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Den Torsionsschwingungen im Antriebsstrang wird heute mehr denn je
Beachtung geschenkt. Zum einen sind im Kraftfahrzeugbau die Erreger-
quellen stirker geworden. Zum anderen lassen sich auf Gewicht und Wir-
kungsgrad optimierte Antriebsstrange leicht erregen. Als Folge ergeben
sich eine Reihe von Komfortproblemen. Getrieberassein und Brummen,
insbesondere in den aus Verbrauchsgriinden bevorzugten niedrigen Dreh-
sahlbereichen, machen sich stérend bemerkbar. Dariiber hinaus kénnen
| astwechselreaktionen dem Fahrer die Freude an seinem Fahrzeug verlei-
ten. Dies sind niederfrequente Torsionsschwingungen, die treffend als
"Bonanza-Effekt” bezeichnet werden. ,

Bis jetzt wurden die Torsionsschwingungen {iberwiegend unter Geréusch-
und Komfortgesichtspunkten gesehen. Dabei sollte auch beachtet werden,
daR durch solche Schwingungen im Antriebsstrang, insbesondere bei
Resonanzen, Beanspruchungen auftreten konnen, die das maximale
Motormoment weit Gbertreffen.

Beim plotzlichen Gasstol3 treten kurzfristig Beanspruchungen bis zum dop-
pelten Motormoment auf. In solchen Fillen kann die Kupplung sogar kurz-
zeitig zum Rutschen kommen. In Zukunft wird der Vermeidung dieser
Ubermomente unter dem Gesichtspunkt der Gewichtsoptimierung und
Kostenreduzierung von Antriebsstrdngen sicher mehr Bedeutung zukom-
men [1].

Torsionsschwingungserregung im Kraftfahrzeug-
Antriebsstrang

Fiir Torsionsschwingungen kommen viele Erregerquellen in Betracht.
Bild 1 gibt eine Ubersicht ohne Anspruch auf Vollstdndigkeit. Die Haupt-
quelle ist der durch die Ziindung bedingte ungleichférmige Verlauf des
Motors. Diese Grunderregung im Kfz-Antriebsstrang ist Thema fast aller
nachfolgenden Vortrage. Ungleichmélige Zindung oder gar Zundausset-
zer kénnen zu schwerwiegenden Schwingungsproblemen fiihren. Sie wer-
den in dieser Vortragsreihe nicht behandelt, da sie in der Regel durch Opti-
mierung der Ziindung behoben werden konnen.

Vom Fahrer gewollte Momentenanderungen konnen den gefurchteten
"Bonanza-Effekt” hervorrufen.
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Ein weiterer Schwingungserreger entsteht durch eine rupfende Kupplung.
Die dafiir verantwortlichen physikalischen GesetzméaBigkeiten werden in
einem gesonderten Beitrag abgehandelt.

Ein Wellenversatz zwischen Motor und Getriebe kann in der Kupplungs-
scheibe zu Verspannungen fithren, die eine motordrehzahisynchrone Ver-
dnderung der Ddmpfung und eine damit verbundene Erregung zur Folge
haben.

Das Getriebe selbst kann durch den Zahneingriff und durch Zahnteilungs-
fehler Torsionsschwingungen erregen [2]. Bei automatischen Getrieben
kommen noch SchaltstdRe hinzu, die sich dhnlich auswirken wie vom
Motor hervorgerufene Momentenanderungen.

Stark gebeugte Gelenkwellen erzeugen ebenfalls Unglelchformugkeiten [3].
Auch ‘Fahrbahnunebenheiten oder Radschlupf bei wechselnden Reibwer-
ten zwischen Rad und StralRe erregen den Antriebsstrang.

Motorungleichférmigkeit

Die Haupterregerquelle flr Torsionsschwingungen ist die diskrete Zin-
dung des Motors [4]. Sie ist letztlich auch die Ursache flir Getrieberasseln
und Brummen bei niedrigen Drehzahlen. Die Gesetzmé&Rigkeiten sollenim
folgenden behandelt werden.



Das Moment an der Kurbelwelle ist eine periodische Funktion der Zeit oder
_ wie von den Motorenspezialisten bevorzugt — eine Funktion des Kurbel-
wellenwinkels. Der zeitliche Verlauf des Momentes wird einerseits durch
die Gaskrafte im Zylinder und andererseits durch die bei einer Umdrehung
wechselnden Massentragheitsmomente des Kurbeltriebes und die damit
verbundenen Beschieunigungsmomente bestimmt [5, 6].

