgender Gleichung ermittelt: 
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p bl v
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h
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=   4.25 

Damit ergibt sich für jede Käfigunterteilung eine Dämpfungskraft Fd i, die über alle 
Rechtecke aufsummiert wird. Die Dämpfung hängt zudem von der dynamischen Vis-
kosität ab, die von der Temperatur und dem Normaldruck p0 beeinflusst wird. Die 
Schmierstoffdämpfung wird nur bei der Annäherung der beiden Käfigsegmente be-
rücksichtigt. Bewegen sich die Käfigsegmente auseinander, wird die Dämpfungskraft 
gleich Null gesetzt. Auf diese Weise wird der Kavitationseffekt des Schmierstoffs auf 
vereinfachte Weise in der Kontaktberechnung berücksichtigt. 

Wie schon in den vorherigen Abschnitten tritt bei sehr kleinen Schmierfilmhöhen, 
aufgrund der 

3

0 i1 h -Abhängigkeit der Gleichung 4.25, eine numerische Instabilität 
auf. Daher wird wiederum bei einem Unterschreiten der minimalen Schmierfilmhöhe 
nach Gleichung 4.18 die Schmierstoffhydrodynamik nicht weiter berücksichtigt und 
die Kontaktberechnung abhängig von der Durchdringung der Käfigoberflächen als 
reiner Festkörperkontakt berechnet. 

Anhand der vorgestellten Kontaktmodelle kann die Schmierstoffhydrodynamik in al-
len Käfigkontakten in der Dynamiksimulation berücksichtigt werden. Die Kontakt-
modelle sollen die Hydrodynamik jedoch nicht nur recheneffizient sondern auch mög-
lichst realistisch berücksichtigen. Daher ist der Vergleich der Ergebnisse der Kon-
taktberechnung mit anderen validierten Berechnungsprogrammen unerlässlich. 

4.2 Abgleich mit dem Gleitlagerprogramm COMBROS 

Das gewählte Modell zur Berücksichtigung hydrodynamischer Effekte im Kontakt 
zwischen Käfig und Außenring wirkt sich unter hohen Zentripetalbeschleunigungen 
deutlich auf die Ergebnisse von Dynamiksimulationen aus (vergleiche Abschnitt 6.1). 
Daher ist ein sorgfältiger Abgleich der Ergebnisse der Kontaktberechnung mit denen 
validierter Programme geboten. Da der Kontakt zwischen Käfig und Außenring auf 
der Gleitlagertheorie basiert, bietet sich für den Abgleich das Gleitlagerberechnungs-
programm COMBROS an [100]. COMBROS basiert unter anderem auf der Disserta-
tion von HAGEMANN [133] und ist umfangreich validiert. 

In COMBROS werden die statischen und dynamischen Lagerkennwerte unter Be-
rücksichtigung der Schmierstoffzuführung und -verteilung sowie der Temperaturver-
teilung bestimmt. Zunächst erfolgt im Programm die Ermittlung des mechanischen 
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Gleichgewichts und des Strömungsfelds des Schmierstoffs anhand einer verallgemei-
nerten REYNOLDSgleichung. Die Schmierstoffdichte in Richtung der Schmierspalthöhe 
wird als konstant angenommen. Zudem werden Turbulenzen über entsprechende Kor-
rekturfaktoren berücksichtigt. Die Berechnung der Viskosität erfolgt rein temperatur-
abhängig beispielsweise nach dem Modell nach FALZ (siehe Abschnitt 3.2.1.1). An-
schließend wird das thermische Gleichgewicht aufgestellt und das Lager berechnet. 
Neben der Schmierfilmdruckverteilung kann beispielsweise die Reibleistung im Gleit-
lager berechnet werden. [100] 

Zur Verifizierung der Ergebnisse zwischen der Kontaktberechnung im Kontakt zwi-
schen Käfig und Außenring in CABA3D und dem Gleitlagerberechnungsprogramm 
COMBROS dient der Käfig eines Nadelkranzes aus einer typischen Motorrad-
Pleuellageranwendung mit einem Bohrungsdurchmesser von 48 mm. Der Käfig ist 
zudem für die einfachere Montage geteilt. Zur Schmierung wird Öl der Klasse 
ISO VG 32 mit einer Zuführtemperatur von 60 °C eingesetzt. Der Käfig und der Au-
ßenring sind aus Stahl. Für die Reibungszahl wird ein Wert von 0,07 festgesetzt, der 
die Reibung einer geschmierten Stahl/Stahl-Paarung repräsentiert. 

Im Folgenden werden zunächst an einer einzelnen seitlichen Käfigführungsfläche der 
Druckverlauf und die Schmierfilmhöhe im Kontakt zwischen Käfig und Außenring 
abgeglichen. Anschließend ist der Einfluss der Führungsflächengeometrie, der Dreh-
zahl und der Volumenkraft dargestellt, die aus der Zentripetalbeschleunigung resul-
tiert. Zudem wird der Einfluss der Teilung des Nadelkranzes und der Käfigstege auf 
den hydrodynamischen Schmierfilmdruck untersucht. 

4.2.1 Druckverlauf und Reibung am Käfigstirnring 

Zunächst wird ein einfacher einzelner Käfigstirnring im Kontakt zum Außenring mo-
delliert. Die Drehzahl des Käfigstirnrings mit einer Breite von 5,3 mm beträgt relativ 
zum stillstehenden Außenring 3 890 min-1. Der Käfigstirnring stellt die Führungsflä-
che des Käfigs zum Außenring dar, der einen Innendurchmesser von 63 mm besitzt. 
Das relative Lagerspiel beträgt 3,67 ‰. Das einfache Modell wird sowohl im Gleit-
lagerberechnungsprogramm COMBROS als auch im Wälzlagerdynamiksimulations-
programm CABA3D aufgebaut und die Ergebnisse werden miteinander verglichen. 

Zunächst werden Lasten von 250 N und 500 N vorgegeben. Die Last von 500 N ent-
spricht in etwa der Volumenkraft, die bei einer Zentripetalbeschleunigung von 
3 000 ⋅ g auf das Käfiggewicht einwirkt. Durch die vorgegebene Belastung stellt sich 
die Exzentrizität zwischen Außenring und Käfigstirnring beziehungsweise die 
Schmierfilmhöhe so ein, dass Belastung und Traglast des Schmierfilms im Gleichge-
wicht sind. Aus der Schmierfilmhöhe resultiert wiederum der vorhandene Schmier-
filmdruck. 
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Bild 4.14:  Schmierfilmdruck und Schmierfilmhöhe, jeweils berechnet in 
CABA3D und COMBROS bei 500 N Last 

Bild 4.14 zeigt zunächst die Schmierfilmhöhe und den Schmierfilmdruck in der Kon-
taktmitte bei z = 0 über den Umfang des Käfigstirnrings bei einer Last von 500 N. 
Sowohl Schmierfilmhöhe als auch Schmierfilmdruck stimmen qualitativ sehr gut 
überein. Das analytische Kontaktmodell zur Berechnung der Hydrodynamik führt in 
CABA3D jedoch zu einem etwas höheren Maximaldruck (siehe A). Zudem fällt der 
Schmierfilmdruck, aufgrund der GÜMBELschen Randbedingungen, ab einem Um-
fangswinkel  steil auf Null ab. COMBROS berücksichtigt dagegen den Kavita-
tionsalgorithmus nach ELROD [100]. Aus diesem Grund ergibt sich ein langsamer ab-
fallender Schmierfilmdruck über die minimale Schmierfilmhöhe bei  hinaus (sie-
he B). 

Die Ergebnisse der Druckberechnung weichen bei hohen Lasten stärker voneinander 
ab. In Bild 4.15 sind der Druckverlauf und die Schmierfilmhöhe bei einer Last von 
250 N, berechnet in CABA3D und COMBROS, dargestellt. Es wird deutlich, dass die 
absolute Abweichung am Druckmaximum geringer ist. Hohe Lasten führen zu einer 
großen Exzentrizität beziehungsweise einer sehr kleinen Schmierfilmhöhe zwischen 
Käfig und Außenring. Die Kurzgleitlagertheorie, die in CABA3D genutzt wird, weicht 
dann zunehmend von der allgemeinen Lösung der REYNOLDSgleichung ab, da der Ein-
fluss des Schmierstoffflusses in Umfangsrichtung zunimmt. Sofern die Käfigführungs-
fläche jedoch sehr schmal und damit das Breitenverhältnis sehr klein ist, liegen die 
Abweichungen vermutlich auch bei hohen Volumenkräften im zulässigen Rahmen. 

Die Berechnung der Reibungskraft erfolgt in CABA3D abhängig von Schmierfilmdruck 
und Schmierfilmhöhe. Aufgrund der höheren Schmierfilmdrücke wird daher in 
CABA3D ein etwas höheres Reibungsmoment als in COMBROS ermittelt, vergleiche 
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Tabelle 4.1. Bei höheren Lasten nehmen also auch beim Reibungsmoment die Abwei-
chungen weiter zu. 

 

Bild 4.15:  Schmierfilmdruck und Schmierfilmhöhe, jeweils berechnet in 
CABA3D und COMBROS bei 250 N Last 

Tabelle 4.1:  Reibungsmoment bei 250 N und 500 N, jeweils berechnet in 
CABA3D und COMBROS 

Last Programm 
Reibungsmoment 

in Nmm 
Abweichung von 
COMBROS in % 

250 N 
CABA3D 145 +17 

COMBROS 124  

500 N 
CABA3D 178 +19 

COMBROS 150  

 

Zudem resultieren die Abweichungen in CABA3D und COMBROS auch aus unter-
schiedlichen Viskositätsmodellen. In COMBROS wird das rein temperaturabhängige 
Viskositätsmodell nach FALZ verwendet (vergleiche Abschnitt 3.2.1.1). Im Gegensatz 
dazu wird in CABA3D standardmäßig das druck- und temperaturabhängige Viskosi-
tätsmodell nach ROELANDS eingesetzt. Gibt man in der CABA3D-Berechnung eben-
falls das Viskositätsmodell nach FALZ vor, so nähern sich die Druckmaxima etwas an 
(siehe Bild 4.16) und der Einfluss des Viskositätsmodells wird deutlich. 

Im Rahmen dieser Arbeit wurde mit CABA3D und COMBROS eine Parameterstudie 
durchgeführt, um das Verhalten des Kontaktmodells zwischen Käfigführungsfläche 
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und Außenring bezüglich der Einflussgrößen Drehzahl, Last, Breite und Lagerdurch-
messer auf die Zielgröße maximaler Schmierfilmdruck zu ermittelt. Die Ergebnisse 
sind im Folgenden aufgeführt und auf den jeweiligen maximalen Druck pmax des zuvor 
betrachteten Referenzmodells bei einer Last von 500 N normiert (siehe Bild 4.14). 
Dadurch kann das Verhalten des analytischen hydrodynamischen Modells und die 
Auswirkungen auf den maximalen Schmierfilmdruck leichter qualitativ mit den Er-
gebnissen aus COMBROS verglichen werden. 

 

Bild 4.16:  Schmierfilmdruck, jeweils berechnet mit dem Viskositätsmodell nach 
FALZ und ROELANDS 

 

Bild 4.17:  Einfluss der Drehzahl auf den maximalen Schmierfilmdruck 
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Eine Variation der Drehzahl des Käfigs relativ zum Außenring verdeutlicht, dass bei 
hohen Drehzahlen die Abweichungen zwischen den Ergebnissen von CABA3D und 
COMBROS über weite Drehzahlbereiche konstant sind (vergleiche Bild 4.17). Bei 
niedrigen Relativdrehzahlen beispielsweise bei 1 000 min-1 treten höhere Maximal-
drücke und damit größere Unterschiede zwischen der analytischen Kurzgleitlagerbe-
rechnung in CABA3D und der numerischen Berechnung der REYNOLDSschen Differen-
zialgleichung in COMBROS auf. Der Einfluss der Drehzahl auf den Schmierfilmdruck 
wird somit im Vergleich zum validierten Programm COMBROS in CABA3D quali-
tativ richtig wiedergegeben. 

 

Bild 4.18:  Einfluss der Last auf den maximalen Schmierfilmdruck 

Bild 4.18 zeigt, dass der maximale Schmierfilmdruck über den gesamten untersuchten 
Lastbereich richtig abgebildet wird. Je höher die Belastung des hydrodynamischen 
Kontakts zwischen Käfig und Außenring ausfällt, desto größer wird der maximale 
Schmierfilmdruck und desto stärker weichen die Ergebnisse aus COMBROS und 
CABA3D voneinander ab. 

Das analytische Kontaktmodell basiert auf der Kurzgleitlagertheorie. Daraus resul-
tiert eine gute Übereinstimmung der Ergebnisse aus CABA3D und COMBROS bei 
kleinen Stirnringbreiten. Die Abweichungen zwischen den berechneten, maximalen 
Schmierfilmdrücken nehmen bei größeren Breiten zu, da der Schmierstofffluss in Brei-
tenrichtung weniger dominant ist. In Bild 4.19 wird deutlich, dass das analytische 
Modell auch bei größeren Stirnringbreiten den Schmierfilmdruck hinreichend genau 
wiedergibt, da das Breitenverhältnis weiterhin kleiner als ¼ ist. 
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Bild 4.19:  Einfluss der Breite auf den maximalen Schmierfilmdruck 

Eine Variation des Lagerdurchmessers bei konstant gehaltenem Lagerspiel führt zu 
den in Bild 4.20 dargestellten Verläufen für den normierten maximalen Druck. Mit 
zunehmendem Radius verringert sich das Breitenverhältnis und die Übereinstimmung 
der Ergebnisse der analytischen Berechnung der Hydrodynamik auf Basis der Kurz-
gleitlagertheorie mit den Ergebnissen der Berechnung der numerisch gelösten REY-

NOLDSschen Differenzialgleichung nimmt weiter zu. Der maximale Schmierfilmdruck 
wird dennoch auch bei kleinen Käfigradien noch hinreichend genau ermittelt. 

 

Bild 4.20:  Einfluss des Radius auf den maximalen Schmierfilmdruck[111] 

4.2.2 Druckverlauf am geteilten Käfigstirnring 

Zur Berücksichtigung der Käfigteilung werden in CABA3D die Integrationsgrenzen zur 
Druckberechnung, wie in Abschnitt 4.1.1.1 vorgestellt, angepasst, da die Teilung der 
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Käfige den Druckaufbau beeinträchtigt. Zum Abgleich der vereinfachten Berechnung 
mittels angepasster Integrationsgrenzen in CABA3D mit der Berechnung in 
COMBROS wird das COMBROS-Modell aus Abschnitt 4.2.1 erweitert. Die Enden 
der Käfigsegmente werden durch eine Vertiefung in der Lagerschale bei 90° und 270° 
über die gesamte Käfigstirnringbreite repräsentiert (vergleiche Bild 4.21). Diese Ver-
tiefung erstreckt sich etwa über 1° des Lagerumfangs und führt analog zur Trennfuge 
zwischen den Käfigsegmenten zu einem Einbruch des Schmierfilmdrucks. Eine kon-
stante relative Exzentrizität  von 0,973 wird zwischen Käfigstirnring und Außenring 
vorgegeben, die sich im vorher behandelten Beispiel bei einer Volumenkraft von 
500 N einstellt. Anschließend wird der Verlagerungswinkel  des Käfigs variiert und 
dadurch die Lage der minimalen Schmierfilmhöhe und somit des Druckmaximums 
verschoben. Dadurch kann für unterschiedliche Käfigpositionen der Einfluss der Kä-
figteilung auf den hydrodynamischen Druck untersucht werden. 

 

Bild 4.21:  Berechnungsmodell in COMBROS 

In Bild 4.22 sind die berechneten Druckverläufe aus CABA3D und COMBROS bei 
einem Verlagerungswinkel  von 95°, 100°, 110° und 120° gegenübergestellt. Der Ver-
lauf des hydrodynamischen Drucks wird in CABA3D durch die Trennfuge zwischen 
den Käfigsegmenten nicht beeinflusst. Die Integration des Schmierfilmdrucks erfolgt 
jedoch erst ab einem Umfangswinkel von 90°. Dies führt zu dem in Bild 4.22 darge-
stellten abrupten Druckbeginn. Durch die Berechnung auf Basis der REYNOLDSschen 
Differenzialgleichung ergibt sich in COMBROS ein kontinuierlicher Druckaufbau 
nach der Vertiefung bei 90°. Befindet sich das Druckmaximum im Einflussbereich der 
Vertiefung, wie zum Beispiel bei einem Verlagerungswinkel von 100°, sind erwar-
tungsgemäß größere Abweichungen zwischen der Druckberechnung in CABA3D und 
COMBROS festzustellen. Sobald die Vertiefung den Bereich des Druckaufbaus 
weniger beeinflusst, etwa bei den Verlagerungswinkeln 110° oder 120°, sind die Unter-
schiede zwischen der vereinfachten CABA3D-Berechnung und der Berechnung in 
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COMBROS bezüglich des maximalen Schmierfilmdrucks und des Druckverlaufs weni-
ger stark ausgeprägt. 

