TorsionssChwingungsisblation im
Antriebsstrang
Ein Wertungsversuch

Dr.-Ing. Wolfgang Reik

In den vorangehenden Beitrdgen wurde die schwingungsisolierende Wir-
kung von konventionellen Torsionsdampfern, Zweimassenschwungradern
und schlupfender Kupplung beschrieben. Dariiber hinaus werden in Kraft-
fahrzeugen weitere schwingungsisolierende Systeme eingesetzt. Tilger am
Getriebeausgangverschieben Resonanzfrequenzen. Féttinger-Ku pplungen
und Wandler werden seit Jahrzehnten erfolgreich bei Automatikgetrieben
verwendet. An weiteren Systemen wird gearbeitet. Zu nennen wiéren hier
als Beispiel die viskosen Kupplungen.

Im folgenden Beitrag wird eine Ubersicht gegeben Uber die physikalischen
Mdoglichkeiten, Torsionsschwingungen im Antriebsstrang zu reduzieren.
Betrachtet werden alle bekannten Koppelelemente zwischen Motor und
Getriebe. Die Reduzierung der Ungleichférmigkeit durch den konstruktiven
Aufbau des Motors, zum Beispiel durch mehr Zylinder, soll hier nicht
betrachtet werden. Aus der Literatur [1, 2] sind bereits solche verglei-
chende Darstellungen bekannt, denen aber ein ‘konkretes Fahrzeug
zugrunde lag.

-In diesem Beitrag wird nun jedoch von einem einfachen, allgemeingdilti-
gen Antriebsstrang ausgegangen. Auf die Diskussion von speziellen, nur
vereinzelt auftretenden Antriebsstrangproblemen wird bewuRt verzichtet.
Diese Beschrénkung ist notwendig, um eine Ubersicht Uber bestehende
und auch denkbare Systeme zur Schwingungsisolation geben zu kdnnen.

Schwingungsmodell

Far die vergleichende Betrachtung der schwingungsisolierenden MaRnah-
men wird das bewéhrte Dreimassenschwingungsmodell des Antriebs-
strangs zugrunde gelegt (Bild 1). Die fiir die Modellrechnungen gewihlten
Massentrdgheitsmomente und Verdrehsteifigkeiten entsprechen denen
eines PKW der mittleren Klasse bei eingelegtem 3. Gang.

Im Gegensatz zu fritheren Betrachtungen wird dieses Schwingungsmodell
nicht mit der tatsdchlichen Motorerregung beaufschlagt. Die Ungleichfér-
migkeit des Motors enthalt neben der Grunderregung auch noch Anteile
mit ganzzahligen Vielfachen der Grundfrequenz. Eine sprungartige Last-
anderung durch das Gaspedal ergibt sogar eine breitbandige Anregung.
Flreinen grundlegenden Vergleich verschiedener Variationen im Antriebs-
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strang erweist sich eine harmonische Anregung als geeigneter. In allen fol-
genden Rechnungen wurde deshalb an der Motormasse ein sinusfor-
miges Anregungsmoment M = Mg - sin wt eingeleitet mit der Amplitude
Mo = 250 Nm.

Motor Getriebe Fahrzeug
wechselnde 0,01 kgm?
Erregung
— -wwwwwx~ﬂwww—
+ 250 Nm . 15 Nm/° 5 Nm/°
0,25 kgm? 5 kgm?
Torsions- Antriebs-
dampfer strang

Bild 1: Schwingungsmodell mit harmonischer Anregung

Das Schwingungsmodell reagiert darauf mit Schwingungen, die diskutiert
werden sollen. Fir den Komfort im Kraftfahrzeug ist die Reaktion von
Getriebe- und Fahrzeugmasse entscheidend. In der Schwingungs- und
Regelungstechnik wird diese auch als Systemantwort bezeichnet. Die
Beschleunigungsamplituden am Getriebe stehen im héheren Frequenzbe-
reich in engem Zusammenhang mit dem Getrieberasseln. Typische Rassel-
bereiche liegen bei Anregungsfrequenzen von 30 bis 200 Hz. Die wech-
selnde Beschleunigung des Fahrzeugs bringt im allgemeinen keine Gerau-
sche mit sich. Der Fahrer merkt dies unter Umstédnden jedoch als unange-
nehmes Ruckeln.