Die Massenkrifte treten nennenswert nur bei hoheren Drehzahlen in
Erscheinung. Dort kdnnen sie sogar bestimmend werden. Da Getrieberas-
seln und Brummgerausche hauptséchlich bei niedrigen Drehzahlen auftre-
ten, werden fiir diese Betrachtungen die Massenkrafte vernachlassigt. Es
ergibt sich dann fiir das Moment ein besonders einfacher Zusammenhang,
wie er in Bild 2 oben gegeben ist.
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Danach ist das auf die Kurbelwelle wirkende zeitabhéngige Moment das
Produkt aus dem Hubvolumen eines Zylinders, einem kurbelwelienwinkel-
abhingigen Geometriefaktor des Kurbeitriebes und des Zylinderdruckver-
laufs. Das Ergebnis ist in Bild 2 unten flr einen Zylinder dargestellt. Dieser
Verlauf wiederholt sich bei einem Viertaktmotor alle zwei Umdrehun-
gen.



Fir einen Vier-, Fiinf-, Sechs- oder Achtzylindermotor missen dann die fur
jeden einzelnen Zylinder giiltigen Kennlinien nach Bild 2 mit entsprechen-
den Phasenverschiebungen zur Gesamtcharakteristik des Motors Uberia-
gert werden. Bild 3 zeigt als Beispiel die Momentenverléufe fir einen Vier-,
Sechs- und Achtzylindermotor mit jeweils gleichem Hubvolumen pro
Zylinder.
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Motoren mit hoher Zylinderzahl haben mehrere Vorteile. Das Gesamthub-
volumen verteilt sich auf mehrere Zylinder. Der Hubraum und damit die
Erregung pro Zylinder werden entsprechend geringer. Ferner erfolgt die
Erregung mit hoherer Frequenz. Wie spéter gezeigt wird, erleichtert dies
die Abstimmung von Torsionsddmpfern.

In Bild 2 wurde gezeigt, da der Momentenverlauf proportional dem Hub-
volumen pro Zylinder ist. Deshalb werden in Bild 4 die gemessenen Werte
der positiven und negativen Momentenspitzen dber dem Hubvolumen
eines Zylinders fiir Vollastbetrieb aufgetragen. Die Messungen wurden in
einem Drehzahlbereich von etwa 1500 U/min durchgefithrt. Bild 4 beinhal-
tet sowohl] Benzin- als auch Dieselmotoren mit vier, sechs und acht Zylin-
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dern. Wie nach der Gleichung aus Bild 2 zu erwarten, ordnen sich die
gemessenen Werte flir Vollast tatsachlich um Ursprungsgeraden an.
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Die GroRe der Momentenspitze sagt allein noch nichts liber die Ungleich-
formigkeit des Motors aus. Diese wird noch maldgebend von dem Massen-
tragheitsmoment J, der Kurbelwelle sowie den starr mit ihr verbundenen
Teilen wie Schwungrad und Kupplung bestimmt. Mit der Beziehung

M=Jdn'oOm

1Rt sich die Winkelbeschleunigung ermitteln, die bei den fiir uns dberwie-
gend wichtigen kleinen Drehzahlen eine nahezu konstante Amplitude
besitzt. Der Verlauf der Winkelgeschwindigkeit bzw. der Drehzahl Gber der
Zeit ergibt sich durch Integration '

wm = Jo m dt.

Mit den Erfahrungen, die in Bild 4 zusammengefal3t sind, 148t sich die
Motorerregung bei Vollast einigermaRen genau vorhersagen. Dartber hin-
aus sind Vergleiche verschiedener Motoren und deren Ungleichférmigkeit
maglich.



Fir den Leerlauf gibt es jedoch keine so einheitliche Darstellung der auf
die Kurbelwelle wirkenden Momente, wie Bild 5 zeigt. Nur bei Dieseimoto-
ren sind die Momentenspitzen proportional zum Hubvoiumen eines Zylin-
ders. Bei Benzinmotoren sind sie viel geringer, und es ergibt sich kein ein-
deutiger Zusammenhang.

Bei einem Vergleich von Bild 4 und Bild 5 fallt auf, dal® die Erregermo-
mente von Benzin- und Diesglmotoren bei Vollast ahnlich sind, wahrend
im Leerlauf deutliche Unterschiede festgestellt werden.
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Der Kraftfahrzeug-Antriebsstrang als torsionsschwingungsféhi-
ges Gebilde

Der Antriebsstrang eines Kraftfahrzeugs stellt ein torsionsschwingungs-
fihiges System dar [7 — 10]. Es 14t sich ndherungsweise durch eine Kette
von Drehmassen und Torsionsfedern beschreiben. Wenn vernachlassigt
wird, daR sich Radsétze im Getriebe infolge der inneren Ubersetzung am
Getriebegehduse abstitzen und diese wiederum Uber eine mehr oder
weniger elastische Aufthdngung mit der Karosserie verbunden sind, kann
man sogar von linearen Ketten ausgehen, wie sie in Bild 6 gezeigt sind.
Aus Griinden der Ubersichtlichkeit wird versucht, mit so wenig wie mog-
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lich verschiedenen Drehmassen und Torsionsfedern auszukommen. Bild 6
zeigt den Ubergang von einer Kette mit den fiinf Drehmassen Motor,
Getriebe, Differential, Rad und Fahrzeug zu einer Kette, die nur noch aus
den drei Drehmassen Motor, Getriebe und Fahrzeug besteht [11].

