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Vorwort

Das 25jdhrige Firmen-Jubildum der LuK Bihl beginnt mit dem
diesjdhrigen 4. LuK-Kupplungs-Kolloquium, das einen bemer-
kenswerten Teil der LuK-Geschichte darstellt. Zeigt dieses
Kolloquium doch das Bemiihen der LuK-Ingenieure, Uber die
Tagesprobleme hinaus ihre Erfahrungen und Erkenntnisse in
Regeln zu fassen und in einen (bergeordneten Zusammenhang
zu stellen. Nicht Selbstzweck treibt uns, sondern das Bemthen,
den Geschéftspartnern anwendbare theoretische Grundlagen ftir
die tégliche Arbeit zu schaffen. Wir alle freuen uns (ber die
Anerkennung, die der LuK aus Praxis L:nd Wissenschaft hierfir
zuteil wurde. Es ist ein notwendiger Ansporn flir die Arbeit der
Zukunft.

Dr.-Ing. Ernst-H. Kohlhage
Président
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Torsionsschwingungen im An'triebsstrang_
von Kraftfahrzeugen
Allgemeine Uberlegungen

Dr.-Ing. Wolfgang Reik

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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Bild 1:
Gelenkwellen Beugungswinkel Erregerquellen fir
Torsionsschwingungen
im Antriebsstrang eines
Rad Fahrbahnunebenheiten Kraftfahrzeugs

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.

Motor  Getriebe Differential Rad Fahrzeug

AW P WA WA

Torsions- Kardan- Seiten- Reifen
dampfer welle welle

Motor  Getriebe Differential Fahrzeug

Torsions- Kardan- Seiten-
dampfer  welle welle

Motor Getriebe  Fahrzeug

Bild 6:

Schwingungsmodell fir MWDW\/WV\'
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

Schwingungs — ‘/WV\/%GWW\AA
form _

A\
Ruckeln

vy~ 2-5Hz

Bild 7:

Schwingungsformen
Rasseln N eines Dreimassen-

\
y=40-80 Hz \/ schwingers
U

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.

15



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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j I
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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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Torsionsschwingungscomputer

Bildschirm

1 L

Eingangskanale
flr zusatziiche
Mef3grol3en

Sensor | Mikrofon

Bild 12:

MelRcomputer

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.
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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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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.
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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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Torsionsschwingungen in
Traktorentriebwerken
Moglichkeiten zur Démpfung

Dipl.-Ing. Karl Keck

Von LuK gelieferte Kupplungen fir Ackerschlepper beinhalten heute zu
etwa zwei Drittel Kupplungsscheiben mit Torsionsdampfern flr den Fahr-
antrieb, in Einzelfallen auch fir den PTO-Antrieb. Grund fur die Verwen-
dung dieser Torsionsdédmpfer ist in der Regel die Beseitigung stdrender
Geriusche, die durch Torsionsschwingungen im Triebwerkstrang erzeugt
werden.

Der Anteil von torsionsgedampften Kupplungsscheiben fiir Traktoren ist
im Laufe der letzten Jahre kontinuierlich gestiegen. Wie bei anderen Fahr-
zeugarten auch, rihrt dies von der Anhebung der Gesamtqualitat des Fahr-
zeuges her. Neben der Verbesserung des mechanischen Wirkungsgrads
durch Verminderung der inneren Reibung kann dies bei Traktorentriebwer-
ken z. B. sein:

— feinere Gangabstufung und damit Vergrof3erung der Anzahl schwin-
gungsfahiger und gerduscherzeugender Komponenten,

— héhere Ubersetzungen ins Schnelle, die in gleichem MaRe die schwin-
gungsverursachende Ungielchformngkelt desVerbrennungsmotors mul-
tiplizieren,

— Lastschaltgetriebe, die aus verschiedenen konstruktiv bedmgten Grun-
den an den Torsionsdampfer als Verbindungsglied zum Motor spezielle
Anforderungen stellen.

LuK ist diesen Anforderungen der Kunden gefoigt und hat im Laufe der
letzten Jahre vermehrt Entwicklungsarbeit auch im Traktorenbereich fur
Torsionsdampfer aufgewendet.

Ergebnisse dieser Arbeit, die Uber den Einzelfall hinaus zum allgemeinen
Verstandnis der Torsionsschwingungen bei Traktorentriebwerken beitra-
gen, werden im folgenden vorgetragen. Dabei werden mehrfach Verglei-
che zum PKW-Bereich gezogen, da Aufgabenstellung und Losungsansatze
dort dhnlich sind.

Der Motor als Torsionsschwingungserreger

Traktoren verwenden heute in der Regel Viertakt-Dieselmotoren als
Antriebsmaschinen. Die diskontinuierliche Verbrennung des Kraftstoffs hat
zur Folge, daR von der Kurbelwelle kein konstantes, sondern gin um einen
Mittelwert schwankendes Drehmoment abgegeben wird.
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Bild 1-zeigt die auf die Kurbelwelle wirkenden Momente. Gegenliber dem
ersten Vortrag wurde das Diagramm um Werte flr Traktoren erganzt. Auf-
getragen ist in Abhdngigkeit vom Zylinderhubraum die an der Verbindung
von der Kurbelwelle zum Schwungrad wirkende Schwingbreite des Dreh-
moments sowohl fir Leerlauf als auch fiir Vollast. Als spezifische Mittel-
werte, die fur Abschatzungen von Gré3enordnungen geeignet sind, er-
geben sich:

— Leerlauf: spez. Momentenschwankung ca. 1000 Nm/dm?
— Vollast: spez. Momentenschwankung ca. 1800 Nm/dm?

B

< A PIKW Traktoren

2 e = V\ollast

S 1 P 7" 1800 Nmv/dm?
5 | L |

E2000f | L <

o |

a } L | _Leerlauf

é : | /041" 1000 Nmy/dm?3
£1000{ | L |

S ~

g j el |

& ' i |

2 L |

% O' . ! ! . L -
a0 05 1 15

Hubraum pro Zylinder {dm?]

Bild 1: Schwingbreite des Drehmoments von Dieselmotoren

Sowohl PKW- als auch Traktorendieselmotoren gehorchen dieser Gesetz-
maRigkeit. PKW haben Zylinderhubrdume im Bereich von 0,3 -0,6 dm?3;
Traktoren dagegen verwenden Ulblicherweise Zylinderhubraume um
1 dm?.

Die genannte Schwingbreite des Drehmoments flihrt je nach Grol3e des
Schwungrades zu einer bestimmten Schwingbreite der Winkelbeschleuni-
gungen und ist damit der Verursacher der Torsionsschwingungen. Daraus
14Rt sich unter Beriicksichtigung der Zylinderanzahl des Motors und des
Drehzahlniveaus die Schwingbreite sowohl der Drehzah! als auch des Win-
kels errechnen.

In Bild 2 sind fiir eine Leerlaufdrehzahl von 700 U/min die Schwingbreiten
der Drehzahl in Abhangigkeit von der Zylinderanzahl und dem spezifischen
Massentragheitsmoment des Motors aufgetragen. Als spezifisches Mas-
sentrigheitsmoment des Motors ist hierbei das gesamte Massentragheits-
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moment von Kurbeltrieb + Schwungrad + Kupplung, bezogen auf den
Hubraum des Einzelzylinders, zu verstehen. Angegeben sind die fur Trak-
toren und PKW dblichen Bereiche, :

A
2001
<
£
=,
= PKW-Bereich
3
o
o
F 1004
©
2
£ Traktoren-Bereich
o
=
s -
£ Dreizylinder
h
Vierzylinder
Bild 2: _ Sechszylinder
Schwingbreite der 0 : - . ’ B>
Motordrehzahl im Leer- 0 1. Z
lauf bei 700 U/min Spezifisches Massentragheitsmoment [kgm¥dm?]

In Bild 3 sind in gleicher Weise die Schwingbreiten der Drehzahl fiir Motor-
vollast bei 1000 U/min wiedergegeben. Anzumerken wére folgendes:

— Das spezifische Massentragheitsmoment der Motoren variiert relativ
stark und dementsprechend auch die GréRe der vom Metor im Einzelfall
erzeugten Torsionsschwingungen. Fiir den im Diagramm eingetragenen
Bereich fir Traktoren liegen die Drehzahlschwankungen bei gleichzeiti-
ger Beriicksichtigung der unterschiedlichen Zylinderzahlen bei Vollast
z. B. zwischen 25 und 100 U/min, also ein Verhéltnis von 1:4.

— Von den Zahlenwerten her gesehen liegen die Traktoren deutlich ginsti-
ger als PKW. Dieser Vorteil ist allerdings sofort zunichte, wenn ein
Getriebe —was durchaus moglich ist — eine Ubersetzung von z. B. 2:1 ins
Schnelle hat und damit die Schwingbreite an einzelnen Zahnradpaarun-
gen oder Synchronisierelementen verdoppelt.
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— Bei Vollast liegt die Schwingbreite von PKW-Motoren im Mittel etwa
3mal so hoch wie bei Schleppermotoren. Die Schwingbreite liegt jedoch
niedriger, als die Fortsetzung der Kurven aus dem Schlepperbereich
erwarten lieRe. Dies k&nnte von der Gblicherweise bei PKW-Dieselmoto-

ren angewandten indirekten Kraftstoffeinspritzung herriithren.

2(}0ﬁ

PKW-Bereich
Vierzylinder
Sechszylinder

1001

Traktoren-Bereich

Schwingbreite der Drehzahl [U/min]

Dreizylinder
Vierzylinder
Sechszylinder Bild 3:
0 ? 1* * 2 > Schwingbreite der
0 Motordrehzahl bei Voll-
Spezifisches Massentragheitsmoment [kgm2dm?] last und 1000 U/min

Das Triebwerk als Torsionsschwinger

Wie sehen nun die Triebwerke von Traktoren aus? Entsprechend den
gewiinschten Geschwindigkeiten des Fahrzeugs von etwa 2 bis 40 km/h
haben diese Triebwerke die Aufgabe, die Motornenndrehzahl von z.B.
2400 U/min im Verhaltnis von etwa 1:20 bis 1:400 zu untersetzen bei
sinem Durchmesser der Antriebsrader von z. B. 1,75 m. Die héchste Uber-
setzung von 1:400 verlangt die Anordnung von mindestens 4 Unter-
setzungsstufen. Die Uberbriickung der Spreizung von 1:20 in Stufen von
etwa 1:1,2 erfordert die Anordnung von etwa 16 Gangen.

Derartige Triebwerke sind etwa 1 — 2 m lang. Die Getriebeeingangsdreh-
momente liegen bei Motorleistungen von 30 bis 200 PS zwischen etwa 100
und 800 Nm. - '

32



Durch Anzahl von Untersetzungsstufen und Gangen ergeben sich eine
Vielzahl konstruktiver Gestaltungsmoglichkeiten, die auch genutzt werden
und die es unmdglich erscheinen lassen, Traktorentriebwerke pauschal zu
betrachten.

Es soll deshalb im folgenden die Problematik der Torsionsschwingungen
an einem Triebwerk moglichst einfacher Form und seinen konkreten Zah-
lenwerten dargestellt werden. Bild 4 zeigt ein derartiges Triebwerk in sche-
matischer Form. Man erkennt die o. g. 4 Untersetzungsstufen, ndmlich:

— Schaltgetriebe

— Gruppengetriebe
-~ Differential

— Achsuntersetzung

Motor Wechselgetriebe Gruppengetriebe m
1 2 3 4 i R

T T I‘{I

111 T
e

Bild 4: Schema eines einfachen Ackerschieppergetriebes {12/4)

Das Untersetzungsverhélitnis der ersten Stufe ist in diesem Falle 4fach
variabel, das der zweiten Stelle ebenfalls 4fach, davon einmal mit Dreh-
richtungsumkehr, wodurch 12 Vorwérts- und 4 Rickwartsgénge entstehen.
Der guten Ubersicht halber sind allerdings einige Komponenten nicht
gezeigt, ndmlich der ganze PTO-Antriebsstrang, der Vorderradantriebs-
strang, Splitgruppe und Creeper-Stufe zur Erhéhung der Ganganzahl,

Auf diese Getriebeteile wird nun die Motorschwingung in vorerst nicht
bekannter Weise, also unvermindert, abgeschwacht oder verstérkt, Uber-
tragen. Fiihrt sie zu Gerduschen, so hat im Regelfall eine Verringerung der
Schwingung auch eine Verringerung der Gerdusche oder deren Beseiti-
gung zur Folge. Die Beeinflussung ist durch einen zwischen Motor und
Triebwerk angeordneten Torsionsdampfer moglich. Untersuchen wir dies
im folgenden in klassischer Weise getrennt nach Leerlauf und Fahrbetrieb.
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Schwingungsverhalten im Leerlauf

Durch das Vorhandensein mehrerer schaltbarer Getriebeteile entstehen
beim Traktorentriebwerk — anders als beim PKW — mehrere Getriebeneu-
tralstellungen. Im vorliegenden Beispiel sind dies insgesamt 5, wobei in
Neutralstellung des ersten Getriebeteils nur die vorderen 4 Zahnradpaare
drehen. Bei Einschaltung eines der Génge 1 — 4 bei gleichzeitiger Neutral-
stellung des zweiten Getriebeteils drehen jedoch jeweils eine Reihe weite-
rer Teile, und dies — entsprechend dem eingelegten Gang — mit stark unter-
schiedlichen Geschwindigkeiten. Dementsprechend ergeben sich bei den
verschiedenen Neutralstellungen fir das fir die Torsionsschwingung ent-
scheidende Massentragheitsmoment stark unterschiedliche Werte. Dies ist
in Bild 5 rechts dargestelit. Im vorliegenden Beispiel ergeben sich Massen-
tragheitsmomente von 0,016 bis 0,061 kgm?, also ein Verhéltnis von etwa
1:4.

Torsionsddmpfer  Getriebeeingangswelle

| "

0
Motor Getriebe 0 1. 2. 3. 4. Gang

(o]

Q

R
Getriebetragheitsmoment [kgm?]

Bild 5: Modell fir Schwingungssimulation im Leeriauf

Die linke Bildhélfte zeigt das Modell eines Zweimassenschwingers, das
nach den bisher durch Messungen an etwa 10 verschiedenen Traktoren
gewonnenen Erfahrungen die Schwingungen im Leerlauf genligend genau
beschreibt. Das variable Massentrdgheitsmoment des Getriebes ist durch
verschieden grofRe strichpunktierte Rechtecke symbolisiert.

Welche Auswirkungen hat es auf die Auslegung des Torsionsddmpfers?
Dies ist in Bild 6 dargestelit. Es wurde dabei zugrunde gelegt, dald die
Resonanzdrehzahl bei Erregung durch die Ziindfrequenz des Motors auf
300 U/min eingestellt wird. Bei dieser Auslegung ergibt sich, wie im Teil-
bild rechts unten symbolisiert, bei der {blichen Leerlaufdrehzah! von 600
bis 700 U/min eine deutlich Uberkritische Betriebsweise und eine Schwin-
gungsreduzierung auf etwa die Halfte. Das Bild zeigt die hierfiir maximal
zulassige Torsionsrate in Abhéngigkeit vom Massentrégheitsmoment des
Getriebes.
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Bild 6: Torsionsraten fUr Resonanzdrehzahl von 300 U/min

Fir die in unserem Beispiel vorliegenden Massentragheitsmomente erge-
ben sich je nach Schaltkonfiguration fiir einen Dreizylindermotor zulassige
Torsionsraten von etwa 0,6 bis 2 Nm/°. Sollte eine Schwingungsreduzie-
rung in allen Failen erforderlich sein, dirfte natlrlich nur der kleinste Wert
mit 0,6 Nm/° verwendet werden. Da bei konventionellen Traktorentrieb-
werken generell die Massentradgheitsmomente im Leerlauf von knapp |
unter 0,01 bis etwa 0,1 kgm? liegen, wéren nach dieser Uberlegung Tor-
sionsraten von etwa 1 bis 2 Nm/° flir kleinere Traktoren mit Drei- und
Vierzylindermotoren erforderlich. Fiir grof3ere Traktoren mit Sechszylinder-
motoren sind 2 bis 5 Nm/° mdaglich.

Ein Blick auf die in Bild 7 dargestellten Leerlaufkennlinien von Serientor-
sionsddmpfern zeigt, daR diese Forderung nicht immer erfallt ist.

Die Torsionsraten liegen teilweise sehr viel héher, obwohl sie erfolgreich
zur Beseitigung von Leerlaufgerduschen eingesetzt werden. Diese etwas
Uberraschende Situation kann wie folgt erkiart werden:

— Traktorentriebwerke zeigen in der Regel bei der absoluten Neutralstel-
lung, bei der auch das kleinste Massentrédgheitsmoment vorliegt, ein
annehmbares Gerduschverhalten. Die Gerduschprobleme nehmen bei
hoheren Giangen zu, offensichtlich parallel zur wachsenden Drehge-
schwindigkeit der umlaufenden Zahnrader. Deshalb genlgt es oft, den
Torsionsdampfer fiir die beiden grofiten Génge auszulegen, die auch
gleichzeitig das groRte Massentrégheitsmoment aufweisen. Hierfir sind
bei kleineren Triebwerken Torsionsraten von etwa 1 bis 2 Nm/° geeig-
net. Einige der im Bild gezeigten Torsionsddmpfer haben tatsdchlich
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diese Steigungen. Selbstverstéandlich birgt diese Auslegung das Risiko
in sich, daR bei kleineren Gangen das Triebwerk im kritischen Bereich
lduft und das Fehlen von Dampfung im Getriebe oder im Torsionsdéamp-
fer zu Resonanz und damit zu nicht akzeptablen Gerduschen fahrt.