Konventionelle Torsionsdampfer

Normalerweise werden Motor und Getriebe lber eine drehelastische Ver-
bindung, den Torsionsdédmpfer der Kupplungsscheibe, miteinander gekop-
pelt. Die Motorungleichférmigkeit soll dadurch —zumindest in bestimmten
Drehzahlbereichen — vom Getriebe ferngehalten werden. Wie bereits
mehrfach diskutiert, gelingt dies nur unvollstandig.

Am Beispiel eines Torsionsddmpfers mit einer blichen Verdrehsteifigkeit
von 15 Nm/° zeigt Bild 2 den Zusammenhang. Die Winkelbeschleunigung
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von Getriebe und Fahrzeug wurde der besseren Ubersichtlichkeit wegen
normiert. Dazu wurde die Amplitude am Getriebe auf die Winkelbeschleu-
nigung, die sich bei einer starren Verbindung von Motor und Getriebe
ergeben wiirde, bezogen. Werte unter 1 bedeuten deshalb Schwingungsi-
solation, Uber 1 Verstdrkung. In dhnlicher Weise wurde auch die Beschleu-
nigungsamplitude des Fahrzeugs normiert. Sie wurde bezogen auf dje
Beschleunigung, die sich bei einem vollstandig starren Antriebsstrang
ergeben wiirde. In der Bildmitte ist die normierte Amplitude der Fahrzeug-
beschleunigung und darunter die der Getriebebeschleunigung tiber der
harmonischen Anregungsfrequenz aufgetragen. Da sowoh| Beschleuni-
gungen als auch Frequenzen iiber einen groBen Bereich gehen, wurde ein
logarithmischer MaRstab gewihit.
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Die Fahrzeugbeschleunigung in Bild 2 14Rt fiir einen konventionellen Tor-
sionsddmpfer bei etwa 4 Hz starkes Ruckeln erwarten, falls eine entspre-
chende Anregung vorliegt. Deutlich hdhere Frequenzen kénnen die grol3e,
trage Masse des Fahrzeugs nicht mehr zum Schwingen bringen.
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Die Getriebebeschleunigung weist bei der Ruckelfrequenz selbstverstand-
lich ebenfalls relativ hohe Beschleunigungsamplituden auf, ohne daR
damit lastiges Getrieberasseln verbunden ware. Als storend wird meist nur
das Ruckeln empfunden.

Getrieberasseln ist bei Frequenzen Uber 30 Hz zu erwarten, und genau in
diesem Bereich liegt die Resonanzstelle, die im wesentlichen von der
Kennlinie des Torsionsddmpfers beeinfluRt wird.

In Bild 2 ist auch der Einflul der Dampferhysterese auf die Getriebebe-
schleunigung wiedergegeben. Eine hohe Hysterese verhindert die ausge-
pragte Resonanz. Sie verschlechtert aber die Schwingungsisolation bei
héheren Frequenzen. Auf die Fahrzeugbeschleunigung und damit das Ruk-
keln hat die Hysterese praktisch keinen EinfluRR.

Der Resonanzbereich mit Verstarkung ist typisch fir federgekoppelte
Systeme. Nur mit sehr hoher Ddmpfung kann diese Uberhéhung vermie-
den werden. Die normierte Beschleunigungsamplitude ndhert sich bei
hohen Frequenzen dem Wert 1 und damit dem starren Verhalten an.
Bild 3 zeigt den Einflu3 der Federrate bei linearen Torsionsddmpferkenn-
linien auf das Schwingungsverhalten des Antriebsstrangs. Im Rasselbe-
reich wirkt sich eine kleinere Verdrehsteifigkeit glinstig aus. Sie verschiebt

Motor Getriebe Fahrzeug

3 Ruckeln

= A —

a 10} 2\ CTD [Nm/°]

£ y\\so

g O /

A 3 \

o D R \

c N1 2

25 i \

c Y N .