Flr viele Schwingungsprobleme ist solch ein einfaches Modell voll aus-
sagefahig. Allerdings muR betont werden, daf3 nicht alle Antriebsstrang-
probleme damit erkldrt werden kénnen.
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Bild 6:
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den Antriebsstrang eines Torsions-  Antriebs-
Kraftfahrzeugs dampfer  strang

Jeder, der schon einmal Schwingungsberechnungen durchgefiihrt hat,
wird ein einfaches Modell begriifden. Er weil3, wie schwer es ist, an erfor-
derliche Daten von Drehmassen und Federsteifigkeiten zu kommen, und
wie unubersichtlich die Darsteilung von Ergebnissen sein kann,

Eine soiche Vorgehensweise birgt immer die Gefahr von zu starken Verein-
fachungen und damit groRen Fehlern oder gar von Falschaussagen. Des-
halb mufd die Modellbildung stets von realen Messungen der Torsions-
schwingungen begleitet werden.
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Die méglichen Schwingungsformen fiir einen solchen einfachen Dreimas-
senschwinger sind in Bild 7 dargestelit [12].

Bei der Schwingungsform “Ruckein” schwingt im wesentlichen der Motor
gegen das Fahrzeug. Das Getriebe ist in der Nahe eines Schwingungskno-
~ tens und schwingt deshalb nur mit kleiner Amplitude. Fir diese Schwin-
gungsform, die dem Ruckeln des Fahrzeugs z. B. nach einem Gasstof3 ent-
spricht, liegen Eigenfrequenzen je nach Fahrzeugtyp und eingelegtem
Gang von 2 — 5 Hz vor.

Motor Getriebe  Fahrzeug
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Bild 7:
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Bei der Schwingungsform “Rasseln” schwingt das Getriebe mit groRer
Amplitude. Typisch sind Eigenfrequenzen von 40 - 80 Hz. Diese Schwin-
gungsform liegt vor, wenn Getrieberasseln auftritt.

Resonanzdrehzahlen

Wenn die Ungleichférmigkeit des Motors auf den schwingungsfahigen
Antriebsstrang einwirkt, kbnnen immer dann Resonanzen entstehen, wenn
Anregungsfrequenz und Eigenfrequenz Gbereinstimmen. Bild 8 zeigt fir
einen Einmassenschwinger die Resonanzkurve mit der Uberhdhung.
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Bild 8: Resonanzkurve fir einfachen Schwinger

Die Anregungsfrequenzen sind proportional der Drehzahl. Deshalb eignet
sich die Darstellung nach Biid 9, in der die Anregungsfrequenzen liber der
Drehzahl aufgetragen sind. Die Anzahl der Erregerschwingungen pro
Motorumdrehung wird als Ordnung bezeichnet. Der Vierzylindermotor hat
pro Umdrehung zwei Ziindungen und regt deshalb hauptsachlich in der
2. Ordnung an. Diese 2. Ordnung ist in Bild 9 durch die dick eingezeichnete
Ursprungsgerade wiedergegeben.

Da die Motorerregung nicht sinusférmig ist, missen zusétzlich héherfre-
quente Anteile in der Erregung auftreten, deren Intensitét aber allgemein
mit steigender Frequenz abnimmt. Auch die héherfrequenten Anteile ste-
hen in einem festen Verhaltnis zur Motordrehzahl. Die 4. und 6. Ordnung
sind mit eingezeichnet. Bei ungleichmaBiger Ziindung der einzelnen Zylin-
der kénnen auch die 1. oder 0,5. Ordnung vorhanden sein. Alle diese Ord-
~ nungen sind Geraden mit unterschiedlichen Steigungen.

In Bild 9 sind zusatzlich noch die Eigenfrequenzen eines PKWs fur die
Schwingungsformen "Rasseln” und "Ruckeln” in den Gédngen 1 -5 einge-
tragen. Da die Eigenfrequenzen selbstverstiandlich nicht von der Drehzahl
abhdngen, ergeben sich horizontale Linien.

Bei jedem Schnittpunkt einer Erregerordnung mit der Eigenfrequenz kann
— mufd aber nicht — eine Resonanz entstehen. Die Vielzahl der mdglichen
Resonanzstellen 143t das komplexe Schwingungsverhalten eines Antriebs-
stranges erahnen.
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Bild9: Erregerfrequenzen als Funktion der Motordrehzahl fur Vierzylindermotoren

Die Schwingungsform des Rasseins wird (berwiegend von der 2. und
4. Ordnung angeregt. Die zugehdrigen Resonanzdrehzahlen finden sich
typischerweise im Bereich von etwa 700 — 2000 U/min. Sie liegen umso
hdher, je niedriger der gewéhlte Gang ist. Die Schwingungsform des Ruk-
kelns ist aus der Ungleichférmigkeit des Motors eigentlich nur durch die
0,5. Ordnung und auch nur in den oberen Gangen anregbar. Die Anregung
dieser Schwingungsform erfolgt normalerweise durch eine breitbandige
Erregung infolge eines lLaststoles.