A [Nm/°]
. E 20
100 Z
Zug é 10
L 50 5
= 2
1
- . 20
20 10
Torsionswinkel {°]
50¢
Schub
100+~

Bild 7: Leerlaufkennung typischer Torsionsdampfer fir Traktoren
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Einige der im Bild gezeigten Torsionsddmpfer haben Torsionsraten von
5, 10 und sogar 20 Nm/°, die keine Uberkritische Schwingungsisolation
erwarten lassen. In Bild 8 wird anhand von Schwingungsmessungen
versucht, die physikalischen Hintergriinde zu erkidren. Gemessen wurde -
im Leerlauf bei 700 U/min, Getriebe mit eingelegtem 2. Gang, Massen-
tragheitsmoment 0,03 kgm?, Dreizylindermotor. Die Drehzahl des
Motors ist als durchgezogene Linie, die Getriebedrehzahl als gestrichelte
Linie wiedergegeben. Das obere Teilbild zeigt eine Messung mit Kupp-
lungsscheibe ohne Torsionsdampfer. Die Getriebeschwingung ist auf-
grund der unvermeidbaren Zahnflankenspiele von Wellen und Naben
deutlich Gberhdht gegenliber der Motorschwingung, subjektiv ist das
Gerausch mit Note 5, also als ldstig eingestuft. Die Bildmitte zeigt eine
Messung an einem Dampfer mit einer oben als unverstidndlich hoch
bezeichneten Steigung von 9 Nm/°; man sieht dies an der Resonanz-
drehzahl von 825 U/min, die in der Ndhe der Leerlaufdrehzahl liegt. Der
Dampfer reduziert die Motorschwingung wenig, der Zustand ist jedoch
deutlich besser als ohne Ddmpfer. Subjektiv ist das Gerdusch mit 7, also
als akzeptabel eingestuft. Im Teilbild unten ist schlieBlich eine Messung
mit Torsionsrate 1,5 Nm/°, also mit dberkritisch ausgeiegtem Dampfer
gezeigt. Die Getriebeschwingung ist etwa auf die Halfte reduziert. Die
subjektive Gerduschbewertung mit Note 9 gibt an, dal3 keine Gerdusche
mehr vernehmbar sind.
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Die Wirkungsweise von Leerlaufstufen mit auf den ersten Blick zu hoch lie-
genden Torsionsraten ist also dadurch erkldrbar, dald der dabei erzielte
Zustand vom Geridusch noch akzeptabel ist. Eine hohe Torsionsrate kann
dann durchaus Vorteile bieten. Sie verk(rzt die erforderlichen Verdrehwin-
kel zur Beherrschung der Schieppmomente und wirkt sich auch glinstig flr
den Fahrbetrieb bei geringen Motorbelastungen aus.

Da eine Betriebsweise in der Nahe der Resonanzdrehzahl jedoch nur bei
ausreichender Dampfung méglich ist, wird sie immer mit einem gewissen
Risiko verbunden sein. Die rechnerische Schwingungssimulation eriaubt,
durch Variation der Dampfungsparameter das Risiko abzuschétzen; dies
zeigt Bild 9.

Oben ist zuerst der gerduschlich befriedigende Ausgangszustand mit der
eigentlich zu hohen Torsionsrate von 9 Nm/° simuliert. Im zweiten Teil-
bild von oben wurde bei unverénderter Hysterese des Torsionsdampfers
die Getriebeddmpfung auf den im PKW-Bereich (iblichen Wert reduziert.
Das Schwingungsbild ist bereits ungtinstiger als im vorhergehenden Bild 8
bei der Messung ohne Torsionsdampfer. Die beiden unteren Teilbilder zei-
gen schlieflich, daR eine Reduzierung der Dampferhysterese das Ergebnis
weiter verrschlechtert.
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Zum AbschluR dieses Kapitels (iber die Situation bei Leerlauf sei die
Motorerregung noch einmal betrachtet, weil deren Winkelausschlége fir
die Lange der Torsionskennlinie des Dampfers ausschlaggebend sind.
Bild 10 zeigt die Winkelschwingbreite im Leerlauf bei 700 U/min Uber dem
spezifischen Massentrdgheitsmoment.

Man erreicht bei Dreizylindermotoren Schwingwinkel bis zu 4°. Dies kann
bei gleichzeitig niedriger Torsionsrate von 1 bis 2 Nm/° und Getriebe-
schleppmomenten von bis zu 5 Nm zu Verdrehwinkein der Leerlaufstufe
von 10° fihren. Auf der rechten Seite des Bereichs liegen die Schwing-
winkel bei Vier- und Sechszylindermotoren dagegen nur bei etwa 1°. Ist
gleichzeitig eine Torsionsrate von 5 bis 10 Nm/° mdglich, so kann ein
Verdrehwinkel der Leerlaufstufe von 2° gentgen.
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Schwingungsverhalten im Fahrbetrieb

Zur interpretation des Schwingungsverhaltens bot es sich an, im Fahrbe-
trieb auch fur Traktoren zunéchst das im PKW-Bereich erfolgreich ange-
wandte 3-Massen-Modell einzusetzen; ein Modell also, das wegen der
relativ niedrigen Torsionssteifigkeit der Achswellen das Getriebe mit dem
Differential weitgehend fir sich alleine schwingen |4Rt, entkoppelt von
Radern und Fahrzeugmasse.

Schwingungsmessungen bei Fahrt in den l&ngsten Géngen zeigen jedoch

ein damit bei Traktoren nicht erkldrbares Verhalten. Nachfolgend zwei Bei-

spiele:

— Bild 11 gibt Messungen wieder an einem relativ kleinen Dreizylinder-
Traktor mit dem eingangs gezeigten Getriebe bei Fahrt mit voller Bela-
stung zwischen etwa 750 bis 800 U/min. Nach dem einfachen 3-Massen-
Modell wire eine Uberhdhung der Getriebeschwingung gegeniiber der
Motorschwingung zu erwarten gewesen, da man sich im unterkritischen
Bereich befindet. Tatsachlich wird eine deutliche Reduzierung gemes-
sen. Dies zeigt nebenbei bemerkt auch, welche Bedeutung Schwin-
gungsmessungen haben,
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Bild 11: Schwingungsmessung bei Fahrt im 30-km/h-Gang, Vollast; Schlepper
der unteren Leistungskiasse mit Dreizylindermotor

— Bild 12 zeigt Messungen an einem relativ groRen Traktor mit einem vél-
lig anderen Getriebe, mit Sechszylindermotor, bei Fahrt — man beachte —
unterhalb von 600 U/min. Das einfache Modell hatte hier zwar wegen
der glinstigen Ausgangsdaten bereits eine leichte Schwingungsreduzie-
rung erwarten lassen, jedoch nicht die geradezu perfekte Isolation.

— 0 Motor  Getriebe

:g

%600" l N “ ‘ “‘
;:;j ‘”“”““ l“ ‘ ” ' ‘ ‘

Zeit [s]

Bild 12: Schwingungsmessung bei Fahrt im 30-km/h- Gang, VoHast Schlepper
der oberen Leistungsklasse mit Sechszylindermotor

Die Erklarung dieses Verhaltens zeigt ein Schwingungsmodell mit 4 Mas-
sen, wie in Bild 13 dargestellt. Das Getriebe wird nach wie vor in einer
Masse zusammengefaldt, als zusdtzliche Masse erscheinen die Antriebs-
rader. Eingetragen sind als wirksame Massentriagheitsmomente und Tor-
sionsraten die konkreten Werte unseres Beispielgetriebes; die Zahlen chne

40



Klammern gelten fiir den 30-km/h-Gang, die Werte in Klammern fur einen
7,6-km/h-Gang. Entscheidend ist, da3 im langen Gang die Antriebsrader
wegen der im Verhéltnis zu den Antriebsachsen geringen Torsionssteifig-
keit der Reifen nicht mehr, wie beim PKW, in erster Nadherung als zur Fahr-
zeugmasse gehoérend, betrachtet werden kdnnen. Es wird also eine
Schwingungsform geben, bei der Getriebe und Antriebsrédder gemeinsam
gegen Fahrzeugmasse und Motor schwingen. Dies ergibt zusammen eine
betrichtliche Masse, die die Resonanz in eine glinstige Lage verschiebt
und bei Drehzahlen oberhalb dieses kritischen Zustandes zu guter Schwin-
gungsisolierung filhren kann. Bei kurzen Géngen wird dagegen wegen der
hohen Untersetzungen das wirksame Massentrdgheitsmoment der Rader
stark reduziert und wird wenig Einfluz haben.

Démpfer Eingangs- Achsen ~ Reifen
l welle
20-100 125 25 7 ) Nm/°

5y I N
1 0,1 04 5 kgm?
' (0,03) (0,025} _ (0,31)
Motor Getriebe und Rader Fahrzeug
Differential

Werte eines ausgefithrten Traktors

30 kmvh — Gang und 7,5 km/h — Gang

Bild 13: Schwingungsmodell fiir Fahrbetrieb

Die mdglichen Resonanzen und die dabei auftretenden Schwingungs-
eigenformen dieser 4 Massen zeigt das Bild 14. Gerechnet wurde mit den
fiir den 30-km/h-Gang angegebenen Zahlenwerten und einer bei Traktoren
haufig verwendeten Torsionsrate des Dampfers von 100 Nm/°®.
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— Die obere Bildhalfte zeigt eine Schwingungsform, bei der der komplette
Antriebsstrang inklusive Rader in Schwingung gegen die Fahrzeug-
masse ist. Bei PKW ergibt das Ublicherweise ein unangenehmes '‘Ruk-
keln’, bei Traktoren ist dies selten splrbar.

— In der Bildmitte erscheint das bereits erwdhnte gemeinsame Schwingen
von Getriebe und Antriebsradern. Bei den zugrunde gelegten Zahlen-
werten schwingen die Rader deutlich stérker als das Getriebe. Da dieses
kein punktférmiger, in sich starrer K&rper, sondern ein sich Uber eine
groRe Linge erstreckendes, flexibles Gebilde ist, deutet sich aus der
Darstellung an, dafd die Schwingungsausschlage innerhalb des Getrie-
bes unterschiedlich sein kdnnen und deshalb beim Messen Vorsicht
geboten ist.

— Das gleiche gilt im tbrigen auch fur die im Bild unten angegebene dritte
maogliche Eigenform, bei der Getriebe und Antriebsrdder gegeneinander
schwingen.

Angegeben sind in den Teilbildern weiterhin jeweils die Resonanzdrehzah-
ten von Drei-, Vier- und Sechszylindermotoren. Sie mégen zum Beispiel
erkidaren, dafd die genannte Torsionsrate von 100 Nm/° bei Traktoren mit
Dreizylindermotoren bei Fahrt im unteren Drehzahlbereich zu Gerduschen
fGhrt, bei Vier- und Sechszylindermotoren jedoch oft nicht.
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Letztendlich zeigen diese Darstellungen jedoch nur relative Schwingungs-
formen. Die Absolutwerte, die bei der jeweiligen Torsionsrate im Zusam-
menspiel mit den verschiedenen Dampfungen entstehen, sehen wir in
Bild 15. Es zeigt die Analyse von Messungen an unserem Modelltraktor;
aufgetragen sind in vier Teilbildern — Gber der Motordrehzahl auf der
Abszisse — die Drehzahischwankung des Motors als volle Linie und die
Drehzahlschwankung des Getriebes als gestrichelte und strichpunktierte
Linie.

— Motor = == Getriebe
A
Ohne Dampfer
—_ Note 4
£
£
=
< Mit Dampfer
'oE; C = 100 Nm/®
5 Note 5
= ;
© 4 Hyst. =0
5 1 Hyst, = 10 Nm
2 ¥ Y Mit Dampfer
£ 100 o
2 C =40 N/
2 . Note 6.5
R
N J
Bild 15: 0\ Hyst. =0 Mit Dampfer |
100¢ P
Analyse von C =20 Nm/°
Schwingungsmessungen Note 9
bei Fahrt 30-km/h- 0 =< R
Gang, Vollast, Drei- 0 1000 2000
zylindermotor Motordrehzah! [U/min]

Von oben nach unten vorgehend ist zuerst eine Messung ohne Torsions-
dampfer gezeigt, dann Messungen mit Torsionsdédmpfern mit 100, 40 und
20 Nm/° als Torsionsrate. Die Messungen mit 40 Nm/° in der Mitte zei-
gen bereits ein tiefes Isolationstal zwischen den Resonanzstellen, das die
eingangs gezeigten 'perfekten’ Schwingungsbilder erklédrt. Andererseits
sind die Resonanzstellen deutlich ausgepragt. Das Schwingungsverhalten
ist hier schlechter als ohne Dampfer!

Eine Verbesserung (iber den gesamten Drehzahlbereich bringt nur die Tor-
sionsrate von 20 Nm/°. Die weiche Koppelung von Triebwerk und Motor
hat zur Folge, daR die Getriebeddmpfung alieine reicht, um Uberhéhungen
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an den Resonanzstellen zu unterdriicken! Man wird sich also u. a. bei der
Wah! der Hysterese des Torsionsdampfers auf die Erfordernisse bei Leer-
lauf konzentrieren kénnen.

Rechts von den Teilbildern ist jeweils die sub;ektzve Gerduschbewertung
angegeben. Die Noten geben an, dald der Fall relativ unkritisch ist. Die
Erfahrung hat jedoch gezeigt, dald bei Problemfallen mit Dreizylindermoto-
ren eine Torsionsrate von 25 Nm/° generell die Gerdusche beseitigt. Das
im Bild Dargestellte wird daher eine gewisse Allgemeingtltigkeit haben.
Mit Hilfe der rechnerischen Simulation 43t sich nun das Schwingungsver-
halten im 30-km/h-Gang hinsichtlich der wesentlichen Parameter Damp-
fung und Torsionsrate kennfeldartig analysieren. Bild 16 zeigt das Ergebnis
einer derartigen Rechnung. Dargestellt sind wiederum die Schwingbreiten
der Drehzahlen von Motor und Getriebe Uber der Motordrehzahl.

H=0Nm H=10 Nm H=25Nm

100 Nmy/°

40 Nmy/°

(’;

/
f
1
/
!
1
f
;?
|
|
|
]
(2

f/

\
N
P

/

20 Nm/°

Bild 16: Rechnerische Schwingungssimulation bei Fahrt, 30-km/h-Gang

Von oben nach unten vorgehend wurde die Torsionsrate des Dampfers
von 100 auf 40 und schlieBlich auf 20 Nm/° reduziert. Von links nach
rechts wurde die Hysterese von 0 auf 10 und 25 Nm erhdht. Die Spalte
ganz rechts mit Hysterese = bedeutet eine Kupplungsscheibe ohne Tor-
sionsdampfer.

Das Bild bestatigt vor allem, daRR bei niedrigen Tors&onsraten bereits mit
sehr niedrigen Hysteresewerten des Torsionsdampfers Schwingungsiiber-
héhungen bei den unvermeidbaren Resonanzdurchgéngen unterdriickt
werden,
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Soweit zu den langeren Gdngen mit Endgeschwindigkeiten von etwa
20 — 40 km/h, die bei Traktoren die grélReren Gerduschprobleme mit sich
bringen. In kiirzeren Géngen verursachen Traktorentriebwerke dagegen
relativ selten Gerdusche, weil ein Teil der Zahnradpaare mit stark reduzier-
ter Geschwindigkeit dreht. Dies hat aber auch zur Folge, dafs das Triebwerk
ein wesentlich geringeres wirksames Massentragheitsmoment aufweist.
Weiterhin ist wegen der hohen Untersetzung bis zu den Achsen das Trieb-
werk von den Antriebsrddern schwingungstechnisch entkoppelt. Bild 17
zeigt die Analyse von Schwingungsmessungen bei Fahrt in einem typi-
schen Arbeitsgang mit 7,5 km/h bei Verwendung eines Dreizylinder-
motors. Aufgetragen sind in den Teilbildern wiederum lber der Motor-
drehzah!l auf der Abszisse als volle Linie die Drehzahlschwankung des
Motors und als strichpunktierte oder gestrichelte Linie die Drehzahl-
schwankung des Getriebes.
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% 1 Hyst = 0.
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Bild 17: 1004 Mit Dampfer
Analyse von C = 20 Nm/°
Schwingungsmessungen AM = 30 Nm
bei Fahrt, 7,5-km/h- 0 + i
Gang, Vollast, Drei- 0 1000 2000
zylindermotor Motordrehzahl [U/min]

Von oben nach unten vorgehend wird zuerst eine Messung ohne Torsions-
dampfer gezeigt, dann Messungen mit Torsionsddmpfern mit 100, 40 und
20 Nm/° als Torsionsrate. In allen vier Fallen waren keine Gerdusche ver-
nehmbar. Ohne Torsionsdampfer zeigt das Schwingungsbild Vorteile
gegeniiber der Betriebsweise mit Dampfer. Flr die Verwendung eines
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Dampfers sprechen jedoch die rechts von den Teilbildern eingetragenen
Drehmomentschwankungen A M am Getriebeeingang, gemessen im
Bereich von 1200 — 2000 U/min. Sie betragen ohne Dampfer 90 Nm, d. h.
etwa 40 % des in diesem Fall vorliegenden mittleren Drehmoments von
200 Nm, und lassen sich durch die Verwendung eines Démpfers auf die
Hilfte bis ein Drittel reduzieren. Fiir die Lebensdauer des Triebwerks sicher
nicht ohne EinfluR, der Schlepper hat einige tausend Betriebsstunden bei
diesem Zustand zu arbeiten.

Das schwingungstechnisch befriedigende Verhalten ohne Dampfer rihrtin
diesem Fall daher, daR durch das mehr oder weniger zuféllige Zusammen-
treffen der verschiedenen Parameter die Hauptresonanz auf3erhalb des
Betriebsdrehzahlbereichs von max. 25600 U/min liegt. Die rechnerische
Schwingungssimulation in Bild 18, Teilbild ganz oben, zeigt dies. Der Drei-
zylindermotor wirkt hier ausnahmsweise auch einmal positiv.
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Die Rechnung erlaubt, das Risiko der Verwendung von Vier- oder Sechs-
zylindermotoren abzuschéatzen. Diese Motoren verlagern die Hauptreso-
nanz in die Ndhe oder ganz in den Betriebsdrehzahlbereich. Bereits ein
relativ anspruchsloser Torsionsddmpfer mit 100 Nm/° wie im Bild unten
wiirde die Amplituden deutlich verringern.
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7um AbschluR dieses Kapitels Giber die Drehschwingungen bei Fahrbetrieb
sei noch einmal auf die Motorerregung eingegangen. Bild 19 zeigt sie als
Schwingbreite des Winkels fir Vollast bei 800 U/min. Bei 800 U/min des-
halb, weil bei dieser Drehzahl fiir Schlepper keine Gerausche geduldet
werden und — wie gezeigt wurde - dank positiver Randbedingungen die
Aufgabe auch |osbar ist. Allerdings verlangen Schwingwinkel des Motors
von bis zu 5°, die wir am linken Ende des Traktorenbereichs sehen, ent-

sprechend lange Torsionskennlinien.
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Spezielle Verhiltnisse bei Powershift-Getrieben

Bild 20 zeigt eine Zusammenstellung der wichtigsten Kennlinien der von
LuK zur Zeit gelieferten Kupplungsscheiben fur Traktoren. Es handeit sich
generell um Kupplungsscheiben ohne separaten Vordampfer, zum Teil mit
beachtlichen Gesamtverdrehwinkeln bis zu 35°.

