ENTWICKLUNG Riementrieb Quelle: MTZ 7/2004

Analyse transversaler
Riemenschwingungen
bel Pkw-Aggregatetrieben

Den Energiefluss zwischen Nebenaggregaten und Verbrennungsmotor zu gewahrleisten,
wird angesichts steigender Anforderungen an Komfort und Lebensdauer zunehmend zu
einer Herausforderung an den Entwicklungsingenieur. Nur mit rechnerischer Unterstitzung
sind tragfahige Aussagen Uber das dynamische Verhalten des Gesamtsystems moglich und
Optimierungspotenziale erschlieRbar. Dieser Aufsatz von INA-Schaeffler stellt ein Berech-
nungsverfahren vor, das Trumschwingungen an allen Riementrumen darstellen kann.
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1 Einleitung

In modernen Kraftfahrzeugen dient der
Verbrennungsmotor nicht nur zum Antrieb
des Fahrzeugs, sondern versorgt auch zahl-
reiche Nebenantriebe mit Leistung. In der
Regel wird der Nebenaggregatetrieb als
Umschlingungsgetriebe mit Keilrippenrie-
men ausgefiihrt. Die steigenden Anforde-
rungen an dieses Getriebesystem bedingen
einen aufwindigeren Entwicklungspro-
zess. Eine besondere Rolle kommt dabei der
rechnerischen Simulation als Hilfsmittel
des Konstrukteurs zu. Obwohl noch keine
entsprechende ,Hardware“ zur Verfiigung
steht, muss sie die Entwicklung mit aussa-
gekraftigen Simulationsergebnissen unter-
stitzen. Die Komplexitdt der Simulations-
modelle sollte sich dabei stets am aktuellen
Konkretisierungsgrad orientieren und es
dem Entwickler erlauben, seine Modelle
sukzessive zu verfeinern.

Transversalschwingungen des Riemens
sind ein charakteristisches Phinomen an
Pkw-Aggregatetrieben. Mit ihrer Modellie-
rung beschéaftigt sich der vorliegende Auf-
satz. Ausgehend von der Formulierung der
Trumkrafte flir Riementrume zwischen
Scheiben mit fester Drehachse wird das
Modell schrittweise hinsichtlich der Be-
riicksichtigung transversaler Riemen-
schwingungen erweitert, zuerst nur fur
Rollen mit ortsfester Drehachse, anschlie-
Bend auch flir Spannrollen. Das hier vorge-
stellte Verfahren stiitzt sich auf allgemein
bekannte, einfache Modellelemente und
mathematische Algorithmen, die in gerin-
gem Umfang an das Problem angepasst
wurden. Viele der verwendeten Teilsyste-
me sind in der Literatur bereits mehrfach
beschrieben, zum Beispiel [2, 3, 4].

Nach einer Beschreibung der Modellele-
mente dient ein Vergleich von Berech-
nungs- und Versuchsergebnissen der Verifi-
kation seiner praktischen Aussagefahigkeit.

2 Trumschwingungen

Trumschwingungen stellen systemspezifi-
sche Effekte an Umschlingungsgetrieben
dar. Prinzipiell kann das Zugmittel zu
Transversal-, Longitudinal- und Torsions-
schwingungen angeregt werden. Im Ver-
gleich zur Biegesteifigkeit ist allerdings die
Steifigkeit des Riemens in Langsrichtung
beziehungsweise um die Torsionsachse
sehr grof3. Damit liegen nur die Resonanz-
gebiete der Transversalschwingungen im
ublichen Betriebsbereich des Verbren-
nungsmotors, so dass nur diese in der Regel
flr die Auslegung von Pkw-Aggregatetrie-
ben technisch relevant sind.

Wesentliche Aufgabenfelder bei der
Auslegung von Nebenaggregatetrieben lie-

MTZ 7-8/2004 Jahrgang 65

gen in der Vermeidung von iibermafiigem
Schlupf und heftigen Transversalschwin-
gungen im Arbeitsbereich des Antriebs.
Die  schmalbandigen  transversalen
Schwingungen des Zugmittels konnen den
Betrieb des gesamten Antriebssystems
empfindlich stéren. Thr Auftreten fithrt zu
Gerauschen und erhohten Strukturbelas-
tungen der Bauteile durch dynamische
Kraftspitzen, welche die Lebensdauer des
Gesamtsystems verkiirzen. Dartiber hi-
naus konnen beim Anschlagen des Rie-
mentrums an benachbarten Teilen sowohl
diese als auch der Riemen selbst bescha-
digt werden. Schon nach kurzer Zeit kann
es so zu einem Ausfall des gesamten An-
triebssystems kommen. Angeregt werden
Trumschwingungen durch das ungleich-
formig verlaufende Antriebsmoment des
Verbrennungsmotors.