Schwingungsisolation mit Torsionsdampfer

Theoretisch gibt es verschiedene Moglichkeiten, das Schwingungsverhal-
ten eines Kraftfahrzeug-Antriebsstranges so zu verdndern, dal® nachteilige
Torsionsschwingungen reduziert werden. Die meisten Komponenten des
Antriebsstranges liegen jedoch aus technisch zwingenden Grinden fest,
So ist es bis auf die Schwungradmasse kaum madglich, die Massentrag-
heitsmomente zu verdndern. Steifigkeiten von Reifen, Seitenwellen und
Kardanwelle sind ebenfalls kaum beeinfluBbar. So bleibt nach Bild 10
eigentlich nur noch die Verbindung zwischen Motor und Getriebe Gbrig,
um eine gezielte Beeinflussung vorzunenhmen,
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Bild 10: Torsionsdémpferkennlinie im Schwingungsmodell

Durch eine geeignet geddmpfte, drehelastische Verbindung, kurz Torsions-
dampfer genannt, kénnen Resonanzdrehzahlen verschoben, Resonanzam-
plituden geddmpft und in bestimmten Féllen sogar eine echte Schwin-
gungsisolation erreicht werden.

Im allgemeinen erfordert das Getrieberasseln in Zug, Schub und Leerlauf
unterschiedliche Drehelastizitdt und Ddmpfung. Deswegen enthalten die
meisten Torsionsdampfer genau abgestimmte Teilkennlinien, die fir diese
Lastbereiche getrennt optimiert werden (Bild 10). _
Wie das Schwingungsverhalten durch Verénderung von Verdrehsteifigkeit
und Dampfung beeinfluBt werden kann, ist in Bild 11 beispielhaft an
Berechnungen flir Vollast gezeigt. In den Teilbildern der Matrix ist jeweils
- die Schwingbreite von Motor- und Getriebedrehzahi {iber der mittleren
Motordrehzahl aufgetragen. Der Verlauf der Motordrehzahl ist ausgezo-
gen, der des Getriebes gestrichelt. Fiir jedes Teilbild wurde fiir die Berech-
nung ein Torsionsdampfer mit unterschiedlichen Reibungshysteresen und
Verdrehsteifigkeiten zugrunde gelegt. Horizontal nimmt die Verdrehsteifig-
keit und vertikal die Hysterese zu. Im rechten oberen Teilbild bei einer Ver-
drehsteifigkeit von 20 Nm/° und ohne Reibungshysterese erkennt man
mehrere Resonanzstellen mit groBen Amplituden. Bei ca. 1.600 U/min
liegt eine Resonanz 2. Ordnung vor, die durch die Haupterregung des
Motors verursacht wird. Bei ca. 800 U/min findet man die zugehorige
4. Ordnung, hervorgerufen durch die erste Oberschwingung des Motors.
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Dazwischen tritt eine weitere Resonanz 2. Ordnung auf, die zu einer ande-
ren Schwingungsform gehort. Eine Schwingungsisolation liegt erst bei
Drehzahlen im iberkritischen Bereich ab 2000 U/min vor.

Wird die Verdrehsteifigkeit verringert, verschieben sich die Resonanzen zu
kieineren Drehzahlen, und der Bereich der Schwingungsisolation beginnt
frither. Bei sehr kleinen Verdrehsteifigkeiten von etwa 1 Nm/° nimmt die
Schwingungsamplitude auch im Resonanzbereich stark ab. Das sehr wei-
che Verbindungsglied 1Rt jetzt die Schwingungen gar nicht mehr zum
Rest des Antriebsstranges durch. Dies ware der ideale Torsionsdampfer.
Leider sind jedoch solch flache Federraten im vorhandenen Einbauraum

nicht unterzubringen.
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Bild 11: EinfluR von Verdrehsteifigkeit und Reibungshysterese auf Resonanzkurve
eines Vierzylinder-PKW-Motors )

Realisierbar sind zur Zeit mit den modernen Weitwinkelkonzepten far
Kupplungsscheiben, wie sie bei LuK entwickelt wurden, nur etwa 10 Nm/°
bei PKW-Motoren mit nicht allzuhohem Motormoment. Deshalb muf}
durch gezielte Ddmpfung die Resonanzamplitude reduziert werden. Dies
geht allerdings zu Lasten der Schwingungsisolation im Uberkritischen
Bereich (Bild 11 unten). Bei hohen Reibungshysteresen weist der Torsions-
dampfer immer mehr ein starres Verhalten auf.