Das Bild zeigt gleichzeitig die Federkapazitat, die bei konventionellen
Kupplungsscheiben der Grofe @ 225 bis @ 350 zwischen Nabe und Bela-
gen unterzubringen ist.

In Bild 21 ist die Lage der Kennlinien dieser Kupplungsscheiben durch
schraffierte Felder angedeutet; gleichzeitig sind Kennlinien von Ddmpfern
eingezeichnet, die fiir neuere Triebwerke ausgelegt wurden. Sie zeigen

47



andere Dimensionen. Den betroffenen Triebwerken gemeinsam ist dabei,
daR die Hauptkupplung innerhalb des Triebwerkes selbst untergebracht ist
und die Verbindung zum Motor mittels eines Torsionsdampfers erfolgt.

Diese Bauweise stellt offensichtlich spezielle Anforderungen an den Tor-

sionsdampfer.
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Bild 20: Torsionsdampferkennungen typischer Kupplungsscheiben fir Traktoren
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Antrieb von Hydraulikpumpen

Beginnen wir mit dem Leerlauf. Der Dampfer wird, da er die einzige Ver-
bindung zum Motor darstellt, auch durch die verschiedenen im Triebwerk
angeordneten Hydraulikpumpen belastet. Rechnet man noch Schieppmo-
mente einer oder mehrerer im Olbad laufender Kupplungen hinzu, so
ergibt sich flir die Leerlaufstufe des Torsionsdampfers eine erforderliche
Momentenkapazitdt von 150 <200 Nm. Bendtigt in diesem Falle das Trieb-
werk zur Beseitigung der Gerausche eine Torsionsddmpferrate von 2 bis
5 Nm/°, so ergeben sich unrealistisch lange Verdrehwinkel der Leerlauf-
stufe in der GréRenordnung von 40 bis 100°. Man sollte daher ernsthaft
dartber nachdenken, wie bei konventionellen Triebwerken zum Antrieb
von Nebenaggregaten eine zweite, unabhéngige Welle vom Motor in das
Getriebe zu flihren.

Fluchtungsfehler vom Motor zum Triebwerk

Die Getriebeeingangswelle derartiger Triebwerke ist in der Regel nicht am
Schwungrad zentriert, ihre erste getriebeseitige Lagerstelle wird jedoch
relativ nahe beim Schwungrad liegen. Der unvermeidbare Achsversatz von
Motor und Getriebe — man kann es im Extremfall mit einer Kette von bis zu
10 Toleranzen zu tun haben — wird sich deshalb noch stérker als bei kon-
ventionellen Triebwerken durch Reibungen in der Dampferzentrierung arti-
kulieren und damit zu Erregungen 1. Ordnung fiihren. Bild 22 zeigt diesam
Beispiel einer Messung an einem Sechszylindermotor. Bei jeder dritten
Motorziindung, also pro Umdrehung einmal, pragt sich die sonst stark
reduzierte Getriebeschwingung, gestrichelt gezeichnet, deutlicher aus.
Man wird also unter Umstinden eine reibungsarme Zentrierung innerhalb
des Dampfers, evtl. sogar eine elastische Aufhangung des Dampfers am
Schwungrad vorsehen miissen, um diese Erregungen zu vermeiden.
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Bild 22: Schwingungsmessung im Leerlauf mit Sechszylindermotoren, Beispiel
fir Erregung 1. Ordnung
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Auswirkungen der im Getriebe angeordneten Anfahrkupplung

Schiupfverhindert, eine gewisse Gréfenordnung vorausgesetzt, die Uber-
tragung von Schwingungen auf im KraftfluR stromab liegende Glieder der
kinematischen Kette. Bei konventionellen Triebwerken mit am Motor-
schwungrad, also zu Beginn des Triebwerkstranges angeordneter Haupt-
kupplung ist deshalb in der Anfahrphase das Triebwerk schwingungstech-
nisch vom Motor entkoppelt. Liegt dagegen die Anfahrkupplung getriebe-
mittig, so schwingen stromaufliegende Getriebeteile in der Anfahrphase
mit dem Motor, wobei wegen der gleichzeitigen Entkoppelung der strom-
abliegenden Teile das wirksame Massentrdgheitsmoment stark reduziert
sein kann. Getriebegerdusche in der Anfahrphase sind die Folge. Bild 23
zeigt eine typische Schwingungsmessung wéhrend eines derartigen
Anfahrvorgangs.
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Bild 23: Schwingungsmessung bei Anfahren mit in Getriebemitte liegender
Hauptkupplung

Bei dieser Messung ist Gbrigens zu sehen, dald im stabilisierten Zustand
nach Beendigung des Anfahrvorganges das Triebwerk im vorderen und
hinteren Teil mit stark unterschiedlicher Amplitude schwingt. Diese Mag-
lichkeit wurde bei der Behandiung der Eigenformen bereits angedeutet.
Beim Messen ist also Vorsicht geboten.

Entsprechend dem relativ kleinen Massentragheitsmoment des vor der
Kupplung liegenden Getriebeteils kann fiir iberkritischen Betrieb eine Tor-
sionsrate in der GréRBenordnung von 10 — 20 Nm/° erforderlich werden.
Mit dieser Torsionsrate mufl etwa das Motornennmoment erreicht wer-
den, was wiederum zu Verdrehwinkeln des Démpfers von 20 — 50 ° fihren
kann.

Starten des Motors bei hohem Massentragheitsmoment des Triebwerks

Ein hausgemachtes Problem, um mit unseren Politikern zu sprechen, ist
das Starten des Motors bei hohem Massentrdgheitsmoment des Trieb-
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werks, das erst durch die Installierung des Dampfers selbst entsteht. Der
Resonanzdurchgang beim Starten des Motors kann bei Massentragheits-
momenten des Getriebes von z. B. 0,2 — 0,6 kgm? zu Momentenspitzen von
mehreren 1000 Nm fliihren oder macht das Starten Gberhaupt unmdglich.
Es ist fraglich, ob dieses spezielle Problem bei hohen Drehmomenten
Uberhaupt mit einem Dampfer I18sbar ist.

Powershift

Durch Powershift entstehen innere Verspannungen des Getriebes, die zu
beachtlichen Winkelbewegungen einzeiner Getriebeteile fithren und sich
als extreme Gerausche artikulieren kdnnen. Ein interessantes Problem. Der
Dampfer scheint — entgegen urspringlichen Annahmen — von Einflull zu
sein, sowohl! positiv als auch negativ, obwohl er eigentlich an der falschen
Stelle sitzt.

Hier st6l3t unsere gegenwaértig angewandte Mefitechnik und die damit
madgliche Dokumentation der Schwingungszustidnde vermutlich an ihre
Grenzen. Aufzeichnungen von Geschwindigkeiten oder Beschleunigungen,
die von stark unterschiedlicher Gerduschintensitit begleitet sind, kdnnen
nahezu gleich aussehen.

Dieses Thema muld noch genauer analysiert werden, um eine theoretische
Erkldarung zu finden.

Zusammenfassung, Ausblick

Bei konventionellen Traktorentriebwerken — gemeint ist damit im wesent-
lichen handgeschaltet und mit einer am Motorschwungrad angeordneten
Hauptkupplung — haben sich Gerdusche bisher in nahezu allen Fallen
erfolgreich durch in der Kupplungsscheibe angeordnete Torsionsdampfer
beseitigen lassen. Es ist jedoch nicht zu libersehen, dafd wir dabei insge-
samt stark von einer —im Vergleich zu PKW — relativ geringen Ungleichfor-
migkeit der Motoren und einer hohen inneren Dadmpfung der Getriebe pro-
fitieren. Die Verdnderung dieser beiden Parameter wird die Weiterentwick-
lung der in Kupplungsscheiben untergebrachten Torsionsddmpfer be-
stimmen,

Bei neuen Triebwerken mit integrierter Hauptkupplung sind Torsions-
dadmpfer mit wesentlich erhdhter Kapazitédt erforderlich. Es kann zu ihrer
Realisierung eventuell die Technologie der flir ZMS entwickelten Bogenfe-
der eingesetzt werden. GroRe Verdrehwinkel verbieten allerdings den kon-
ventionellen Trockenlauf der Dampfer. '

Neben der Losung der Einzelprobleme wird es Aufgabe der LuK sein, auch
fur diesen Bereich Standardkomponenten zu schaffen, die wegen der bei
Traktoren teilweise geringen Stlickzahlen dringend erforderlich sind.
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Das Schwingungsverhalten von Traktorentriebwerken 1a3t sich trotz ihrer
Komplexitdt mittels Modellen rechnerisch simulieren. Mit solchen Rech-
nungen kann das Gerduschverhalten nicht vorausgesagt werden. Sie tra-
gen jedoch entscheidend zum physikalischen Verstdndnis der Vorgéange
bei und flihren damit schneller zu Problemlidsungen. Weiterhin sind sie ein
geeignetes Mittel, kritische Grenzwerte der Funktionsparameter im spate-
ren Feldeinsatz abzuschéatzen.
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Entwicklungen zum Superweitwinkel-ZMS

Dipl.-Ing. Michael Schnurr

Immer wenn mit bekannter Technik Grenzen erreicht werden, sind neue
Ansatze und prinzipielle Verbesserungen erforderlich, um die sich aufbau-
enden Schranken zu (berspringen. Nun war Mitte der 80er Jahre nach
jahrzehntelanger Weiterentwicklung der klassischen Torsionsdéampfer eine
Grenze bei der Verbesserung des Geriuschkomforts im Fahrzeugbau
erreicht, und es muften neue Wege zur Bewaltigung der steigenden
Anspriiche beschritten werden.

Bei LuK wurde diese Herausforderung angenommen. Umfangreiche Ent-
wicklungsarbeiten waren notwendig, doch die Losung war gefunden.

Das Zweimassenschwungrad — ZMS

Damit war ein neuer Standard bei der Torsionsschwingungsbekdmpfung
geboren.

Die Idee des ZMS ist — wie bei allen bahnbrechenden Entwicklungen — ein-
fach (Bild 1).

Mit einer Zusatzmasse auf der Getriebeeingangswelle wird die Resonanz-
stelle, die bei konventionellem Aufbau zwischen 700 und 2000 U/min liegt,
zu tiefen Drehzahlen verschoben. Damit liegt ab Leerlaufdrehzah! der
Bereich der Schwingungsisolation vor.

Im]
LT

Bild 1: Das Prinzip des ZMS
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Die Verlagerung der Kupplung hinter das geteilte Schwungrad sorgt daflr,
daR das Getriebe synchronisierbar bleibt.

Die Torsionsschwingungsmessungen (Bild 2) mit Kupplungsscheibe und
ZMS zeigen zwei vollig unterschiedliche Zustdnde [1]. Im Drehzahibereich
um 1000 U/min bietet das ZMS bereits eine perfekte Isolation, ndmlich die
Reduzierung der getriebeseitigen Schwingungsamplituden. Mit der
gedédmpften Kupplungsscheibe ist hier noch keine Filterung maglich.
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Die Ungleichfdérmigkeit des Motors nimmt bei Einbau des ZMS —- wie in der
Messung zu erkennen — meist zu, da das wirksame Massentragheitsmo-
ment motorseitig im allgemeinen geringer ist. Dies ist aber unter dem Kri-
terium Getrieberasseln zuldssig, da die Isolationswirkung des ZMS ausrei-
chende Reserven bietet.

Die ZMS der 1. Generation wurden fir 8-Zylinder-Fahrzeuge entwickelt
[2, 3] und haben dort den beschriebenen Isolationsgrad erreicht und somit
die Gerduschprobleme geldst.
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4-Zylinderfahrzeuge haben jedoch eine hdhere Ungleichférmigkeit und
hoher liegende Resonanzdrehzahlen, weshalb diese ZMS so nicht einsetz-
bar waren. Hierflir muRten neue Uberlegungen angestellt werden.

Fiir die grundsétzlichen Betrachtungen soll zunéchst ein Schwingungsmo-
dell herangezogen werden.

Schwingungsmodell

Wie bereits gezeigt, wiirde die vollstdndige Beschreibung eines Triebstran-
ges ein kompliziertes Schwingungsmodell erfordern [4]. Beschrinkt man
sich jedoch auf das Resonanzverhalten des ZMS, so lassen sich die Ein-
flisse verschiedener Malinahmen mit einem 3-Massenschwinger ausrei-
chend erkldren, wie er im Bild 3 dargestellt ist.

Die Elemente des Modells werden folgendermalien bezeichnet:

J, = Massentragheitsmoment von Motor mit zugehé&riger Primirmasse
und Dampferanteile

J2 = Massentragheitsmoment der Sekundarmasse mit Kupplung und
Kupplungsscheibe und Getriebeanteil

Jz = Massentragheitsmoment des Fahrzeugs

Crp = Torsionsdampfersteifigkeit

Ca = Triebstrangsteifigkeit

Der 3-Massenschwinger hat zwei Resonanzfrequenzen mit zwei unter-
schiedlichen Eigenformen. :
Beim Ruckeln schwingt das Fahrzeug J; gegen den Motor Jq. Dazwischen
wirkt die Hintereinanderschaltung der Federn von Torsionsddampfer und
Triebstrang. Die Sekund&rmasse des ZMS liegt in der Nihe eines Schwin-
gungsknotens und hat deshalb praktisch keinen EinfluR. Die zugehdrige
Eigenfrequenz von 2 — 5 Hz ist so niedrig, dal3 die Anregung (iber die
Ziundfrequenz ausscheidet. Diese Schwingungsform erscheint jedoch als
unangenehmes Lastwechselverhalten nach jedem schnel!en Momenten-
wechsel wie z. B. einem GasstoR. '
Bei der zweiten Eigenform tritt zwischen der priméaren und der sekundéren
Schwungmasse des ZMS ein Schwingungsbauch auf. Die beiden iiber
Federn gekoppelten Drehmassen des ZMS schwingen mit grof3en Amplitu-
den gegeneinander. Das Fahrzeug ist daran kaum beteiligt. Im folgenden
wird die Schwingung in der zweiten Eigenform daher als “ZMS-Resonanz”
bezeichnet. Diese stellt eine wichtige, physikalische Eigenschaft des ZMS-
Systems dar, die bei einer Auslegungsberechnung sorgfaltig zu beachten
ist. Beide Eigenformen kommen auch bei einem herkémmlichen Aufbau
mit Kupplungsscheibe vor. Die zugehérigen Frequenzen bzw. Resonanz-
drehzahlen sind jedoch unterschiedlich.
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Lage der Resonanzdrehzahlen

Wie im ersten Vortrag dieses Kolloquiums gezeigt wurde, ist die Motorer-
regung nicht harmonisch. Deshalb ergeben sich neben der Zundfrequenz
noch weitere Anregungsfrequenzen, wovon speziell die ganzzahligen Viel-
fachen der Ziindfrequenz als Oberschwingungen anregend wirken. Folg-
lich sind viele Drehzahlen denkbar, bei denen das Modell nach Bild 3 in
Resonanz geraten kann. Tatsichlich kommen diese Oberschwingungen
jedoch —wegen ihres geringeren Energieinhalts und der im ZMS stets vor-
handenen D&mpfung — nicht zum tragen. |

Deshalb wird hier im weiteren nur die Haupterregung beriicksichtigt. Ent-
sprechend der Anzahl der Ziindungen pro Umdrehung ist dies beim 4-
Zylinder die 2. Ordnung, beim 5-Zylinder die 2,5. und beim 6-Zylinder die
3. Ordnung.

Das Bild 4 zeigt fir solche Motoren die berechneten Resonanzdrehzahlen,
aufgetragen Gber der im ZMS realisierten Federrate. Gewihlt wurden
Systemparameter, wie sie fiir ein Mittelklassefahrzeug typisch sind. Unter
Resonanzdrehzahl werden dabei diejenigen Drehzahlen verstanden, mit
denen die beiden Resonanzen des Antriebsstranges durch die Haupterre-
gung ~die Zindfrequenz — angeregt werden. Das Absinken der Resonanz-
drehzahlen mit steigender Zylinderzahl ist auf die héhere Zundfrequenz bei
gleicher Drehzahl zurickzufiihren.
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Die Ubersetzung des Getriebes verindert das Schwingungsmodell. Feder-
steifigkeiten und Massentrdgheitsmomente nach der Ubersetzungsstelle
mussen mit dem Quadrat der Ubersetzung korrigiert werden. Deshalb
ergibt sich fiir jeden Gang ein anderer Verlauf. Die jeweils untere Grenze
der verschieden schraffierten Bereiche gilt dabej fiir den ersten, die obere
fir den flinften Gang.

Die erste Eigenform Ruckeln liegt auch im fiinften Gang unter 250 U/min
und zeigt ab 10 Nm/° nahezu keine Abhéngigkeit mehr von der Torsions-
dampferfederrate. Die ZMS-Resonanz — als zweite Eigenform —13Rt sowohi
den EinfluB der Zylinderzahl als auch der Federrate deutlich erkennen. Die
Kenntnis der Resonanzdrehzahl reicht jedoch nicht aus, um das ZMS-Ver-
halten vollstdndig zu beschreiben. Auch die auftretenden Schwingungsam-
plituden missen betrachtet werden.

Amplitudenverlauf

Mit dem Schwingungsmodell aus Bild 3 1aRt sich der fir das Getriebe-
rasseln entscheidende Amplitudenveriauf an der Getriebeeingangswelle
berechnen.
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Im Bild 5 wird, ausgehend von einem konventionellen Aufbau, das sekun-
dédre Massentrdgheitsmoment erhéht. Ein Weg, wie er im Prinzip bei den
ZMS der 1. Generation beschritten wurde. Dabei werden alle Gbrigen Para-
meter des verwendeten Modells eines 4-Zylinder-Fahrzeuges konstant
gehalten. Die Resonanzstelle wird mit zunehmendem Massentragheitsmo-
ment zu tieferen Drehzahlen verschoben. Die Schwingungsamplituden
steigen jedoch sehr stark an.’
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Bild 5: Schwingbreite am Getriebeeingang bei Variation der Sekundirmasse

Diese Uberh&hung 14Rt sich zwar wieder reduzieren, doch die dazu erfor-
derlichen MaRnahmen wie Reibung oder Ddmpfung beeintrachtigen die
Wirkungsweise eines ZMS im (iberkritischen Bereich, da die Schwin-
gungsisolation dort verschlechtert wird.