2 01 —— ::::51.150‘ - :::::1.bo>

<

@

3 A +— Rasseln—

AQCZ) © 10+ /\ CTD [Nm/°]

= é 1 .// \“ £ >

23 // SIS o Bild 3:

E 0,1 Il WAL NG Systemantwort mit
5 10 100 konventioneller

< Anregungsfrequenz [Hz] Kupplungsscheibe

122



die Resonanz zu kleineren Frequenzen und reduziert die Amplitude am
Getriebe. Auf die Fahrzeugschwingung hat sie kaum EinfluR. Lediglich die
Resonanzfrequenz wird — subjektiv kaum wahrnehmbar — verschoben.
Dies dndert sich jedoch, wenn mehrstufige Kennlinien verwendet werden,
wie sie gegen Getrieberasseln im Leerlauf eingesetzt werden. Der extrem
flache Kennlinienbereich fiir den Leerlauf wirkt dhnlich wie ein Spiel im
Antriebsstrang und kann das Lastwechselverhalten verschlechtern.

Zweimassenschwungrad

Eine deutlichere Verschiebung der Resonanz am Getriebeeingang gelingt
mit einer Aufteilung der zungchst zum Motor gehdrenden Drehmasse des
Schwungrads in ein primires und ein sekundédres Massentragheitsmo-
ment (Bild 4). Mit der sekund&ren Drehmasse wird die wirksame Tragheit
des Getriebes erhéht. Besonders wirkungsvoll ist dies — wie in einem vor-
hergehenden Beitrag gezeigt —, wenn zwischen den beiden Schwungmas-
sen eine sehr niedrige Federrate eingesetzt wird. Moderne ZMS zeichnen
sich gerade dadurch aus.
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Bei allen rasselkritischen Frequenzen Uber 30 Hz liegt am Getriebe eine
ausgezeichnete Schwingungsisolation vor. Bei kleineren Anregungsfre-
quenzen, wie sie z. B. beim Start und Stopp eines Motors auftreten, ist die
niedrige Federrate von 2 Nm/° der Federrate von 10 Nm/° deutlich tiber-
legen. Auch die Fahrzeugschwingung wird durch eine niedrige Federrate
und entsprechende Dampfung reduziert. Moderne ZMS lassen deshalb
auch Verbesserungen des Ruckelns erwarten.

Tilger

Eine grundsétzlich andere Maglichkeit zur Beseitigung von Torsions-
schwingungen ergibt sich mit Tilgern, die bei hinterradangetriebenen -
Kraftfahrzeugen gelegentlich am Getriebeausgang angebracht werden. Sie
konnen bei Anregungsfrequenzen, die der Tilgerfrequenz entsprechen, die
Torsionsschwingungsamplitude im Getriebe verringern (Bild 5). Dabej

Motor Getriebe Fahrzeug

S Ruckeln

2 e

= A

g 10t

s o

3 3

28

3G \

=

C

3 01 s S amsam e

2 10 100

L

Q

(%2

:8 A F——Rasseln—>

2 10%

< 5 28\ A Ohne Tilger

; .@ \\ /, \/ A

g5 =AU

€ 001 / PR Bild 5:
S ’ R 100 Systemantwort mit
< Anregungsfrequenz [Hz] Tilger

-
N
HaN



fuhrt der Tilger im wirksamen Drehzahlbereich eine zum Motor gegenpha-
sige Schwingung aus und kann damit zumindest teilweise die (iber den
Torsionsdampfer auf das Getriebe Ubertragene Ungleichférmigkeit kom-
pensieren. Im glinstigsten Fall ist das Moment des Tilgers genau entge-
gengesetzt gleich dem wechselnden Moment, welches iber den Torsions-
ddmpfer Ubertragen wird. Das resultierende wechselnde Moment am
- Getriebe hebt sich dann vollstindig auf, die wechselnden Beschleunigun-
gen verschwinden.