Die Matrix in Bild 11 macht deutlich, daR eine Schwingungsisolation im
Zug liber den ganzen Drehzahlbereich mit einer drehelastischen Verbin-
dung, wie sie der konventionelle Torsionsdédmpfer darstellt, nicht erreicht
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werden kann. Eine Torsionsddmpferabstimmung wird deshalb stets einen
KompromiR darstelien zwischen hohen Resonanzamplituden bei niedrigen
und guter Schwingungsisolation bei hohen Drehzahlen einerseits und
einem starren Verhalten infolge hoher Ddmpfung andererseits. Ist ein
befriedigender Kompromif nicht méglich, miissen andere torsionsdamp-
fende MaRnahmen wie z. B. ein Zweimassenschwungrad, eine schlupf-
geregelte Kupplung oder auch eine Féttinger Kupplung eingesetzt werden,

Torsionsmelsystem

Es wurde bereits darauf hingewiesen, dal3 Schwingungsberechnungen
eines Antriebsstranges stets das Risiko von Falschaussagen enthalten, weil
bei der Modellbildung u. U. zu starke Vereinfachungen gemacht werden
oder Massentrédgheitsmomente, Verdrehsteifigkeiten, Dampfungen nicht
das tatséchliche System abbilden. Die Getriebeddmpfung z. B. kann Uber-
haupt nicht direkt, sondern nur durch Vergleich der Schwingungsmessung
mit der Schwingungsberechnung bestimmt werden. Dabei wird in der
Berechnung die Dampfung so lange variiert, bis das Berechnungsergebnis
mit der Messung hinsichtlich Amplitude und Phase Gbereinstimmt. Der so
erhaltene Wert fur die Dampfung wird dann in die endglltige Rechnung
eingefuhrt.

Dies zeigt, welche Bedeutung die Messung der Torsionsschwingungen hat,
und wie wichtig es ist, dal3 beide — Berechnung und Messung — Hand in
Hand gehen und sich gegenseitig erganzen.

Fir LuK war es deshalb schon vor vielen Jahren entscheidend, sowohl
liber geeignete Berechnungsverfahren als auch Gber MeRBmdoglichkeiten zu
verfligen. Besonders wurde darauf geachtet, daf die MeBmittel leicht
anzuwenden sind und rasche Ergebnisse liefern, da Abstimmfahrzeuge
meist nur kurze Zeit zur Verflgung stehen.

Da auf dem Markt keine geeigneten Mef3geréte zu finden waren, wu rde in
den letzten drei Jahren zusammen mit AFT, einer Tochterfirma von LuK,
ein mobiler Torsionsschwingungs-MeRcomputer entwickeit, der bei Ver-
wendung von einfachen Sensoren hochsten Bedienkomfort bietet und fast
alle fiir eine Analyse von Torsionsschwingungssystemen wichtigen Infor-
mationen sofort ohne Zusatzaufwand liefert.

Bild 12 zeigt eine Prinzip-Skizze dieses MeRcomputers. Standardmalig
wird mit magnetoresistiven Spezialsensoren, die auch die Drehrichtung
erkennen, die Zeit zwischen aufeinanderfolgenden Zdhnen des Zahnkran-
zes am Schwungrad und einem Zahnrad im Getriebe digital gemessen.
Weitere MeRstellen, z. B. am Differentialgetriebe, sind méglich.

Ein Mikrofon miRt den Korperschall an einer geeigneten Stelle am
Getriebe. Eine speziell entwickelte Auswerteelekironik liefert die Kérper-
schallintensitdt mit hoher zeitlicher Aufldsung.
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Dariiber hinaus sind noch weitere Eingangskanile vorhanden, mit denen
z. B. Temperaturen, Beschleunigungen, Drosselklappenstellung, Kupp-
lungsweg usw, erfalRt werden kdnnen. Dazu werden Analog-Digital-Wand-
fer mit hoher Auflésung und hoher Tastrate verwendet.

Die MeBwerte konnen direkt im Fahrzeug auf einem Bildschirm Uberprift
werden. Eine 20-MB-Platte speichert die Daten flir die weitere Auswer-
tung. :

Die Weiterverarbeitung der Daten erfolgt stationdr auf einer Workstation.
Diese liefert neben den gemessenen Drehzahlen auch die flir Berechnun-
gen wichtigen Winkelbeschleunigungen sowie die der gleichférmigen
Drehbewegung Gberlagerten Schwingwinkel von Motor und Getriebe.
Ein von LuK entwickelter Auswerte-Algorithmus ermdglicht zudem die
Bestimmung des relativen Verdrehwinkels zwischen Motor und Getriebe.
Die Bewegung und Funktion des Torsionsdampfers 115t sich damit sehr
genau verfolgen. Eine Drehmomentenmessung im Antriebsstrang kann in
den meisten Fallen dadurch entfallen.