Die starke Uberhéhung der Getriebeamplitude ist typisch fiir Schwin-
gungssysteme, bei denen die Resonanzdrehzahl durch eine grof3e Zusatz-
masse verschoben wird. Der Resonanzdurchgang, z. B. beim Start-Stop,
kann dann problematisch werden und zusétzlich komplizierte Ddmpfungs-
mechanismen erfordern.

Wesentlich glinstiger wirkt sich eine Resonanzdrehzahlverschiebung mit
hoéherer Sekundarschwungmasse am Getriebe und gleichzeitig niedrigerer
Federrate aus. Im Bild 6 sind die Resonanzkurven eines ZMS gezeigt, des-
sen Sekunddrschwungmasse — 0,110 kgm? — der ersten Kurve im Bild 5
entspricht. Variiert wurde jetzt die Verdrehsteifigkeit des Torsionsddmp-
fers.

Besonders auffallig dabei ist, daR mit weicherer Feder nicht nur der Reso-
nanzbereich weiter zu tieferen Drehzahlen verschoben wird, sondern daR
ohne zusétzliche MaRnahmen — d. h. ohne zusitzliche Démpfung — die
Schwingungsausschlédge stark abnehmen.
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Bild 6: Schwingbreite am Getriebeeingang bej Variation der Federrate im ZMS

Startmessungen

Wie nachteilig ein Resonanzdurchgang bei hoher Federrate wahrend der
Startphase eines Motors sein kann, zeigt die Messung von Motor- und
Getriebeeingangsdrehzahl im Bild 7 oben. Hiér ist ein sogenannter
"Resonanzhinger” dargestellt, wie er vor allem bei Dieselfahrzeugen nach
nur kurzer Betdtigung des Startermotors auftreten kann.

Da die Dieseleinspritzpumpe wihrend dieser Phase ohnehin die volle
Kraftstoffmenge einspritzt, kann nicht einmal durch Gasgeben ein Hoch-
laufen auf die Leerlaufdrehzahl erzwungen werden. In einem solch extre-
men Zustand kdnnen sehr hohe dynamische Beanspruchungen entstehen,
die das maximale Motormoment weit Uberschreiten und so das Zweimas-
senschwungrad in kurzer Zeit zerstéren.

Die Messung im unteren Teil des Bildes zeigt, wie mit stark reduzierter
Federrate und der dazugehérenden niedrigen Resonanzdrehzah! von ca.
200 U/min dieses Héngenbleiben vollstdndig beseitigt werden kann.
Bereits ab Anlasserdrehzah| liegt —wie nach Bild 6 zu erwarten — eine gute
Schwingungsisolation vor. Eine Uberbeanspruchung des ZMS durch
Resonanzbetrieb ist ausgeschlossen. Verbunden ist dieser Vorteil mit
zusdtzlich verbessertem Gerduschkomfort beij Resonanzdurchgang, z. B.
Start und Stop des Motors.
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Bild 7: Messung des Startvorganges bei einem Fahrzeug mit Dieselmotor

Bei Benzinmotoren ist die Gefahr der Startresonanz nicht vorhanden. Eine
niedrige Federrate zeigt jedoch auch hier deutliche Verbesserungen bei der
Startphase (Bild 8). Mit kleinerer Federrate werden geringere Amplituden
am Qetriebe wéhrend des Startvorganges und damit ein besseres
Gerduschverhalten erreicht.

Démpferkapazitat

Die bisher angestellten Betrachtungen machen deutlich, welch entschei-
dende Bedeutung eine niedrige Federrate fiir die Schaffu ng eines betriebs-
sicheren ZMS besitzt. Die Schwingungsisolation kann zu wesentlich tiefe-
ren Drehzahlen ausgedehnt werden, und die in den Anfangsjahren der
ZMS-Entwicklung so gefiirchtete Startresonanz wird ohne weitere aufwen-
dige MalRnahmen vermieden.

Die Federrate oder Dampferkapazitit ist deshalb heute zum entscheiden-
den Kriterium flir die optimale Wirkungsweise eines ZMS gewarden,

Die in den Federn eines Torsionsdampfers gespeicherte elastische Energie
Q wird beschrieben durch die Fliche unter der Verdrehkennlinie, die bei
linearem Federverhalten zu :

Q=¥“M-:qg (1)
mit M = Anschlagmoment [Nm]
und @ = maximaler Verdrehwinkel [°]

berechnet werden kann.
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Anhand dieser Auslegungsgréfle — der maximal speicherbaren Energie
oder karzer der Dédmpferkapazitat — 148t sich, wie im Bild 9 gezeigt, die
historische Entwicklung der ZMS eindrucksvoll darstellen.

Als Basis fiir den Vergleich wurden ein konventioneller Torsionsdampfer in
einer heute noch verbreiteten Standardbauweise {links im Bild) und eine
moderne, bei LuK entwickelte Weitwinkelkupplungsscheibe gewihit.

Die ZMS der 1. Generation enthielten Federkonfigurationen wie bei kon-
ventionellen Torsionsdédmpfern, bei denen die Druckfedern radial weit
innen angeordnet waren und deshalb nur ein geringes Federvolumen zur
Verfligung stand. Entsprechend bescheiden war dann auch die Dampfer-
kapazitat.

Durch Verlagerung der Federn nach auBen, mdglichst Reihenschaltung der
Federn anstelle Parallelschaltung, und Verwendung von grof8em Druck-
federdurchmesser konnte die Dampferkapazitdt bei gleichem ZMS-Bau-
raum verfinffacht werden.
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Bild 9: Die Torsionsdémpferkapazitit von unterschiedlichen
Dampferkonstruktionen

Realisierte ZMS-Auslegungen

Obige Gleichung (1) besagt, daR die Dampferkapazitit proportional dem
Produkt aus max. Moment und max. Verdrehwinkel ist. Die kleinste mach-
bare Federrate wird neben der Abhéngigkeit vom zur Verfligung stehen-
den Einbauraum deshalb auch entscheidend vom maximalen Motormo-
ment bestimmt. In Bild 10 sind die bei unterschiedlichsten ZMS fiir unter-
schiedlichste Fahrzeuge realisierten Federraten (iber dem Motormoment
aufgetragen.

Deutlich sind die Unterschiede zwischen den drei ZMS-Generationen zu
erkennen. Die geringe Anzah| der nur auf Masse ausgelegten ZMS der
ersten Generation macht klar, dal dies spezielle Ldsungen waren, die
wegen ihrer hohen Federrate nicht in der Breite eingesetzt werden konn-
ten. Mit den neu entwickelten ZMS der dritten Generation kénnen nun
praktisch die Gerduschprobleme aller Fahrzeuge gelést werden.

Die Federraten liegen trotz unterschiedlichem Bauraum und ZMS-Durch-
messer nahe an der eingezeichneten Gerade. Damit wird eine grobe

Abschétzung (iber die zu erwartende Steigung auch fur zukiinftige Fahr-
zeuge maglich.
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Bild 10; Entwicklung der Torsionsdimpferfederraten bei ZMS

Im Bild 10 wurde die erreichbare Federrate als Funktion des Motormomen-
tes wiedergegeben. Daraus 14Rt sich aber nicht die Resonanzdrehzahl able-
sen. Diese hdngt — wie bereits erldutert — noch von der Zahl der Zylinder
und damit der Ordnung der Haupterregung ab.

Die tatsachlich erhaltenen Resonanzanregungsdrehzahlen fiir die Haupt-
erregende des Motors in Abhéngigkeit vom maximalen Motormoment und
der Anzahl der Zylinder kénnen dem Bild 11 entnommen werden.
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Bild 11: Resonanzdrehzahlen abhingig vom maximalen Motormoment
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Die senkrechten Balken stellen die zu jeweils einem Fahrzeug gehdrenden
kritischen Drehzahlbereiche in den verschiedenen Géngen dar. Das obere
Ende entspricht dem funften, das untere dem ersten Gang. Dieser Dreh-
zahlwert kann jeweils auch fir den Leerlauf eingesetzt werden, wenn keine

getrennte TD-Stufe vorhanden ist.

Massenverteilung

Fir eine moglichst niedrige Resonanzdrehzahl bei vorgegebener Gesamt-
masse des ZMS ergeben theoretische Uberlegungen [5, 6] eine Massen-
aufteilung von
A= J1/J2 =1

Dabei ist J; die Summe der Drehmassen von primarem Schwungrad
(= 60 %), Kurbelwelle einschliieRlich der rotierenden Anteile des Kurbel-
triebes (= 35 %) und von Dampferanteilen. In J, sind die Drehmassen von
sekundédrem Schwungrad (= 50 %), Kupplung (= 40 %), Kupplungs-
scheibe, Dampferanteilen und Getriebe zusammengefafit.

| — Vierzylinder
A ——— Flnfzylinder

0 - ——— Sechszylinder
N\ L WLV e Achtzylinder
N\

Motorschwingwinkel [°]

Bild 12:
0 > Vergleich der Motor-
500 800 700 800 1000 2000 schwingwinkel bei Fahr-
Drehzahl [U/min] zeugen mit ZMS
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Von diesem idealen Wert (J; < J,) muB aber aus mehreren Griinden hiufig
abgewichen werden. So muf} zur Sicherstellung der thermischen Aus-
legung des Kupplungssystems an der Sekundérseite des ZMS eine ausrei-
chende Warmekapazitdt vorhanden sein. Andererseits wird die Ungleich-
férmigkeit des Motors durch das Massentrdgheitsmoment der Primérseite
des ZMS festgelegt. Die maximal zuldssige Ungleichférmigkeit am Motor
wird bestimmt durch die direkt angekoppelten Nebenabtriebsaggregate.
Heute realisierte Werte gibt das Bild 12 wieder.

Es sind die Schwingwinkel des Motors — gemessen bei Vollast — (iber der
Motordrehzahl flir verschiedenste Fahrzeuge mit ZMS aufgetragen.
Dabei ist der Drehzahimalstab quadratisch gewéhlt, womit sich in erster
Naherung Geraden ergeben. Wie erwartet ist die Ungleichfdrmigkeit des
Motors bei kleiner Zylinderzahl groRer.

Allgemeinglltige Angaben {ber max. zuldssige Werte k&nnen nicht
gemacht werden, da diese durch individuelie Randbedingungen des Fahr-
zeugs bestimmt werden. In einzelnen Fallen muR durch zusitzliche kon-
struktive MalSnahmen — wie zusétzlicher Massering auf der Primérseite —
die Ungleichformigkeit reduziert werden. Auch fiir solche Sonderaufgaben
stehen erprobte Losungen bereit.

ZMS mit Drehmomentbegrenzung

Der einfachste Aufbau eines modernen ZMS ist im Bild 13 zu sehen.

Die primére Schwungmasse besteht aus Blechumformteilen. Als Haupt-
funktionstréger besitzt das ZMS einen einzigen, weit auRen auf glinstigem
Wirkdurchmesser angeordneten Federkranz aus zwei liber jeweils 170°
laufende Bogenfedern mit Innenfedern. Radial weiter innen ist eine weitere
wichtige Funktionseinheit angeordnet — die Drehmomentbegrenzung.
Damit werden ~ durch eine gezielt ausgelegte Rutschkupplung — auftre-
tende Ubermomente abgefangen. Die Belastungen aller Bauteile werden
durch das an dieser Stelle maximal tibertragbare Moment begrenzt.
Eine Membran, die sehr zuverléssig wirkt und geringen axialen Bauraum
beansprucht, dichtet die mit Fett gefilliten Innenrdume der Primérseite des
ZMS gegen die Umgebung ab.

Werden Primar- und Sekundarteil des ZMS gegeneinander verdreht, glei-
ten die bogenférmigen Druckfedern geschmiert in den Federfithrungs-
schalen.

Da die Federn gebogen sind, fallen die Wirkungslinien der Federkrifte an
den beiden Federenden bei Belastung nicht zusammen. Es entsteht eine
resultierende radiale Kraftkomponente, mit der sich die Bogenfeder an den
Federflihrungsschalen abstiitzt. Diese radiale Abstiitzkraft der Bogenfeder
an ihrem Umfang wird durch die Fliehkraft noch verstérkt. Im Kontakt zwi-
schen Federwindungen und Schalen entsteht jedoch Reibung, die die
Eigenschaften des ZMS maligeblich beeinflul3t.
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ANl Bild 13:

aal ZMS mit Drehmoment-
begrenzung

Um diese wichtige EinfluRgr6Be zu untersuchen und bei der ZMS-Ausle-
gung mit einbinden zu kénnen, wurde von LuK ein neuartiger Priifstand
konzipiert, mit dem die Kennlinien von ZMS und konventionellen Torsions-
dampfern dynamisch bei verschiedenen Drehzahlen gemessen werden
konnen. Dabei kdnnen Verdrehwinkel von bis zu + 50° mit Frequenzen
von O — 30 Hz unter Drehzahl bis zu 6000 U/min realisiert werden.

Dieser Prufstand gab der ZMS-Entwickiung entscheidende Impulse.

Die im Bild 14 dargestellten Messungen geben ein Beispiel flir Effekte, die
-ohne den dynamischen Torsionspriifstand nicht darstellbar wiren.
Gemessen wurden sogenannte Teilschleifen, d. h., es wurde um einen
Betriebspunkt 150 Nm im Zug auf der Gesamtkennlinie des Dampfers eine
Teilkennlinie mit einem Schwingwinkel von + 1° bei einer Frequenz von
1 Hz gefahren. Die iiberlagerte Drehzahl wurde in den Stufen 0, 2000 und
8000 U/min variiert. Das Ergebnis zeigt eine massive Verdnderung der
Charakteristik der Teilkennlinie. Die Reibungshysterese verstérkt sich mit
der Drehzahl. Gleichzeitig wird die Kennlinie steiler, da ein Teil der Bogen-
federwindungen durch Haftreibung blockiert ist.

Die steilere Federrate erhoht die Resonanzdrehzahlen, und die gréRere
Reibungshysterese vergréBert die Ddmpfung. Beides verschlechtert die
Isolationswirkung des ZMS. Bei den meisten Fahrzeugen ergeben sich
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hierdurch keine Probleme, da bei héheren Drehzahlen die Ungleichférmig-
keit der Motoren abnimmt und deshalb Abstriche in der Filterung gemacht.
werden kénnen.

fn einzelnen Féllen sind aber bei héheren Drehzahlen noch Brumm- oder
Rasselgerdusche hérbar, die eine noch bessere Schwingungsisolation ver-
langen. Fir diese Fahrzeuge bietet LuK als Lésung das ZMS mit entkoppel-
tem Innendampfer. ‘
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priifstand Verdrehwinkel [°]

ZMS mit entkoppeltem Innendéampfer

Nachdem die Problematik des Fliehkrafteinflusses bei bestimmten Fahr-
Zéugen erkannt war, wurde gezielt die Reibung bei hohen Drehzahlen
abgesenkt. Ergebnis ist ein ZMS - wie im Bild 15 dargestellt — , bei dem
zwei in Reihe geschaltete Dampfer mit zum Teil getrennten Aufgabenstel-
lungen angeordnet sind.
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Bild 15:

ZMS mit entkoppeltemn
Innendampfer

Der duBere Dadmpfer entspricht dabei weitgehend dem im Bild 13 beschrie-
benen Aufbau mit grof3en Bogenfedern auf glinstigem Wirkdurchmesser
und niedriger Steigung. Federrate und Reibungshysterese des Bogenfeder-
ddmpfers sind, wie gezeigt, von der Drehzahl abhéngig. im inneren
Bereich des ZMS ist anstatt der Drehmomentbegrenzung ein zweiter in
Reihe geschalteter Démpfer mit kurzen, geraden Druckfedern in konventio-
nellen Federfenstern angeordnet. Da die Federn hier nur im Endwindungs-
bereich anliegen und gleichzeitig die Wirkungslinien der Kréfte an den
Federenden weitestgehend zusammenfallen, ist die Systemreibung dieses
Dampfers praktisch unabhéngig — d. h. entkoppelt - von Last und Dreh-
zahl. Damit nimmt, wie das Bild 16 beweist, die Reibungshysterese und die
wirksame Federrate nicht mehr mit steigender Drehzahl zu. Die gute
Schwingungsisolation des ZMS bleibt bis zu hdchsten Drehzahlen erhal-
ten. Diese Bauform wird folgerichtig als ZMS mit entkoppeitem Innen-
dédmpfer bezeichnet.

Die statische Federrate des Innenddmpfers ist natlirlich wegen der
geringeren erreichbaren Dampferkapazitdt wesentlich héher als beim -
adulBeren Bogenfederddampfer. Diese etwas steilere Kennlinie ist zusammen
mit der am Getriebe angekoppelten sekundédren Schwungmasse des ZMS
flr die Schwingungsisolation im normalen Fahrbetrieb bei héheren Dreh-
zahlen vollig ausreichend (siehe Bild 5). Bei gréReren Schwingungsampli-
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tuden, verursacht z. B. durch die steigende Motorungleichformigkeit bei
niedrigen Drehzahlen oder auch durch Lastwechselvorgénge, wirkt der in
Reihe geschaltete, sehr weiche Bogenfederdampfer mit.

Drehzahi
A4
200 ¢ . [U/min]

100 X o
_200%
£
=
1004 N
2004
6000
Bild 16: ‘
Dynamische Kennlinie 1004, ' ,
bei ZMS mit entkoppeltem 28 30
Innendampfer Verdrehwinkel [°]

Die beschriebenen beiden Grundsysteme heutiger ZMS kénnen durch die
im Bild 17 dargestellten Modelle zusammenfassend beschrieben werden.
Zwischen den beiden Teildrehmassen des ZMS ist der drehzahlabhingige
Bogenfederddmpfer kombiniert mit Drehmomentbegrenzung oder Innen-
dampfer angeordnet. _

Eine abschlieRende Anmerkung zur konstruktiven Gestaltung von ZMS
muB hier noch erfolgen. In den vorgestellten ZMS-Bauarten wurden die
beiden Subsysteme ~ Drehmomentbegrenzung bzw. entkoppelter Innen-
ddmpfer - nur alternativ vorgestellt. Dabei ist zu beachten, daR der entkop-
pelte Innenddmpfer nicht die Aufgabe der Drehmomentbegrenzung, ndm-
lich den Abbau von Ubermomenten, erfiillen kann. Es kann erforderlich
sein, beide Systeme zu kombinieren.
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Bild 17: ZMS-Schwingungsmodelle

In vielen Féllen ist allerdings auch ein Verzicht auf die Drehmoment-
begrenzung mdglich. Die Reihenschaitung des Innendampfers bewirkt
namlich eine weitere Reduzierung der Federrate des ZMS mit entspre-
chend Bild 6 niedrigeren Resonanzdrehzahlen und Schwingungsamplitu-
den. Der Resonanzbetrieb — z. B. beim Abwiirgen an der Ampel mit einge-
legtem Gang oder auch beim Startvorgang — wird entschirft oder sogar
vollig unméglich gemacht. Damit wird das Auftreten von Ubermomenten
von vornherein vermieden und braucht deshalb nicht mehr durch eine
Drehmomentbegrenzung bekampft werden.