Aus dem Schmierfilmdruckverlauf resultiert die hydrodynamische Tragkraft des Kon-
takts zwischen Käfigstirnring und Außenring. In Tabelle 4.2 sind die aus dem 
Schmierfilmdruck resultierenden Tragkräfte, jeweils berechnet in CABA3D und 
COMBROS, für die untersuchten Verlagerungswinkel aufgeführt. Es wird deutlich, 
dass die Tragkraft vor allem dann stark abweicht, wenn die Käfigteilung bei einem 
Verlagerungswinkel von 95° oder 100° im Bereich des Druckmaximums liegt. Die 
absolute Abweichung ist jedoch relativ gering. Bei höheren Verlagerungswinkeln 
weicht die in CABA3D ermittelte Tragkraft wenig von der in COMBROS berechneten 
Tragkraft ab. 

 

Bild 4.22:  Druckverlauf am Käfigende bei Verlagerungswinkel 95°, 100°, 110° 
und 120° 
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Tabelle 4.2:  Tragkraft abhängig vom Verlagerungswinkel bei geteilten Käfigen 

Verlagerungswinkel 95° 100° 110° 120° 

Tragkraft in N 
CABA3D 29,5 197,0 426,4 482,4 

COMBROS 21,4 163,5 419,3 492,0 

Relative Abweichung zu COMBROS in % +38 +21 +2 -2 

 

Am anderen Ende des Käfigsegments bei 270° (vergleiche Bild 4.21) zeigen sich keine 
größeren Abweichungen. Die Druckintegration bricht in CABA3D schlagartig ab, so-
bald die angepasste Integrationsgrenze erreicht ist. In COMBROS fällt der Schmier-
filmdruck aufgrund der Vertiefung ebenfalls sehr schnell auf Null ab. 

Das vorgestellte Beispiel verdeutlicht, dass die einfache und recheneffiziente Berück-
sichtigung der Käfigteilung mittels einer Anpassung der Integrationskonstanten plau-
sible Ergebnisse liefert. Abweichungen werden vor allem dann erwartet, wenn sich die 
Käfigteilung kurz vor dem rechnerischen Druckmaximum befindet. Da sich die Kä-
figsegmente und damit der Spalt zwischen den Käfigsegmenten jedoch kontinuierlich 
weiterbewegen, treten die beschriebenen Abweichungen stets nur zu einem relativ 
kleinen Zeitanteil innerhalb einer Wälzlagerdynamiksimulation auf. Die Berücksichti-
gung der Käfigteilung in der vorgestellten, vereinfachten Weise wird daher in der vor-
liegenden Arbeit als hinreichend genau eingeschätzt. 

4.2.3 Einfluss der Käfigstege 

Für den Abgleich der Hydrodynamikberechnung an den Käfigstegen wird in 
COMBROS das Modell aus Abschnitt 4.2.1 auf die gesamte Lagerbreite von 23,7 mm 
ausgedehnt. Die Käfigtaschen werden in COMBROS mittels sogenannter hydrostati-
scher Taschen modelliert [100] und gleichmäßig über den Umfang mit einer Ausdeh-
nung von jeweils 15,5° verteilt. Die Breite der Schmiertaschen beträgt 19,5 mm. An 
den hydrostatischen Schmiertaschen kommt es zu einem Druckabfall, wie er auch an 
den Käfigtaschen erwartet wird. Zwischen zwei hydrostatischen Taschen stellt sich 
ein hydrodynamischer Druck über einen Umfangsbereich von 7° ein, der der Breite 
eines Käfigstegs entspricht. 

Daraus folgen die in Bild 4.23 dargestellten Schmierfilmdruckverläufe über den Kä-
figstegen und den seitlichen Käfigstirnringen. Durch die Variation des Verlagerungs-
winkels  wird die Bewegung des Stegs durch den Bereich der minimalen Schmier-
filmhöhe simuliert. Bei -16° liegt die minimale Schmierfilmhöhe kurz nach dem Ende 
des Käfigstegs. Das Druckmaximum tritt nach Abschnitt 3.2.2.2 etwas vor der mini-
malen Schmierfilmhöhe auf, daraus resultiert ein hohes Druckmaximum über die ge-
samte Stegbreite. Bei -13° nimmt der maximale Druck am Steg ab. Der Schmierfilm-
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druck nimmt umso weiter ab, je weiter sich der Steg vom Bereich der minimalen 
Schmierfilmhöhe entfernt. Bei einem Verlagerungswinkel von -6° befindet sich die 
Käfigtasche über der minimalen Schmierfilmhöhe und es bilden sich zwei kleinere 
Druckmaxima an den seitlichen Käfigstirnringen aus. Bei einem Verlagerungswinkel 
von 0° befindet sich die minimale Schmierfilmhöhe in der Stegmitte und der Schmier-
filmdruck über dem Steg nimmt langsam wieder zu. 

Somit wird deutlich, dass die Käfigstege, je nach momentaner Lage der Käfigstege 
und -taschen relativ zur Käfigverlagerung, zu einem signifikanten hydrodynamischen 
Druckaufbau beitragen können. Der Schmierfilmdruck an den Käfigstegen sollte da-
her nicht vernachlässigt werden, da der Anteil der Stege an der Kontaktkraft sogar 
den Beitrag der Stirnringe um ein Vielfaches übersteigen kann. 

 

Bild 4.23:  Schmierfilmdruck an den Käfigstegen und Käfigstirnringen, berech-
net mit COMBROS 

Zum Abgleich der Kontaktberechnung wurde in CABA3D ein Käfig mit identischer 
Geometrie um eine konstante relative Exzentrizität  = 0,973  zum Außenring verla-
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gert und der Verlagerungswinkel analog zur Berechnung in COMBROS variiert. Die 
vorgegebene Exzentrizität entspricht hierbei einer Volumenkraft von etwa 500 N, die 
auf den Käfig wirkt. Durch die Änderung des Verlagerungswinkels verschieben sich 
die Käfigstege durch den Bereich der minimalen Schmierfilmhöhe und die Drehbewe-
gung des Käfigs wird abgebildet. Durch den variierenden Druckverlauf je nach Posi-
tion des Käfigstegs zum Außenring ergibt sich im Kontakt keine konstante Tragkraft. 
Der Verlauf der Tragkraft über den Verlagerungswinkel wird mit den Ergebnissen aus 
COMBROS verglichen und ist in Bild 4.24 abgebildet. Der Käfigsteg befindet sich bei 
einem Verlagerungswinkel von -3° bis 3° im Bereich der minimalen Schmierfilmhöhe. 

 

Bild 4.24:  Vergleich der Tragkraft, jeweils berechnet mit CABA3D und 
COMBROS 

Aufgrund der konstanten Exzentrizität bleibt der Anteil der seitlichen Stirnringe an 
der Traglast in CABA3D über den Verlagerungswinkel konstant. Der in COMBROS 
berechnete Traglastverlauf an den Käfigstirnringen zeigt hingegen eine sich mit dem 
Verlagerungswinkel periodisch ändernde Kraft, da sich der – mittels REYNOLDSscher 
Differenzialgleichung berechnete – Druck an den Stegen und der Schmierfilmdruck an 
den seitlichen Käfigstirnringen gegenseitig beeinflussen. In CABA3D können diese 
Wechselwirkungen aufgrund der voneinander unabhängig vorgenommenen Kontakt-
berechnungen an Käfigstirnringen und Stegen nicht erfasst werden. 

Die hydrodynamische Tragkraft variiert periodisch für das dargestellte Beispiel je 
nach Lage der Käfigstege zum Außenring zwischen 100 N und 600 N. Der Verlauf der 
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Stegtragkraft ist jedoch aufgrund der unterschiedlichen Berechnungsansätze um etwa 
2° verschoben. Die Gesamttragkraft FGes im Kontakt zwischen Käfig und Außenring 
resultiert aus der Summe der Tragkraft der Stege FS und der Stirnringe F.  Die Be-
rechnungsergebnisse aus CABA3D und COMBROS stimmen qualitativ gut überein 
und der sich periodisch ändernde Verlauf der Tragkraft kann mit dem einfacheren 
Modell in CABA3D für die Wälzlagerdynamiksimulation hinreichend genau abgebildet 
werden. 

Die Ergebnisse der Reibungsmomentberechnung in CABA3D und COMBROS werden 
einander in Bild 4.25 gegenübergestellt. Die Reibungsmomente stimmen qualitativ 
und quantitativ gut überein. Das Reibungsmoment variiert unabhängig vom Berech-
nungswerkzeug periodisch abhängig vom Verlagerungswinkel zwischen Käfig und Au-
ßenring. Der größte Fehler von nur etwa 6 % tritt dann auf, wenn sich die Käfigta-
sche im Bereich der minimalen Schmierfilmhöhe befindet. 

 

Bild 4.25:  Vergleich des Reibungsmoments, jeweils berechnet mit CABA3D und 
COMBROS 

Auf Ausführungen zum Abgleich der übrigen, in den Abschnitten 4.1.2 und 4.1.3 be-
schriebenen Kontaktmodelle mit Berechnungsergebnissen des Gleitlagerprogramms 
COMBROS, wie beispielsweise der Kontakt zwischen Käfig und Wälzkörper, wird 
verzichtet. Der Einfluss dieser Kontaktmodelle auf das Reibungsmoment ist gering, 
wie Abschnitt 6.2 zeigt. 

Zusammenfassend kann gefolgert werden, dass die CABA3D- und COMBROS-
Ergebnisse für Zentripetalbeschleunigungen bis 3 000 ⋅ g gut übereinstimmen. Die 
vorher dargestellten Abweichungen resultieren aus den unterschiedlichen Berech-
nungsansätzen der beiden Programme. Das analytische Modell zur Beschreibung der 
Hydrodynamik im Kontakt zwischen Käfig und Außenring, welches in CABA3D im-
plementiert wurde, basiert auf wesentlichen Vereinfachungen, die bei der numerischen 
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Lösung der REYNOLDSschen Differenzialgleichung nicht getroffen werden. Jedoch er-
möglicht das im Rahmen dieser Arbeit entwickelte und in CABA3D implementierte 
analytische Modell eine rechenzeiteffiziente Kontaktberechnung, wie sie für den Ein-
satz in der Dynamiksimulation von Wälzlagern zwingend nötig ist. Da die qualitati-
ven wie auch quantitativen Abweichungen im tolerierbaren Bereich liegen, stellt das 
vorgestellte Modell zur Beschreibung der Hydrodynamik im Kontakt zwischen Käfig 
und Außenring eine gute Näherung dar. Mit Hilfe des vorgestellten Kontaktmodells 
kann somit erstmals die Schmierstoffhydrodynamik sowohl an den Käfigstirnringen 
als auch an den Käfigstegen in der Dynamiksimulation berücksichtigt werden. 
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5 Methodik zur Berücksichtigung der Käfigelastizität 

Neben der Hydrodynamik in den Käfigkontakten hat auch die Käfigverformung, die 
unter anderem aus der Zentripetalbeschleunigung resultiert, einen großen Einfluss auf 
das Reibungsmoment des Wälzlagers. Aus diesem Grund wird im folgenden Abschnitt 
die Integration eines vollelastischen Käfigs in die Dynamiksimulation von Wälzlagern 
vorgestellt. Die Annahme eines vollelastischen Käfigs bedingt wiederum eine Anpas-
sung der hydrodynamischen Kontaktberechnung, wie sie in Abschnitt 4.1 erarbeitet 
wurde, da diese starre Körper voraussetzt. 

Durch die Modellierung eines vollelastischen Käfigs wird die Käfigverformung in der 
Wälzlagerdynamiksimulation in CABA3D realitätsnäher bestimmt. Die Schmierstoff-
hydrodynamik in den Käfigkontakten und die elastische Verformung des Käfigs be-
einflussen sich gegenseitig. Daher können die Käfigkontakte auch als elastohydrody-
namische Kontakte bezeichnet werden. Im Folgenden wird der Ansatz zur Berück-
sichtigung der Käfigelastizität näher erläutert. 

Zur Berücksichtigung des elastohydrodynamischen Kontakts in der Wälzlagerdyna-
miksimulation sind die in Bild 5.1 dargestellten Schritte notwendig. Diese werden in 
den folgenden Abschnitten genauer erläutert. Die Entwicklung und Programmierung 
der elastischen Mehrkörpersimulation in CABA3D sowie der Modellreduktionsalgo-
rithmus sind nicht im Rahmen der vorliegenden Arbeit entstanden, sondern wurden 
von der Firma Schaeffler in Zusammenarbeit mit dem Institut für Mobile Systeme der 
Otto-von-Guericke-Universität Magdeburg entwickelt. Die vorliegende Arbeit erwei-
tert die elastische MKS um die für die Wälzlagerdynamiksimulation benötigte, 
elastohydrodynamische Käfigkontaktberechnung. 

 

Bild 5.1: Methodik zur Berücksichtigung elastohydrodynamischer Kontakte 
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Wie in Abschnitt 6.2.1 dargelegt wird, hat die Berücksichtigung der Schmierstoffhyd-
rodynamik in der Kontaktberechnung zwischen Käfig und Wälzkörpern nur einen 
geringen Einfluss auf das Gesamtlagerreibungsmoment. In einem ersten Schritt wird 
in der vorliegenden Arbeit daher ausschließlich der Kontakt zwischen elastischem Kä-
fig und Außenring als elastohydrodynamischer Kontakt implementiert (siehe Ab-
schnitt 5.2). Anschließend wird die Kontaktberechnung mit dem Gleitlagerprogramm 
AVL ExciteTM verifiziert. 

5.1 Vorbereitung der Eingangsdateien 

Zunächst werden das Modell des vollelastischen Käfigs erstellt und die Eingangsdaten 
für die Dynamiksimulation generiert. Hierzu wird ein CAD-Modell des Käfigs in ein 
FE-Programm geladen. Im Rahmen der vorliegenden Arbeit werden die Programme 
ANSYS Workbench 16.0 sowie Abaqus 6.14 eingesetzt. Die spätere Kontaktberech-
nung in der Dynamiksimulation mit elastischem Käfig benötigt wiederum speziell 
vorbereitete Kontaktstellen am Käfig. 

Definition des Käfig/Ring-Kontakts 

In einem ersten Schritt werden sogenannte Kontaktknoten definiert. Diese sind so-
wohl für die Abbildung der verformten Geometrie als auch für die spätere Rückfüh-
rung der Kontaktkraft zwischen Käfig und Außenring nötig. Die Verteilung der Kon-
taktknoten erfolgt äquidistant über jeden Stirnring des Käfigs, beispielsweise mittig 
jeweils auf Höhe der Stege. 

 
Bild 5.2:  Verteilung und Nummerierung der Kontaktknoten a) in ANSYS 

b) in Abaqus 

In ANSYS wird mittels einer sogenannten „erzeugten Topologie“ [138] auf jeden Kä-
figsteg mittig und auf den seitlichen Stirnringen ein Kontaktknoten auf Höhe des 
Stegs platziert (vergleiche Bild 5.2 a). Als nächstes wird jedem Kontaktknoten eine 
feste Knotennummer zugewiesen [138], wodurch die Knoten in der späteren Dyna-
miksimulation eindeutig identifiziert und dem Stirnringkontakt und/oder der Steg-
kontaktberechnung zugeteilt werden können. Anschließend folgt die Vernetzung des 
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Käfigmodells im FE-Programm, wodurch auf jeder „definierten Topologie“ ein Netz-
knoten mit der zugeteilten Knotennummer als Kontaktknoten angelegt wird. 

In Abaqus wird das Käfigmodell beispielsweise so unterteilt, dass an den Schnitt-
stellen automatisch Knoten bei der Vernetzung angelegt werden (siehe Bild 5.2 b). 
Durch die Definition sogenannter „Node-Sets“ werden die Kontaktknoten manuell 
ausgewählt. Hierdurch werden die Knotennummern der Kontaktknoten in der Datei 
„model.inp“ vermerkt. 

Zusätzlich erfolgt die Definition sogenannter „Masterknoten“ im FE-Modell für die 
spätere Reduktion des Modells. Zudem wird die Anzahl der nach der Reduktion zu 
berücksichtigenden Moden festgelegt. Anschließend können die für die Reduktion und 
die Dynamiksimulation benötigten Eingangsdaten aus dem FE-Programm ausgeleitet 
oder die Reduktion unter Nutzung der in den FE-Programmen enthaltenen 
Reduktionsansätze durchgeführt werden. 

Im Programm ANSYS werden unter anderem die Massenmatrix in Form der Datei 
„MassFull.mmf“ und die Steifigkeitsmatrix in Form der Datei „StiffFull.mmf“, die 
das Verhalten des elastischen Käfigs abbilden, benötigt. Des Weiteren werden die 
Netzknoten in der Datei „node.txt“ abgespeichert. Die in der Datei 
„MapForward.txt“ enthaltene Transformationsmatrix ermöglicht die Umrechnung 
zwischen den benutzerdefinierten und den programminternen Netzknoten. Zusätzlich 
gibt die Datei „sparse_NOD2BCS.txt“ eine Transformationsmatrix für die 
Neuanordnung der Knoten an. Dadurch werden die Freiheitsgrade auf die 
unabhängigen Freiheitsgrade beschränkt und eine schnellere Rechenzeit und 
geringerer Arbeitsaufwand ermöglicht. 

Im Programm Abaqus werden die Datei „model.inp“, in der zum Beispiel die 
Randbedingungen und „Node-Sets“ gespeichert sind, sowie die Dateien 
„non_reduced_MASS2.mtx“ und „non_reduced_STIF2.mtx“ mit der nicht 
reduzierten Massen- und Steifigkeitsmatrix benötigt. Zudem werden die Dateien 
„reduced.mtx“ und „non_reduced.dat“ bei der Reduktion in Abaqus für die 
Simulation zur Verfügung gestellt. 