Leider ist die tilgende Wirkung auf einen engen Drehzahlbereich
beschréankt. Rechts und links davon tritt sogar eine gleichphasige Schwin-
gung des Tilgers auf. Damit verbunden ist eine Verstdrkung, die nur durch
geeignete Dampfung im Tilger etwas abgeschwécht werden kann. Auf das
Ruckelverhalten hat der Tilger keinen EinfluRz.

Fliehkraftpendel

Der ideale Tilger sollte eine mit der Erregerfrequenz verinderbare Eigen-
frequenz besitzen. Damit kann der Nachteil der eng begrenzten Wirkung
Gberwunden werden. Theoretisch muR sich die Tilgerfrequenz stets der
Erregerfrequenz anpassen. Dies erfordert eine Verdrehsteifigkeit des Til-
gers, die mit dem Quadrat der Erregerfrequenz wichst. Mit den iiblicher-
weise verwendeten Federn ist dies nicht méglich.

Aber ein schwingungsféhiges System 4Rt sich nicht nur mit den tblichen
Federn realisieren. Statt Energie kurzzeitig in Federn zu speichern, kann sie
auch in potentielle Energie verwandelt werden. Das ganz einfache Faden-
pendel mit Lange | ist ein Beispiel dafiir. Dessen Resonanzfrequenz ist
durch f = 27 \/g/l gegeben. Dabei ist g die Erdbeschleunigung.

Wird solch ein Pendel an einer rotierenden Scheibe befestigt, muB die Erd-
beschleunigung durch die Zentrifugalbeschleunigung rQ? ersetzt werden
(Bild 6 oben). r ist der Radius, auf dem sich die Pendelmasse befindet, und
1 ist die Winkelgeschwindigkeit der Scheibe. Die Eigenfrequenz eines sol-
cherart rotierenden Pendels ist f = 27 Q \/r/l und damit proportional der
Drehzahl. Durch entsprechende Wahl von r und | kann eine genau defi-
nierte Ordnung angewéhlt werden. Beim Vierzylindermotor wird V/r/l = 2
gewahlt, um die Haupterregung tilgen zu kénnen. Mit einem so abge-
stimmten Fliehkraftpendel am Torsionsdampfer der Kupplungsscheibe
kdnnen Anregungsfrequenzen mit zwei vollen Schwingungen pro Umdre-
hung vollstdndig getilgt werden (Bild 6). Alle anderen Ordnungen bleiben
praktisch unbeeinfluRt. Leider 14Rt sich die Ruckelneigung mit solch einem
Fliehkraftpendel nicht verbessern, da die Ruckelerregung im allgemeinen
breitbandig und nicht proportional der Drehzah! ist und somit nicht einer
Ordnung zugeschrieben werden kann.
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Die Wirkungsweise des Fliehkraftpendels, auch Taylor- oder Sarazin-Pen-
del, wurde in vielen Arbeiten untersucht [z. B. 3 — 8]. Offensichtlich hat die
Moglichkeit, eine ganze Ordnung fiir einen grofBen Frequenzbereich véllig
auszuldschen, schon viele Entwickler in ihren Bann gezogen, ohne dald
sich daraus eine praktisch verwertbare Lésung ergeben hatte. Auch LuK-
hat in dieser Richtung schon intensiv entwickelt [9]. Vielféltige Schwierig-
keiten, wie z. B. Toleranzprobleme, zu grof3e Pendelmasse und sehr grol3e
Schwingungsausschlége beiniedrigen Drehzahlen, haben einen Erfolg ver-
hindert.

Hydrodynamische Momenteniibertragung

Die hydrodynamischen Kupplungen — Fottinger-Kupplungen und Wandler
— stellen eine vollkommen andersartige Kopplung zwischen Motor und
Getriebe dar. Es fehlt eine Feder als Energiespeicher, in der kurzzeitig —
eine Voraussetzung fur Schwingungen — potentielle Energie gespeichert
werden kann. Resonanz zwischen Motor und Getriebe ist deshalb Uber-
haupt nicht mdoglich. Damit aber ohne Verdrehelastizitdt (iberhaupt eine
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Schwingungsisolation erreicht werden kann, muR das Ubertragungsele-
ment einen Schlupf zwischen Motor und Getriebe zulassen.