‘Die Entscheidung, ob eine Drehmomentbegrenzung erforderlich ist, kann
- mit der bei LuK vorliegenden Erfahrung und mit wenigen Versuchen auf
den vorhandenen Motorpriifstinden und im speziellen Fahrzeug sicher
geféllt werden. Die Versuche beschrinken sich dabei auf den Resonanz-
betrieb, d. h. Start/Stop und stark untertouriges Fahren.

Lastwechselverhalten

Alle bisherigen Betrachtungen befaldten sich mit der im Schwingungsmo-
dell (Bild 3) des Antriebsstranges gezeigten 2. Eigenform, die fiir die
Resonanzzustinde im ZMS verantwortlich ist. Im folgenden wird der Ein-
flul der neuen ZMS-Generation auf das Ruckeln bzw. Lastwechselverhal-
ten naher untersucht. Diese Betriebszustédnde werden durch die 1. Eigen-
form des angesprochenen Grundmodells beschrieben.
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Wie im Bild 3 zu erkennen ist, liegt die mittlere Drehmasse — d. h. die
Sekundéarmasse des ZMS — sehr nahe einem Schwingungsknoten und ist
damit praktisch nicht an der Schwingung beteiligt. Die zwischen Motor
und Fahrzeug wirkende Gesamtfeder kann als Hintereinanderschaltung
des Torsionsddmpfers und des Triebstranges betrachtet werden. Daraus
wird ersichtlich, daR ein EinfluB auf das Lastwechselverhalten erst méglich
ist, wenn die Federrate im Torsionsdampfer in die GréRenordnung der
Antriebsstrangfederrate gedrickt wird.

Mit einem konventionellen Torsionsdampfer war die erforderliche Feder-
steifigkeit nicht realisierbar, erst mit dem Superweitwinkel-ZMS kann die
Triebstrangsteifigkeit unterschritten werden, :

Dies gilt besonders fiir den dritten, vierten und fiinften Gang, da die Feder-
rate des Antriebsstranges mit dem Quadrat der Ubersetzung wirkt und in
den hohen Gangen wesentlich gréBer wird. Diese kann dann entsprechend
einfacher unterschritten werden und verbessert das Ruckelverhalten.

Als kritische Betriebsbedingungen sind also die Lastwechsel in den unte-
ren Géngen zu betrachten, wozu im folgenden Messungen und Rechnun-
gen fir den zweiten Gang dargestelit werden.

Zunéchst sei noch einmal auf das Bild 4 verwiesen. Im unteren Teil sind
die Resonanzbereiche flr die "Ruckelschwingungen” in der 1. Eigenform
in Abhangigkeit von der Torsionsddmpferfederrate dargestellt. Die grofRe
Gangabhéngigkeit der Resonanzdrehzahl spiegelt sich in den sehr breiten
Feldern fur die unterschiedliche Zylinderzah! wieder. Erst unter 10 Nm/°®
Steigung im Torsionsddmpfer ist — beginnend bei der oberen Grenzkurve
fir den 5. Gang — ein zunehmender EinfluR auf die Ruckelresonanzdreh-
zahl madglich. :
Bisher wurde nur der Einfluf3 der Federrate auf die Resonanzdrehzahl flr
die Ruckeleigenform betrachtet. Mit entsprechend niedriger Federrate ist
eine Verschiebung dieser Drehzah! méglich, d. h., die Frequenz des im
Fahrzeug splrbaren "Ruckelns” bei Lastwechselvorgingen verandert sich.
Dies allein bringt allerdings noch keine Verbesserung des Lastwechselver-
haltens. Durch die niedrigeren Federraten ist theoretisch sogar eine Ver-
schlechterung des Lastwechselverhaltens méglich. Von entscheidender
Bedeutung ist deshalb neben der Federrate auch das Dédmpfungsverhalten
der modernen Superweitwinkel-ZMS.

Die im Bild 18 dargestellte Simulationsrechnung soll die Zusammenhinge
erldutern. Zugrundegelegt wurde ein typisches Fahrzeug der Mittelklasse,
bei dem das Fahrzeugruckeln — beschrieben durch die Motor- und Getrie-
bedrehzahl — auf einen plétzlichen Lastwechsel berechnet wurde. Dabej
wird an der Stelle 1 Vollgas gegeben, wahrend dann an der Stelle 2 das
Gas wieder plotzlich zuriickgenommen wird. Variiert wurde die im ZMS als
Dampfung wirksame Reibungshysterese.

Das obere Teilbild zeigt die Situation bei einem ZMS, das praktisch keine
Reibung aufweist. Die Dampfung des Antriebsstranges ist gering. Die
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durch den GasstoR und die spétere Gasriicknahme angeregte Schwingung
klingt nur langsam ab.

Gasstol} Gasriicknahme
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Erst durch die Uberlagerung der sehr langen Verdrehkennlinie mit einer
geeigneten Reibungshysterese wird ein gutes Abklingverhalten erreicht..
Die Dampfung bei groBen Verdrehwinkeln im ZMS, wie sie bei Lastwech-
seln auftreten, darf also nicht gegen Null gehen. Dies steht zunéchst der
Forderung nach bestmdglicher tGiberkritischer Isolation der hochfrequenten
Motorerregung entgegen.

Die folgenden Messungen im Bild 19 zeigen aber, dald genau diese sich auf
den ersten Blick widersprechenden Anforderungen durch das Superweit-
winkel-ZMS von LuK erfiilit werden. Wéhrend die Messungen der Teil-
schleife mit kleinen Schwingwinkeln — wie sie z. B. bei Konstantfahrt auf-
treten —eine geringe Reibungshysterese und daher niedrige Ddmpfung mit
entsprechend guter Isolation zeigen, wird dann bei der Messung der ZMS-
Kennlinie Uber den gesamten grof3en Verdrehwinkel eine hohe Reibungs-
hysterese festgestellt. Diese tber einen langen Verdrehwinkel wirksame
hohe Reibung des ZMS dampft wirkungsvoll die unangenehmen Ruckel-
schwingungen bei Lastwechseln.
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Das dargestellte D&mpfungsverhalten wird (berwiegend durch das Bogen-
federprinzip mit der radialen Abstlitzung an den VerschleiRschutzschalen
erzeugt. Zusdtzlich kann aber durch eine gesteuerte Reibungshysterese —
eine sogen. Lastreibscheibe — die Kennlinie des ZMS den Erfordernissen
des jeweiligen Fahrzeuges maBgeschneidert angepaRt werden. Aufgrund
der Anordnung ist bei diesem System keine Fliehkraftabhéngigkeit der ein-
gestellten Reibung vorhanden.

Erst das Zusammenwirken von sehr niedriger Federrate im ZMS und einer
geeignet ausgelegten Reibungshysterese zur Dampfu ng ergeben eine Ver-
besserung des Fahrzeugverhaltens bei Lastwechseln. Die im Bild 20 aufge-
fihrten Lastwechselberechnungen verdeutlichen den EinfluR der TD-
Federrate noch einmal.

Mit abnehmender Torsionsdidmpfersteifigkeit wird das Abklingen immer
schneller, obwohl der erste Uberschwinger des Motors aufgrund der guten
Abkoppelung grofRer wird.

Im gezeigten Fall (Bild 21) sind im zweiten Gang Torsionsdampferfederrate
C, und Antriebsstrangsteifigkeit C; mit je 2,56 Nm/° gleich grof3. Die Ruk-
kelschwingung klingt mit dem ZMS schnell ab.
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Bild 20:

Lastwechselberechnungen
flr unterschiedliche
TD-Federraten

Im vierten Gang (Bild 22) mit einer Triebstrangsteifigkeit von 7 Nm/® ist
mit dem ZMS kein Nachschwingen mehr feststellbar, wéhrend bet dersel-
ben Messung mit der Kupplungsscheibe noch deutliche Schwingungen

sichtbar sind.
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Bild 21: Lastwechselmessung im 2. Gang
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Bild 22: Lastwechselmessung im 4. Gang

Zusammenfassung

Die konsequente Weiterentwicklung des ZMS hat dazu gefiihrt, daR mitt-
lerweile flr fast alle Fahrzeugtypen in Verbindung mit den verschiedensten
Motoren — insbesondere auch die 4-Zylinder-Motoren — ein Zweimassen-
schwungrad zur Verbesserung des Gerduschkomforts und des Fahrverhal-
tens angeboten werden kann. ‘
Die Auslegungen der neuen ZMS-Generation von LuK zeigen, daRR Reso-
nanzen weit aus dem Fahrbereich gedringt werden kénnen und Getriebe-
rasseln und Brummer wirkungsvoll beseitigt werden. Dies konnte an vielen
Fahrzeugen meftechnisch, theoretisch und auch subjektiv bestatigt wer-
den. Sogar das Fahrzeugruckeln kann positiv beeinfluRt werden.
Steigende Stiickzahlen und das ungebrochene Interesse sind die Bestiti-
gung, daB sich das Zweimassenschwungrad als die Ldsung zur Steigerung
des Gerduschkomforts und damit Verbesserung zukinftiger Marktchancen
moderner Kraftfahrzeuge durchsetzt. LuK stellt sein ganzes ZMS-Know-
how in Entwickiung, Produktion und Qualitatssicherung in den Dienst des
Kunden, um gemeinsam die Zukunftssicherung durch bessere Technik
sicherzustellen.
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Elektronisches Kupplungsmanagement (EKM)
Die mitdenkende Kupplung

Dr.-Ing. Albert Albers

Der Schwerpunkt der Entwicklung von Kupplungen und Kupplungsschei-
ben hat sich, wie auch in den vorangegangenen Beitrdgen dargestellt, in
den letzten Jahren immer mehr in Richtung “Torsionsdampfer” verscho-
ben [1, 2]. Gearbeitet wird dabei an der Dynamik des Antriebsstranges, um
den Fahrkomfort unter den Gesichtspunkten

— Getriebegeréusche, Rasseln
— Karosseriedréhnen
— Lastwechselverhalten, Ruckeln

zu verbessern. Verstarkt wird die Bedeutung dieser Auslegungsgesichts-
punkte durch die Entwicklungstendenzen im modernen Fahrzeugbau wie

— Absenkung der Leerlaufdrehzahlen zur Verbrauchsminderung
— hértere Verbrennung und gréReres Drehmoment

— Getriebekonzepte, die niedertouriges Fahren erlauben

— Gewichtssenkung durch Leichtbau

— Verkehrssituation (Kolonnenverkehr, Stop and Go).

Mit dem konventionellen Torsionsdé@mpfer (Bild 1 oben) wird zunichst nur
-durch die Federrate und die Hysterese in die Antriebsstrangdynamik ein-
gegriffen. Das Zweimassenschwungrad verschiebt die Verteilung der
trdgen Massen im Antriebsstrang und erlaubt eine weitere Verringerung
der Federraten. Beide Systeme veridndern mit ihrem Einbau die Parameter
der Drehschwingerkette, die danach aber in ihrem Gesamtverhalten
festliegt.

Ein anderer Ansatz zur Beeinflussung der Antriebsstrangdynamik fiihrt
zurlick auf die eigentliche Kupplung. Im konventionellen System stellt die
Kupplung eine schaltbare Wellenverbindung dar, die keinen EinfluR éuf
das Verhalten im normalen Fahrbetrieb hat.

In beiden Antriebsstrangmodellen — Torsionsdampfer und Zweimassen-
schwungrad - taucht die Kupplung daher gar nicht explizit auf.

Wird nun aber die Kupplung mitihrem Ubertragungsverhalten als Element
in das Schwingungsmodell eingefiihrt, so entsteht ein vollig verdandertes
System, dessen dynamisches Verhalten aktiv durch eine jederzeit dnder-
bare SystemgroRe — die AnpreRkraft — beeinfluRt — oder eben gemanagt —
werden kann [3, 4, 5, 11, 19].

LuK hat mit dem Elektronischen Kupplungs-Management — EKM — ein
Gesamtsystem entwickelt, mit dem in das dynamische Verhalten des

Antriebsstranges durch eine elektronisch geregelte Kupplung eingegriffen
wird.

77



Mit dem EKM von LuK werden in zwei Hauptbereichen wesentliche Ver-

besserungen erreicht:

® Die eigentlichen Kupplungsvorgénge (Anfahren und Schalten) werden
automatisiert und damit der Bedienungskomfort des Fahrzeugs wesent-
lich erhéht. Gleichzeitig wird die Fahrsicherheit verbessert, da die
Schaltvorginge deutlich vereinfacht werden.

® Die aktive Regelung des dynamischen Verhaltens des Antriebsstrangs
im Fahrbetrieb, verbunden mit der Schwingungsisolation der Dreh-
ungleichférmigkeit des Motors, ergibt eine erhebliche Steigerung des
Fahrkomforts.

Schwingungsmodell — konventionelles System

Torsionsddmpfer

Motor Getriebe Antriebsstrang Fahrzeug

\‘

La-d
-*\ Bild 1:

geregelte Kupplung
Schwingungsmodell von
_ Fahrzeugen mit schlupf-
Schwingungsmodell — schlupfgeregelte Kupplung geregelter Kupplung

Antriebsstrang bei Fahrzeugen mit EKM — das maschinen-
dynamische Modell

Das einfachste maschinendynamische Modell des Antriebsstranges eines
Fahrzeuges mit einer aktiven Kupplung im Vergleich zum konventionellen
Modell zeigt das Bild 1 unten. Zwischen der Ersatzdrehmasse des Motors
und der des Getriebes wird jetzt ein Element eingefiihrt, das eine Drehmo-
mentlbertragung in einem Reibkontakt durch Kraftschlu® erlaubt. Das
libertragene Drehmoment ist dabei durch die Vorgabe einer geregelten
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AnpreBkraft einstellbar. Um fir die dargestellte Regelstrecke — den
Gesamtantriebsstrang —eine geeignete Regelstrategie zu entwickeln, ist es
erforderlich, die Ubertragungsfunktionen und die méglichen StérgréRen
zu bestimmen und zu beschreiben. Hier werden einige wichtige Grund-
zusammenhange geschildert.

Kraftiibertragung in Reibkontakten — das physikalische Prinzip

Das wichtigste Element in der vorliegenden Regelstrecke ist die Kupplung
mit dem Reibkontakt. Das Phanomen Reibung zwischen zwei Kérpern glie-
dert sich in zwei unterschiedliche Erscheinungsformen:

® denWiderstand gegen die Aufrechterhaltung einer bereits vorhandenen
Relativbewegung zwischen den Kérpern - die Gleitreibung

® und den Widerstand gegen den Beginn einer Relativbewegung aus der
Ruhe heraus — die Ruhereibung oder auch Haftreibung

In Bild 2 ist ein einfaches Modell zur Veranschaulichung der Zusammen-
hédnge dargestellt. Der Kérper mit der Masse m stiitzt sich mit der
Gewichtskraft Fy auf ein Band ab. Das Band kann Gber die beiden Rollen in
Bewegung versetzt werden. Der Kérper wird (iber eine Feder raumfest
angebunden.

Wird das Band in Bewegung gesetzt, so bewegt sich der Kérper 1 zunsichst
mit und die Feder wird durch die im Reibkontakt Gibertragene Haftreibkraft
Frn ausgelenkt. Nach Coulomb [6] ist die Reibkraft proportional der Nor-
malkraft auf die Kontaktfliche, d. h.

FRu = Fro = 1o - Fn-

Haltekraft F |
[N I SSTRTE
”']u FN
M
m

I T777777A
Bild 2: Fp= F
Das Coulombsche Gesetz RTHTIN
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Sobald die Haltekraft F die gleiche GréRe erreicht wie die maximal (iber-
tragbare Haftreibkraft Fg,., kann der Kérper 1 die Feder nicht weiter aus-
lenken. Da sich das Band weiterbewegt, entsteht nun eine Relativbewe-
gung zwischen dem Band und dem Kérper 1. In den Kontaktflichen wirkt
die Gleitreibkraft

Fr=u - Fn

mit dem Proportionalititsfaktor u, dem Gleitreibwert.

Angenommen, Haftreibwert u, und Gleitreibwert w seien gleich grof3 und
konstant, so besteht kein Unterschied zwischen den Kraften Fry und Fg.
Der Kérper 1 verharrt dann in der Gleichgewichtsposition der Feder.
Wird nun die Geschwindigkeit des Bandes erhdht oder verringert, so
andert sich die Position des Kérpers 1 nicht, da die Gleitreibkraft konstant
bleibt. Am Antrieb des Bandes kénnte also eine periodische Bewegung —
wie zum Beispiel die in Beitrag 1 dargestellte Ungleichféormigkeit eines
Verbrennungsmotors — eingeleitet werden, ohne daR sich der Kérper 1 aus
der eingenommenen Gleichgewichtslage bewegt. Der gleitende Reibkon-
takt schirmt die ungleichférmige Bewegung des Bandes vollstandig von
dem betrachteten Kérper 1 ab — es entsteht ein Filter.

Der Reibwert u ist nun allerdings keineswegs eine Naturkonstante (6,7, 8].
m ist unter anderem eine Funktion der Werkstoffpaarung, der Oberflichen-
beschaffenheit, der Flachenpressung und auch der Gleitgeschwindigkeit.
Insbesondere der Abhéngigkeit von der Gleitgeschwindigkeit kommt — bei
der geregelten Kupplung — eine erhebliche Bedeutung zu. Das Bild 3 zeigt
die grundsétzlich méglichen Gleitreibwertsverlaufe als Funktion der Gleit-
geschwindigkeit, unterschieden in:

— konstante Reibcharakteristik, dies entspricht der idealen Coulombschen
Reibung

— steigende Reibcharakteristik

— fallende Reibcharakteristik

Wird, wie in Bild 3 unten dargestellt, eine periodisch veridnderte Gleitge-
schwindigkeit am Antrieb des Bandes aus dem Modell im Bild 2 eingelei-
tet, so ist zu erkennen, dal® nur bei einer konstanten Reibcharakteristik der
Kérper 1 in der Gleichgewichtsposition verharren wird.