Reduktion des Käfigmodells   

Für den recheneffizienten Einsatz in der Dynamiksimulation sind die Massen- und die 
Steifigkeitsmatrix, welche im FE-Modell jeweils hunderdtausende von Freiheitsgraden 
besitzen, auf wenige hundert Freiheitsgrade zu reduzieren. Hierbei dürfen sich die 
dynamischen Modelleigenschaften jedoch nicht verändern. Bauteile, die ein linear-
elastisches Verformungsverhalten zeigen, können mit einfachen Reduktionsverfahren 
reduziert werden. Die Systemmatrizen, wie die Massen-, Dämpfungs- und Steifig-
keitsmatrix, werden in der Regel durch die Definition externer (master) und interner 
(slave) Knoten in zwei Blöcke aufgeteilt, vergleiche beispielsweise [139] und [140]. 
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Eine rein statische Reduktion ist für hohe Bewegungsfrequenzen ungeeignet. Daher 
wird für Dynamiksimulationen häufig ein gemischt statisch-modales Reduktions-
verfahren, die sogenannte Component Mode Synthese (CMS) nach CRAIG-BAMPTON 
verwendet. Hierbei erfolgt die Bestimmung der ersten Eigenmoden des Modells, 
indem auf  einen internen Knoten eine Einheitsverformung aufgebracht wird, wäh-
rend die Freiheitsgrade der externen Knoten blockiert werden. Die resultierenden 
Verschiebungen werden als Statikmoden (constraint modes) bezeichnet. Zusätzlich 
werden die Eigenmoden (normal modes) bestimmt, die das dynamische Verhalten 
beschreiben, siehe [141] und [142]. 

Führt man beispielsweise die CMS-Reduktion direkt im FE-Programm ANSYS 
durch, so erhält man zwei weitere Dateien „constraint_modes.mmf“ und „nor-
mal_modes.mmf“ als Eingangsdaten für die Dynamiksimulation.  

Die Verformung des elastischen Körpers in Form der Knotenverschiebungen wird 
dann aus den Freiheitsgraden der externen Knoten und den bestimmten Moden su-
perponiert. Dadurch stellt die gemischt-statisch modale Reduktionsmethode eine gute 
Möglichkeit zur näherungsweisen Bestimmung der Verformung elastischer Bauteile 
dar. Die Nutzung der CMS-Reduktionsmethode ist mittlerweile in vielen kommerziell 
verfügbaren FE-Programmen möglich. Allerdings müssen die externen Knoten nach 
[143] und [144] stets sinnvoll gewählt werden. 

Die externen Knoten sind nach [142] und [145] für eine möglichst genaue Abbildung 
der Verformung nach folgenden Richtlinien zu positionieren: 

• An Punkten, an denen große Verformungen zu erwarten sind. 
• Alle wichtigen Verformungen sind nur mit den externen Knoten beschreibar. 
• Sie sind gleichmäßig über das Bauteil zu verteilen. 
• An Punkten, an denen Kräfte angreifen und Randbedingungen definiert 

werden. 
• An Punkten, die eine hohe konzentrierte Masse bei gleichzeitig kleiner Steifig-

keit aufweisen. 

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit erfolgt die Reduktion direkt im FE-Programm 
unter Nutzung der dort zur Verfügung stehenden Reduktionsmethode. 

Die Entwicklung neuer Reduktionsmethoden speziell für den Einsatz in der Dyna-
miksimulation von Wälzlagern mit elastischen Körpern wird derzeit verstärkt zum 
Beispiel von MAKHAVIKOU [142] und [146] vorangetrieben. Die klassischen Redukti-
onsmethoden können unter Umständen zu längeren Rechenzeiten führen, da sich die 
Angriffspunkte der Kontaktkräfte an den elastischen Bauteilen ständig verändern, 
siehe [147] und [148]. Im Hinblick auf eine recheneffiziente Kontaktberechnung sollten 
daher diese weiteren Entwicklungen weiter verfolgt werden. 
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Nach erfolgter Reduktion stehen im Berechnungsmodell für die Dynamiksimulation –
 anders als bei starr modellierten Käfigen – keine Kontaktflächen oder Körperkanten 
mehr zur Verfügung. Diese müssen wiederum aus den zuvor definierten Kraftrück-
gabeknoten gewonnen werden. 

5.2 Käfig/Ring-Kontakt 

Für die Kontaktberechnung im Kontakt zwischen Käfig und beispielsweise dem 
Außenring erfolgt die Berechnung der Hydrodynamik wie auch schon in 
Abschnitt 4.1.1 getrennt für die Käfigstirnringe und die Käfigstege. Dadurch kann 
auf die bereits vorgestellten analytischen Berechnungsansätze zur Berücksichtigung 
der Hydrodynamik zurückgegriffen werden. 

5.2.1 Geometrierückführung und Kontaktberechnung 

In Form des reduzierten Käfigmodells stehen in der Dynamiksimulation zu jedem 
Zeitschritt die Positionen und Geschwindigkeiten vyKi der zuvor definierten und 
dadurch identifizierbaren Kontaktknoten Ki zur Verfügung.  

Käfigführungsflächen 

Zunächst werden die äquidistant über den Stirnringumfang verteilten Kontaktknoten 
in die x-z-Ebene abgewickelt. Diese bilden die Stützstellen für die Beschreibung der 
verformten Geometrie, wobei bei einem geschlossenen Käfig die erste und die letzte 
Stützstelle aus demselben Kontaktknoten resultieren. Durch aufeinanderfolgende 
Stützstellen werden anschließend kubische Splines gelegt, also Polynome dritten Gra-
des mit minimaler Gesamtkrümmung. Die periodisch interpolierenden Splines erfüllen 
hierbei die Bedingungen, dass sie zweimal stetig differenzierbar sind und durch die 
Stützstellen verlaufen. Zusätzlich stimmen Wert sowie erste und zweite Ableitung der 
ersten und letzten abgewickelten Stützstelle überein, vergleiche [149] bis [152]. 
Dadurch wird mit den kubischen Splines eine stetige, glatte und minimal gekrümmte 
Kurve erzeugt, die die verformte Geometrie des Stirnrings wiedergibt. 

Die Berechnung der Hydrodynamik erfordert die Bestimmung weiterer Berechnungs-
knoten, da für die Druckberechnung die Anzahl der manuell im FE-Programm defi-
nierten Kontaktknoten nicht ausreicht. Hierzu werden in einem festen Abstand ∆x 
zusätzliche Berechnungspunkte Si auf dem kubischen Spline ermittelt. Die Knotenge-
schwindigkeiten vySi der zusätzlichen Berechnungspunkte werden aus den Geschwin-
digkeiten zweier benachbarter Kontaktknoten interpoliert. Anschließend wird, wie 
Bild 5.3 zeigt, an jedem Kontaktknoten und jedem Berechnungsknoten der Abstand 
zum Gegenkörper, zum Beispiel dem Außenring des Wälzlagers, bestimmt. Setzt man 
in der Kontaktberechnung voraus, dass keine Mangelschmierung im Kontakt vorliegt, 
entspricht der berechnete Abstand der Schmierfilmhöhe hi. 
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Bild 5.3:  Rückführung der verformten Geometrie am Stirnring 

Neben den Knotengeschwindigkeiten und den Schmierfilmhöhen sind in der Dyna-
miksimulation die Viskosität des Schmierstoffs , die Breite des Stirnrings b und die 
relative hydrodynamische Geschwindigkeit zwischen den Kontaktpartnern u bekannt. 
Damit kann nach Gleichung 3.26 der Schmierfilmdruck zwischen dem Käfigstirnring 
und dem Außenring als 
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berechnet werden. Der Schmierfilmdruck wird über die Breite in z-Richtung inte-
griert. Dadurch erhält man an jedem hydrodynamischen Berechnungsknoten die hyd-
rodynamische Traglast Fi mit 
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Analog zur Berechnung der Reibungskraft in Abschnitt 4.1.1.1 erfolgt die Bestim-
mung der Flüssigkeits- und Festkörperreibungskraft für jeden Berechnungsknoten i 
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Wie in Abschnitt 4.1.1.1 vorgestellt werden die Reibungsanteile nach ZHOU gewich-
tet. Durch die getrennte Berechnung der Hydrodynamik an beiden Käfigstirnringen 
wird die Verkippung des Käfigs um die x-Achse berücksichtigt. Diese führt je nach 
Käfigneigung zu unterschiedlichen Schmierfilmhöhen an den Stirnringen. Die daraus 
resultierenden unterschiedlichen Tragkräfte wirken der Käfigverkippung entgegen.  

Käfigstege 

Im Fall der Käfigstege sind je Steg weitere vorher im FE-Programm manuell definier-
te Kontaktknoten bekannt. Davon befinden sich zwei auf den seitlichen Stirnringen 
und je nach Käfiggeometrie ein Kontaktknoten in der Stegmitte oder am Ende der 
Stegkontaktfläche (vergleiche Bild 5.2). An jedem Kraftknoten KSteg werden wiederum 
der Abstand und damit die vorhandene Schmierfilmhöhe zum Gegenkörper bestimmt. 
Für die Berechnung des maximalen, hydrodynamischen Drucks am Steg (siehe Glei-
chung 4.10) ist zudem die Schmierfilmhöhenänderung in Umfangsrichtung ∆h nötig. 
Hierzu wird auf dem erzeugten kubischen Spline des Käfigstirnrings im Abstand der 
halben Stegbreite bS/2 ein zusätzlicher Berechnungspunkt SStegbeginnUmfang erzeugt (siehe 
Bild 5.4). An dieser Stelle erfolgt die Berechnung der Schmierfilmhöhe hStegbeginnUmfang. 
Die Verformung des Käfigstegs wird anschließend linear abgeschätzt. Dadurch können 
die Schmierfilmhöhen zwischen den beiden Kontaktknoten KStegbeginn und KStegmitte line-
ar für jede Stegunterteilung dlS der hydrodynamischen Kraftberechnung (siehe Glei-
chung 4.11) interpoliert werden. Anschließend wird wie bereits in Abschnitt 4.1.1.2 
vorgestellt, die Reibungskraft bestimmt. 

 

Bild 5.4:  Rückführung der Geometrie am Käfigsteg 

 

5.2.2 Kraftrückgabe 

Die im vorherigen Abschnitt bestimmten Trag- und Reibungskräfte sowie die daraus 
resultierenden Momente wirken wiederum auf die beiden Kontaktpartner ein. Die 
Kraft wird mit Hilfe der vorher definierten und bekannten Kontaktknoten zurückge-
geben. 
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Käfigführungsflächen 

Zwischen zwei benachbarten Kontaktknoten Ki und Ki+1 werden die Traglast Fi und 
die Reibungskraft FRi resultierend aus dem Schmierfilmdruck p(x,z) zur Resultieren-
den R(x,z) integriert. Zusätzlich erfolgt die Ermittlung der Lage ax der Resultierenden 
zwischen zwei benachbarten Kontaktknoten mit 
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Abhängig vom Abstand der Resultierenden zu den Kontaktknoten wird diese anteilig 

auf die beiden benachbarten Kontaktknoten aufgeteilt und die Kräfte an den elasti-

schen Käfig zurückgegeben (siehe Bild 5.5).  
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Die eingeleiteten Kräfte führen wiederum zu einer Beschleunigung und Verschiebung 

der Kontaktknoten und somit zu einer neuen Käfigverformung. 

 

Bild 5.5:  Berechnung der Resultierenden und Verteilung auf benachbarte 
Kontaktknoten 

Käfigstege 

Die hydrodynamischen Kräfte am Käfigsteg werden auf den Kontaktknoten in der 
Stegmitte beziehungsweise an den Stegenden der Stegkontaktfläche zurückgegeben. 
Dies führt zu einer leichten Überschätzung der Stegverformung, da sich die Kraft in 
der Realität über die ganze Steglänge verteilt. Durch die manuelle Definition weiterer 
Kontaktknoten am Käfigsteg – zu Lasten der Recheneffizienz – kann die Kraft 
gleichmäßiger verteilt werden. Da jedoch die vorliegende Arbeit nicht die Auswertung 
der Käfigspannungen, sondern die Auswirkung der Käfigverformung fokussiert, wird 
diese Vereinfachung als hinreichend genau angenommen. 
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Nach der Rückgabe der Kräfte wird die Berechnung der Elastohydrodynamik erneut 
durchgeführt bis sich ein Gleichgewicht aus Belastung, Verformung und Traglast ein-
stellt und alle Simulationszeitschritte berechnet wurden. 

5.3 Abgleich mit AVL ExciteTM 

AVL ExciteTM Power Unit ist ein Dynamikprogramm, welches häufig in der Motoren-
entwicklung eingesetzt wird. Neben typischen Motorkomponenten können damit auch 
Gleitlager genau berechnet werden. Elastische Körper können hier in der Dynamiksi-
mulation einfach berücksichtigt werden. Die elastischen Körper werden zunächst in 
einem FE-Programm modelliert. Über definierte Schnittstellen erfolgt die Einbindung 
der gemischt statisch-modal reduzierten Matrizen der elastischen Körper in die Simu-
lation, wie die Massen-, Steifigkeits- und Dämpfungsmatrix. [157] 

Die elastohydrodynamische Kontaktberechnung basiert in AVL ExciteTM auf der Lö-
sung der REYNOLDSgleichung unter Verwendung masseerhaltender Kavitations-
algorithmen [157]. Die Berechnung der Hydrodynamik ist mit der Berechnung der 
Elastizität gekoppelt, so dass die Elastohydrodynamik im Gleitlager und deren Aus-
wirkung beispielsweise auf den Schmierfilmdruck, die Schmierfilmhöhe oder die vor-
handene Schmierstoffscherung untersucht werden kann [158]. 

Aus diesem Grund wird AVL ExciteTM zur Verifizierung der Kontaktberechnung an 
den elastischen Käfigführungsflächen in CABA3D verwendet. In beiden Programmen 
wird hierzu das gleiche Modell eines schmalen Rings aufgebaut, der die Käfigfüh-
rungsfläche im Kontakt zum Außenring repräsentiert. Die exemplarische Führungs-
fläche ist 5,3 mm breit und besitzt einen Außendurchmesser von 62,775 mm. Der 
Ring ist 2 mm dick. Die Führungsfläche des Käfigs rotiert mit 3 890 min-1 im Außen-
ring des Lagers. Der Außenring hat einen Innendurchmesser von 63 mm und ist ent-
weder sehr steif oder starr ausgeführt, so dass zunächst keine elastische Verformung 
des Außenrings auftritt und nur die Elastizität des Käfigs berücksichtigt wird. Der 
elastohydrodynamische Kontakt ist mit Schmierstoff ISO VG 32 geschmiert. Als Be-
triebstemperatur werden 60 °C angenommen. Sowohl der Käfig als auch der Außen-
ring bestehen aus Stahl. Für die Kontaktberechnung wird somit eine Festkörperrei-
bungszahl von 0,07 angenommen, ein üblicher Wert für geschmierte Stahl-Stahl-
Paarungen. Die Käfigführungsfläche erfährt zunächst eine Volumenkraft von 100 N. 
Diese Belastung wird von den Käfigführungsflächen bei einer Zentripetal-
beschleunigung von 3 000⋅g (vergleiche Abschnitt 4.2.3) aufgenommen. 

5.3.1 Schmierfilmhöhe und Druckverlauf an der elastischen Käfig-
führungsfläche 

Die schmale Käfigführungsfläche verformt sich bei einer Belastung von 100 N bereits 
relativ stark. Dadurch werden die Schmierfilmhöhe und der daraus resultierende 
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Schmierfilmdruck stark beeinflusst. In Bild 5.6 werden diese Werte aus einer Berech-
nung mit dem Wälzlagerdynamiksimulationsprogramm CABA3D mit entsprechenden 
Ergebnissen aus AVL ExciteTM verglichen. 

Es wird deutlich, dass der Verlauf der Schmierfilmhöhe und des Schmierfilmdrucks 
gut übereinstimmen. Die Schmierfilmhöhe wird stetig kleiner und erreicht bei etwa 
240° des Kontaktumfangs ein Minimum. Kurz vor dem Kontaktauslauf zeigt sich die 
für EHD-Kontakte typische Einschnürung (vergleiche Abschnitt 3.2.2.3). Die 
Schmierfilmhöhe wird in AVL ExciteTM etwas niedriger als in CABA3D angegeben, da 
die elastische Kontaktberechnung in CABA3D den Schmierfilmdruck aufgrund der 
analytischen Druckberechnung auf Basis der Kurzgleitlagertheorie überschätzt. 
Dadurch stellt sich der hydrodynamische, tragende Schmierfilmdruck bereits bei grö-
ßeren Schmierfilmhöhen ein. Zusätzlich ist zu berücksichtigen, dass wiederum aus der 
größeren Schmierfilmhöhe eine Unterschätzung des Reibungsmoments resultiert. Bei 
kleineren Lasten sind die Abweichungen wesentlich geringer (vergleiche Bild 5.7). 

 

Bild 5.6:  Vergleich der Schmierfilmhöhe und des Schmierfilmdrucks, jeweils 
berechnet in CABA3D und AVL ExciteTM bei 100 N Traglast [160] 

Sollte sich während der zukünftigen, experimentellen Validierung der in dieser Arbeit 
präsentierten Kontaktberechnung die Genauigkeit der analytischen Kontaktberech-
nung aufgrund der Vereinfachungen als zu gering herausstellen, muss unter Umstän-
den zu Lasten der Rechenzeit auf ein 2D-Finite-Differenzen-Verfahren zur Berech-
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nung der Schmierstoffhydrodynamik zurückgegriffen werden (siehe [88],[149] und 
[159]). 