Die schwingungsisolierende Wirkung von Wandlern oder Fottinger-Kupp-
lungen wird bei Automatikgetrieben ausgeniitzt. Das Verhalten bei schwin-
gender Anregung wird in der Literatur beschrieben [10 — 13]. Da, wie
bekannt, der Wandler mit zunehmender Drehzahl immer steifer wird, ist
die Schwingungsisolation stark von der Drehzah! abhéngig. Bild 7 zeigt ein
typisches Beispiel. Niedrige Pumpendrehzahlen ergeben eine besonders
gute Schwingungsisolation. Dies wird jedoch mit einem grol3en Schlupf,
also Energieverlust, erkauft.

Wie Bild 7 weiter erkennen 14Rt, wird nicht nur die hohe Rasselfrequenz
isoliert, sondern auch das Ruckeln bei niedrigen Frequenzen deutlich redu-

ziert.
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Hydrostatische Momenteniibertragung

Anstatt hydrodynamisch kann die Kopplung zwischen Motor und
Getriebe auch hydrostatisch erfolgen [14]. Dabei wird mit Hilfe einer
Pumpe, deren OIfluR gedrosselt ist, das Moment vom Pumpengehéuse auf
die Antriebswelle lbertragen. Bei der LuK-Konstruktion nach Bild 8 sind
zwischen der priméren und sekundéren Schwungmasse mehrere parallel
geschaltete Zahnradpumpen angeordnet. Der Schlupf kann durch flieh-
kraftgesteuerte Drosseln variiert werden, die hier nicht dargestellt sind.

Bild 8:

Hydrostatisches
ZMS

Bild 9 zeigt die Beschleunigungsamplituden von Getriebe und Fahrzeug.
Auch hier ist die Schwingungsisolation umso besser, je groRer die
Schlupfdrehzahl, d. h. je weiter die Drossel gedffnet ist.

Im Vergleich zum Wandler (Bild 7) fallt auf, daR bei hohen Frequenzen die
isolierende Wirkung auf das Getriebe noch verhéltnismaBig schlecht ist.
Auch Ruckelschwingungen des Fahrzeugs werden nur bei sehr groflem
Schlupf beseitigt. Dies haben Messungen des Lastwechselvorgangs an
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einem hydrostatischen Zweimassenschwungrad nach Bild 8 bestatigt (Bild
10). Der Drehzahlverlauf von Motor und Getriebe nach einem Gasstold ist
uber der Zeit aufgetragen. In Bild 10 oben ist die Zahnradpumpe blockiert.
Motor und Getriebedrehzahl haben deshalb den gleichen Verlauf. Nach
dem GasstoB3 ergibt sich eine starke Ruckelschwingung, die allméahlich

ausklingt.
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In Bild 10 unten dagegen ist der gleiche Vorgang mit einem relativ grofien
Schlupf von 200 U/min wiedergegeben. Die Ruckelschwingung ist zwar
deutlich geddmpft, aber noch lange nicht véllig beseitigt. Dies war nach
Bild 9 auch nicht zu erwarten.

Der groBe Schlupf—erforderlich fiir eine gute Wirkungsweise — ergibt ther-
mische Probleme, die durch die Reibungswirme der Kupplung noch ver-
scharft werden. Bei hohen Temperaturen, z. B. bei extremen Fahrzustin-
den, sinkt die Viskositit aller bekannten Ole stark ab. Dies bewirkt einen
noch gréReren Schlupf und kann zu thermischer Zerstorung fithren. Die
Entwicklung rein hydrostatischer ZMS wurde deshalb bei LuK eingestellt.
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Viskose Kupplung