Die Auspragung von Trumschwingun-
gen kann auf mehrere physikalische Effek-
te zurtickgefiihrt werden. Unstrittig ist der
Mechanismus der Parametererregung in
Folge oszillierender Trumkréfte [5]. Auch
Abweichungen von der geometrischen
Idealform, zum Beispiel exzentrische
Scheiben, und ortlich variierende Riemen-
eigenschaften stellen Quellen fiir eine Pa-
rametererregung dar [7]. Hinzu kommt der
Transporteffekt aufgrund des Riemenum-
laufs, iber den die longitudinale und die
transversale Bewegung gekoppelt sind [8].
In der Praxis ist zu beobachten, dass sich
die Trumschwingungsamplituden asym-
metrisch ausbilden, Bild 1. Dieser Effekt

2 Trumschwingungen

10

Die Autoren

Dipl.-Ing. Peter Kelm
ist Fachreferent fiir
Mehrkdrperdynamik
L in der Technischen
Berechnung der INA-
Schaeffler KG in Her-
zogenaurach.

Dipl.-Ing. Frank Rettig
ist Berechnungsinge-
nieur in der Techni-
schen Berechnung der
INA-Schaeffler KG in
Herzogenaurach.

bleibt unbertcksichtigt. In komplexeren
Riementrieben (zum Beispiel beim riemen-
getriebenen Startergenerator), teils auch in
konventionellen Riementrieben mit fest-
em Energiefluss, sind Riemenschwingun-
gen auch am Spannsystem zu beobachten.
In diesen Féllen liefert die oszillierende Be-
wegung der Spannsystems als FufSpunkt-
erregung einen zusitzlichen Anregungs-
beitrag.

3 Mechanisches Modell

3.1 Allgemeines
Die Modellierung der transversalen Rie-
menschwingungen erfolgt im Rahmen
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Bild 1: Hullkurve transversale Riemenschwingung
Figure 1: Envelope of transversal belt vibration
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dieser Ausfiihrungen eingebettet in das
dynamische Simulationsprogramm Dina,
das den Riementrieb primér als ebenes
System betrachtet [4]. Riementrume sind
darin als idealisierte Feder-Dampfer-Ele-
mente (Kelvin-Voigt-Modell) mit transver-
salen Schwingungsfreiheitsgraden model-
liert. Durch die direkte Integration des
Transversalschwingungsmodells des Rie-
mens in das mathematische Modell des
Gesamtsystems wird die Koppelung der
Trumschwingungen an die dynamischen
Randbedingungen, insbesondere die
Trumkrafte, gewdhrleistet. In diesem
Punkt unterscheidet sich die gewahlte Mo-
dellierung somit deutlich von der Behand-
lung von Riemenschwingungen als Stabili-
tatsproblem, bei der ein harmonischer Ver-
lauf der Trumkraft vorausgesetzt wird [8].
Um die erforderliche Rechenzeit gering zu
halten, ist die Bertcksichtigung der Trum-
schwingungen optional.

3.2 Riemen ohne Transversal-
schwingungen
Unabhéngig davon, ob an den durch ein
Riementrum miteinander verbundenen
Scheiben die Méglichkeit von Schlupf zwi-
schen Riemen und Scheibe vorgesehen
wird, ist die Darstellung der Trumkrafte
beilinear-elastischem Dehnungsverhalten
des Riemens vergleichsweise trivial, wenn
durch die Modellierung keine Transversal-
schwingungen zugelassen werden, Bild 2.
Bei gegebenen Positionen %; und x, der
Scheibenmittelpunkte ergeben sich der
Winkel a zwischen deren Verbindungsli-
nie X,; und der Riemenlaufrichtung é;; be-
ziehungsweise die freie Riemenlénge [ zu
O
a= arcsing—lr‘1 T L E

GL (1)

]:‘)?M‘cosa GL(2)
mit d; als der jeweiligen nominalen Schei-
bendrehrichtung (+ 1) und r; als jeweiligem
Scheibenradius. Der Vergleich dieser Gro-
Ben fiir den Nominal- und den aktuellen
Zustand erlaubt die Berechnung der Rie-
mendehnung zu

GL (3)