Der Verlauf der Schmierfilmdrücke, berechnet in AVL ExciteTM und CABA3D, stimmt 
qualitativ und quantitativ gut überein. Es stellt sich ein ausgedehnter Druckverlauf 
zwischen einem Umfangswinkel von 60° und 240° ein. Die für EHD-Kontakte übliche 
Druckspitze ist in beiden Berechnungen am Kontaktauslauf deutlich erkennbar. Sie 
übersteigt den Druck in der Kontaktmitte. Dieser Effekt tritt aufgrund der geringen 
Steifigkeit der dünnen und schmalen Käfigführungsfläche auf und kann beispielsweise 
auch bei Folienlagern (vergleiche [88],[161] und [162]) beobachtet werden. In der Kon-
taktmitte sind zwei weitere, kleinere Druckspitzen sichtbar, die aus der Verformung 
der Käfigführungsfläche resultieren.  

 

Bild 5.7:  Schmierfilmdruck bei variierenden Lasten in CABA3D und 
AVL ExciteTM 

Bei kleineren Lasten, beispielsweise 60 N oder 40 N, verformt sich die Käfigführungs-
fläche weniger stark. Dadurch verschmelzen die beiden Druckspitzen in der Kontakt-
mitte zu einer flacheren Druckspitze (siehe Bild 5.7). Aufgrund der geringeren Lasten 
stellt sich zum einen ein niedrigerer Schmierfilmdruck ein, zum anderen verschiebt 
sich das Druckmaximum am Kontaktauslauf in Richtung kleinerer Umfangswinkel. In 
CABA3D verschieben sich die Druckmaxima nur geringfügig, während in 
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AVL ExciteTM eine deutliche Verlagerung erkennbar ist. Dennoch stimmen die Er-
gebnisse aus CABA3D auch bei kleineren Lasten relativ gut mit den anhand der REY-

NOLDSgleichung numerisch berechneten Ergebnissen aus AVL ExciteTM überein. 

5.3.2 Benötigte Moden- und Kontaktknotenanzahl 

Bei der Reduktion der FE-Modelle der elastischen Körper wird die Anzahl an berück-
sichtigten Moden begrenzt. Eine zu starke Reduzierung führt dazu, dass die Verfor-
mung der Käfigführungsfläche in der elastischen Dynamiksimulation nicht hinrei-
chend genau abgebildet werden kann. Werden hingegen zu viele Moden berücksich-
tigt, führt dies zu unnötig langen Rechenzeiten. Daher ist ein Kompromiss aus Ge-
nauigkeit und Rechenzeit für die gewählte Modenanzahl der elastischen Körper nötig. 

Wie Bild 5.8 zeigt, weicht die Verformung und damit der Schmierfilmdruckverlauf 
der Käfigführungsfläche bei einer Anzahl von lediglich sechs berücksichtigten Moden 
sehr stark von dem in AVL ExciteTM berechneten Druckverlauf ab. So stellen sich bei 
einer Last von 100 N keine zwei Druckspitzen in der Kontaktmitte ein. Erst ab einer 
Modenzahl von 20 wird der Schmierfilmdruckverlauf in der elastischen Kontaktbe-
rechnung mit Hilfe von CABA3D hinreichend genau abgebildet, da sowohl die Lage, 
als auch die Höhen der Druckspitzen relativ gut übereinstimmen und die Abweichung 
meistens weniger als 0,1 N/mm2 beträgt. 

 

Bild 5.8:  Einfluss der Modenanzahl auf den Schmierfilmdruckverlauf 

Zudem beeinflusst die Anzahl der definierten Kontaktknoten die Verformung der Kä-
figführungsfläche. Im Bereich des Druckaufbaus wird eine Mindestanzahl an Kon-
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taktknoten benötigt. Da die hydrodynamische Tragkraft auf die Kontaktknoten ver-
teilt wird, führen zu wenig Kraftrückgabeknoten zu einer unrealistischen Verformung 
aufgrund der punktuell angreifenden, hohen Kräfte. Eine übermäßig hohe Anzahl an 
Kontaktknoten führt jedoch zu einem Anstieg der Rechenzeit und zu erhöhtem Ar-
beitsaufwand bei der Modellvorbereitung (siehe Abschnitt 5.1). Es ist daher wichtig, 
den Schmierfilmdruckverlauf berechnet in AVL ExciteTM in der elastischen 
Dynamiksimulation in CABA3D mit möglichst wenig Kontaktknoten genau ermitteln 
zu können. 

 

Bild 5.9:  Benötigte Anzahl an Kontaktknoten in der elastischen Dynamik-
simulation 

Aus diesem Grund wird die Anzahl der Kontaktknoten variiert und der Einfluss auf 
den Druckverlauf bei 14, 20, 30 und 40 Kontaktknoten untersucht. Bild 5.9 zeigt, 
dass der Schmierfilmdruck bei nur 14 Kontaktknoten nicht genau bestimmt werden 
kann. Es treten unnatürliche Verformungen der Käfigführungsfläche auf, da sich im 
Bereich des Schmierfilmdrucks nur etwa acht Kontaktknoten befinden, an die die 
Tragkraft des Schmierstoffs zurückgegeben wird. Erst mit einer Anzahl von etwa 20 
oder 30 Kontaktknoten kann ein ähnlicher Schmierfilmdruckverlauf wie in 
AVL ExciteTM erreicht werden, der jedoch vor allem im Bereich der Druckmaxima 
noch kleine Abweichungen aufweist (vergleiche Bild 5.10). Die höchste Modellgüte 
stellt sich erst ab etwa 40 Kontaktknoten ein. Hier wird die vorher beschriebene 
Übereinstimmung zwischen der elastischen Dynamikberechnung und der Berechnung 
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in AVL ExciteTM erzielt. Bei einer Anzahl von 40 auf die Käfigführungsfläche verteil-
ten Kontaktknoten liegen im Druckbereich immer etwa 22 Kontaktknoten. Diese Zahl 
reicht aus um den stetigen Druckverlauf mit zwei Druckmaxima in der Kontaktmitte 
zu beschreiben. 

 

Bild 5.10:  Schmierdruckverlauf mit 20, 30 und 40 Kontaktknoten in CABA3D 

5.3.3 Vergleich zwischen starrer und elastischer Kontaktberechnung 

Der Vergleich des Druckverlaufs an der elastischen Käfigführungsfläche mit dem des 
starren Berechnungsmodells aus Abschnitt 4.2.1 verdeutlicht den Einfluss der Ver-
formung auf die Kontaktberechnung. Die Berechnung der Hydrodynamik auf Basis 
der vorgestellten analytischen Berechnungsansätze blieb hierbei unverändert. Der in 
Bild 5.11 dargestellte Einfluss auf den vorhandenen Schmierfilmdruck resultiert aus-
schließlich aus der zusätzlichen Berücksichtigung der Käfigverformung in der Dyna-
miksimulation bei einer Last von 100 N. Wird die Käfigführungsfläche starr model-
liert und mit 100 N gleichmäßig verteilt belastet, hat der Schmierfilmdruckverlauf 
eine hohe Druckspitze, die nach der minimalen Schmierfilmhöhe bei 180° schnell auf 
Null abfällt. Der elastisch modellierte Käfigstirnring verformt sich unter der hohen 
Belastung von 100 N und schmiegt sich in den Außenring hinein. Daraus resultiert 
ein wesentlich umfangsreicherer Schmierfilmdruckverlauf, der sich bis zu einem Um-
fangswinkel von etwa 240° erstreckt. Da sich der Schmierfilmdruck auf einen größeren 
Bereich verteilt, sind die Druckmaxima wesentlich niedriger als bei der Berechnung 
mit einem starr modellierten Käfigstirnring. 
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Die Verformung des Käfigstirnrings zu einem Oval ist durch die 50-fach überhöhte 
Verschiebung der Knoten in Bild 5.12 dargestellt. Relativ zum Schwerpunkt maximal 
verformte Bereiche sind rot, unverformte oder gering verformte Knoten sind blau be-
ziehungsweise grün dargestellt. Es wird deutlich, dass der hydrodynamische 
Schmierfilmdruck die Verformung des Käfigs vor allem im Bereich des Druckmaximas 
am Kontaktauslauf beeinflusst. 

 

Bild 5.11:  Vergleich des Druckverlaufs berechnet mit starrem und elastisch 
modelliertem Käfigstirnring bei 100 N Last 

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass die Ergebnisse der analytischen, 
elastohydrodynamischen Kontaktberechnung aus CABA3D qualitativ gut mit den Er-
gebnissen aus AVL ExciteTM übereinstimmen. Bei hohen Belastungen, wie beispiels-
weise in den Modellrechnungen bei 3 000∙g, können die Schmierfilmhöhen und der 
Schmierfilmdruck voneinander abweichen. Diese Abweichung ist durch die analyti-
sche Kontaktberechnung bedingt, die den Schmierfilmdruck bei hohen Belastungen 
überschätzt.  

Bei der gemischt statisch-modalen Reduktion des Käfigmodells sind mindestens 20 
Moden für eine realistische Abbildung der Käfigverformung zu berücksichtigen. Zu-
dem sind zwischen 20 und 40 Kontaktknoten im FE-Programm bei der Modellvorbe-
reitung manuell festzulegen, um die Elastohydrodynamik im Kontakt zwischen Käfig-
führungsfläche und Außenring ausreichend genau zu beschreiben. 
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Die Käfigelastizität beeinflusst signifikant den Verlauf des Schmierfilmdrucks, vergli-
chen mit den Berechnungsergebnissen bei einem starr modellierten Käfig. Daher sollte 
die kombinierte Berechnung von Hydrodynamik und Käfigverformung für Wälzlager, 
die beispielsweise hohen Zentripetalbeschleunigungen ausgesetzt werden, nicht ver-
nachlässigt werden. 

 

Bild 5.12: Verformung des elastisch modellierten Stirnrings mit 50-fach über-
höhter Knotenverschiebung 

5.4 Plausibilitätsprüfung des Käfigreibungsmoments 

Zunächst wird der Einfluss der Käfigelastizität auf das Käfigreibungsmoment im 
Kontakt zwischen Käfig und Außenring auf Plausibilität überprüft. Hierzu wurde ein 
Käfig eines Nadellagers mit 14 Käfigtaschen und einem Durchmesser von 31,3875 mm 
modelliert. Die Käfigführungsflächen sind 2,1 mm breit. Der Nadelkranz dreht mit 
3 890 min-1 im stillstehenden Außenring. Die Käfigstege sind 17,4 mm lang und 
3,85 mm breit. Es werden zum einen ein starrer und zum anderen ein elastischer Kä-
fig modelliert. Die Berechnung der Schmierstoffhydrodynamik auf Basis der Kurz-
gleitlagertheorie erfolgt gleichermaßen in der Dynamiksimulation sowohl mit starrem 
als auch mit elastischem Käfig. 

In Bild 5.13 wird deutlich, dass das Käfigreibungsmoment im Kontakt Kä-
fig/Außenring mit steigender Käfigverformung zunimmt. Bei einer geringen Belastung 
von 20 N weicht das Reibungsmoment der Kontaktberechnung mit elastischem Käfig 
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kaum von dem Ergebnis der Kontaktberechnung mit starrem Käfig ab. Die kleinen 
Lasten führen zu geringen Kontaktkräften, die den elastisch modellierten Käfig kaum 
verformen. Mit zunehmender Last nimmt das Reibungsmoment berechnet mit einem 
starr modellierten Käfig langsam zu. Bei einer sehr hohen Volumenkraft von 500 N, 
die einer Zentripetalbeschleunigung von etwa 3 000⋅g entspricht, ist das Reibungs-
moment in ungefähr doppelt so hoch wie bei einer Last von 20 N. Ist der Käfig je-
doch elastisch modelliert steigt das Reibungsmoment wesentlich schneller an. Bei ei-
ner Käfiglast von 500 N beträgt das Reibungsmoment bereits etwa das 4,5-fache des 
Reibungsmoments bei 20 N. Absolut kann das Käfigreibungsmoment somit durchaus 
um mehrere Hundert Nmm von der Berechnung mit starrem Käfig abweichen. 

 

Bild 5.13:  Käfigreibungsmoment mit starr und elastisch modelliertem Käfig 

Der Vergleich zwischen starr und elastisch modelliertem Käfig zeigt, dass bei kleine-
ren Lasten und im Betrieb ohne Zentripetalbeschleunigung die starre Modellierung 
des Käfigs hinreichend genaue Ergebnisse bezüglich des Käfigreibungsmoments liefert. 
Die relative Abweichung des Käfigreibungsmoments beträgt im Beispiel weniger als 
12 % solange auf den Käfig eine Fliehkraft kleiner 20 N einwirkt. Die Dynamiksimu-
lation mit starrem Käfig ist daher weiterhin für die meisten Wälzlageranwendungen 
geeignet. 

Nimmt die Käfiglast, wie beispielsweise bei Lagern unter hoher Zentripetal-
beschleunigung, deutlich zu, wird der Käfig immer weiter gegen den Außenring ver-
schoben und die Verformung nimmt zu. Der Käfig schmiegt sich in den Außenring 
hinein und es stellt sich eine kleinere Schmierfilmhöhe und daraus resultierend ein 
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umfangreicherer Druckbereich über dem elastischen Kontaktbereich ein. Somit treten 
im Schmierspalt aufgrund der Schmierstoffscherung über einen weiteren Bereich hö-
here Schubspannungen auf, die zu einem schnelleren Reibungsanstieg als bei einem 
starr modellierten Käfig führen. Obwohl die geringeren maximalen Schmierfilmdrücke 
(vergleiche Bild 5.11), die auch eine etwas geringere Viskosität im Kontakt bedingen, 
dem Reibungsanstieg entgegenwirken, überwiegt die Reibungszunahme aufgrund der 
über einen weiteren Umfangsbereich geringeren Schmierfilmhöhe. 

Die Verschiebung der Käfigknoten ist in Bild 5.14 50-fach überhöht dargestellt. Es 
zeigt schematisch die Vorgänge, die sich im Lagerinneren bei hohen Käfiglasten ab-
spielen. Rot eingefärbte Knotenpunkte sind bezüglich des Käfigschwerpunkts maxi-
mal verformt. Grün eingefärbte Knotenpunkte weisen nur eine geringe Verformung 
auf. 

Der Vergleich zwischen starrem und elastischem Käfigmodell in der hydro-
dynamischen Kontaktberechnung zeigt, dass die Höhe des Käfigreibungsmoments 
stark durch die Art der Käfigmodellierung beeinflusst wird. Die Käfigelastizität sollte 
daher bei hohen Volumenkräften berücksichtigt werden, da sich das Käfigreibungs-
moment wiederum auf das Gesamtlagerreibungsmoment und die Käfigkinematik aus-
wirkt. 

 

Bild 5.14:  Verformung des elastisch modellierten Käfigs mit 50-fach überhöhter 
Knotenverschiebung 
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Mit Hilfe der vorgestellten Berechnungsmethodik ist es möglich die Käfigelastizität 
recheneffizient und realistisch in der Wälzlagerdynamiksimulation zu berücksichtigen. 
Dadurch wird der Einfluss der Käfigverformung auf die Lagerdynamik genauer als 
mit einem teilelastischen Käfig berechnet und die Kopplung der Verformung mit der 
Schmierstoffhydrodynamik ermöglicht beispielsweise eine genauere Betrachtung des 
Käfigverschleißes. 
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6 Einfluss der Berechnungsmethodik auf die Lager-
dynamik 

Anhand einer exemplarischen Pleuellageranwendung wird in Abschnitt 6.2 der Ein-
fluss der Hydrodynamik in den Käfigkontakten auf die Ergebnisse der Dynamiksimu-
lation dargestellt. Anschließend werden Simulationsergebnisse vorgestellt, die den 
Einfluss der Käfigelastizität auf die Wälzlagerdynamik zeigen. Durch die kombinierte 
Betrachtung der Schmierstoffhydrodynamik und der Käfigelastizität werden die Aus-
wirkungen der Elastohydrodynamik auf die Simulationsergebnisse der Pleuellageran-
wendung dargestellt. Die Ergebnisse der neu entwickelten Berechnungsmethoden 
werden mit Ergebnissen der ursprünglichen CABA3D-Simulation verglichen, in der 
eine konstante, für Grenz- bzw. Mischreibung einer Stahl/Stahl-Paarung übliche Rei-
bungszahl in den Gleitkontakten angesetzt wird. Diese ursprüngliche Berechnung 
wird im Folgenden als Methode I bezeichnet. 

Die im Rahmen der vorliegenden Forschungsarbeit entstandenen und genutzten Be-
rechnungsmethoden zur Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik in den Kä-
figkontakten und der Käfigelastizität sind in Tabelle 6.1 einander gegenübergestellt. 