Alle diese gemessenen und berechneten Verldufe kénnen zur Schallinten-
sitat und den weiteren AD-Kanalen zeitsynchron dargestellt werden. Diese
Méglichkeiten lassen sich am besten an einigen Beispielen erlautern,
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Anwendungsbeispiele fiir Torsionsmeficomputer

In Bild 13 ist eine Messung im Leerlauf wiedergegeben. Zunéchst schwingt
der Torsionsddmpfer in der Leerlaufstufe, und es liegt eine gute Schwin-
gungsisolation ohne Getrieberasseln vor. Wahrend der Messung wird das
Schleppmoment des Getriebes durch Andriicken des Schalthebels erhéht.
Der Betriebspunkt des Torsionsddmpfers wandert deshalb aus der Leer-
laufstufe in die steile Hauptstufe hinein. Dadurch geht die Schwingungs-
isolation verloren, und das Getriebe rasselt. Wie die Messung der Ge-
rduschintensitdt zeigt, wird pro Motorerregungsschwingung ein Ge-
rauschimpuls genau an der positiven Flanke der Getriebedrehzahl erzeugt.
In diesem Fall entsteht das Gerdusch also offensichtlich dann, wenn die
Getriebeeingangswelle beschleunigt, nachdem sie zuvor stark abgebremst
wurde und die Losrader unter Bildung eines Spiels vorausgeeilt sind.

Zug

Moment

Verdrehwink;l

Schub

o

Motor  rQGetriebe

Drehzahl [U/min} Gerauschintensitat
o

Zeit [s]

Bild 13: Vgr_énderung des Schwingungsverhaltens im Leerlauf durch Ansynchro-
nisieren

Bild 14 zeigt eine Torsionsschwingungsmessung im Zug bei Vollast an

einem Vierzylinder-Benzinmotor.

Der Drehzahlbereich geht von 850 — 2600 U/min, aufgeteilt in vier Teilbil-

der. Deutlich erkennt man zun&chst bei etwa 1000 U/min die Resonanz

4. Ordnung, bei der die Getriebeeingangswelle mit doppelter Motorgrund-
frequenz schwingt. Bei ca. 2000 U/min ist dann die 2. Ordnung stark aus-
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gepragt. Im zwischenresonanten Bereich sind die Schwingungstberho-
hungen am Getriebeeingang etwas geringer. Da das Getrieberasseln, wie
in vielen Untersuchungen bestatigt, mit gréRer werdender Schwingungs-
amplitude an der Getriebeeingangswelle zunimmt, werden die beiden
Resonanzstellen auch subjektiv als Gerduschmaxima erkannt.

[ M)
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Q
(]

Drehzahl [U/min] Drehiahl [U/min] Drehzahl [U/min]

<
£
=,
=
(G
£
g
A , . : ; Bild 14:
0,30 0,45 0,60 0,75 0,20 . .
Zeit [s] Torsionsschwingungen
—— Motor im Zug bei Drehzahlen
— — — Qetriebe von 850 bis 2600 U/min

In Bild 15 ist ein Lastwechselvorgang gezeigt, bei dem sich wahrend des
ganzen Vorgangs die Verdrehung des Torsionsdédmpfers verfolgen laf3t.
Zunachst wird schlagartig das Gaspedal gedricki. Nach der Beschleuni-
gungsphase von etwa 1200 U/min auf 3200 U/min wird das Gas plotzlich
wiedér weggenommen, und die Schubphase beginnt (Bild 15 unten).
Der MeRcomputer setzt beim Start der Messung den relativen Verdrehwin-
kel gleich 0. Von diesem Punkt ausgehend werden sdamtliche Veranderun-
gen der Torsionsddmpferstellung wahrend der gesamten MeRzeit berech-
net. In dem Beispiel in Bild 15 bewegt sich der Torsionsdampfer beim Gas-
geben etwa um 7° in Zugrichtung. Wahrend des Beschleunigens verdreht
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er sich nochmals um 3° weiter entsprechend dem mit héheren Drehzah-
len steigenden Motormoment. Nach AbschiuR des Beschleunigungsvor-
gangs kehrt der Torsionsddmpfer nach Wemgen Ruckelschwingungen wie-
der in seine Ausgangslage zurick. '

Verdrehwinkel!
Torsionsdé_mpfer f°]
I

Drehzahl [U/min]

Bild 15: lastwechsel

Die Genauigkeit, mit der Verdnderungen des Verdrehwinkels eines Tor-
sionsddmpfers bestimmt werden kénnen, betrdgt etwa 0,1°. Dieses Ver-
fahren verwendet nur Informationen der beiden Drehzahlsensoren und ist
deshalb denkbar einfach. Eine aufwendige Momentenmessung wird in den
meisten Fallen (berflissig, da dem Torsionsdampferverdrehwinke! direkt
ein Moment zugeordnet werden kann.