Bei der Abbildung der Antriebsgeschwindigkeit (iber die beiden anderen
Reibcharakteristiken entstehen unterschiedliche Gleitreibwerte und damit
auch unterschiedliche lbertragene Reibkrafte. Dies fiihrt zu ebenfalls
unterschiedlichen Haltekréften F, und damit wird sich der Kérper 1 ent-
sprechend der Federkennung bewegen, um die jeweilige Gleichgewichts-
lage zu erreichen. Die theoretische Filterwirkung ist also nicht vollsténdig
vorhanden. Die fallende Reibcharakteristik kann sogar unmittelbar zur
Erregung von Eigenschwingungen (Reibschwingungen) im schwingungs-
fahigen System "Korper 1 + Feder” flihren [7, 8, 9].
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Steigende

K‘—“ Reibcharakteristik

Coulomb’sche
Reibung

| \ Fallende

Reibcharakteristik

Gleitreibwert

.
Gleitgeschwindigkeit

Gleitgeschwindigkeit
e -

Zeit

Bild 3:

Prinzipielle Reibwert- +
verlaufe

Darauf wird im folgenden Beitrag unter dem Gesichtspunkt "Rupfen” noch
genauer eingegangen. Fiir die zu entwickelnde Regelung haben die Reijb-
schwingungen eine entscheidende Bedeutung, da sie die Stabilitatsbereij-
che des Regelkreises bestimmen, Auch die steigende Reibcharakteristik
kann in Kombination mit den in jedem System vorhandenen Totzeiten und
Verzégerungsgliedern zu phasenerregten Instabilititen des Regelkreises
flhren. Auch dies ist bei der Regelstrategie zu berlicksichtigen.

In dem einfachen Modell sind einige der wichtigsten Eigenschaften der
Regelstrecke ”Antriebsstrang mit Reibkupplung” dargestellt..

Wird namlich das zur Vereinfachung gewihite translatorische System
abgebildet in das rotatorische System des Fahrzeugantriebsstranges, SO
werden aus dem “Band” die Reibfldchen von Kupplung und Schwungrad
und aus dem "Kdérper 1”7 mit der "Haltefeder” der Restantriebsstrang,
bestehend aus der Kupplungsscheibe mit den Reibbeldgen, Getriebe und
Fahrzeug sowie den Federeigenschaften des Antriebsstranges (Steifigkeit)
(Bild 4).
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Motor Getriebe Fahrzeug

M ng Ng
Normalkupplung Schlupfregelung
Fu = konst, Fpn = geregelt

{ohne Torsionsdampfer)

1200
o s v s 8 5
1000+
e s
Zeit [s] Zeit [s] Bild 4:
b . Die Reibungskupplung
@ Motor @ Getriebe --~ als TiefpaRfilter

Im unteren Teil des Bildes 4 sind zwei Drehzahimessungen dargestelit. Die
MeBstelle 1 befindet sich am Motorschwungrad, die MeRstelle 2 an der
Getriebeeingangswelle. Bei einem System mit “normaler” Kupplung wird
die AnpreRkraft Fy so ausgelegt, daR selbst das groRte Motormoment
durch Haftreibung im Reibkontakt der Kupplung tbertragen wird. in der
Messung wird deutlich, daB die periodische Ungleichférmigkeit des
Motors vollsténdig auf den Getriebeeingang bertragen wird und damit
z. B. Getrieberasseln anregt. In der rechts dargestellten Messung bei zuge-
schaltetem EKM-System von LuK wird der erreichte Filtereffekt deutlich.
Die Kupplung wird so geregelt, daR das Motormoment bei einer definier-
ten Relativbewegung, also gleitend oder auch mit Schiupf Gbertragen
wird. Trotz gleicher Erregung an der Motorseite wird am Getriebeeingang
(MeBstelle 2) praktisch keine Ungleichférmigkeit mehr wirksam — der Filter
“schlupfende Kupplung” wirkt. Die Differenz zwischen der mittleren
Motordrehzahl und der Getriebeeingangsdrehzah! entspricht dem einge-
regelten Schlupf.
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Das elektronische Kupplungsmanagement (EKM) von LUK —
die fahrzeugtechnische Realisierung

Um aus der Kupplung eine "mitdenkende” Kupplung zu machen und so
die dargestellte Filterwirkung im Fahrzeug zu erreichen, wurde das im Prin-
zipbild 5 dargestellte elektronisch geregelte Kupplungssystem entwickelt.
Das System besteht aus den vier Hauptkomponenten:

- mechanische &iﬂsmheibenmméung als Stellglied
- hydraulische Leistungssteuerung des Stellgliedes
- glektronische Regelung mit Mikrocomputer

- Sensorik

g

4

KN L
[B5

Bild 5: Elektronisches Ka;}gzmngsmanag@mﬁm EKM

Alle vier Komponenten miissen gezielt optimiert werden, um die Aufga-
benstellungen

= automatisiertes Kuppeln und
- schlupfgeregeltes Fahren

zu lésen. Im angesprochenen Stellglied — der Kupplung — wird das aktuel]
2u Ubertragende Moment durch Sollwertvorgabe eingestellt. Die Hydraulik
~ Druckbereich 40 bis 60 bar — betdtigt Gber einen Stellzylinder die Kupp-
lung. Die Steuerung des Zylinders erfolgt durch ein Proportionalventil [10].
Das Bild 6 (nichste Seite) zeigt die wichtigsten Komponenten,
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Der Versorgungsdruck kann entweder durch ein separates Elektropum-
penaggregat oder — falls vorhanden — durch die Zentralhydraulik des Fahr-
Zzeuges erzeugt werden (Bild 8). Die Ansteuerung des Proportionalventils
erfolgt durch die Regelelektronik. Herz der Regelelektronik ist ein Mikro-
computer, in dem die Regelalgorithmen und auch die Regelstrategie in
einem Programm realisiert sind. Der Mikrocomputer erhilt seine Informa-
tionen zur Erfassung des Systemzustandes von der Sensorik. Diese besteht
aus den Sensoren fir

~ Kupplungsweg

— Gangerkennung

- Scha%‘gms@:hmwkemmg
- Motordrehzah!

— Getriebeeingangsdrehzahl
~ Gaspedalstellung

- &ms%ik%&&mmieé?mgi

Flr alle Sensoren wurden robuste und fahrzeugtaugliche Lésungen nach

bewdéhrten physikalischen Prinzipien entwickelt.
Den Aufbau und den Signalfluf in einem EKM-System zeigt das Bild 7. Der

Fahrer erh3lt (iber seine Sinnesorgane laufend Informationen (ber den
Betriebszustand des Fahrzeuges. Daraus leitet der Fahrer Reaktionen ab
und gibt diese als Information tiber Aktuatoren — wie Lenkung, Schaltung,
Lichtschalter, Gaspedal, Kupplung — an das Fahrzeug zurick.

Das Fahrzeug reagiert nun wiederum auf die Sollwertvorgaben des Fah-
rers. Dieser innere Regelkreis des konventionellen Fahrzeugs wird durch
verschiedenste Randbedingungen ~ Wetter, Fahrweg, Verkehrssituation
etc. — mit StérgréBen beaufschlagt. Das EKM-System wird auf diesen kon-
ventionellen Regelkreis aufgeschaltet.

Ein Teil der Informationen (iber den Zustand der Aktuatoren — Kupplungs-
weg, Gaspedal, Drosselklappe, Schalthebel — sowie i{iber den aktuellen
Betriebszustand des Gesamtfahrzeuges, beschrieben durch die Motordreh-
zahl und die Getriebedrehzahl, wird durch Sensoren erfal3t und gewandelt,
um so einem Mikrocomputer zugefiihrt werden zu kénnen.
Dieser Mikrocomputer — auf Basis des Intel 80C196 16-bit-Prozessors —
verarbeitet die Informationen in einer speziellen Software.

Die Software wurde zur Erreichung einer groen Flexibilitat, U niversalitét,
Funktionalitat, Zuverlassigkeit und Wartbarkeit streng modular nach den
Kriterien der strukturierten Programmierung entwickelt und aufgebaut. Im
Bild 7 ist die Grundstruktur dargestelit. Die EKM-Software unterteilt sich in
das Hauptprogramm und in das Reglerprogramm. Im Hauptprogramm ist
der Modulmanager zur Steuerung des Reglerprogrammes abgelegt. Dieser
aktiviert — abhangig von dem erkannten Fahrzustand — den jeweils gerade
zustandigen Reglermodul. Gleichzeitig ibergibt der Modulmanager Regel-
sollwerte sowie Reglerparameter und paldt damit den Regler aktiv an die
herrschenden Randbedingungen an. Regelparameter und Sollwerte wer-
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den entweder berechnet oder direkt aus gespeicherten, mehrdimensiona-
len Feldern ausgelesen, wobei in diesen Prozefd die detektierten Sensor-
informationen eingehen. Parallel sind im Hauptprogramm noch Uberwa-
chungs-, Diagnose- und Notlauffunktionen in jeweils zusténdigen Soft-
waremodulen realisiert.

INTEL 860 198 181t Prozessor

Haumtrrogramm EEM

Modulmanagsr Uberwachung

€ Modubwani 8 Anfshrenergle

® Reglernararmuster ® Notiaufprogramm
& Solwert

Reglerprogramm J

Anfahren Gang- Fahr-
wischsel betrieb

Weg- Wag- Schlupt-
regelung regelung | regelung

Sensorsn

stufe cpggied
. 4 Fahrer  Aktua-~
o
N , :
Fahrzeug
o\ =7
TEEEEEIY I Bild 7
Randbedingungen (StbrgriRen) Prinzipieller Aufbau EKM-

Das Reglerprogramm besteht aus den drei Hauptmodulen fir:

® Stand und Anfahren (Leerlauf, Motor starten, Motor aus, Anschlep-
pen, Anhalten, Anfahren am Berg, .. .}

® Gangwechsel {Auskuppeln, Einkuppeln, maximale Drehzahl-
{iberwachung)
® Fahrbetrieb (Zug, Schub, Rangieren).

In den ersten zwei Hauptmodulen ist eine Wegregelung des Kupplungswe-
ges und im letzten Hauptmodul! eine Regelung des Schlupfes zwischen der
Motordrehzahl und der Getriebedrehzahl realisiert [12]. Der digitale Regler
ermittelt einen Stellwert und gibt diesen — (ber die hydraulische Lei-
stungsstufe in Form des Proportionalventils mit Stellzylinder — an das
Steliglied, die Fahrzeugkupplung. Dort wird in die Regelstrecke Kraftfahr-
zeug eingegriffen und damit das System beeinflul3t.
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Der Regelkreis zur Schiupfregelung — Aufbau und Strategie

Die drei Reglermodule 18sen — in Zusammenarbeit mit dem Modulmana-
ger des Hauptprogramms — alle in den jeweiligen Betriebssituationen a_uf»
tretenden Aufgaben. Anfahren am Berg wird ebenso erleichtert wie das
Rangieren oder das Schalten. Hier soll nur kurz auf den EKM-Regelkreis fiir
Schlupfbetrieb bei der Normalfahrt eingegangen werden (Bild 8).

F'T Kupplung schlieRt
I Kupplung éffnet

!

- Steliglied o
;«—mﬂmwmmmﬁmmmm“mmﬂ-mmm"
I
| f
! %}& i
I i
I
!

I
: Formfilter p— - -%%-m
e e e e

Bild 8: Regelkreis EKM im Schiupfbetrieb (vereinfacht)

Im Blockschaltbild des Regelkreises erkennt man zunichst die Regelstrecke
—das Fahrzeug als 3-Massenmodell -, das Stellglied —- Nehmerzylinder und
Kupplung — und in dem gestrichelt umrandeten Kasten den Regler. Die
Regelung ist als Kaskadenregelung mit proportionalen, integralen und dif-
ferentiellen Anteilen aufgebaut [12, 13].

Die durch Sensoren erfaRte Motordrehzahl nm und Getriebedrehzahl ng
wird zundchst gegléttet. Dann wird in der Schlupfregelschleife (unten)
zunachst der Ist-Schlupf ng bestimmt. Dieser wird mit dem Sollschlupf ver-
glichen. Durch einen Pi-Regler wird die Schlupfabweichung An, ausgere-
gelt. Um bei GasstéRen die Motordrehzahl nicht ungebihrend wegeilen zu
lassen, ist in der Kaskadenregelung eine Folgeregelung zur Motordrehzah!
integriert. Bei einem starken GasstoR wird durch diese Ruckfihrung der
Motortiberhdhung die Kupplung starker geschlossen. Zur Verbesserung
der Reglereigenschaften dienen ferner die Rackfiihrung des Kupplungs-
weg-Istwertes (ber ein Differentialglied und ein Formfilter héherer Ord-
nung.
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Im Bild 9 ist die Reaktion eines mit EKM ausgeristeten Fahrzeuges auf
einen Lastwechsel aufgetragen.

Das obere Teilbild zeigt den Verlauf von Motordrehzahl und Getriebedreh-
zahl, wahrend unten einige Systemsignale dargestelit sind. Am Punkt (1
wird die Drosselklappe voll gedffnet. Der Motor "verschluckt” sich
zunichst (2), baut dann steigendes Drehmoment auf und beschleunigt (3).
Von (1) nach (3) nimmt der Ist-Schlupf stark ab, so daR der Regler die
Kupplung zunéchst 8ffnet. Beim Hochbeschleunigen des Motors wird der
grofle Anstieg der Motordrehzahl erkannt und die Kupplung durch Motor-
drehzahlfolgeregelung schnell geschlossen (3 bis 4). Durch die starkere
Ankopplung der Fahrzeugmasse wird dann der Motor wieder gebremst
(4 bis 6). Die Kupplung 6ffnet. Nun wird durch den Pl-Regler die Schlupfab-
weichung ausgeregelt (6 bis 7).

Dieses Beispiel zeigt die Wirkungsweise der Regelung. Das gesamte EKM-
System ist hoch flexibel und wird Gber eine Vielzahl von Parametern an die
jeweiligen Verhéltnisse im Fahrzeug angepal3t. Es ist immer eine individu-
elle Abstimmung erforderlich. Eine “Lésung von der Stange” kann das
Potential des elektronischen Kupplungssystems nicht vollsténdig in die
Praxis umsetzen.

©
x*‘g}
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©
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1

15C0 7
= A L-Motor ,./
:i;i; ?@{E{} 3 :s
g 7~ Getriebe
100 ; M
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= \Ai
= i Ist-Schiupf
& |
% 50 ) - \——— Kupplungsweg
= \ __ Solischlupf
o g 7
| - 1 b Fad Sedpopoomig
) T N7 | Bild 9:
05 1.0 15 20 Regelungsverhalten beim
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Das EKM-System in der Praxis — Komfortsprung durch Schlupf

Um die praktischen Nutzeffekte der “mitdenkenden” Kupplung aufzuzei-
gen, werden in den folgenden Bildern Messungen in einem EKM-Fahrzeug
dargestellt. Das Bild 10 zeigt eine Messung im Zug. Links ist jeweils die
Situation mit starrer Kupplungsscheibe und rechts die Messung mit akti-
vem EKM-System zu sehen. Die oberen beiden Teilbilder zeigen die Dreh-
zahl von Motor und Getriebeeingang, wihrend in den beiden unteren Teil-
bildern Gerduschmessungen und subjektive Benotung aufgetragen sind.
Bei der Zugmessung steigt die Drehzahl kontinuierlich tiber der Zeit an. Die
AusschmttvergroBerungen zeigen ohne EKM starres Verhalten (Getriebe-
und Motordrehzahl sind gleich) und mit EKM im Abstand zwischen Motor-
drehzahl und Getriebedrehzah! den eingeregelten Schiupf. Ohne EKM tritt
bis etwa 15 sec, d. h. 2000 U/min, ein deutliches Gerduschmaximum mit
Benotungen von 3 — 4 auf, widhrend mit aktivem EKM im gesamten abge-
fahrenen Drehzahlbereich die Benotung 9 vorliegt. Der Anstieg im
Gerauschsignal tiber der Zeit—d. h. bei steigender Motordrehzah! — erklart
sich aus den zunehmenden Grundgerduschen des Fahrzeuges bei héheren
Drehzahlen und ist daher nicht mehr beeinfluRbar.

Ohne Schlupfregelung Mit Schlupfregelung (ng = 100 U/min)

%E’ 1500 1500

%E VA VAYAY AV VAVAN

L.D .y tAAA T "——-——-

0= 130()0 G.05 13000 0.05
_ / Zeit [s]
T
NE 2000
9_.) ~ 1
o2
E 10 10 CCJ'J
5 N 5 =
@ | . ; ; ; 8 da i Vdatd e Lt '
s 9% 10 20 % 7 10 20 0om

Zeit [s] - Zeit [s]
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Bild 10: Wirkung der Schwingungsisolation durch Schlupfregelung auf den
Gerauschkomfort im Zugbetrieb, 4. Gang
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Die im Bild 11 dargesteliten Messungen im Schub zeigen ohne EKM die
typische Gerduschiiberh6hung im Bereich héherer Drehzahlen (hier nach
15 sec bei ca. 3000 U/min). Dieses Maximum im mit der Drehzahl abfallen-
den Grundgerdusch macht sich subjektiv sehr stark bemerkbar, so daR hier
die Gerduschnote bis auf 4 abféllt. Bei aktivem EKM-System tritt dieses
Getrieberasseln nicht auf, und so wurde auch hier im ganzen Drehzahl-
bereich das Fahrzeug subjektiv mit der Note 9 beurteilt.