Tabelle 6.1: Vergleich der Berechnungsmethoden I bis IV 

 
Festkörper-

reibung (FKR) 
Hydrodynamik 

Elastischer Käfig 

und FKR 

Elastohydro-

dynamik 

Methode I II III IV 

Käfigmodel-

lierung 
starr starr elastisch elastisch 

Kontaktbe-

rechnung 
μ = const HD μ = const EHD 

 

Der Einfluss der Berechnungsmethoden auf die Lagerdynamik wird in den folgenden 
Abschnitten erläutert. Abschließend werden die Ergebnisse der unterschiedlichen Be-
rechnungsmethoden in Abschnitt 6.6 einander gegenübergestellt und diskutiert. 
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6.1 Anwendungsbeispiel Pleuellager 

In CABA3D wird ein Modell für einen geteilten Nadelkranz (siehe Bild 4.1) erstellt. 
Dieser Nadelkranz wird beispielsweise als Pleuellager eingesetzt [135]. Der Bohrungs-
durchmesser des Nadelkranzes beträgt 48 mm. Die Wälzkörper sind profiliert und 
haben einen Radius von 7,5 mm. Die Länge einer Nadelrolle beträgt 19,7 mm. Der 
Käfig separiert die einzelnen Nadelrollen voneinander. Die wichtigsten Abmessungen 
sind in Bild 6.1 aufgeführt. Der Nadelkranz überträgt die aus der Masse des Außen-
rings und der Zentripetalbeschleunigung resultierende Belastung auf den Innenring. 
Der Außenring ist auf dem Nadelkranz frei gelagert. Die axiale Bewegung des Außen-
rings wird jedoch durch zwei Anschläge rechts und links auf jeweils 0,05 mm einge-
schränkt. Diese seitlichen Anschläge repräsentieren sogenannte Axialschubsensoren, 
wie sie in einem am KTmfk entwickelten Prüfstand enthalten sind, vergleiche [136] 
und [137]. Da mit Hilfe dieses Prüfstands die vorgestellten Simulationsmodelle in zu-
künftigen Arbeiten validiert werden, sind diese Axialschubanschläge im Simulations-
modell bereits integriert. 

 

Bild 6.1:  Abmessungen des simulierten Nadelkranzes 

Tabelle 6.2 fasst die Betriebsparameter der Dynamiksimulation zusammen. 
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Tabelle 6.2:  Betriebsparameter der Dynamiksimulation 

Betriebsparameter Eingabewert 

Zentripetalbeschleunigung ≈ 3 000 · g 

Radius der Umlaufbahn 120 mm 

Drehzahl 4 700 min-1 

Prüflager 

Drehzahl des Innenrings 9 000 min-1 

Anzahl der Wälzkörperscheibchen zur 

Kontaktberechnung  
100 

Umgebungsbedingungen  

Schmieröl ISO VG 32 

Betriebstemperatur 60 °C 

Erdbeschleunigung g 9,806 ms-2 

Bild 6.2 zeigt das Simulationsmodell in CABA3D. Der Innenring ist zur Übersichtlich-
keit ausgeblendet. Der Außenring ist frei gelagert und bewegt sich in Richtung der 
Zentripetalbeschleunigung. Dadurch befindet sich die Lastzone im Bereich der 
schnelldrehenden, rot dargestellten Wälzkörper. Beim Verlassen der Lastzone werden 
die Wälzkörper abgebremst und werden aufgrund ihrer geringeren Drehzahl grün bis 
blau dargestellt. Beim Eintritt in die Lastzone werden die Wälzkörper wieder be-
schleunigt. Der Käfig des Pleuellagers besteht aus zwei Käfigsegmenten. Dadurch ist 
eine einfache Montage des Pleuellagers in der Motorenanwendung gewährleistet. 

 

Bild 6.2:  Simulationsmodell in CABA3D, Innenring ausgeblendet 
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6.2 Einfluss der Schmierstoffhydrodynamik auf die Lagerdynamik 

Der Einfluss der neu entwickelten Kontaktmodelle mit Berücksichtigung hydrodyna-
mischer Effekte in den Käfigkontakten (Methode II) auf die Lagerdynamik wird 
durch den Vergleich mit der ursprünglichen CABA3D-Simulation (Methode I) ver-
deutlicht. Die Simulationsergebnisse unter Nutzung der Methode I sind in den fol-
genden Diagrammen stets als schwarze Kurven abgebildet. Simulationsergebnisse, die 
unter Verwendung der hydrodynamischen Kontaktmodelle mit Methode II gewonnen 
wurden, sind blau dargestellt. Zunächst wird der Einfluss der HD-Kontakte auf das 
Gesamtlagerreibungsmoment vorgestellt. Zudem wird die Käfigkinematik durch die 
Berücksichtigung der Hydrodynamik in den Käfigkontakten beeinflusst. Die Käfigki-
nematik wird durch die Käfigdrehzahl, die Käfigverlagerung sowie die Käfigmittel-
punktgeschwindigkeit repräsentiert. 

Tabelle 6.3: Berücksichtigte HD-Kontakte bei Methode II 

Methode 
Kontakt Käfigstirn-

ring/Außenring 

Kontakt Wälz-

körper/Käfig 

Kontakt Käfig-

stege/Außenring 

HD Stirnring X   

HD Wälzkörper/Käfigkontakte X X  

HD Stege und Stirnringe X  X 

 

Zusätzlich wird die Schmierstoffhydrodynamik innerhalb der Methode II an unter-
schiedlichen Kontakten berücksichtigt, um so den Einfluss der diversen Käfigkontakte 
auf das Gesamtlagerreibungsmoment genauer bestimmen zu können. Die Hydrody-
namik wird hierbei in folgenden Käfigkontakten (vergleiche Tabelle 6.3) berücksich-
tigt. 

6.2.1 Gesamtlagerreibung 

Bild 6.3 stellt das Gesamtlagerreibungsmoment, berechnet mit Methode I, dem Ge-
samtlagerreibungsmoment mit dem hydrodynamischen Modell an den Käfigstirnrin-
gen (dunkelblau) im Kontakt zwischen Käfig und Außenring gegenüber (siehe Ab-
schnitt 4.1.1.1). Zusätzlich werden in einem weiteren Schritt die hydrodynamischen 
Berechnungsmodelle in den Käfigtaschenkontakten entsprechend Abschnitt 4.1.2 in 
die Berechnung integriert (hellblau dargestellte Kurven). Die Beschreibung der übri-
gen Wälzkörper/Laufbahn-Kontakte bleibt unverändert. 
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Bild 6.3:  Einfluss der Hydrodynamik auf das Gesamtlagerreibungsmoment 

Die Reibungsmomente sind jeweils zur einfacheren Vergleichbarkeit auf das mittlere 
Reibungsmoment der Berechnungsmethode I mit konstanter Reibungszahl in den HD-
Kontakten normiert. Es gilt: 

 
R

R

R, Methode I, Mittel

= . 6.1 

Es wird deutlich, dass das Gesamtlagerreibungsmoment bei Berücksichtigung der 
Hydrodynamik in den Gleitkontakten der seitlichen Käfigstirnringe deutlich niedriger 
liegt. Das Reibungsmoment beträgt im Mittel nur etwa 50 % des Reibungsmoments, 
welches mit konstanter Reibungszahl in der Käfigführung ermittelt wird. 

Zusätzlich zum Kontaktmodell an den Käfigstirnflächen führt die Berücksichtigung 
der Hydrodynamik in den Wälzkörper/Käfig-Kontakten zu einer weiteren Reduzie-
rung des Gesamtlagerreibungsmoments gegenüber dem mit Methode I berechneten 
Gesamtlagerreibungsmoment. Allerdings ist der Einfluss der Wälzkörper/Käfig-
Kontakte wesentlich geringer als der Einfluss des Käfigstirnring/Außenring-Kontakts 
und wirkt sich im Vergleich kaum auf das mittlere Reibungsmoment aus. 

Zudem wird zusätzlich zur hydrodynamischen Kontaktberechnung an den Käfigstirn-
ringen der Einfluss der Schmierstoffhydrodynamik an den Käfigstegen berücksichtigt. 
Das daraus resultierende, normierte Gesamtlagerreibungsmoment ist in Bild 6.4 hell-
blau dargestellt. Das Gesamtlagerreibungsmoment liegt etwas unterhalb des Rei-
bungsmoments, welches ausschließlich die Hydrodynamik an den Stirnringen berück-
sichtigt. Der Einfluss auf das Gesamtlagerreibungsmoment ist jedoch relativ gering, 
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da zwei gegenläufige Effekte die Kontaktberechnung zwischen Käfig und Außenring 
beeinflussen. Zum einen tritt zusätzliche Reibung an den Käfigstegen auf. Zum ande-
ren verteilt sich die hohe Belastung aufgrund der Zentripetalbeschleunigung sowohl 
auf die Käfigstirnringe als auch auf einige Käfigstege. Dadurch vergrößert sich die 
vorhandene Schmierfilmhöhe und der Schmierfilmdruck nimmt ab, was zu einer ge-
ringeren Reibung führt. Auch wenn daher die Berücksichtigung der Hydrodynamik an 
den Stegen bezüglich des Gesamtlagerreibungsmoments wenig sinnvoll erscheint, so 
wirkt sich der zusätzliche Kontakt dennoch auf die Schmierfilmhöhe und damit auf 
die Käfigkinematik (vergleiche Abschnitt 6.2.2) aus. 

 

Bild 6.4:  Einfluss der Hydrodynamik an Käfigstirnringen und -stegen auf das 
Gesamtlagerreibungsmoment 

Die normierten mittleren Reibungsmomente der jeweils verwendeten Methode und 
deren Relation zur Berechnung mit Methode I sind in Tabelle 6.4 aufgeführt. 

Tabelle 6.4:  Gegenüberstellung der Gesamtlagerreibung abhängig von der  
Berücksichtigung der Hydrodynamik 
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MR, Methode I, 3000g 

Festkörperreibung mit µ = const (Methode I) 1,0 

HD Stirnringe/AR-Kontakt 0,52 

HD Stege und Stirnringe/AR-Kontakt 0,48 

HD inkl. Wälzkörper/Käfig-Kontakt 0,45 
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Bild 6.5: Stoßvorgang zwischen den beiden Käfigsegmenten 
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Das Gesamtlagerreibungsmoment weist unabhängig von der Berechnungsmethode zu 
den Zeitpunkten t = 0,032 s und 0,072 s einen hohen Ausschlag auf. Aufgrund des 
geteilten Nadelkranzes kommt es je nach Position der Käfigsegmente zur Zentripetal-
beschleunigung zum Stoß zwischen den Käfigenden, der kurzzeitig zu einem erhöhten 
Reibungsmoment führt. Das Verhalten der Käfigsegmente beim Stoß ist in Bild 6.5 
dargestellt. Zudem steigt das Gesamtlagerreibungsmoment zu den Zeitpunkten t = 
0,05 s und 0,085 s an, da hier die Käfigenden gegen den Außenring gedrückt werden 
und der Aufbau des tragenden Schmierfilmdrucks durch die Käfigteilung behindert 
wird (siehe Bild 6.6). 

 

Bild 6.6: Käfigposition in der Dynamiksimulation bei t = 0,054 s 

Die Höhe der Zentripetalbeschleunigung beeinflusst wiederum die Käfigreibung und 
damit auch das Gesamtlagerreibungsmoment. Dieser Zusammenhang ist in 
Tabelle 6.5, Bild 6.7 und Bild 6.8 aufgeführt. Die ermittelten Gesamtlagerreibungs-
momente werden jeweils auf das Gesamtlagerreibungsmoment der ursprünglichen 
CABA3D-Berechnung nach Methode I bei 1 000∙g Zentripetalbeschleunigung nor-
miert. Es zeigt sich deutlich, dass sowohl bei relativ kleinen Zentripetalbeschleuni-
gungen, wie beispielsweise 1 000∙g, als auch bei sehr hohen Zentripetalbeschleunigun-
gen wie 5 000∙g die Hydrodynamik in den Käfigkontakten zu einer deutlichen Ver-
ringerung des rechnerischen Gesamtlagerreibungsmoments führt. In beiden Fällen 
beträgt das Reibungsmoment berechnet mit Methode II nur etwa die Hälfte des je-
weiligen Reibungsmoments, welches mit Methode I ermittelt wird. 

Das Gesamtlagerreibungsmoment steigt, wie Tabelle 6.5 zeigt, mit zunehmender 
Zentripetalbeschleunigung an. Die Abweichungen zwischen den Ergebnissen der 
Dynamiksimulation nach Berechnungsmethode I und II nehmen mit zunehmender 
Zentripetalbeschleunigung immer mehr zu (vergleiche Bild 6.7). Zudem treten bei 
hohen Zentripetalbeschleunigungen häufiger hohe Ausschläge im Reibungsmoment 
auf, siehe Bild 6.8. Diese resultieren beispielsweise aus den höheren vorhandenen 
Käfigkontaktkräften. 
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Tabelle 6.5: Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf das Reibungsmoment 
abhängig von der Berücksichtigung der Schmierungsverhältnisse 

Zentripetalbe-

schleunigung 

Normiertes Reibungsmoment bzgl. 

MR, Methode I, 1000g 

 Festkörperreibung Hydrodynamisch 

1 000∙g 1,00 0,54 

2 000∙g 1,65 0,81 

3 000∙g 2,34 1,16 

4 000∙g 3,32 1,49 

5 000∙g 3,95 1,98 

 

Bild 6.7: Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf das rechnerische Gesamt-
lagerreibungsmoment mit Berechnungsmethode I und II 

Zusammenfassend zeigt sich ein deutlicher Einfluss der Schmierstoffhydrodynamik auf 
das berechnete Gesamtlagerreibungsmoment unter der Annahme, dass im Lager Voll-
schmierung in den Käfigkontakten vorliegt. Es wird deutlich, dass bereits bei geringer 
Zentripetalbeschleunigung ein deutlicher Einfluss der Schmierstoffhydrodynamik auf 
das Käfigreibungsmoment und somit auf das Gesamtlagerreibungsmoment vorhanden 
ist. Die Schmierstoffhydrodynamik sollte daher bereits bei kleineren Zentripetalbe-
schleunigungen in der Dynamiksimulation von Wälzlagern berücksichtigt werden. 
Wird das Lager unter Zentripetalbeschleunigung betrieben, sind die Schmierstoffver-
hältnisse in den Käfigkontakten, vor allem im Kontakt zwischen Käfig und Außen-
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ring, zu berücksichtigen, da der Käfig beziehungsweise die Käfigsegmente im vorge-
stellten Beispiel stark gegen den Außenring gedrückt werden. 

 

Bild 6.8: Vergleich der Reibungsmomente bei 1 000∙g, 3 000∙g und 5 000∙g,   
abhängig von der Berechnungsmethode 

6.2.2 Käfigkinematik 

 

Bild 6.9:  Gegenüberstellung der normierten Käfigdrehzahl abhängig von der 
Berechnungsmethode 
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Nicht nur das Reibungsmoment sondern auch die Käfigkinematik wird durch die 
Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik in den Käfigkontakten beeinflusst. 
Bild 6.9 stellt die Käfigdrehzahl berechnet mit und ohne Berücksichtigung der Hydro-
dynamik im Kontakt zwischen Käfig und Außenring gegenüber. Die Käfigdrehzahl 
wird mit der kinematisch korrekten Drehzahl (vergleiche Abschnitt 3.3.1) normiert. 
Es wird deutlich, dass die Drehzahl zum Zeitpunkt des Stoßes bei t = 0,0323 s 
zwischen den zwei Käfigsegmenten einen höheren Ausschlag bei Berücksichtigung der 
Hydrodynamik im Kontakt zeigt. Durch den Stoß wird das Käfigsegment aufgrund 
des niedrigeren Reibungsmoments etwas stärker beschleunigt. 

 

Bild 6.10:  Gegenüberstellung der radialen Käfigverlagerung abhängig von der 
Berechnungsmethode 

Die radiale Verlagerung des zweiten Käfigsegments über die Simulationszeit ist in 
Bild 6.10 abgebildet. Im Bereich zwischen t = 0,035 s und 0,055 s stützt sich das 
Käfigsegment an dem gegenüberliegenden Käfigsegment ab, bewegt sich vom Außen-
ring weg und nähert sich an den Innenring an. Da das Spiel zwischen Käfig und In-
nenring wesentlich größer ist, tritt in diesem Bereich, in dem die Zentripetalbeschleu-
nigung das Käfigsegment in Richtung des Innenrings drückt, eine wesentlich größere 
radiale Verschiebung des Käfigmittelpunkts (siehe Bild 6.11) auf, bis der Spalt zwi-
schen den Enden der Käfigsegmente geschlossen ist. Zudem wird deutlich, dass die 
größte radiale Verschiebung bei der Berechnung mit Methode I auftritt. Wird die 
Schmierstoffhydrodynamik im Kontakt zwischen Käfig und Außenring berücksichtigt, 
baut sich zwischen den beiden Oberflächen ein tragender Schmierfilm auf. 
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Bild 6.11:  Maximale Käfigverlagerung bei Zentripetalbeschleunigung in Rich-
tung des Innen- oder Außenrings 

Die Höhe des Schmierfilms schränkt die radiale Verlagerung des Käfigs zum Außen-
ring hin zusätzlich ein. Es zeigt sich, dass die Berücksichtigung der Hydrodynamik 
sowohl an den Käfigstirnringen als auch an den Käfigstegen zu größeren Schmierfilm-
höhen führt. Dies wird auch bei der Betrachtung der Käfigverlagerungsbahn in Bild 
6.12 deutlich. Aufgrund der größeren Schmierfilmhöhe bewegt sich der Käfig bei Be-
rücksichtigung der Hydrodynamik in den Stirnring- und Stegkontakten auf der jeweils 
inneren Umlaufbahn. 