Gegenseitige Erganzung von Messung und Berechnung bei der
Abstimmung

Fir eine optimale Torsionsdampferabstimmung miissen sich — wie erigu-
tert — Schwingungsmessung und -berechnung gegenseitig ergéanzen.
Wirde man sich nur auf eines dieser Verfahren stlitzen, wére die Gefahr
von Fehlinterpretationen zu grof. Die Messung bestédtigt das gewdéhlte
Schwingungsmodell. Ohne Rechnung kénnen Verdnderungen der System-
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parameter nie systematisch untersucht werden. Ein Zweimassenschwung-
rad wére ohne Berechnungsverfahren wahrscheinlich nie entwickelt
worden.

Das Zusammenwirken von Messung und Berechnung bei der Torsions-
dampferabstimmung sei an einem Beispiel erijutert:

In einem PKW ist eine Kupplungsscheibe mit einem gut funktionierenden
Leerfaufddmpfer eingebaut.’ Die Kennlinie ist schematisch in Bild 16
gezeigt. Beim Abstellen des Motors tritt jedoch, wie hiufig bei Leerlauf-
dampfern, ein kurzes, stérendes Abstellrasseln auf. LuK solite dieses
Abstellen verbessern, ohne den Leerlauf zu verschlechtern,

Moment [Nm]
8

4

/ | 0 20
/ Verdrehwinkel [°]

Biid 16: Torsionsddmpferkennlinien fiir Leerlauf

Eine erste Messung des Torsionsschwingungsverhaltens (Bild 17) ergab
eine Reihe von bemerkenswerten Feststellungen. Zunéchst zeigt die Dreh-
zahlmessung (Teilbild C) bei Leerlaufdrehzah] eine ausgezeichnete Isola-
tion. Der Leerlaufddmpfer funktioniert also gut. Nach dem Abschalten der
Ztndung wird der Motor mit konstanter Verzdgerung abgebremst. Er
bleibt bei Drehzah! 0 jedoch nicht abrupt stehen, sondern schwingt noch in
die entgegengesetzte Drehrichtung (iber. Dies wird vom Mellicomputer
erkannt und dargestellt. Aus dem Massentragheitsmoment von Motor,
Schwungrad und Kupplung kann auf ein konstantes Verzdgerungsmoment
von — 30 Nm geschlossen werden, welches durch innere Reibung im
Motor erzeugt wird.
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vorgangs Zeit [s] —- Motor
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Die gute Schwingungsisolation im Leerlauf wird unterhalb einer Drehzahl
von etwa 600 U/min schlechter und geht dann sogar in eine Resonanz
Gber. Beim letzten Ausschwingen des Motors schwingt das Getriebe prak-
tisch synchron. Es ist naheliegend, die Resonanz mit dem kurzen Getriebe-
rasseln in Verbindung zu bringen. Die Gerduschmessung im oberen Teil-
bild belegt dies auch.

Interessant ist die Feststeliung, dafd besonders starke Gerauschspitzen
dann auftreten, wenn das Getriebe eine starke negative Beschleunigung
erfahrt. Die Auswertung (Teilbild D) zeigt die starken Beschleunigungsspit-
zen am Getriebe. Offensichtlich stof3t der Torsionsdampfer an die steile
Schubstufe an.

Die Auswertung des Torsionsddmpferwinkels ist im Teilbild B zu sehen.
Wahrend der kurzen Resonanz treten Schwingungen von etwa 16° auf.
Damit wird fast der volle Vordampferbereich durchschwungen.
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Nach dieser Analyse des Abstellvorgangs wird eine Schwingungssimula-
tion versucht. Dabei spricht man dann von einer guten Ubereinstimmung,
wenn Amplitude und Phasenlage der Berechnung ndherungsweise mit der
Messung (ibereinstimmen, wie dies in Bild 18 oben zu sehen ist.

Jetzt kann die Kennlinie im Rechner variiert werden. Und wir vermuten
auch bereits, auf was es ankommt — die Hauptgeréusche hangen mit dem
Anschlagen an der Schubstufe zusammen.

Rechnung Ausgangszustand

—l
[an]
o
<

500 1

Drehzahl [U/min]

(o]

= 1000 t

g y

=)

% 500 1

% Bild 18:

5 g S Berechnung des Abstell-
0 05 1,0 vorgangs fur Kennlinien

Zeit [s] nach Bild 16

Bild 18 unten zeigt nun ein Berechnungsergebnis, bei dem die Resonanz-
amplitude reduziert ist. Dazu wurde die Schubstufe — in Bild 16 gestrichelt
dargestellt — veriéngert und eine zusétzliche Lastreibscheibe eingebaut.
Die Messung des Abstellvorganges mit dieser neuen Kennlinie zeigt tat-
sichlich ein giinstigeres Verhalten. Zum Vergleich ist in Bild 19 oben noch-
mals der Drehzahlveriauf aus Bild 17 dargestelit. Die subjektive Gerédusch-
beurteilung ergibt eine um drei Noten verbesserte Bewertung. Das verblie-
bene Rasselgerdusch wird nicht mehr als stérend empfunden.