Auller der hydrostatischen Pumpe kann auch eine viskose Kupplung im
ZMS eingesetzt werden. Die mathematische Herleitung des Schwingungs-
verhaltens zeigt ein auf den ersten Blick Gberraschendes Ergebnis. Es
ergibt sich genau das gleiche Verhalten wie bei hydrostatischer Ubertra-
gung. Die Erkldrung fiir diese Ubereinstimmung liefert die Tatsache, daR in
beiden Fallen Kraft mittels Flissigkeitsscherung Gbertragen wird. Dies ist
bei der Pumpe nicht chne weiteres zu erkennen, da die eigentliche Sche-
rung in der Drossel erfolgt, die den Olstrom steuert. Die Pumpe selbst
wandelt die drehende Bewegung nur in einen Olstrom um. Bei der visko-
sen Kupplung wird dagegen das Ubertragungsmedium Ol direkt zwischen
drehenden Platten geschert.

Wird die viskose Kupplung oder hydrostatische Pumpe nicht in einem
ZMS, sondern in einer Kupplungsscheibe, also ohne sekundére Schwung-
masse, direkt zwischen Motor und Getriebe eingesetzt, ergibt sich eine
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wesentlich schiechtere Schwingungsisolation (Bild 11). Getrieberasseln ist
bei akzeptablem Schlupf kaum zu beseitigen. Das Ruckeln des Fahrzeugs
wird aber, dhnlich wie beim hydrostatischen ZMS, bei groBem Schlupf

verbessert.
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Schlupfgeregelte Kupplung

Die schlupfgeregelte Kupplung, derin dieser Vortragsreihe ein eigener Bei-
trag gewidmet ist, bietet vollig neue Mdglichkeiten. Uber den elektroni-
schen Regelkreis |dRt sich das Schwingungsverhalten des Antriebsstrangs
in weiten Bereichen veridndern. Bei einer optimalen Abstimmung - siehe
Bild 12 — wird bei Anregungsfrequenzen von 5 Hz bereits eine Isolation
erreicht. Sowohl Rasseln als auch Ruckeln lassen sich weitgehend besei-
tigen,

Es ware jedoch falsch, bei noch kleineren Anregungsfrequenzen Isolation
zu verlangen, denn dann kénnte das Fahrzeug nur noch verzégert dem
Fahrerwunsch nach Beschleunigung entsprechen. Bei niedrigen Anre-

131



gungsfrequenzen unter 1 Hz mufd also die normierte Winkelbeschleuni-
gungsamplitude des Fahrzeugs gegen den Wert 1 streben, damit ein kon-
stantes Moment tbertragen werden kann. Die Grenzfrequenz, bei der der
steile Abfall in der Ubertragungsfunktion auftritt, sollte deshalb bei ca.

2 —~ 5 Hz liegen.
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Vergleichende Darstellung schwingungsdampfender
MaBBnahmen

Die heute bekannten Moglichkeiten zur Schwingungsisolation zwischen
Motor und Getriebe lassen sich im wesentlichen in drei Hauptgruppen ein-
teilen. Bei der ersten Gruppe werden Motor und Getriebe drehelastisch
verbunden. Wie Bild 13 zeigt, spaltet sich diese Gruppe in den konventio-
nellen Torsionsdéampfer und das federgekoppelte ZMS auf. Charakteri-
stisch ist die starke Uberhdhung an mehreren Resonanzstellen. Schwin-
gungsisolation tritt erst deutlich Uber der gréfiten Resonanzfrequenz

auf,
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Der Vorteil des ZMS liegt in der sehr viel friiher beginnenden Isolation des
Getriebes. Zudem 148t sich Ruckeln bei sehr flachen Federraten und geeig-
neter Dampfung verbessern. Alle federgekoppelten Systeme haben einen
sehr guten Wirkungsgrad. Die geringen Verluste infolge von Dampfung fal-
len nicht ins Gewicht.

Bei der nachsten Hauptgruppe, den gegengekoppelten Systemen, steht
nicht die Schwingungsisolation zwischen Motor und Getriebe im Vorder-
grund. Bei diesen Systemen wird ndmlich am Getriebe ein Gegenmoment
eingeleitet. Dieses soll die vom Motor kommenden wechseinden Momente
ausldschen, Bei den Ublicherweise am Getriebeausgang eingesetzten Til-
gern ist dieses Ausléschen und damit rasselfreier Betrieb jedoch nur fir
eine feste Frequenz maglich.