 

Bild 6.12:  Gegenüberstellung der Käfigverlagerungsbahn abhängig von der Be-
rechnungsmethode 
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Der Dämpfungseffekt des Schmierstoffs wird bei der Betrachtung der Käfigmittel-
punktgeschwindigkeiten sichtbar. In Bild 6.13 und Bild 6.14 sind die Käfigmittel-
punktgeschwindigkeiten in radialer Richtung und in Umfangsrichtung dargestellt. 
Beispielsweise wird zu den Zeitpunkten t = 0,015 s und t = 0,09 s die Käfigmittel-
punktsgeschwindigkeit aufgrund der etwas stärkeren Dämpfung früher auf das übliche 
Geschwindigkeitsniveau abgebremst. 

 

Bild 6.13:  Gegenüberstellung der Käfigmittelpunktsgeschwindigkeit in radialer 
Richtung abhängig von der Berechnungsmethode 

 

Bild 6.14:  Gegenüberstellung der Käfigmittelpunktsgeschwindigkeit in Um-
fangsrichtung abhängig von der Berechnungsmethode 
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Die Ausschläge bei Berücksichtigung der Hydrodynamik im Kontakt zwischen Käfig 
und Außenring fallen, vor allem bei der Mittelpunktsgeschwindigkeit in Umfangsrich-
tung, wesentlich geringer aus als bei der Berechnung mit Methode I. Die höhere 
Dämpfung im geschmierten Kontakt äußert sich somit wiederum in einer erhöhten 
Laufruhe des gesamten Lagers. Die veränderte Käfigkinematik kann sich wiederum 
auf die gesamte Lagerdynamik auswirken. 

 

Bild 6.15:  Käfigtaschenkräfte zwischen einem Wälzkörper und der Käfigtasche 
abhängig von der Berechnungsmethode 

Der Einfluss der Schmierstoffhydrodynamik in den Käfig/Wälzkörper-Kontakten 
zeigt sich im Verlauf der in der Käfigtasche auftretenden Kontaktkräfte. In Bild 6.15 
ist die Summe der Kontaktkräfte zwischen dem ersten Wälzkörper und der zugehöri-
gen Käfigtasche aufgeführt. Vor allem zu den Zeitpunkten t = 0,02 und t = 0,09 tre-
ten deutliche Unterschiede zwischen der Berechnung mit reinem Festkörperkontakt 
und der Berechnung mit dem HD-Modell im Käfig/Wälzkörper-Kontakt auf. Da die 
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Umlaufbahn als die Drehung des Wälzkörpersatzes resultiert, bewegt sich die Lastzo-
ne über den Wälzkörper hinweg. Zu Beginn der Simulation liegt der Wälzkörper 
mittig in der Lastzone und schiebt über die Vorderseite der Käfigtasche den Käfig an 
(vergleiche Bild 6.16). 

Zwischen t = 0,015 s und t = 0,025 s (rote Markierung) verlässt der Wälzkörper 
langsam die Lastzone und wandert an die hintere Seite der Käfigtasche, von der er 
weiter angeschoben wird. Wird in der Kontaktberechnung die Schmierstoffhydro-
dynamik berücksichtigt, so löst sich der Wälzkörper früher von der vorderen Käfig-
tasche, da der kleine Schmierfilm zwischen Käfigtasche und Wälzkörper zu einem 
tragenden Druck führt, der den Wälzkörper vorzeitig von der Käfigtasche trennt. 
Zudem ist die Annäherung des Wälzkörpers an die Rückseite der Käfigtasche 
gedämpft und die Kontaktkraft baut sich gleichmäßiger auf, also ohne hohe Kraft-
anstiege. Der gleiche Effekt tritt auch wieder zwischen t = 0,9 s und t = 0,1 s auf, 
sobald der Wälzkörpersatz relativ zur Zentripetalbeschleunigung einmal umgelaufen 
ist. 

Wie in Abschnitt 4.1.2 beschrieben, wird ab einer minimalen Schmierfilmhöhe auf das 
ursprüngliche CABA3D-Kontaktmodell zurückgegriffen. Dieses basiert auf der Durch-
dringung der beiden Körper und der Kontaktberechnung mit einer konstanten Rei-
bungszahl. Aus diesem Grund weichen die Kontaktkräfte in Bild 6.15, während sich 
der Wälzkörper im Kontakt mit den Käfigtaschen befindet, kaum voneinander ab. 

 

Bild 6.16:  Bewegung eines Wälzkörpers innerhalb der Käfigtasche in der Last-
zone und beim Verlassen der Lastzone 

Der Vergleich der Simulationsergebnisse, berechnet mit Methode I und II, zeigt, dass 
sich das hydrodynamische Modell in den Käfigkontakten nicht nur auf das Gesamt-
lagerreibungsmoment auswirkt. Zugleich beeinflusst das geringere Käfigreibungs-
moment die Käfigkinematik, die wiederum die gesamte Lagerdynamik beeinflusst. 
Zudem führt die zusätzliche Schmierstoffdämpfung zu gleichmäßigeren Kraftverläufen 
und damit zu einer höheren Laufruhe des Wälzlagers. 

HD-Kontakt

Festkörperkontakt mit μR Festk.

In der Lastzone Austritt aus der 
Lastzone
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6.3 Elastischer Käfig des Pleuellagers 

Der Einfluss der Käfigelastizität auf die Ergebnisse der Dynamiksimulation wird wie-
derum anhand des in Abschnitt 6.1 vorgestellten Lagermodells untersucht. Der starre, 
geteilte Nadelkranzkäfig ist nun elastisch ausgeführt. 

Das Käfigmodell wird hierzu beispielsweise im FE-System Abaqus für die Integration 
in die Dynamiksimulation von Wälzlagern vorbereitet. Zunächst erfolgt eine geeignete 
Partitionierung des Käfigmodells, beispielsweise in der Mitte der Stirnringe oder der 
Käfigstege (vergleiche Bild 6.17 a). Dadurch werden bei der Vernetzung des Körpers 
Netzknoten an den Unterteilungen erzeugt, die später als Kontaktknoten verwendet 
werden können (siehe Abschnitt 5.1). Als Materialparameter sind die Werte für Stahl 
vorgegeben, da beispielsweise in der Anwendung als Pleuellager häufig Käfige aus 
vergütetem Stahl eingesetzt werden [135]. Die Materialparameter sind in Tabelle 6.6 
aufgeführt. 

Tabelle 6.6:  Materialparameter des elastischen Käfigs 

Materialparameter Wert 

Dichte 7 810 kg/m3 

E-Modul 210 000 MPa 

Querdehnzahl 0,3 

 

Bild 6.17: Segmentiertes (a) und vernetzes Käfigsegment (b) 

Anschließend wird der Käfig mit Tetraedern automatisch vernetzt (siehe Bild 6.17 b). 
Die so erzeugten Netzknoten können nun beliebig ausgewählt und den sogenannten 
„Node-Sets“ zugeordnet werden. Zunächst erfolgt die Bestimmung der Kontaktkno-
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ten. Hierzu werden in der Reihenfolge der späteren Splineberechnung (vergleiche Ab-
schnitt 5.2) die Kontaktknoten über den Umfang ausgewählt und jeweils ein „Node-
Set“ für die rechte und die linke Käfigführungsfläche erzeugt. Anschließend werden 
weitere „Node-Sets“ für die Kontaktknoten an den Enden der Käfigstege definiert, 
wie Bild 6.18 rechts zeigt. Dadurch sind die Knotennummern der definierten Kon-
taktknoten in der Dynamiksimulation von Wälzlagern bekannt und die Kontaktkno-
ten können bei der Kontaktberechnung eindeutig identifiziert werden. 

 

Bild 6.18: Definition der Kontaktknoten und Masterknoten 

Zusätzlich werden die Masterknoten ausgewählt, die für die spätere Reduktion des 
Käfigmodells benötigt werden. Damit später die Käfigverformung anhand der Lage 
der Masterknoten in der Simulation zu jedem Zeitschritt ausgewertet werden kann, 
werden sechs Masterknoten, wie in Bild 6.18 rechts dargestellt, an den Käfigenden 
und in der Käfigmitte definiert. 

Abschließend wird das Käfigmodell wie in Abschnitt 5.1 beschrieben reduziert, so 
dass eine recheneffiziente Integration des elastischen Käfigs in die Dynamiksimulation 
von Wälzlagern möglich ist. 

6.4 Einfluss der Käfigelastizität auf die Lagerdynamik 

Zunächst wird der Einfluss des elastischen Käfigs auf die Wälzlagerdynamik betrach-
tet. Hierzu wird die Hydrodynamik des Schmierstoffs in den Käfigkontakten nicht 
mit berücksichtigt. Stattdessen wird bei der Kontaktberechnung in den Käfigkontak-
ten wiederum Festkörperreibung mit einer konstanten Reibungszahl angenommen 
(Berechnungsmethode III). Dadurch kann im Vergleich zur Berechnung mit einem 
starren Käfigmodell (Methode I) rein der Einfluss der Käfigelastizität auf das Lager-
reibungsmoment sowie die Lagerkinematik untersucht werden. 
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6.4.1 Gesamtlagerreibungsmoment 

Zu Beginn wird der Einfluss der Käfigelastizität auf das Gesamtlagerreibungsmoment 
bei einer Zentripetalbeschleunigung von 3 000 ⋅ g näher betrachtet. Bild 6.19 zeigt 
das normierte Reibungsmoment, berechnet mit einem starren Käfigmodell. Dieses 
wird mit dem Reibungsmoment unter Berücksichtigung des vollelastischen Käfigmo-
dells verglichen. Die Kontaktberechnung in den Käfigkontakten ist in beiden Berech-
nungen gleich ausgeführt und es wird reine Festkörperreibung mit einer konstanten 
Reibungszahl im Kontakt angenommen. Es zeigt sich, dass die Berücksichtigung der 
Käfigverformung zu einem deutlichen Anstieg des Gesamtlagerreibungsmoments 
führt. Das Reibungsmoment, nach Berechnungsmethode III, steigt kurzzeitig auf den 
1,5-fachen Wert des mittleren Reibungsmoments bei starrem Käfig an. Im Mittel liegt 
das Reibungsmoment etwa ein Viertel über dem mittleren Gesamtlagerreibungsmo-
ment der Dynamiksimulation nach Berechnungsmethode I. 

Der Anstieg des Reibungsmoments resultiert zum einem aus der Aufweitung des Kä-
figs aufgrund der vorliegenden Käfigdrehzahl. Abhängig von der Käfigrotations-
geschwindigkeit verringert sich das Spiel zwischen Käfigaußendurchmesser und dem 
Innendurchmesser des Außenrings. Zum anderen verformt sich der Käfig aufgrund der 
Zentripetalbeschleunigung. Der Käfig wird gegen den Außenring gedrückt und 
schmiegt sich an die Kontur des Außenrings an. Dadurch tritt ein sich über einen 
weiteren Umfangsbereich erstreckender Festkörperkontakt zwischen Käfig und Au-
ßenring auf und das Reibungsmoment steigt an. 

 

Bild 6.19: Einfluss der Käfigelastizität auf das Gesamtlagerreibungsmoment 
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Der Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf die Käfigverformung und damit auch 
auf das Gesamtlagerreibungsmoment ist in Tabelle 6.7, Bild 6.20 und Bild 6.21 
dargestellt. Es zeigt sich, dass bei kleinen Zentripetalbeschleunigungen wie beispiels-
weise 1 000∙g die Käfigelastizität zu einem geringen Anstieg des Gesamtlager-
reibungsmoments führt. Bei kleineren Zentripetalbeschleunigungen kann daher die 
Käfigelastizität in der Regel vernachlässigt werden und wie üblich auf eine 
Dynamiksimulation mit starrem Käfig zurückgegriffen werden. Bei hohen 
Zentripetalbeschleunigungen hingegen sollte die Käfigelastizität berücksichtigt wer-
den. 

Tabelle 6.7: Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf das Reibungsmoment, 
berechnet mit starrem und elastischem Käfig 

Zentripetalbe-

schleunigung 

Normiertes, mittleres Reibungsmoment 

bzgl. MR, Methode I, 1000g 

 Festkörperreibung 
Elastischer Käfig & 

Festkörperreibung 

1 000∙g 1,00 1,11 

2 000∙g 1,65 1,98 

3 000∙g 2,34 2,86 

4 000∙g 3,32 3,93 

5 000∙g 3,95 4,86 

 

Bild 6.20: Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf das Gesamtlager-
reibungsmoment abhängig von der Käfigmodellierung 
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Bild 6.21: Vergleich der Reibungsmomente bei 1 000∙g, 3 000∙g und 5 000∙g 
abhängig von der Käfigmodellierung 

Im vorliegenden Beispiel zeigt sich, bedingt durch die Verformung des elastischen 
Käfigs, ein Reibungsanstieg um 23 % bei einer Zentripetalbeschleunigung von 
5 000∙g. Wie auch Bild 6.21 veranschaulicht, werden die Abweichungen zwischen der 
Dynamiksimulation mit starrem Käfig und der Dynamiksimulation mit vollelasti-
schem Käfig mit zunehmender Volumenkraft immer deutlicher. Bei einer Zentripetal-
beschleunigung von 1 000∙g sind die Werte für die ermittelten Reibungsmomente 
noch nahezu gleich. Bei sehr hohen Zentripetalbeschleunigungen wie beispielsweise 
5 000∙g ergibt sich ein deutlicher Unterschied zwischen den berechneten Reibungs-
momenten. Zudem treten aufgrund der höheren Belastungen höhere Kontaktkräfte 
auf, die zu höheren Ausschlägen im Reibungsmomentverlauf führen. 

6.4.2 Käfigkinematik 

Die Käfigkinematik wird ebenfalls durch die Berücksichtigung der Käfigelastizität 
beeinflusst. Dies wird anhand der Käfigdrehzahl, der Käfigposition oder der Käfigge-
schwindigkeit deutlich, indem jeweils die Simulationsergebnisse berechnet mit einem 
starren Käfig und einem vollelastischen Käfig bei einer Zentripetalbeschleunigung von 
3 000⋅g verglichen werden. 

Die Käfigdrehzahl wird mit der kinematisch korrekten Drehzahl normiert und ist in 
Bild 6.22 abgebildet. Es zeigt sich, dass die zu beobachtenden Ausschläge bei der Be-
rechnung mit einem elastischen Käfig nach Methode III etwas niedriger ausfallen, als 
bei der Berechnung mit dem starren Käfig nach Methode I. Zum einen werden bei 
der Berechnung nach Methode III die beiden Käfigsegmente nach dem Stoß aufgrund 
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der höheren Käfigreibung schneller abgebremst, zum anderen wird der Stoß aufgrund 
der Käfigelastizität gedämpft. 

 

Bild 6.22: Gegenüberstellung der normierten Käfigdrehzahl abhängig von der 
Käfigmodellierung 

 

Bild 6.23: Gegenüberstellung der radialen Käfigverlagerung abhängig von der 
Käfigmodellierung 

Betrachtet man die radiale Käfigposition in Bild 6.23 genauer, so zeigt sich dass die 
Käfigbewegung qualitativ übereinstimmt. Das Käfigsegment verschiebt sich, wie auch 
in Abschnitt 6.2.2 erläutert, in Richtung der Zentripetalbeschleunigung und wird zu-
nächst gegen das gegenüberliegende Käfigsegment gedrückt und von diesem gestützt. 
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Im weiteren zeitlichen Verlauf der Simulation ändert sich die Käfigposition und das 
Käfigsegment wird in Richtung der Volumenkraft gegen den Außenring gedrückt und 
stützt das gegenüberliegende Käfigsegment ab. 

Die absolute radiale Position berechnet mit Methode III unterscheidet sich jedoch 
beträchtlich von der Käfigposition nach Methode I. Dies verdeutlicht auch die Be-
trachtung der Käfigverlagerungsbahn in Bild 6.24. Die Abweichung resultiert aus der 
unterschiedlichen Auswertung der Käfigposition. Im Fall des starren Käfigs bezieht 
sich die radiale Käfigposition auf den geometrischen Mittelpunkt MPstarr. Im Fall des 
vollelastischen Käfigs, der aus einzelnen Netzknoten besteht, existiert jedoch kein 
geometrischer Mittelpunkt in der Dynamiksimulation, der für die Auswertung der 
Käfigposition verwendet werden kann. In diesem Fall wird daher der Massenschwer-
punkt SPelast. herangezogen. Für ein elastisches Käfigsegment entspricht der Schwer-
punkt jedoch nicht dem geometrischen Mittelpunkt des starren Käfigsegments (ver-
gleiche Bild 6.25). Aus diesem Grund können die absoluten Werte der radialen Käfig-
verlagerung nicht ohne weiteres miteinander verglichen werden. Die qualitative Be-
wegung des elastischen Käfigsegments stimmt aber mit der radialen Position des mit 
Methode I berechneten starren Käfigsegments überein. 

 

Bild 6.24: Gegenüberstellung der Käfigverlagerungsbahn abhängig von der   
Käfigmodellierung 
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Bild 6.25: Geometrischer Mittelpunkt des starren und Schwerpunkt des elas-
tischen Käfigsegments 

Die höhere Dämpfung des elastischen Käfigs, beispielsweise während des Stoßes der 
beiden Käfigsegmente, wirkt sich auch auf die radiale Käfiggeschwindigkeit aus (siehe 
Bild 6.26). Die Käfiggeschwindigkeit, berechnet unter Berücksichtigung der Käfig-
elastizität nach Methode III, weist geringere Maximalwerte als die Ergebnisse der 
Dynamiksimulation nach Berechnungsmethode I auf. 