Nicht immer stellt sich der Erfolg so schnell ein. Das Berechnungsverfah-
ren kann ndmlich nicht voraussagen, welcher Grad von Schwingungsisola-
tion notwendig ist, um Getriebegerdusche zu beseitigen. Wie stark Rasseln
zu horen ist, hdngt ganz entscheidend von den Ubertragungsverhéltnissen
fur Koérperschall ab. Und diese kénnen noch nicht vorausberechnet

werden.

24



f Messung Ausgangszustand
= 1000 ¢
£
=
T 5001
£
<
o
0
Messung optimierte Kennlinie
= 1000
£
=,
§ 5001
Bild 19: 5
a
Messung des Abstell- 0 (
vorgangs flir Kennlinien ' 1,0 ‘
nach Bild 16 Zeit [s]

Ist das Ergebnis nach einer ersten Abstimmrunde nicht befriedigend, muld
die Schwingungsisolation noch weiter verbessert werden.

Dabei diirfen sich andere Bereiche nicht verschlechtern. Z. B. kann bei
einer fur Leerlauf gut geeigneten Kennlinie das Lastwechselverhalten Pro-
bleme bereiten. Dann muR ein Kompromif zwischen optimalem Leerlauf-
‘gerdusch und dem Ruckelverhalten gefunden werden. In solchen Fallen
kann dann trotz meRtechnischer und rechnerischer Hilfsmittel die Abstim-
mung zu einer zeitraubenden Téatigkeit werden.

Diese erfolgreiche, durch Messung und Berechnung unterstitzte Torsions-
dampferabstimmung war lange Zeit nur in unserem Werk méglich. Des-
halb wurde von seiten der Automobilindustrie immer wieder der Wunsch
geduflert, eine solche Abstimmung auch direkt vor Ort durchzufihren.
Kurze Entwicklungszeiten von neuen Fahrzeugen und Geheimhaltungsvor-
schriften erfordern dies haufig.

LuK hat diesem Wunsch entsprochen und ein mobiles Abstimmfahrzeug,
das LuK-MeRmobil, entwickelt. Es enthalt in vereinfachter Form alle Hilfs-
mittel fUr eine fundierte Abstimmung wie

— TorsionsmeRstand fiir Torsionsdampfer und ZMS mit Computeraus-
wertung -

— Einlaufprifstand flr Torsionsddmpferreibeinrichtungen

— MeBcomputer fiir Torsionsschwingungen

— Computer zur Schwingungssimuliation

— kleine Werkbank mit Werkzeug.
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Haufig kdnnen mit diesem Me3mobil Torsionsschwingungsprobleme
direkt beim Fahrzeughersteller geldst werden. LuK kann damit auch in den
Fallen helfen, in denen ein Erlkdnig nicht auRerhalb des Werksgeléndes
gefahren werden darf.

Zusammenfassung

Die wichtigsten Erregerquellen fiir Torsionsschwingungen im Kraftfahr-
zeugantriebsstrang werden diskutiert. Die Haupterregerquelien, die Gas-
krafte des Motors, werden flr niedrige Drehzahlen unter Vernachl&ssigung
der Massenkréafte analysiert. Die auf die Kurbelwelle wirkenden wechseln-
den Momente sind fiir Vollast proportional dem Hubraum pro Zylinder. Im
Leeriauf gilt dies nur fur Dieselmotoren.

‘Der Antriebsstrang stellt ein schwingungsfahiges System mit mehreren
Resonanzfrequenzen dar. Mit diesen zusammen ergibt die Erregung des
Motors eine Vielzahl von moglichen Resonanzdrehzahlen. Mit konventio-
nelien Torsionsdampfern in Kupplungsscheiben kénnen diese etwas ver-
schoben und gedampft werden. Eine Schwingungsisolation ist erst ab
Drehzahien von ca. 2000 U/min mdglich.

Eine Messung der Torsionsschwingungen, die Getrieberasseln oder Brum-
men zur Folge haben, ist flir eine Analyse des Problems unerlaldlich. Mefs-
verfahren werden beschrieben. Eine optimale Auslegung eines Torsions-
dédmpfers setzt zusatzlich Simulationsverfahren voraus, mit denen syste-
‘matische Variationen der Parameter durchgefiihrt werden kénnen. Ein Bei-
spiel fur die gegenseitige Ergédnzung von Messung und Berechnung wird

gegeben.
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