Ohne Schlupfregelung Mit Schlupfregelung (ng = 100 [U/min]
8 'S 3100] 3100 F-~-~==~-~~-
£ 3000y 3000 vapnnn
o2 0 004 008 0 004 008
/4 Zeit [s] /4 Zeit [s]
= _ 4000} 2000} “Ssse_ |
8. » ==
5 E S2aa
P = 2000t 2000+ S=as
a= — N
= 10 10 10 o
K C
Nt =
8 | 5%‘“’%. f
@ . £
2 S 3
@ 0 : ' | + + 0w
© 0 0 20 30 % 10 20 30
Zeit [s] Zeit [s]
Geré&uschsignal —— Motor
---- Getriebe

Bild 11: Wirkung der Schwingungsisolation durch Schlupfregelung auf den
Gerduschkomfort im Schubbetrieb, 3. Gang

Die beiden letzten Bilder zeigten die Filterwirkung des EKM-Systems auf
die hochfrequenten Schwingungen, die zu Getrieberasseln und Karosserie-
drohnen fihren. Die bis zu sehr niedrigen Frequenzen reichende Schwin-
gungsisolation durch die schlupfgeregelte Kupplung erlaubt aber auch die
Bekdmpfung der niederfrequenten Erscheinungen wie Ruckeln und Last-

wechselschlag.
Das Bild 12 bringt als Beispiel Messungen des Lastwechselverhaltens im

2. Gang.
In den unteren Teilbildern ist die im Fahrzeug in Fahrerkopfhéhe gemes-

sene Langsbeschleunigung aufgetragen.
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Ohne Schiupfregelung Mit Schlupfregelung (ng = 100 [U/min]
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Bild 12: Verbesserung des Lastwechselverhaltens im 2. Gang durch Schlupfrege-
lung

Ohne EKM-System wird das Fahrzeug durch die breitbandige Anregung
nach dem schnellen Vollgasgeben zu Eigenschwingungen in der ersten
Eigenform des Systems angeregt. Dies sind dann die unangenehmen
“Ruckelschwingungen”, die der Fahrer im Fahrzeug splrt. Bei aktiviertem
EKM-System treten die Ruckelschwingungen nicht mehr auf.

Die Uberh&hung in der Léngsbeschleunigung entsteht nur aus dem grofie-
ren, zur VerflUgung stehenden Motormoment im Bereich der Drehzahliber-
héhung des Motors und aus der Nutzung des Schwungmomentes beim
Abbremsen der Motordrehmasse. Sowohl Drehzahliberh&hung als auch
die langwellige Anfangsiiberh&hung in der Langsbeschleunigung wird bei
einem optimal abgestimmten Fahrzeug nicht als negativ empfunden.
Eine weitere wichtige, positive Wirkung des EKM-Systems bei Sonderpro-
blemen wird in den folgenden Messungen erldutert (Bild 13). In dem vor-
liegenden Fahrzeug konnte durch einen kurzen GasstoR (Tip-In} im rollen-
den Fahrzeug (z. B. Stop-and-go-Verkehr, Fahrzuckeln) eine selbsterregte,
aufklingende Ruckelschwingung in der ersten Eigenform angeregt werden.
Dies flihrt zu extrem unangenehmen Fahrzeugreaktionen {Jerky-Ride, Bo-
nanza-tEffekt). Beim selben Fahrzeug mit aktiviertem EKM wird diese
Erscheinung vollstdndig beseitigt.

Diese wenigen Beispiele geben einen ersten Eindruck, welches Potential
zur Steigerung des Fahrkomforts durch die schlupfgeregelte Kupplung
erschlossen wird.
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Ohne Schlupfregelung Mit Schiupfregelung (ng = 100 U/min)
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Bild 13: Beseitigung von selbsterregten Antriebsstrangschwingungen (Tip-In,
2. Gang} {fzjmi& Schlupfregelung

Kombination EKIM und konventioneller Torsionsdampfer —
Minimierung des erforderlichen Schlupfes

Die positiven Effekte der schlupfenden Kupplung werden — wie beim
Wandler — durch auftretende Leistungsverluste erkauft. Ziel muRl es daher
sein, den Schlupf so gering wie maoglich zu halten.

Grundsaétzlich mul der Schlupf immer gréfer sein als die halbe Schwing-
breite der Drehungleichférmigkeit des Motors An... (Bild 14}, um eine opti-
male Schwingungsisolation zu erreichen. Da beim Verbrennungsmotordie
Drehungleichférmigkeit stark von der Drehzahl und der Last abhéngig ist
(Bild 14}, muR ein schlupfgeregeltes System eine flexible M&glichkeit der
Sollschlupfvorgabe ermdglichen. Im EKM-Konzept von LuK werden die
Sollschlupfwerte in mehrdimensionalen Feldern als Funktion der Drehzahl,
der Last und des gewdhliten Ganges abgelegt. Weitere Abhingigkeiten
k&nnen beriicksichtigt werden.
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Ein mdégliches Sollschlupffeld fir einen Gang zeigt das Bild 15.

Der Motordrehzahlbereich wird dabei in 12 Drehzahlstufen und der Lastzu-
stand in 4 Laststufen {Drosselklappenstellung) aufgeteilt. Diese kénnen frei
definiert werden. Der Sollschlupf wird bei der Fahrzeugabstimmung unter
den Kriterien

® Schwingungsisolation und
® Minimierung der Verlustleistung

bestimmt.
Die Messungen im Bild 16 verdeutlichen beispielhaft die Auswirkungen

des Sollschlupfes. Dieser wurde bei den Versuchen in den Stufen 0, 10, 30,
50 und 100 U/min variiert, wobei der Sollwert wihrend jedes Versuches
konstant gehalten wurde.

In der mittleren Spalte sind die Gerduschmessungen als Funktion der
Drehzahl dargestellt, wahrend in der rechten Spalte in einem Ausschnittim
Bereich von 1100 U/min die Verldufe von Motor- und Getriebedrehzahl zu
erkennen sind. Fiir den Bereich unter 2200 U/min Motardrehzahl verbes-
sertsich das Gerduschverhalten zunichst mit steigendem Schlupf, um sich
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dann ab 50 U/min Solischlupf nicht mehr zu éndern. Im Drehzahlbereich
iiber 2200 U/min ist im vorliegenden Fahrzeug der erforderliche Schiupf
sehr gering. Es treten praktisch keine Verbesserungen des Gerduschverhal-
tens auf. Dies ist anschaulich klar, da bei diesem Fahrzeug auch ohne
EKM-System mit einer starren Kupplungsscheibe das Gerduschverhalten
in diesem Drehzahlbereich subjektiv mit Note 9 beurteilt wurde. Hier kann
also, wie im Bild 15 dargestellt, der Sollschlupf auf “0” reduziert werden.

_~ Untere Grenze
" Abwirgedrehzahl

Drehzahistufen

Laststufen (z. B. Drosselklappenwinkel}):
R Schub B3 0 631 E22 833

Abstimmung fiir jeden Gang

Optimierungskriterien
@ Schwingungsisolation
® Minimierung der Verlustleistung Bild 15: Sollschiupfim EKM

Falls erforderlich, kann das EKM-System auch noch mit einem konventio-
nellen Torsionsdampfer kombiniert werden. Das Bild 17 zeigt die prinzi-
piellen Zusammenhénge an der vereinfachten VergrofRerungsfunktion des
Antriebsstranges, bezogen auf die 2. Eigenform {Rasseln).
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Bild 17: Resonanzkurve, Vergleich Kupplungsscheibe mit und ohne EKM
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Aufgetragen ist das Verhaltnis aus den Amplituden der Ungleichfdrmigkeit
vom Getriebesingang zum Motorausgang iber der Motordrehzahl. Mitder
im Torsionsdadmpfer festgelegten Federrate und den Systemeigenschaften
{Drehmassen) des Antriebsstranges wird die Resonanzdrehzahl festgelegt.
Bei dieser Drehzahl treten bei geringer Démpfung {Coulombsche Reibung
‘m Torsionsdampfer) groRe Uberhéhungen der Schwingungsamplituden
am Getriebeeingang auf. Daflr wird im iberkritischen Fahrbereich eine
gute Isolationswirkung erreicht. Die Resonanziiberhdhungen kénnen durch
grofRere Dampfung im Torsionsdampfer auf Kosten der iberkritischen Iso-
lation verringert werden. Das EKM-System bringt im ganzen Drehzahlbe-
reich, in dem mit ausreichend Schlupf gefahren wird, eine ausreichend
groRRe Isolation. Kombiniert man beide Systeme, so wird im unteren Dreh-
sahlbereich mit dem erforderlichen Schlupf gefahren, wahrend im oberen
Drehzahlbereich der Schiupf auf Null zurlickgenommen wird. Dort wird
dann der gute Isolationsgrad des konventionellen Torsionsdampfers mit
geringer Ddmpfung ausgenutzt. Es ist allerdings eine sorgféltige Abstim-
mung beider Systeme aufeinander vorzunehmen. Damit gelingt es, den
erforderlichen Schlupf zu verringern.

Die Reibbelage — VerschleiRverhalten und Anforderungen

Dem tatsdchlich realisierten Schlupf bzw. der wahrend des Schlupfbetrie-
bes in Warme umgesetzten Reibleistung kommt nicht nur unter dem
Gesichtspunkt Wirkungsgrad, sondern auch wegen des VerschleiBverhal-
tens der Reibbeldge eine besondere Bedeutung zu.

Im Bild 18 ist der spezifische Belagverschleif3 als Funktion der Betriebstem-
peratur fir einige Belage dargestellt. Deutlich ist der Vorteil der asbest-
freien Reibbeldge hinsichtlich Verschlei® im niedrigen und mittleren
Betriebstemperaturbereich zu erkennen. Es wird klar, dal} hohe Betriebs-
temperaturen im Dauerbetrieb vermieden werden miissen (4, 8, 14, 15].
Messungen im Fahrzeug geben AufschluR ber die thermische Gesamt-
situation. Im Bild 19 sind zum Beispiel MeRergebnisse bei Autobahnfahrt
im 5. Gang und einer Geschwindigkeit von 110 — 120 km/h {entspricht
etwa einer Motordrehzahlvon 2800 U/min) aufgefihrt. Die Betriebstempe-
ratur steigt mit zunehmendem Schiupf und kann durch eine Ventilation
des Kupplungsraumes (z. B. Offnung) deutlich gesenkt werden.

Die erforderliche Schlupfdrehzahl falit mit steigender Motordrehzahl, wie
im Bild 14 gezeigt, ab. Gleichzeitig aber steigt die Motormomentkennlinie
mit groRer werdender Motordrehzahl —in dem hier betrachteten Drehzahl-
bereich — an. Wird ferner berlicksichtigt, daR wegen moglicher Regelab-
weichungen die Sollschlupfdrehzahl nicht vollig an die Motorungleichfor-
migkeit anzupassen ist, ergibt sich fir die meisten Fahrzeuge und Motori-
sierungen eine nahezu konstante, nur von der Laststufe {Drosselklappen-
stellung) abhéngige erforderliche mittlere Schlupfleistung.
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£ ot
100 200 300
Druckplattentemperatur [°C]
Beispiel:
Mittlere Schiupfleistung 10,50 Kw
(Sehiupf bis 2000 U/min)

Mittlere Kupplungsbelastung  : 0,25 KW
aus Anfahren und Schalten

Spez. Verschleifl3 . 10mm?
Bild 18: o
poonejzung der Belag- Betriebszeit im Drehzahlbereich : 1850 h

lebensdauer mit Schlupf (bis 2000 U/min}

Beim hier betrachteten Mittelklasse-Pkw ergibt sich

?§¢ﬁ§i§{}f, 171 == 0,8 kW 1/1 Last
Pschiups, 374 = 0,4 kW 3/4 Last
pﬁghigpf? 12 = 0,3 kW 1/2 Last

Werden etwa gleiche Anteile der drei Laststufen im Normalfahrbetrieb vor-
ausgesetzt, so folgt eine mittlere Schlupfleistung von

?ngi”%?ug? = 0,5 kW

Zur Berlcksichtigung der mittleren Kupplungsbeanspruchung durch
Schalt- und Anfahrvorgénge ist bei einer Drittelung der Anteile von Stadt-
verkehr, LandstraRe und Autobahn mit

Pschait + Anfanren = 0,25 kW zu rechnen.

Daraus berechnet sich bei einem spezifischen BelagverschleiR von
10 mm3/MJ, einer VerschleiBreserve von 1 mm und einer Belagsfliche
von 25 000 mm? eine Betriebsstundenzah! von

Th = 1850 h
im Drehzahlbereich bis 2000 U/min.
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Bild 19:
Autobahn 5. Gang  110-120 km/h Temperaturmessungen
{~. 2800 U/min} im Kfz

Bei siner mittleren Gesamtbetriebsstundenzahl eines Pkw von 3.000 h
kénnte rund 60 % im Drehzahlbereich unter 2000 U/min gefahren werden
(18, 17, 18].

Selbst wenn durch die Komfortsteigerung mit dem EKM-System die Fahr-
anteile im Bereich niedriger Drehzahlen gegeniiber den heute iiblichen
10 % noch ansteigen, wird die Lebensdauergrenze der Reibbelige nicht er-
reicht,

Voraussetzung fur eine sichere und wohldimensionierte Auswah! der Reib-
belage fir ein EKM-System ist eine umfangreiche Prifung der Belags-
eigenschaften unter den Gesichtspunkten:

® Reibwertverhalten bei Gleitbeanspruchung
@® Verschleifdverhalten
@ Dauerreibwertverhalten

Bei LuK werden auf speziellen Prifstdnden diese Versuche durchgefiihrt.
Im folgenden Beitrag wird auf diese Untersuchungen noch ndher einge-
gangen.
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Zusammenfassung:

Die Entwicklung zukiinftiger Automobilgenerationen wird zunehmend
durch den Einsatz neuer elektronischer Systeme geprégt (Bild 20) [20, 21].
Mittlerweile gibt es fast kein Subsystem im modernen Kraftfahrzeug mehr,
dessen Eigenschaften nicht durch den Einsatz von Elektronik optimiert
wird. Dieser Trend macht auch vor der Kupplung nicht halt.

Im vorliegenden Beitrag wurde das elektronische Kupplungsmanagement-
system der LuK vorgestellt. Optimierte, konventionelle mechanische Kupp-
lungstechnik, kombiniert mit moderner, flexibler Elektronik und Sensorik,
ergibt eine neuartige Lésung von Antriebsstrangproblemen. Die wichtig-
sten erreichbaren Verbesserungen sind:

- Anfahren ohne Kupplungspedal

~ problemloses Anfahren am Berg

~ kein Abwiirgen

— Schalten ohne zu kuppeln

- Schalten ohne Gasriicknahme

- Erhohung der Fahrsicherheit durch Vereinfachung der Schaltvorgénge
~ kein Leerlaufrasseln :
~ Reduzierung der Leerlaufdrehzahl

~ kein Zug- und Schubrasseln

— stark reduziertes Karosseriedrdhnen

-~ Drehmomentbegrenzung

~ kein "Bonanza”-Effekt mehr

- sinnvolle Ergdnzung von ABS und ASR

- Energieeinsparung durch Freilauffunktion

Sowohl der Fahrkomfort als auch die ?@rs%&mheii kdnnen mit dem EKM
von LuK erheblich verbessert werden, um damit die Absatzchancen in den
Fahrzeugmérkten der Zukunft zu sichern.
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Kupplungsrupfen
Mdoglichkeiten zur Vermeidung

Dipl.-Ing. Paul Maucher

Die Beseitigung von Torsionsschwingungen im Kraftfahrzeug-Antriebs-
strang und der dadurch erzeugten Gerdusche ist ein vorrangiges Ziel in der
Automobilentwicklung. In einem vorhergehenden Vortrag wurden ver-
schiedene Arten von Torsionsschwingungen und deren Erreger genannt,
darunter auch die Reibschwingungen im Antriebsstrang und die “rupfende
Kupplung” als deren Erreger.

Diese Reibschwingungen, allgemein als Kupplungsrupfen bezeichnet, stel-
len ein Problem dar, das — obwohl es so alt ist wie der Automobilbau
selbst — bis heute ungeldst ist. Die Beseitigung oder Verbesserung von
Rupferscheinungen wird immer noch nach der zweifelhaften und zeitauf-
wendigen Methode des "try and error” betrieben. Bei der Umstellung von
asbesthaltigen auf asbestfreie Beldge hat sich das Problem eher noch ver-
schérft und bedarf daher dringend einer eingehenden systematischen Un-
tersuchung.

Die folgenden Ausfithrungen befassen sich daher mit den durch rupfende
Kupplungen wverursachten Torsionsschwingungen im Kraftfahrzeug-
Antriebsstrang, deren Ursachen und GesetzmiRigkeiten. Die Untersuchun-
gen sind auf Trockenreibungskupplungen beschrinkt. Die gewonnenen all-
gemeinen Erkenntnisse gelten jedoch prinzipiell auch fur in Ol laufende
Kupplungen.

Erreger fiir die Rupfschwingungen

Bild 1 zeigt zunédchst einen typischen Anfahrvorgang. Wihrend des Ein-
rackvorgangs der Kupplung, also in der Gleitphase, wird die Getriebewelle
aus dem Stillstand auf Motordrehzah! beschleunigt. Bei der nicht rupfen-
den Anfahrt ist die Beschleunigung der Getriebewelle sehr gleichférmig —
als gestrichelte Linie im Bild zu sehen. Bei der Anfahrt mit Rupfen treten
dagegen Schwingungen in Formvon periodischen Drehzahlschwankungen
auf, die in der Regel andauern, bis das Getriebe die Motordrehzah! erreicht
hat. Die Rupferscheinung duRert sich unangenehm durch eine wechselnde
Fahrzeugbeschleunigung als Ruckeln und stérendes Fahrzeuggerédusch.
In der Literatur [1 — 3] findet man wenige Veréffentlichungen zum Thema
Reibschwingungen, und deren Aussagen sind dazu widersprichlich.
Allgemein wird heute ein mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit abfallen-
der Reibwert der Kupplungsbeldge als Ursache des Rupfens angenom-
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men. Dieser Verlauf wird in der folgenden Ausfuhrung mit fallendem Reib-
wert bzw. negativem Reibwertgradienten bezeichnet.

Aufer dem schon genannten fallenden Reibwert werden als weitere Ursa-
chen fir die Rupfschwingungen im Kraftfahrzeug-Antriebsstrang genannt:

- die Drehungleichférmigkeit des Motors
— AnpreRkraftschwankungen durch unparallele Kupplung und Kupplungs-

scheibe
- 7zu schwache Dampfung im Antriebsstrang.