Es wird somit deutlich, dass sich die Berücksichtigung der Käfigelastizität nicht nur 
auf das Gesamtlagerreibungsmoment, sondern auch deutlich auf die Käfigkinematik 
auswirkt. Die Verformung des Käfigs, die wiederum abhängig von den Käfigkontakt-
kräften ist, mindert den Einfluss der Kontaktkräfte auf das dynamische Verhalten des 
Käfigs. Kontaktstöße werden durch die Einfederung des Käfigs gedämpft. Die Käfig-
elastizität begünstigt demnach das kinematische Verhalten des Käfigs und führt zu 
einer höheren Laufruhe des Lagers. 

 

Bild 6.26: Gegenüberstellung der radialen Käfiggeschwindigkeit, abhängig von 
der Käfigmodellierung 
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6.4.3 Käfigverformung 

Die Verformung des elastischen Käfigs resultiert hauptsächlich aus der Zentripetal-
beschleunigung. Zur Bestimmung der Käfigverformung kann beispielsweise die Positi-
on der Masterknoten ausgewertet werden. Wie vorher beschrieben befinden sich je-
weils zwei Masterknoten an den Enden des Käfigsegments und zwei Masterknoten in 
der Mitte des Käfigsegments (siehe Bild 6.18). Die Änderung der Masterknotenpositi-
on gibt somit Aufschluss über die Käfigverformung. 

 

Bild 6.27: Verformung des Käfigs anhand der Verschiebung der Masterknoten 

Bild 6.27 stellt die Verschiebung der Masterknoten aufgrund der Käfigverformung 
über die berechneten Zeitschritte der Simulation dar. Zunächst wird deutlich, dass 
sich das Käfigsegment symmetrisch verformt. Die Masterknoten, die sich an den 
gleichen Käfigenden befinden, zeigen ein ähnliches Verschiebungsverhalten. Die 
Masterknoten in der Käfigmitte, MK5 und MK6, sind kaum verschoben, so dass 
deutlich wird, dass sich die Käfigverformung hauptsächlich auf die Käfigenden aus-
wirkt. Nach der kurzen Einschwingphase erfahren MK1 und MK2 eine positive 
Verschiebung aufgrund der Zentripetalbeschleunigung. 

Die gegenüberliegenden Masterknoten MK3 und MK4 sind hingegen negativ ausge-
lenkt. Zu diesen Zeitschritten wirkt die Wirkrichtung der Zentripetalbeschleunigung 
in Richtung der Käfigmitte (vergleiche Bild 6.28 a). Hierbei werden die Käfigenden 
auseinander gedrückt, so dass eine positive und eine negative Verformung auftritt. 
Die Verformung des Käfigsegments wird jedoch durch das maximale Spiel zwischen 
dem Käfig und dem Außenring begrenzt. Das maximale Spiel beträgt im vorliegenden 
Beispiel 0,1157 mm. Dieser Bereich wird in Bild 6.27 in etwa durch die rote Markie-
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rung begrenzt. Es wird deutlich, dass dieser Verformungsbereich von den jeweils ge-
genüberliegenden Masterknoten nicht überschritten wird. 

 

Bild 6.28: Verformung des Käfigs abhängig von der Richtung der Fliehkraft 

Im weiteren Verlauf der Berechnung nimmt die Verschiebung der Masterknoten wie-
der ab (vergleiche Bild 6.27 ab Zeitschritt 1200), sie durchlaufen einen Bereich in 
dem keine Verformung vorhanden ist und werden schließlich in die entgegengesetzte 
Verformungsrichtung weiter ausgelenkt. Zu diesen Zeitschritten wirkt die Volumen-
kraft senkrecht auf die Käfigenden ein. Wie in Bild 6.28 b dargestellt, bewegen sich 
die Enden der Käfigsegmente hierdurch aufeinander zu. Da die Verformung des 
Käfigs in Richtung des Innenrings nicht eingeschränkt ist, bewegen sich die Käfig-
enden aufgrund der Zentripetalbeschleunigung wesentlich weiter zusammen und es 
werden erheblich größere Verschiebungen an den Masterknoten ermittelt. 

 

Bild 6.29: Verschiebung des Masterknotens 1 bei 2 000∙g, 3 000∙g und 4 000∙g 
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Die Käfigverformung hängt nicht nur von der Lage der Fliehkraft zur Käfiggeometrie, 
sondern auch von der Höhe der Zentripetalbeschleunigung ab. Bild 6.29 stellt den 
Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf die Käfigverformung dar. Zunächst ver-
schiebt sich der Masterknoten 1 aufgrund der Käfigaufweitung. Da die Verschiebung 
durch das maximale Spiel zwischen Käfig und Außenring begrenzt ist, wird diese un-
abhängig von der Höhe der Volumenkraft nicht überschritten. Wird das Käfigseg-
ment jedoch an den Käfigenden ungehindert zusammengedrückt, so zeigt sich, dass 
die Verschiebung des Masterknotens (vergleiche die Verschiebung bei den roten Pfei-
len) mit steigender Zentripetalbeschleunigung zunimmt. 

Zusätzlich geben die modalen Koordinaten (siehe Bild 6.30) des elastischen Käfigseg-
ments der Dynamiksimulation Aufschluss darüber, woraus die Verformung des Käfigs 
resultiert. Die modalen Koordinaten setzen sich aus der Anzahl der in der Reduktion 
berücksichtigten Moden M (20) und der Anzahl der Masterknoten (6 MK) mit jeweils 
3 Freiheitsgraden zusammen. Die sechs Starrkörperverschiebungen SKV des elasti-
schen Käfigs werden nicht berücksichtigt. Somit werden 32 modale Koordinaten in 
Bild 6.30 ausgewertet. 

 = + ⋅ − = + ⋅ − =Anzahl modale Koordinaten 3 20 3 6 6 32M MK SKV  6.2 

 

Bild 6.30: Modale Koordinaten eines Käfigsegments 
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Es zeigt sich, dass wiederum die Verschiebungen der Masterknoten an den Käfigen-
den, die in Bild 6.30 gestrichelt dargestellt sind, gegenüber den übrigen modalen Ko-
ordinaten die dominierende Käfigverformung darstellen. Hier findet sich der gleiche 
Verlauf wie in Bild 6.27 wieder. Die Eigenschwingungen des Käfigs werden während 
der Simulation nur in geringem Maße angeregt. Es wird somit deutlich, dass die Ver-
formung des Käfigs hauptsächlich durch die Richtung der Zentripetalbeschleunigung 
zum Käfigsegment bestimmt wird. 

Der Vergleich der mit Methode I und III berechneten Simulationsergebnisse zeigt, 
dass die Berücksichtigung der Käfigelastizität zu einem deutlichen Anstieg des Ge-
samtlagerreibungsmoments bei hohen Zentripetalbeschleunigungen führt. Das höhere 
Käfigreibungsmoment und die Käfigelastizität wirken sich dämpfend auf die Käfig-
kinematik aus. Zudem zeigt sich, dass die Käfigverformung vor allem durch die Rich-
tung der Volumenkraft beeinflusst wird. Die Käfigverformung sollte daher in der Dy-
namiksimulation von Lageranwendungen berücksichtigt werden, die hohen Zentri-
petalbeschleunigungen ausgesetzt sind. 

6.5 Einfluss der Elastohydrodynamik auf die Lagerdynamik 

Zusätzlich zur Käfigelastizität wird nun die Schmierstoffhydrodynamik im Kontakt 
zwischen Käfig und Außenring berücksichtigt. Die Schmierstoffhydrodynamik und die 
Käfigverformung beeinflussen sich gegenseitig, wie in Abschnitt 5.2 beschrieben. Es 
liegt somit eine elastohydrodynamische Kontaktberechnung nach Methode IV vor. 
Die Ergebnisse der elastohydrodynamischen Berechnung im Kontakt zwischen Käfig 
und Außenring werden nachfolgend mit Ergebnissen der Berechnung mit einem elas-
tischen Käfig und Berücksichtigung der Festkörperreibung anhand einer konstanten 
Reibungszahl in den Käfigkontakten (Methode III) verglichen. Somit zeigt sich der 
reine Einfluss der Schmierstoffhydrodynamik auf den elastischen Käfig und das Ge-
samtlagerreibungsmoment. 

6.5.1 Gesamtlagerreibungsmoment 

Im Folgenden wird der Einfluss der elastohydrodynamischen Kontaktberechnung auf 
das Gesamtlagerreibungsmoment bei einer Zentripetalbeschleunigung von 3 000 ∙ g 
näher betrachtet. In Bild 6.31 ist das Reibungsmoment, berechnet nach Methode III, 
abgebildet. Diesem wird das Reibungsmoment nach Berechnungsmethode IV gegen-
übergestellt. Die Berechnung der übrigen Kontakte erfolgt in beiden Berechnungs-
varianten gleich. Die Reibungsmomente sind wiederum auf das mittlere Reibungs-
moment der ursprünglichen CABA3D-Berechnung, unter Nutzung der Methode I, 
normiert. 

Es zeigt sich, dass der deutliche Anstieg des Gesamtlagerreibungsmomentes nach 
Methode III (vergleiche Abschnitt 6.4.1) durch die Berücksichtigung der Hydro-
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dynamik nahezu aufgehoben wird. Das mittlere Reibungsmoment der Berechnung mit 
elastohydrodynamischem Käfig/Außenring-Kontakt beträgt etwa 53 % der 
Dynamiksimulation nach Methode I. 

 

Bild 6.31: Einfluss der Schmierstoffhydrodynamik auf das Gesamtlager-
reibungsmoment mit elastischen Käfigsegmenten 

Wie in Abschnitt 6.4.1 beschrieben, resultiert der Anstieg der Reibung bei der Be-
rechnung mit Methode III vor allem aus der Verformung des Käfigs, der sich an die 
Kontur des Außenrings anschmiegt. Dadurch tritt ein größerer Festkörperkontaktbe-
reich zwischen elastischem Käfig und starrem Außenring auf. Wie Bild 5.11 zudem 
zeigt, bedingt die Käfigverformung wiederum einen geringeren Schmierfilmdruck und 
damit eine geringere Viskosität im elastohydrodynamischen Kontakt, der zu geringe-
ren Schubspannungen (vergleiche Gleichung 4.4) und damit zu einem deutlich gerin-
geren Reibungsmoment als bei der Berechnung mit Methode III führt. 

Die Auswirkungen der Zentripetalbeschleunigung auf die elastohydrodynamische Rei-
bungsberechnung und damit auch auf das Gesamtlagerreibungsmoment sind in Tabel-
le 6.8, Bild 6.32 und Bild 6.33 dargestellt. Es zeigt sich, dass die Schmierstoff-
hydrodynamik, wie auch in Abschnitt 6.2.1 unter Verwendung eines starren Käfig-
modells ausgeführt, zu einer deutlichen Reduzierung des Lagerreibungsmoments 
führt. Die Reduzierung bezüglich des jeweiligen Reibungsmoments berechnet mit 
Methode III tritt unabhängig von der Höhe der Zentripetalbeschleunigung auf und 
liegt zwischen 52 % und 57 %. 

Im vorliegenden Beispiel zeigt sich bei 3 000 ∙ g Zentripetalbeschleunigung und 
Berücksichtigung der Elastohydrodynamik in etwa das gleiche Reibungsmoment wie 
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bei der Berechnung mit Methode III bei lediglich 1 000 ∙ g. Mit zunehmender 
Volumenkraft werden zum einen die absoluten Abweichungen immer deutlicher, zum 
anderen nehmen Reibungsschwankungen und Ausschläge aufgrund der höheren 
Kontaktkräfte zu. 

 

Bild 6.32: Einfluss der Zentripetalbeschleunigung von 1 000 ∙ g, 3 000 ∙ g und 
5 000 ∙ g auf das Lagerreibungsmoment abhängig von der Kontakt-
berechnung 

Tabelle 6.8: Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf das Reibungsmoment 
berechnet nach Berechnungsmethode III bzw. Methode IV 
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1 000∙g 1,11 0,53 

2 000∙g 1,98 0,86 

3 000∙g 2,86 1,26 

4 000∙g 3,93 1,86 
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Bild 6.33: Einfluss der Zentripetalbeschleunigung auf das Reibungsmoment  
abhängig von der Kontaktberechnung 

6.5.2 Käfigkinematik 

Die Berücksichtigung der Elastohydrodynamik im Kontakt zwischen Käfig und 
Außenring wirkt sich auf die Position des Käfigs aus. Im Vergleich zur Berechnung 
mit Methode III stellt sich eine weniger radial ausgelenkte Käfigposition ein (verglei-
che Bild 6.34 und Bild 6.35). 

 

Bild 6.34:  Radiale Position des Käfigsegments 1 
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Der Unterschied zwischen den beiden Käfigpositionen resultiert aus der elastohydro-
dynamischen Schmierfilmhöhe. Dies wird vor allem deutlich, wenn sich das Käfig-
segment am Außenring beziehungsweise an dem gegenüberliegenden Käfigsegment 
(bei t = 0,03 oder 0,07 s) abstützt. 

Die maximale Schmierfilmhöhe, die bei einer Zentripetalbeschleunigung von 3 000 ⋅ g 
zwischen dem elastischen Käfig und der Führungsfläche des Außenrings auftritt, be-
trägt etwa 24 µm. Zudem zeigt sich, dass sich das Käfigsegment aufgrund der 
elastohydrodynamischen Tragkraft früher vom Außenring löst und sich in Richtung 
der Lagermitte verschiebt. Dies wird beispielsweise bei t = 0,02 s oder 0,06 s deutlich. 

 

Bild 6.35:  Radiale Position des Käfigsegments 2 

Der nach Berechnungsmethode III berechnete Käfig, siehe Bild 6.36, bewegt sich 
somit auch auf einer etwas größeren Umlaufbahn, da eine Durchdringung zwischen 
Käfig und Außenring auftritt. Die vorhandene Schmierfilmhöhe zwischen elastischem 
Käfig und Außenring bei Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik (Metho-
de IV) bedingt eine kleinere Umlaufbahn. 

Bild 6.37 zeigt, dass die Drehzahl des Käfigs kaum von der Art der Kontakt-
berechnung beeinflusst wird. Die Kopplung der Käfigelastizität mit der Hydro-
dynamikberechnung scheint zu einem etwas dynamischeren Käfigverhalten zu führen. 
Dies kann wahrscheinlich auf die ständige Wechselwirkung zwischen Käfigverformung 
und Schmierfilmdruck zurückgeführt werden. Sobald der Käfig sich verformt, wirkt 
die Hydrodynamik der Käfigverformung entgegen und es stellt sich eine neue 
Verformung ein, die wiederum den Schmierfilmdruck ändert. 
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Bild 6.36: Verlagerungsbahn des elastischen Käfigsegments 2 abhängig von der 
Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik 

 

Bild 6.37: Normierte Käfigdrehzahl des elastischen Käfigsegments 1 abhängig 
von der Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik 

Die Wechselwirkung zwischen Käfigverformung und Schmierfilmdruck beeinflusst 
ebenso auch die radiale Käfiggeschwindigkeit sowie die Umfangsgeschwindigkeit (sie-
he Bild 6.38 und Bild 6.39) und führt zu einem unruhigeren Käfigverhalten. 
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Bild 6.38: Vergleich der radialen Geschwindigkeit des elastischen Käfigseg-
ments 1 abhängig von der Kontaktberechnung 

 

Bild 6.39: Vergleich der Umfangsgeschwindigkeit des elastischen Käfigseg-
ments 1 abhängig von der Kontaktberechnung 

6.5.3 Käfigverformung 

Die elastohydrodynamische Berechnung nach Methode IV beeinflusst die Käfigver-
formung nur in geringem Maße. Die Käfigverformung resultiert vor allem, wie in Ab-
schnitt 6.4.3 beschrieben, aus der Lage des Käfigsegments zur Volumenkraft. Bild 
6.40 bis Bild 6.42 zeigen die Verschiebung der Masterknoten 1, 3 und 5 im Vergleich 
zur Kontaktberechnung mit Methode III. 

-1

-0,5

0

0,5

1

1,5

0,01 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09 0,1

R
a
d
ia

le
 G

es
ch

w
in

d
ig

k
ei

t 
K

ä
fi
g
 1

Zeit t

Elastischer Käfig & Hydrodynamik Elastischer Käfig & Festkörperreibung

s

m∙s-1

-0,4

-0,2

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

1,2

0,01 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09 0,1

U
m

fa
n
g
sg

es
ch

w
in

d
ig

k
ei

t 
K

ä
fi
g
 1

Zeit t

Elastischer Käfig & Hydrodynamik Elastischer Käfig & Festkörperreibung

s

m∙s-1

https://doi.org/10.51202/9783186450012 - Generiert durch IP 216.73.216.60, am 24.01.2026, 08:34:16. © Urheberrechtlich geschützter Inhalt. Ohne gesonderte
Erlaubnis ist jede urheberrechtliche Nutzung untersagt, insbesondere die Nutzung des Inhalts im Zusammenhang mit, für oder in KI-Systemen, KI-Modellen oder Generativen Sprachmodellen.

https://doi.org/10.51202/9783186450012


134 Einfluss der Berechnungsmethodik auf die Lagerdynamik 

 

 

Bild 6.40:  Verschiebung des Masterknotens 1 

Es wird deutlich, dass sich eine ähnliche Verschiebung der Masterknotenposition über 
die Anzahl der Simulationsschritte in beiden Berechnungsmodellen einstellt. Der 
vorhandene Schmierfilmdruck beeinflusst somit die Verformung des Käfigs deutlich 
geringer als die Zentripetalbeschleunigung. 