Mit den Geschwindigkeiten der Kon-
taktpunkte Riemen-Scheibe

Vi =Vy,; T 1w &

GL (4)

berechnet man die Dehnungsgeschwin-
digkeit zu
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3.2 Riemen ohne Transversalschwingungen

iA]:

dt

Via =V

GL (5)

Auf der Basis eines Kelvin-Voigt-Modells
fir den Riemen mit den langenspezifi-
schen  Steifigkeits- beziehungsweise
Dampfungswerten EA beziehungsweise
DA fithrt dies zur aktuellen Riemenkraft

EA DAd , O

0
F=max®,F +—Al +——Al Gl (6
FFr L a g ¢©

3.3 Riemen mit Transversal-
schwingungen
Dieser Aufsatz folgt in der rechnerischen
Behandlung der Riementransversalschwin-
gungen dem klassischen mathematischen
Modellierungsweg [5, 6]. Der Riemen wird
dabei als vorgespanntes, massebehaftetes
und biegeweiches Seil betrachtet, das mit
konstanter Geschwindigkeit durch zwei
feste Punkte gezogen wird. Riemenlangs-
schwingungen werden dabei vernachlas-
sigt, womit die Riemenléngskraft im freien
Trum zwar zeitabhangig, aber in Langsrich-
tung konstant ist. Ohne Beriicksichtigung
von Dampfungstermen gewinnt man eine
partielle Differenzialgleichung zur Be-
schreibung der auf ein infinitesimales Rie-
menelement wirkenden Kréfte:

Y g9y
ox’ ox*

GL(7)

Bild 2: Geome-
trie des Rie-
mentrums
Figure 2: Geo-
metry of the
belt strand

PA langenspezifische Masse

y Auslenkung des Riemenelementes

quer zur Tangente an die Riemen-

scheiben

x  Langskoordinate des Riemenelemen-
tes

v Riemengeschwindigkeit in Langsrich-
tung

F  Riemenlangskraft
EI Biegesteifigkeit des Riemens

Die Biegesteifigkeit des Riemens soll in
der weiteren Betrachtung vernachléssigt
werden.

In Rahmen der Vorauslegung interes-
siert gelegentlich nicht die genaue Lage
der Eigenfrequenzen £, , sondern nur deren
grobe Abschatzung. Fiir den Fall konstan-
ter Riemenkraft und -geschwindigkeit und
fester Trumgeometrie erhédlt man aus Gl.
(7) folgende Losung:
{F-pAL) GL (8)

JFpA

n Ordnungszahl der Eigenfrequenz
[ freie Trumlange

fn:i
20

An Gl. (8) lassen sich wesentliche Einfluss-
grofien auf das transversale Schwingungs-
verhalten ablesen. Bei konstanter Langs-
kraft im Riemen und steigender Riemenge-
schwindigkeit fallt die Eigenfrequenz para-
belférmig. Die Eigenfrequenz ist zudem ei-
ne Funktion der Trumkraft. Diese stellt im
Gesamtsystem die mafigebliche Koppe-
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lungsgrofie dar, unterliegt jedoch bei Pkw-
Aggregatetrieben durch den ungleichfér-
migen Antrieb bedingt groflen Schwan-
kungen.

Praktisch lassen sich daher mit Gl. (8)
nur Resonanzbereiche abschétzen. Es
reicht meist aus, die Auswertung auf die
erste, in seltenen Fallen zusatzlich auch die
zweite Schwingungsordnung, zu be-
schranken. Hohere Ordnungen liegen in
der Regel schon auflerhalb des Betriebsbe-
reichs des Verbrennungsmotors.

3.3.1 Transversalschwingungen
zwischen Rollen mit ortsfester
Drehachse

Die Modellierung der Riementransversal-
schwingungen als Saitenschwingungen
der freien Trume lehnt sich eng an die in
[2] gegebene Darstellung an. Durch die
Verwendung von Ansatzfunktionen fiir
die Riementransversalbewegungen nach
dem Verfahren von RITZ entsprechend
y(x,t)=w'(x) q(t) Gl (9)
mit einem Vektor w von rein ortsabhangi-
gen Ansatzfunktionen und dem Vektor g
reiner Zeitfunktionen, die im mechani-
schen Gesamtmodell Freiheitsgrade dar-
stellen, gewinnt man eine in gewohnliche

Differenzialgleichungen transformierte
Darstellung:
Mg+ (G +D)q+Kqg =0 GL. (10)
mit
M = yIvadx Gl. (10a)
G=2uv[ww dx GL. (10b)
D=6 I w'w Tdx Gl. (10c)
K=(F —uvz)J’w'Wde + EIIW"W’ Tdx