Abhilfe wiirde hier das Fliehkraftpendel schaffen. Bei ihm ist die Tilgerfre-
quenz drehzahlproportional, so dald damit eine ganze Anregungsordnung
vollstdndig ausgeldscht werden kann. Fir diese gilt dann die fast ideale
Ubertragungsfunktion. Andere Ordnungen werden jedoch nicht beeinfluBt.
Bei der Ausflhrung ergeben sich zur Zeit unlésbare Probleme und hohe
Kosten.

Beides, Tilger und Fliehkraftpendel, sind passive Systeme. Es sind aber
auch aktive gegengekoppelte Systeme denkbar, bei denen das Gegenmo-
ment nicht durch eine elastisch angekoppelte Masse, sondern z. B. durch
einen Aktuator oder Zusatzmotor erzeugt wird. Eine elektronische Rege-
lung erzeugt zu den gemessenen Getriebebeschleunigungen ein gegen-
phasiges Moment und kann damit Torsionsschwingungen Uber ginen gro-
Ren Frequenzbereich vollig ausiéschen. Der erhebliche technische Auf-
wand und der wegen der erforderlichen Energie fiir den Zusatzmotor
schlechte Wirkungsgrad sind entscheidende Nachteile eines solchen
Systemns.

Im Antriebsstrang von Kraftfahrzeugen ist solch eine teure aktive Kompen-
sation unseres Wissens noch nicht entwickelt worden. Bei Fahrwerken,
aber auch Werkzeugmaschinen und Bauwerken, wird sie vereinzelt schon
angewendet [15 - 17].

Bei der dritten Gruppe, den schiupfgekoppelten Systemen, tritt keine
zusétzliche Resonanz auf. Dies ist der herausragende Vorteil, der allerdings
mit Energieverlust und schlechtem Wirkungsgrad erkauft werden muR,
Ein Vergleich zeigt die Vorteile von hydrodynamischem Wandler und elek-
tronisch betétigter Reibungskupplung, insbesondere bei den héheren Ras-
selfrequenzen. Niederfrequente Ruckelfrequenzen kénnen bei groRem
Schlupf von allen Systemen gedampft werden.

Bei der schlupfgeregelten Kupplung 4Rt sich, wie bereits erwdhnt, der
Schlupf und damit der Wirkungsgradverlust durch geeignete Kennfelder
minimieren. Daflr liegen die Kosten flir solch eine Losung sehr hoch.



Kombinierte Systeme

Keines der in Bild 13 dargesteliten Systeme kann nur Pluspunkte auf sich
vereinen. Durch geschickte Kombination kdnnen jedoch Schwachstellen
~ausgeglichen werden. Solche Kombinationen sind sowohl in Reihen- als
auch Parallelschaltung méglich. Teilweise werden einzelne Systeme in
bestimmten Drehzahlbereichen hinzugeschaltet.

Ein Beispiel daflir ist der Wandler mit i}b&fizrﬁs%angskag}sfmgﬁ Bei niedri-
gen Drehzahlen wird die gute schwingungsisolierende Wirkung des Wand-
lers ausgen(tzt. Bei hoheren Drehzahlen wird dem Wandler eine Uberbriik-
kungskupplung mit einem konventionellen Torsionsddampfer parallel
geschaltet, der jetzt das Moment vollstindig ohne Schlupf Ubertragt und
gleichzeitig bei den hdheren Anregungsfrequenzen die Schwingungen her-
ausfiltert. Damit kann zumindest in diesem Drehzahlbereich der energie-
zehrende Schlupf vermieden werden.
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Aus den gleichen Grinden sollte bei einer elektronischen Schiupfregelung
ein normaler Torsionsdampfer in Reihe geschaltet werden. Tieffrequente
Anregungsfrequenzen werden iber die schlupfende Kupplung herausgefil-
tert. Mit den hdherfrequenten Anteilen wird auch der Torsionsdampfer fer-
tig. Dann kann die Kupplung zur Vermeidung von Schlupf ganz geschlos-
sen werden.