 

Bild 6.41:  Verschiebung des Masterknotens 3 
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Bild 6.42:  Veschiebung des Masterknotens 5 

 

Bild 6.43:  Verformung der Käfigsegmente bei 3 000 ∙ g Zentripetalbeschleu-
nigung zum Zeitpunkt t = 0,03415 s 

Bild 6.43 stellt die Verformung des Käfigs zum Simulationszeitpunkt t = 0,03415 s 
dar. Zur besseren Übersichtlichkeit sind sowohl Innen- als auch Außenring des Lagers 
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ausgeblendet. Abhängig von der verformten Lage der Käfigknoten relativ zum 
Schwerpunkt werden stark verformte Bereiche des Käfigs rot und gering verschobene 
Käfigknoten blau dargestellt. Es wird deutlich, dass die größte Verformung an den 
Käfigenden auftritt. Die Zentripetalbeschleunigung wirkt in der Simulation etwa 
senkrecht auf das Käfigsegment ein. Dadurch bewegen sich die Käfigenden auseinan-
der (vergleiche Bild 6.28 a). Abhängig von der Lage der Käfigsegmente zur Richtung 
der Volumenkraft wird eine der beiden Kontaktstellen an den Käfigenden etwas hö-
her belastet oder es tritt im weiteren Verlauf, wie in Abschnitt 4.2.2 beschrieben, ein 
kleiner Spalt zwischen den Käfigenden auf. 

Der Vergleich der mit Methode III und IV berechneten Simulationsergebnisse zeigt, 
dass die Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik dem hohen Reibungsanstieg 
aufgrund der Käfigverformung entgegenwirkt. Die Wechselwirkung zwischen Schmier-
filmdruck und Käfigverformung beeinflusst die Käfigkinematik und führt zu einem 
dynamischen Käfigverhalten. Die Käfigverformung resultiert vor allem aus der 
Zentripetalbeschleunigung. Der Schmierfilmdruck verformt das Käfigsegment nur in 
geringem Maße. Die elastohydrodynamische Kontaktberechnung nach Methode IV 
sollte daher in der Wälzlagerdynamiksimulation, für Anwendungen die Zentripetal-
beschleunigungen ausgesetzt sind, berücksichtigt werden. 

6.6 Diskussion der Berechnungsmethoden 

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurden unterschiedliche Berechnungsmethoden I 
bis IV (vergleiche Tabelle 6.1) zur Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik 
und der Käfigelastizität in der Wälzlagerdynamiksimulation vorgestellt. Diese unter-
scheiden sich sowohl in ihrer Recheneffizienz als auch in ihrer Genauigkeit und Eig-
nung zur Dynamikberechnung von Wälzlagern, die hohe Käfigkontaktkräfte aufwei-
sen, beispielsweise durch eine hohe Zentripetalbeschleunigung.  

Bild 6.44 fasst die wichtigsten Berechnungsergebnisse aus den vorherigen Abschnitten 
(Tabelle 6.5, Tabelle 6.7 und Tabelle 6.8) zusammen. Es zeigt sich, dass die Käfig-
elastizität bei kleinen Zentripetalbeschleunigungen wie beispielsweise 1 000 ∙ g unter 
Umständen noch unberücksichtigt bleiben kann. Daher ist es möglich, im Hinblick 
auf die Recheneffizienz wie üblich auf eine Wälzlagerdynamiksimulation mit einem 
starren Käfigmodell zurückzugreifen (Berechnungsmethode I). Wirkt auf den Käfig 
jedoch aufgrund erhöhter Zentripetalbeschleunigung eine hohe Volumenkraft ein, soll-
te die Käfigelastizität Berücksichtigung finden. Bei der Integration des elastischen 
Käfigs ist sowohl auf eine angemessene Anzahl an Moden bei der Reduktion des Kä-
figs als auch auf eine geeignete Lage und Anzahl der Kontaktknoten zu achten (ver-
gleiche Abschnitt 5.3.2). 

Insofern ausreichend Schmierstoff in den Käfigkontakten des Lagers zur Verfügung 
steht, ist die Schmierstoffhydrodynamik in der Kontaktberechnung zu berücksich-
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tigen. Bereits bei geringen Volumenkräften, die auf dem Käfig lasten, wirkt sich die 
Hydrodynamik stark auf die Höhe des Käfigreibungsmoments (vergleiche Methode II) 
und damit auch auf die gesamte Lagerdynamik in der Wälzlagerdynamiksimulation 
aus. Der Aufbau des tragenden Schmierfilms im Kontakt zwischen Käfig und Außen-
ring kann beispielsweise konstruktiv über die Breite der Stirnringe und die Ausfüh-
rung der Stege (vergleiche Abschnitt 4.2.1) beeinflusst werden. 

 

Bild 6.44: Einfluss der Kontaktberechnung und der Zentripetalbeschleunigung 
auf das Gesamtlagerreibungsmoment 

Das Lagerreibungsmoment, berechnet mit Methode IV, berücksichtigt die Elasto-
hydrodynamik in den Käfigkontakten. Die Abweichung zwischen dem Reibungsmo-
ment berechnet mit Methode II und IV nimmt mit hohen Zentripetalbeschleu-
nigungen aufgrund der zunehmenden Verformung des Käfigs zu. Der Käfig schmiegt 
sich immer weiter in den Außenring hinein. Dadurch stellt sich zum einen über einen 
weiteren Kontaktbereich eine kleine Schmierfilmhöhe zwischen elastischem Käfig und 
Außenring ein. Dieser Effekt verursacht einen Anstieg des Käfigreibungsmoments, da 
im ausgeprägteren Kontaktbereich eine zusätzliche Scherung des Schmierstoffs statt-
findet. Zum anderen verteilt sich der Schmierfilmdruck über einen weiteren Kontakt-
bereich und es treten somit kleinere Schmierfilmdrücke und eine geringere Viskosität 
auf, die wiederum kleinere Scherspannungen bedingen. Beide Effekte wirken sich so-
mit konträr auf das Reibungsmoment im Kontakt zwischen Käfig und Außenring aus. 
Dies erklärt die geringere Zunahme der Lagerreibung zwischen Berechnungsmetho-
de II und IV im Vergleich zu Methode I und III mit zunehmender Zentripetalbe-
schleunigung (vergleiche Bild 6.44). 
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Aufgrund des erhöhten Rechenaufwands durch die Berücksichtigung des voll-
elastischen Käfigs ist die Berücksichtigung der Elastohydrodynamik mit Hilfe der Be-
rechnungsmethode IV vor allem für Lager sinnvoll, die hohen Zentripetalbeschleu-
nigungen ausgesetzt sind. Aufgrund der bisher vorliegenden Erkenntnisse ergibt sich 
somit die in Bild 6.45 dargestellte Einteilung der Berechnungsmethoden nach ihrer 
Recheneffizienz und der Genauigkeit der Käfigkontaktberechnung unter hohen Käfig-
volumenkräften. 

 

Bild 6.45: Einteilung der Berechnungsmethoden nach Recheneffizienz und   
Genauigkeit der Kontaktberechnung sowie Höhe der Zentripetal-
beschleunigung 

Auch wenn die Kopplung aus einem vollelastischem Käfig und der realistischen 
Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik einen etwas erhöhten Rechenauf-
wand im Vergleich zur Berechnung mit starren Körpern bedeutet, konnte der zusätz-
liche Rechenaufwand durch die Wahl analytischer und somit recheneffizienter 
Kontaktmodelle relativ gering gehalten werden. Die elastohydrodynamische Kontakt-
berechnung ermöglicht eine wesentlich genauere, aber dennoch recheneffiziente 
Berechnung des Gesamtlagerreibungsmoments sowie der Lagerdynamik in der 
Dynamiksimulation von Wälzlagern. Die physikalischen Schmierungsbedingungen 
werden abhängig von den vorliegenden Randbedingungen und dem verwendeten 
Käfig, wie beispielsweise Last, Drehzahl, Schmierstoff oder Käfiggeometrie, berück-
sichtigt. 

Inwieweit die elastohydrodynamische Kontaktberechnung das Käfigreibungsmoment 
unterschätzt (vergleiche Abschnitt 5.3.1) kann nicht abschließend geklärt werden. 
Hierzu ist der Abgleich der Simulationsergebnisse mit experimentellen Ergebnissen 
nötig, die in zukünftigen Forschungsarbeiten ermittelt werden. 
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7 Zusammenfassung und Ausblick 

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit werden Berechnungsmethoden zur Berück-
sichtigung der Käfigelastizität und der Schmierstoffhydrodynamik in den Käfig-
kontakten vorgestellt. Dadurch können die Reibungsverluste in den Käfigkontakten 
und deren Einfluss auf die Lagerdynamik realistischer als bisher in der Dynamik-
simulation von Wälzlagern betrachtet werden. 

Zunächst stellt die vorliegende Arbeit das Berechnungsmodell zur Berücksichtigung 
der Schmierstoffhydrodynamik in den Käfigkontakten vor. Damit die Kontakt-
berechnung in der Dynamiksimulation weiterhin recheneffizient durchgeführt werden 
kann, werden analytische und numerisch stabile Kontaktmodelle ausgewählt. Im 
nächsten Schritt wird zusätzlich die Käfigelastizität in der Dynamiksimulation mit 
Hilfe eines vollelastischen Käfigmodells berücksichtigt. Durch die Kopplung der hyd-
rodynamischen Kontaktkräfte im Käfig/Ring-Kontakt mit der Käfigverformung ist 
eine elastohydrodynamische Kontaktberechnung möglich. Die neuen Berechnungs-
methoden wurden in das Wälzlagerdynamiksimulationsprogramm CABA3D implemen-
tiert und die Kontaktberechnung zwischen Käfig und Außenring anhand validierter 
Berechnungsprogramme verifiziert. 

Anschließend wird der Einfluss der Berechnungsmethoden auf die Ergebnisse der 
Dynamiksimulation am Beispiel eines Nadellagers einer Pleuelanwendung, das mit 
Zentripetalbeschleunigung von bis zu 5 000 ⋅ g belastet wird, vorgestellt. Es zeigt 
sich, dass die Berücksichtigung der Schmierstoffhydrodynamik sowie der Käfig-
elastizität sich stark auf das Gesamtlagerreibungsmoment sowie die gesamte Lager-
dynamik auswirkt. 

Mit Hilfe der vorliegenden Arbeit können somit die Schmierstoffhydrodynamik und 
die Käfigelastizität genauer als bisher in der Dynamiksimulation von Wälzlagern 
berücksichtigt werden. Dadurch sind eine realistischere Berechnung sowie eine geziel-
tere Entwicklung von energieeffizienten Lagern möglich, in denen hohe Käfigkontakt-
kräfte wie zum Beispiel in Pleuel- oder Planetenradlagerungen auftreten. Mit Hilfe 
der Dynamiksimulation kann so beispielsweise die Käfiggeometrie für eine reibungs- 
und verschleißarme Wälzlagerung optimiert werden. 

Gegenstand weiterer Forschungsarbeit ist die Validierung der vorgestellten Kontakt-
berechnung. Hierzu wurde am KTmfk in den letzten Jahren eine Prüfstandsgruppe 
entwickelt und installiert [136][137]. Damit kann unter anderem das Reibungsmoment 
von Wälzlagern unter Zentripetalbeschleunigungen mit bis zu 3 000 ⋅ g bestimmt 
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werden. Durch den Vergleich des gemessenen und des simulierten Gesamt-
lagerreibungsmoments lassen sich Rückschlüsse auf die Eignung der hier präsentierten 
Kontaktberechnung in der Dynamiksimulation ziehen. 

Zum einen wird durch die Validierung mit den Prüfstandergebnissen in der Zukunft 
geklärt, ob die Genauigkeit der Kontaktberechnung im Kontakt zwischen Käfig und 
Außenring ausreichend hoch ist. Zum anderen zeigt sich, inwiefern zusätzlich die Be-
rücksichtigung der Käfigelastizität in den Käfig/Wälzkörperkontakten notwendig ist. 
Die Schmierstoffhydrodynamik in diesem Kontakt weist in der Dynamiksimulation 
mit einem starren Käfig nur einen sehr geringen Einfluss auf das berechnete Gesamt-
lagerreibungsmoment auf. Daher wurde in der vorliegenden Arbeit die elastische Kon-
taktberechnung zwischen Käfig und Wälzkörper zunächst vernachlässigt. 

Zudem erhält man durch den Vergleich der Versuchsergebnisse mit den 
Simulationsergebnissen erstmals wichtige Erkenntnisse zu den vorhandenen Schmie-
rungsbedingungen in den Käfigkontakten unter hohen Volumenkräften. Nach jetzi-
gem Kenntnisstand geht man davon aus, dass sich aufgrund des vorhandenen 
Schmierstoffs ein tragender Schmierfilm in den Käfigkontakten ausbildet. Auf dieser 
Annahme basieren die in dieser Arbeit vorgestellten und in der Dynamiksimulation 
enthaltenen hydrodynamischen Kontaktmodelle. Zeigen die experimentellen Ergebnis-
se, dass im Kontakt nicht ausreichend Schmierstoff zur Verfügung steht, kann die 
Kontaktberechnungen beispielsweise durch ein Mangelschmierungsmodell erweitert 
werden. 

Zusätzlich ermöglicht die Kopplung des vollelastischen Käfigs mit der Schmierstoff-
hydrodynamik in der Dynamiksimulation eine genauere Berechnung der Käfigfestig-
keit. Die Auswirkungen der Kontaktkräfte auf die Käfigspannungen können zukünftig 
direkt in der Dynamiksimulation erfolgen. Ebenso ist es möglich, die vorhandene 
Schmierfilmhöhe zwischen Käfig und Außenring für eine realistischere Auswertung 
des Käfigverschleißes zu nutzen, um so die Aussagefähigkeit der Dynamiksimulation 
von Wälzlagern zusätzlich zu optimieren. 

Neben der Käfigverformung wirkt sich auch die Verformung der Anschlusskonstruk-
tion auf die Reibung und die Lagerdynamik aus. Aus diesem Grund ist es sinnvoll in 
einem nächsten Entwicklungsschritt die Verformung des Außenrings bzw. des Gehäu-
ses in der Wälzlagerdynamiksimulation zu berücksichtigen. Die vorgestellte Kontakt-
berechnung kann hierbei für den Kontakt zweier elastischer Körper relativ einfach 
erweitert werden. Die vorliegende Arbeit stellt somit eine gute Ausgangsbasis für die 
Weiterentwicklung der Berechnungsmethoden in der Wälzlagerdynamiksimulation 
dar. 
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8 Anhang 

8.1 Rauheit von Wälzlagern 

Tabelle 8.1:  Rauheitskennzahlen typischer Wälzlager zwischen Laufbahn und 
Wälzkörper nach [91] 

Lagerart ( ) ( )⋅ ⋅
2 2

a1 a2
1, 3 + 1, 3R R  in µm 

Kugellager 0,178 

Sphärische und zylindrische Wälzlager 0,356 

Kegelrollen- und Nadellager 0,229 

 

 

8.2 Richtwerte zur Reibungszahl µ 

Tabelle 8.2:  Richtwerte aus [94] 

Werkstoffpaarung 
Gleitreibungszahl 

trocken geschmiert 

Stahl auf Stahl 0,15 0,1…0,05 

Stahl auf Gusseisen 0,18 0,1…0,08 

Stahl auf Cu-Sn-Legierung 0,1 0,06…0,03 

Stahl auf Pb-Sn-Legierung 0,1 0,05…0,03 

Stahl auf Polyamid 0,3 0,12…0,05 

Stahl auf Polytetrafluorethylen 0,04 0,04 
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8.3 Viskosität des Schmierstoffs 

Tabelle 8.3:  Viskositäts-Druck-Koeffizient zur BARUS-Gleichung nach [91] 

Öltyp αη ⋅10-2 in MPa-1 

Paraffinbasierte Mineralöle 1,5…2,4 

Naphthenbasische Mineralöle 2,5…3,5 

Aromatische Solvent-Extrakte 4…8 

Polyolefine 1,3…2,0 

Esteröle 1,5…2,0 

Polyätheröle 1,1…1,7 

Siliconöle (aliph. Subst.) 1,2…1,4 

Siliconöle (arom. Subst.) 2…2,7 

Phosphatester ∼2,3 

Polyphenylether ∼5,5 

Chlorparaffine 0,7…5 

 

Tabelle 8.4:  SAE-Viskositätsklassen von Motorenölen nach [91] 

SAE-

Viskositätsklasse 

Kinematische Viskosität bei 100 °C in mm2/s 

min. max. 

0W 3,8 - 

5W 3,8 - 

10W 4,1 - 

15W 5,6 - 

20W 5,6 - 

25W 9,3 - 

20 5,6 < 9,3 

30 9,3 < 12,5 

40 12,5 < 16,3 

50 16,3 < 21,9 

60 21,9 < 26,1 
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Tabelle 8.5:  Viskositätsklassen von Getriebeölen nach [91] 

AGMA-

Getriebeöl 

ISO-VG Viskositätsbereich bei 

37,8 °C (100 °F) in mm2/s 

1 46 41,4…50,6 

2 68 61,2…74,8 

3 100 90…110 

4 150 135…165 

5 220 198…242 

6 320 288…352 

7 460 414…506 

8 680 612…748 

8A 1000 900…1100 
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