GL. (10d)

_e LEAD cpoo O

F=F + 5 J'WW dx g+l -+

% T s Ty ¢ i u GL. (10e)
I gqj'ww dxq+thI|:|

Hier wurde eine geschwindigkeitspro-
portionale Dampfung hinzugefiigt, deren
Matrix in Anlehnung an die Steifigkeits-
matrix gebildet wurde. Die Drehpunkte
sind hier als ortsfest angenommen. Bei der
Berechnung der Riemenlangskraft erkennt
man die Analogie zu Berechnung im vori-
gen Abschnitt: hier sind lediglich Lingen-
anderungen und entsprechende Deh-
nungsgeschwindigkeiten aufgrund der
Transversalschwingungen hinzugekom-
men.
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Als Ansatzfunktionen flir die Transver-
salschwingungen werden Sinusfunktio-
nen verwendet, fiir die ein ganzzahliges
Vielfaches der halben Wellenlange gerade
der freien Lange des Riementrums ent-
spricht: wi(x) = sin(ilﬂ X)

0
Dadurch kénnen die Ortsintegralmatrizen
explizit angegeben werden. Fiir die j-te An-
satzfunktion ergibt sich damit folgende ge-
wohnliche Differenzialgleichung.

n,step2

. ) iT7)? . i 17)2 ey
uTl‘qu+4yvj N; #4.5%%4_@,:_“\/2)(1") +E (in &, =0
k= i)+1 0 0

ji’-K

3.3.2 Transversalschwingungen
zwischen bewegten Rollen
Die Bewegung der Spannrolle stellt in Be-
zug auf ein freies Trum eine FuSpunkterre-
gung dar. Uber die Einlaufpunkte {iber-
tragt sich die Zwangsbewegung auf das
gesamte Trum und wirkt als Anregungs-
mechanismus parallel zur Parametererre-
gung.

Der Losungsansatz nach Gl (9) wird
nach [2] um Ansatzfunktionen fir die

GL (11)

20, 20

3.4 Untersuchungen an einem einfachen Modell

W= goms

i1

-
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-
Bild 3: Einfaches Modell in Dina
Figure 3: Simple model in Dina
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Bild 4: Amplitudengang der ersten drei Eigenformen
Figure 4: Amplitude curve of the first three natural forms
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Querbewegung des Einlaufpunkts er-
weitert. Mit der modalen Koordinate g (t)
und den linearen Ansatzfunktionen w,(x) =
x/lund w,(x) = 1-x/I der Querauslenkung
ergibt sich die Auslenkung y(x,t) des Rie-
mens mit den bereits eingefithrten Ansatz-
funktionen w(x) und Koordinaten g (t) aus
der Superposition von Riemen- und Schei-
benbewegung.

yx=w'(x) qt)+w'(x) q(t)

vegung Y wegung

Gl (12)

Die Bewegungsgleichung Gl. (7) mit dem
erweiterten Losungsansatz lasst sich wie-
der in ein System gewohnlicher Differenzi-
algleichungen transformieren. Aus dem
Ansatz der Scheibenbewegung erhilt man
einen zusatzlichen Term, der als rechte Sei-
te von Gl. (10) interpretiert werden kann. Er
beschreibt den Einfluss der Zwangserre-
gung auf den freien Riemen.

Zusammen mit den Zeitableitungen der
Scheibenbewegung ergibt sich so die Er-
weiterung von Gl. (10), um die Fuf3punkter-
regung.

Mg+(G+D)q+Kq=-Mq-Gg Gl (13)
Nk i
Zwangserregung
M = uJ'W\Tdex Gl (14)
G =2uv[wwdx GL. (15)

Mit Gl. (13) ist neben der Parametererre-
gung auch die Zwangserregung als Anre-
gungsmechanismus im Modell abgebildet.

3.4 Untersuchungen an einem
einfachen Modell
In Dina kann die Zwangserregung als An-
regungsmechanismus mit einer einfachen
Beispielrechnung nachvollzogen werden.
Bild 3 zeigt einen einfachen Riementrieb
mit zwei Scheiben A und B als Beispiel fiir
die Zwangserregung eines Riemens. Die
Scheiben besitzen den gleichen Durchmes-
ser d und sind im Abstand | angeordnet.
Scheibe A ist im Ursprung frei drehbar ge-
lagert und dreht sich mit konstanter Ge-
schwindigkeit V. Der Trieb wird aus-
schliefilich tiber die Querauslenkung des
Riemens angeregt. Diese ist liber die Bewe-
gungsvorgabe auf der Scheibe B gegeben,
deren Mittelpunkt mit der Frequenz f auf
der Kreisbahn zwischen den Extremstel-
lungen B‘ und B oszilliert.