Eine weitere Kombinationsmaglichkeit zwischen feder- und schlupfgekop-
pelten Systemen ist in Bild 14 gezeigt. Eine hydrostatische Pumpe ist in
einem ZMS in Reihe zu einer Drehelastizitdt geschaltet. Auf den ersten
Blick scheint das nicht viel Sinn zu machen, da beide Systeme die nieder-
frequenten Ruckelschwingungen — zumindest bei akzeptablem Schiupf —
nur unzureichend bekdmpfen kdnnen. Hier 138t sich jedoch folgender Trick
anwenden. Die Drossel der Pumpe ist im Normalzustand geschlossen, der
Schlupf auf ein Minimum von ca. 10 U/min abgesenkt. Die Schwingungs-
isolation der Motorungleichférmigkeit wird vollstandig von der Drehelasti-
zitdt Ubernommen. Bei LaststoRen, z. B. durch pldtzliches Gasgeben, ent-
steht im gedrosselten Pumpenkreislauf ein Druckanstieg, der tiber ein Spe-
zialventil die Drossel kurzzeitig 6ffnet und damit erhéhten Schiupf zur Ver-
meidung von Ruckelschwingungen zuldlt. Da sich die Drossel innerhalb
weniger Sekunden selbstédndig wieder schliefdt, hdlt sich der gesamte
Energieverlust in Grenzen.

Bild 15:
Reihenschaltung

von hydrostatischer
Pumpe und Federnim
ZMS
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Bild 15 zeigt eine solche Konstruktion. Die Zahnradpumpe ist aulRen, die
Feder in Reihe radial innen angeordnet. Solche Kombinationen sind aller-
dings noch lange nicht serienreif und diirften bei Realisierung sehr teuer
werden. - e

Zusammenfassung

Systeme zur Isolation von Torsionsschwingungen im Antriebsstrang eines
Kraftfahrzeugs lassen sich in drei Gruppen einteilen:

— federgekoppelte Systeme, z. B. konventioneller Torsionsddampfer, feder-
gekoppeltes ZMS

— gegengekoppelte Systeme, z. B. Tilger oder Fliehkraftpendel

— schlupfgekoppelte Systeme, z. B. Wandler, Schlupfregelung oder vis-
kose Kupplung ' -

Bei federgekoppelten Systemen wird die Motorerregung lber eine Ver-
drehelastizitdt aufgenommen. Energieverlust tritt praktisch nicht auf, da
die in der Feder gespeicherte Energie wieder abgegeben wird. Die mit dem
Energiespeicher zwangsliufig verbundene zusitzliche Resonanz kann zu
Getrieberasseln fihren. Durch Optimierung der Massenverhéaltnisse und
extreme Reduzierung der Federrate bei den modernen Weitwinkel-ZMS
kOnnen die zusé&tzlichen Resonanzstellen aus dem Fahrbereich verschoben
werden, so daf} kein Getrieberasseln mehr auftritt.

Bei gegengekoppelten Systemen wird am Getriebe ein Gegenmoment
erzeugt. Technisch realisierbare Tilger haben eine eng begrenzte Wirkung
und kdnnen nur in Einzelfillen eine deutliche Verbesserung des Getriebe-
rasselns bringen.

Bei den schlupfgekoppelten Systemen wird die Ungleichformigkeit des
Motors Uber Schlupf aufgefangen. Resonanz zwischen Motor und Getriebe
kann nicht auftreten. Bei groBem Schlupf kénnen auch niederfrequente
Ruckelschwingungen gut geddampft werden. Nachteilig sind der zwangs-
laufig dabei auftretende Energieverlust und die hohen Kosten.

In Zukunft dirften deshalb geeignete Kombinationen von schlupf- und
federgekoppelten Systemen entwickelt werden, bei denen das schlupfende
System nur eingeschaltet wird, solange niederfrequente Schwingungen
bekdmpft werden sollen.
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