Unter der Annahme kleiner Auslenkun-
gen gilt fir die Querbewegung:

q(t) = A Bin(27ft) Gl (16)
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4 Vergleich Messung - Rechnung

Bild 5: Geometrie des Nebenaggregatetriebs
Figure 5: Geometry of accesory drive

14— z
o Egarie: (Gemimiiony

r W i e II.-EIII;
| o B
'T Lr Foa Todanins
" 'p { |
l
|
| s |l
1
: I tH
I | |
ol | 5,09 Y et
2 I |
1 E Fu"—v-r“".\_ul"“l"'\.-\_,.-\.-'l g T * "-\-.l—ll
I"I"":l'l:lE‘"l" _--'_'I_"'""‘"':"'J‘ﬂ"l:ll:l'ﬂl:l"‘:ll:l'l:\\:' o e o Q) I:l
16 1283 ] =04 L]

Unsase | Lmmr

Bild 6: Abgleich der Trumschwingungsamplituden tber Drehzahl
Figure 6: Comparison of strand vibration amplitudes against speed
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Bild 7: Abgleich des Zeitverlaufs bei 2600/min
Figure 7: Comparison of time curve at 2600/min

Aufgrund der Geometrie erzeugt die Be-
wegung der Scheibe B selbst keine Deh-
nung des Riemens. Damit scheidet die Pa-
rametererregung als Anregungsmecha-
nismus aus, und die Trumschwingungen
sind ausschliefliche Folge der Zwangserre-

gung.

Parallel zur Modellierung erfolgt unter
der Annahme konstanter Trumkriften
nach Gl. (8) eine praxisnahe Abschédtzung
der ersten Eigenfrequenz f;. Bild 4 zeigt
den Amplitudengang der ersten drei Ei-
genformen iiber der bezogenen Erregerfre-
quenz f / f;. Der Vergleich der Maxima der
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Vergrofierungsfunktion mit den entspre-
chenden Eigenfrequenzen aus der Ab-
schiatzung zeigt unter Beruicksichtigung
der unterschiedlichen Annahmen eine gu-
te Ubereinstimmung. Die Maxima der Ver-
groferungsfunktion liegen jeweils zirka
10 % unterhalb der abgeschatzten Eigen-
frequenzen nach Gl. (8). Die beschriebene
Implementierung liefert somit fiir das ein-
fache Beispiel plausible Ergebnisse.

4 Vergleich Messung -
Rechnung

Als Anwendungsbeispiel fiir das beschrie-
bene Simulationsprogramm dient hier der
Nebenaggregatetrieb eines Sechszylinder-
Dieselmotors, Bild 5. Von der Kurbelwelle
werden uber einen einzigen Riemen ein
Klimakompressor, die Lenkhilfepumpe, der
Generator und die Wasserpumpe angetrie-
ben. Die vorgegebene Aggregateanord-
nung macht eine Umlenkrolle zwischen
Lenkhilfepumpe und Wasserpumpe erfor-
derlich.

In die Riemenscheibe des Generators ist
zur Erh6hung der Riemenlebensdauer und
zur Reduzierung von Laufgerauschen ein
Freilauf integriert. Trotz der Verwendung
des Generatorfreilaufs, in Kombination
mit einem hydraulischen Spannsystem,
kommt es in bestimmten Lastsituationen
zu erheblichen Riemenschwingungen zwi-
schen Spannrolle und Freilauf, die sogar
zur Kollision von Riemen und Kurbelwelle
fuhren.

Fir diesen Motor lagen gemessene Dre-
hungleichférmigkeiten der Kurbelwelle
fir Drehzahlpunkte zwischen 800 und
3000/min vor. Fiir die Bewegungsvorgabe
in der Simulation wurden aus diesen Da-
ten geeignete Fourier-Koeffizienten er-
mittelt. Allgemein ist die Verifikation von
Transversalschwingungen einzelner Tru-
me aufgrund der extremen Schmalbandig-
keit dieses Phanomens problematisch, da
der Abstand der Drehzahlstiitzstellen oft so
grof3 ist, dass eine sichere Erkennung von
Transversalschwingungen nicht garan-
tiert werden kann. Liegen Messungen zur
Anregung (Drehungleichformigkeit der
Kurbelwelle) nicht kontinuierlich iiber der
Drehzahl vor, so ist man auf die Interpola-
tion von Fourier-Koeffizienten angewie-
sen. Generell hat sich gezeigt, dass ein hin-
reichend breit gestreuter Frequenzinhalt
der Anregung die Erkennung von Trum-
schwingungen wesentlich erleichtert. Am
Beispieltrieb wurden experimentell Trum-
schwingungen zwischen Spannrolle und
Freilauf unter anderem bei zirka 1300 und
2500/min beobachtet, die rechnerisch
nicht bei dieser Drehzahl auftraten. Um
hier dennoch die Verifikation einer reali-
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tatsnahen Abbildung des Systems zu er-
moglichen, wurden - analog zur oben an-
gefithrten Argumentation - die Fourier-
Koeffizienten dieser Drehzahl auch in der
Drehzahlumgebung verwendet. Der Dreh-
zahlbereich von 800-3000/min wurde in
Schritten von 50/min untersucht. Zusatz-
lich wurden die kritischen Bereiche bei
1400 und 2600/min in Schritten von
10/min besonders fein aufgeldst, um die
maximalen Amplituden zu erfassen. Auf
diese Weise konnten auch in der Simula-
tion Trumschwingungen in der gleichen
Grofie wie im Versuch gefunden werden.

Bild 6 zeigt den Abgleich zwischen
Messung und Rechnung tiber der Motor-
drehzahl. Die Messung liegt iiber den ge-
samten Drehzahlbereich nie unter zirka
1,5 mm Trumschwingungsamplitude. Dies
ist auf Anregungsmechanismen zuriickzu-
fithren, die zwar real vorhanden, im be-
schriebenen Modell aber nicht abgebildet
sind. Neben den schon erwahnten Mecha-
nismen ist hier die dynamische Anregung
des Motorblocks aus dem Verbrennungs-
prozess entscheidend, die sich auch in den
Nebenaggregatetrieb Ubertragt. Parallel
zur direkten Anregung des Riemens wird
so auch der Wegsensor selbst angeregt, so
dass Messfehler unvermeidlich sind. Letzt-
lich sind Amplituden < 1,5 mm aber tech-
nisch ohne Bedeutung und eher als Hin-
weis zu werten, dass die vernachlassigten
Anregungsmechanismen real tatsichlich
keine nennenswerten Amplituden verur-
sachen.

Wichtiger als die Erfassung kleiner Am-
plituden ist die korrekte Beschreibung von
technisch relevanten Schwingungszustan-
den wie sie bei 1400, 1500 und 2600/min
auftreten. In der Messung ergeben sich et-
was grofiere Amplituden als in der Simula-
tion. Das ist darauf zurtickzufiihren, dass
der Wegsensor aus Platzmangel nicht an
der Stelle der grofiten Amplitude ange-
bracht werden konnte. Bei 2600/min
schlagt zudem das Trum aufgrund der gro-
Ben Amplitude an der Kurbelwelle an, so
dass sich die Schwingung einseitig nicht
frei ausbilden kann, Bild 7.

Ungeachtet dessen zeigt der Zeitverlauf
der Riemenschwingung in Amplitude und
Frequenz eine gute Ubereinstimmung zwi-
schen Messung und Rechnung.

5 Schlussbemerkung/Ausblick

Die relevanten physikalischen Effekte im
Nebenaggregatetrieb gibt die Simulation
hinreichend genau wieder. Aus dem Ab-
gleich ergibt sich eine Abweichung von
wenigen mm in den Schwingungsampli-
tuden, was in Relation zu den Abmessun-
gen im Motorraum ausreichend ist. Damit

ist es gelungen, einen praxisgerechten
Kompromiss von Aufwand und Nutzen zu
finden, gerade auch in Hinblick auf die kur-
zen Rechenzeiten und die einfache Daten-
beschaffung. Eine Verfeinerung des Mo-
dells auf Kosten zusatzlicher Eingabepara-
meter erscheint angesichts der bereits er-
zielten Vorhersagequalitat nicht notwen-
dig. Méglich erscheint eine Erweiterung
der Formulierung, die asymmetrische
Schwingungsamplituden abbilden kann,
Bild 1. Die Randbedingungen an den Trum-
Enden sollten dabei so abgewandelt wer-
den, dass die Verschiebung der Kontakt-
punkte auf der Scheibe in Folge der Rie-
menauslenkung berticksichtigt wird.
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