%%& Motor Getriebedrehzahl {rupfend)

vy & X

»Q MW“““‘W »\\4:) Xz’

£ — AARA

= 1000 % }if

E

£ 500 - ‘% H

&) i  Getriebedrehzahi {nicht rupfend)
2 3 4

Zeit [s]

Bild 1: Anfahrvorgang mit und ohne Rupfschwingungen

Der Antriebsstrang im Kraftfahrzeug
Das Reibschwingungsmodell

7ur anschaulicheren Darstellung der physikalischen Zusammenhange des
Kupplungsrupfens und der dadurch verursachten Reibschwingungen wird
das Schwingungsmodell des Antriebsstrangs vereinfacht {Bild 2}. Die
Drehmassen der Kupplungsscheibe und des Getriebes sind zur Ersatz-
masse J zusammengefalt, die Gber ein Feder- und Dampfungssystem mit
der Fahrzeugmasse Jg verbunden ist. Die Masse Je wird als = angenom-
men, da sie gegeniiber J sehr groB ist. Die Masse Jy; der Kurbelwelle mit
Schwungrad und Kupplung wird ebenfalls als sehr grofd und damit kon-
stant drehend betrachtet.
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Schwingungsmodell

Kurbelwelle + Schwungrad

+ Kupplung
Kupplungsscheibe

+ Getriebe

Fahrzeug

-

|

&
L
¥t

BRSO Antriebsstrang

M ()

Kupplungsmoment Migl=F-2-r- u ()

Bild 2: zugehorige Differentialgleichung
Einfaches Schwingungs- - X .
modell des Antriebsstrangs J@+rR-9+Coo=Mligi=F-2-r-uly)

Beim Anfahrvorgang erzeugt die Kupplungsscheibe mit dem Motor durch
die nur teilweise geschlossene Kupplung eine reibende Verbindung. Das
Reibmoment M der Kupplung wird iber die Anprel3kraft F eingestelit.

Kraftibertragung durch Reibung
Wirkung des fallenden Reibwertes im Schwingungssystem

Zur Drehmomentiibertragung ist der Reibbelag mit seinem Reibwertver-
lauf das wesentliche Element. Fiir die stationire Kraftiibertragung spielen
Reibwertschwankungen keine Rolle, im Gegensatz zum Einkuppelvorgang
beim Anfahren des Kraftfahrzeugs.

Anhand eines einfachen Modells nach Bild 3, das auch im vorhergehenden
Vortrag schon verwendet wurde, soll die prinzipielle Wirkung des Reib-
wertverlaufs im schwingungsféhigen System erldutert werden.,

Auf ein tber Rollen angetriebenes Band wird ein Korper mit der Normal-
kraft N angedriickt. Der Kérper ist iiber eine Feder elastisch abgestitzt. Im
Hinblick auf den Reibwert wird folgende Annahme getroffen:

Der Reibwert der Ruhe ist am gréRten und fallt mit zunehmender Gleitge-
schwindigkeit ab.
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F Haltekraft F
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Maximale Reibkraft  Fg,=N-pu,
Minimale Reibkraft Fp =N-u

Bild 3:

Wirkung des abfallenden
Reibwerts im
AF=Fo=F=Nlu;—u Schwingungssystem

Wird nun das Band mit einer konstanten Geschwindigkeit angetrieben, so
bewegt sich der Kérper zundchst mit, wobei die zwischen Kdrper und Band
wirkende statische Reibkraft Fg die Feder ausienkt. Sobald die Haltekraft Fg
die maximale Reibkraft Fgp = N ng erreicht, wird der Korper in seiner Bewe-
gung angehalten. Da das Band sich weiterbewegt, entsteht eine Relativbe-
wegung zwischen Kdrper und Band. Der Reibwert wechselt vom statischen
zum kleineren dynamischen Reibwert. Die zwischen Kdrper und Band wir-
kende Reibkraft reduziert sich dadurch, der Korper wandert in Richtung
seiner urspringlichen Lage zurilick. Seine Gleitgeschwindigkeit relativ zum
Band erh&ht sich so lange, bis ein neues Gleichgewicht entsteht. Der Kér-
per kommt zum Stillstand, wodurch sich die Gleitgeschwindigkeit zwi-
schen Kérper und Band wieder verringert. Der Reibwert und damit die
Reibkraft steigt wieder. Dadurch wird der Kdrper vom Band erneut mitge-
nommen. Der gleiche Vorgang wiederholt sich. So entsteht eine periodi-
sche Hin- und Herbewegung des federnd abgestitzien Kdrpers, die durch
den mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit fallenden Reibwert verursacht
wird. Dies ist die Erklarung fur die selbsterregte Reibschwingung.

Der Reibwertgradient

Fiir die nachfolgenden Berechnungen und deren Bewertung sowie zur ?r:{z«
fung und Beurteilung von Belagwerkstoffen auf ihre Rupfeigenschaft ist
eine allgemein verwendbare Kenngréfe fir den gleitgeschwindigkeitsab-
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hangigen Reibwertverlauf erforderlich (Bild 4). Dieser gi&%tge&?hwind%gf
keitsabhéngige Reibwertverlauf wird definiert als Reibwertgradient

ANy T a2
mo= v Vo = Vi [Sfm}

ansteigender Reibwert
’ : 5@." > 0

konstanter Reibwen
! w=0

3
£ —~ |
I T u |~ fallender Reibwert
o
Av
Bild 4: — I
Reibwertgradient u' Gleitgeschwindigkeit v [m/s]

Steigt der Reibwert mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit an, so ist
u' >0, der Reibwertgradient also positiv. Fallt der Reibwert mit zunehmen-
der Gleitgeschwindigkeit ab, so ist 1’ < 0, also negativ.

Fur konstanten Reibwert Uiber der Gleitgeschwindigkeit — wie es das Cou-

lomb’sche Gesetz beschreibt — ist w =0,

Reibschwingungsberechnung

Das Reibschwingungsverhalten des vereinfachten Antriebsstrangs nach
Bild 2 wird von folgenden Faktoren beeinfluRt:

—~ Reibwertgradient u’

- Démpfung R

~ Masse J

— Strangsteifigkeit C

— Anprel3kraft F bei rutschender Kupplung

Die Torsionsschwingungen dieses Schwingungsmodelis werden durch die

Differentialgleichung
J-p+R-¢g +C-p=M (g

beschrieben.
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Dabei ist M {¢) = F - 2 - r - u (¢p) das mit der Gleitgeschwindigkeit verander-
liche Kupplungsmoment, das als Schwingungserreger wirkt.

Fir samtliche Berechnungen ist die Kupplungsgréfie @ 200 mit einem
Reibradius r = 84,5 mm zugrunde gelegt.

Bild5zeigt Simulationsrechnungen fiireine Motordrehzahlvan 1000 U/min,
eine Abtriebsdrehzahl von 750 U/min und eine AnpreBkraft von 1500 N,
In Form einer Matrix wurden die Ddmpfung und der Reibwertgradient vari-
iert. Nach unten fallt der Reibwertgradient von 0 bis -1 51072 s/m ab, nach
rechts steigt die Dampfung von 0,005 - 0,3 Nms an. Die Teilbilder der
Matrix zeigen jeweils die Drehzahlschwingung der Kupplungsscheibe Gber
der Zeit. Flr u' = 0 treten, unabhéngig von der Dampfung, keine oder nur
sehr geringe Schwingungen auf. Mit fallendem Reibwertgradienten neh-
men diese zu, verringern sich aber mit steigender Dampfung wieder. Ab
einer bestimmten Dampfung, die umso groBer ist, je kleiner der Reibwert-
gradient ist, verschwinden sie vollstandig.

Dampfung R [Nms]

o 0,005 0.1 0,2 03
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Zeit [s]
— Motor
- ==~ (Getriebe

Bild 5: Drehschwingungen, abhéngig von der Dampfung und dem Reibwert-
gradienten

Unter der Annahme, daR u’ iber der Gleitgeschwindigkeit konstant ist, d.h.
der Reibwert Giber der Gleitgeschwindigkeit linear abféllt, erhalt man aus
der Differentialgleichung fiir das Auftreten von Reibschwingungen die

Grenzbedingung
R=-2-F-r?
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Ist die Dampfung R > -2 - F - r* - iu’, s0 ergibt sich ein schwingungsloses
Verhalten.

Ist dagegen die Ddmpfung R < -2-F - r?. ’, so treten Reibschwingungen
auf. Je groRRer die momentan herrschende Anprel3kraft F ist, desto groRer
wird die zur Vermeidung von Reibschwingungen erforderliche Déampfung.
In Bild 6 ist diese Grenzbedingung tiber der Dampfung und dem Reibwert-
gradienten aufgetragen. Die LinienR=-2-F- 2. w" stellen fur die AnpreR-
kraft F = 1000 N gestrichelt, fir F = 1500 N durchgezogen und fiir
F=2000 N strichpunktiert die jeweilige Grenze fiir Reibschwingungen dar.
Unterhalb der Grenze treten Reibschwingungen auf, der Bereich oberhalb
ist schwingungsfrei. Fiir die AnpreBkraft F = 1500 N ist der Reibschwin-
gungsbereich schraffiert.

8ild 6 zeigt, dall der Reibschwingungsbereich durch die drei GroRen
Dampfung, Reibwertgradient und AnpreRkraft bestimmt ist.

Ganz allgemein a8t sich folgende Aussage treffen: Fiir positive Reibwert-
gradienten, d. h. " > 0, treten nie Reibschwingungen auf. Fiir negative
Reibwertgradienten, d. h. p” < 0, treten Reibschwingungen in einem Sektor
auf, der sich mit steigender AnpreRkraft vergroRert.

02 03 04
Démpfung R [Nms]

Bild &

Reibschwingungsbereich
in Abhangigkeit von der
Démpfung, der Anprel3kraft
und dem Heibwert-
gradienten

Reibwertgradient .’ [1072 s/m]

Den EinfluR der Drehsteifigkeit und des %ﬂassenirégheémmsmegis im
Sahw%agmgswsmmbe?aﬁgenammeaamkcsfzstamamRe%bwar@gm&w%n
und konstanter Ddmpfung zeigt Bild 7. Die Drehzah%schw%n%{uﬁg fallt
sowohl mit zunehmender Drehsteifigkeit, wie im oberen Teilbild zu sehen
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ist, als auch, wie im unteren Teilbild dargestellt, mit steigender Massen-
tragheit nur leicht ab. Durch Anderungen der Drehsteifigkeit und des Mas-
sentragheitsmoments ist daher eine splirbare Verbesserung des Rupfver-
haltens kaum zu erwarten.

A
800
400
: ot
0 1 2

Drehsteifigkeit INm/*|

Drehzahischwankung [U/min]

EEN

| ' o .

0 0,01 0,02 Bild 7:

Massentragheitsmoment [kgm?] Drehzahlschwankung,
abhangig von der Verdreh-

steifigkeit und dem
w==10-10%s/m,R=0,1Nms Massentragheitsmoment

Bei den bisherigen Schwingungsberechnungen wurde die Anprel3kraft als
konstant angesetzt und damit als moglicher Erreger ausgeschlossen.
Das folgende Beispiel zeigt, daR auch bei konstantem Reibwertverlauf
(" = 0) Reibschwingungen moglich sind. Wird z. B. eine unparallele Kupp-
lungsscheibe mit einer unparallelen Kupplungsdruckplatte gepaart, so ent-
steht eine mit einer Frequenz pulsierende Anprelkraft, die der Differenz-
drehzahl zwischen Motor und Getriebe entspricht.

In Bild 8 ist der EinfluR auf die Drehzahlschwankung lber der Differenz-
drehzahl zwischen Motor und Getriebe gezeigt. Gerechnet wurde mit einer
Anpreflkraft von 1500 N, die sich periodisch um = 5 % &ndert.

Bei der Differenzdrehzahl, die der Resonanzdrehzahl des Antriebsstrangs
entspricht, erscheinen Drehzahlschwankungen, deren Hohe von der Damp-
fung abhéngig ist und die beidseitig der Resonanzdrehzahl schnell ab-
nehmen.
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. Resonanzdrehzah!
~  des Antriebsstrangs
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Démpfung R [Nms]
—R=0,05
_R=0,1

Drehzahlschwankung {100 U/min]
&

Bild 8:

Drehschwingungen, erregt ] — . : -
durch Anprefllikraftschwan- 500 1000

kungen Differenzdrehzahl npg o, = N oy, [U/min]

So verursachte Reibschwingungen treten bei genau definierten Differenz-
drehzahlen zwischen Motor und Getriebe auf. Diese Ursache kann deshalb
durch Schwingungsmessungen im Fahrzeug leicht nachgewiesen werden.

ﬁﬁﬁﬁ%ﬁﬁhﬁ%g&ﬁﬁ@fﬁ%ﬁ%Hug&w&&ﬁanﬁzarﬁﬂﬁﬁﬂﬁngde&
Reibwertgradienten

Auf den heute bei der Belagentwicklung eingesetzten Prifstdnden lassen
sich die beim Rupfen auftretenden groRen Drehzahischwingungen mit Fre-
quenzen von ca. 10 Hz nicht darstellen. AuRerdem sind anstelle der selbst-
erregten Schwingungen nur erzwungene méglich. Sie sind deshalb fiir die
Ermittiung des Reibwertgradienten nicht geeignet,

Zur Untersuchung der Reibschwingungen und speziell zur Ermittiung des
Reibwertgradienten wurde daher von LuK ein neuer Priifstand entwickelt,
Den schematischen Aufbau des Priifstands, das Schwingungsmodell und
die zugehorige Differentialgleichung zeigen Bild 9.

Die Kupplung wird (iber einen in der Drehzahl regelbaren Elektromotor
angetrieben. Die Kupplungsscheibe ist abtriebsseitig mit einem Ende eines
langen Torsionsstabes verbunden, der den drehweichen Antriebsstrang
simuliert. Am Torsionsstab sind zur Messung der Drehbewegung je ein
Drehwinkel- und ein Beschleunigungssensor befestigt. Mit einer Wirbel-
strombremse kann eine geschwindigkeitsproportionale Dampfung einge-
stellt werden. Das andere Ende des Torsionsstabes ist tiber eine Drehmo-
mentmelinabe verdrehfest eingespannt. Die KupplungsanpreBkraft ist ein-
stelibar und wird Uber Kraftsensoren erfalit.

Die Verdrehsteifigkeit C des Torsionsstabes entspricht etwa dem Antriebs-
strang eines mittleren PKW. Im Massentrdgheitsmoment J sind Kupp-
lungsscheibe und Getriebe zusammengefalit,
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Reibschwingungsprufstand

Kuppl z.zm;

Motor F DrehmomentmeRnabe
) {;{ /,Tms ionsstab ,

Bmﬁhimmgw‘*gﬁeﬂs{}r

Kf‘a’?{%ﬂ%{}f g :\’” Wirbelstrombremse
Kupplungsscheibe

‘Drehwinkelsensor

Schwingungsmodell

JG+R-¢g+C-p=Mg)=F-2-r-uly)

Bild 9:

Reibschwingungsprafstand
und Schwingungsmodell

Ein typisches Versuchsergebnis mit einem rupfenden Belag zeigt Bild 10
fiir eine Antriebsdrehzahl von 500 U/min. Die Kupplungsscheibe schwingt
mit einer Amplitude von 500 U/min und erreicht die Motordrehzahl in

jeweils kurzen Haftphasen.

A

+1000

+5B00~

Drehzahl [U/min]
(]

~500- | 3

~1000 , » ; ,~ ; .
0
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Drehzahlverlauf beim
Rupfen



Ein Ausschnitt aus dieser Messung ist in Bild 11 oben schematisch darge-
stellt. Zeitsynchron ist darunter der Verlauf der Differenzdrehzahl wieder-
gegeben. Mit den gemessenen Verldufen des Verdrehwinkels und der
Beschleunigung der Kupplungsscheibe kann aus der Differentialgleichung
das Kupplungsmoment zu jedem Zeitpunkt berechnet und damit der Reib-
wertverlauf iber der Zeit bestimmt werden. Dieser ist im unteren Teilbild
aufgetragen. Der Reibwert pulsiert periodisch mit der Frequenz der Reib-
schwingungen und ist jeweils am hdchsten bei minimaler und am tiefsten
bei maximaler Gleitgeschwindigkeit.

_ A - Motor

g 500 ﬁ S F\i

3 \l | § Py

= o1 — ; ; g, f ; -

Eé, \ 10,13 102y 03 Zeit[s]

5 \j VooV

a -500+ Y L Kupplungsscheibe

Differenzdrehzahl
[U/min]
o <
. & &
¥ ) h”
ot

A
Bild 11: 2 BN
Drehzahl-, Differenzdreh- Q}%
2ahl- und Reibwertveriauf = 0,2 k. : ; -
beim Reibschwingungs- 0 0.1 0.2 0,3
versuch Zeit [s]

Bild 12 zeigt den Reibwert tiber der Gleitgeschwindigkeit fiir eine Periode.
Flr zunehmende und abnehmende Gleitgeschwindigkeit ergibt sich meist
ein nahezu deckungsgleicher Verlauf. In diesem Beispiel fallt der Reibwert
mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit.

Aus dem Reibwertverlauf ergibt sich der Reibwertgradient

ﬁ;‘;‘mg‘?w;&gw {},3?“6,‘@3 ﬁ_75‘10~3 /
AV Vy=-vi 8m/s-0m/s ’ s/m

o=
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0 2 4 6 8 Reibwertverlauf und Reib-
Gleitgeschwindigkeit v [m/s] wertgradient

Im Versuch treten, wie aus Bild 10 schon deutlich wurde, erkennbare
Amplitudenschwankungen zwischen den einzelnen Schwingungen auf,
deren Ursache in geringen Schwankungen von u' zu suchen ist. Die
Streuung fir u' lag bei diesem Versuch zwischen — 8,5 - 102 s/m und
-7 103 s/m. Der Reibwertgradient u” muR daher durch Mittelung der
Werte aus mehreren Schwingungen gebildet werden. A
Fur die gebrduchlichen Serienbeldge wurde der Reibwertgradient nach
diesem Verfahren ermittelt. Die AnpreRkraft war stets 1500 N. Temperatur
und Drehzahl wurden variiert.

Far zwei Beldge sind die Resultate in Bild 13 gezeigt. Beim Belag A handelt
es sich um eine rupfunempfindliche Qualitat, mit der zahlreiche Problem-
falle erfolgreich gelést wurden, wihrend Belag B nur in rupfunempfind-
lichen Fahrzeugen verwendbar ist. In den Teilbildern ist jeweils der Reib-
wertgradient ' flir eine Temperatur von 40°C, 60°C, 80°C und 100°C
Uber der Drehzahl von 200 U/min bis 800 U/min gezeigt.

Besonders aufféllig ist im Vergleich beider Teilbilder der sehr grol3e
Niveauunterschied des Reibwertgradienten beider Beldge mit sehr niedri-
gen u'-Werten fiir den Belag B im Vergleich zum Belag A.

Wie im oberen Teilbild zu sehen, steigt fiir Belag A der Reibwertgradient u’
mit zunehmender Drehzahl leicht an und féllt bei Temperaturanstieg
geringfligig ab. Im unteren Temperaturbereich sind die u'-Werte positiv.
Nur bei h6heren Temperaturen, ab etwa 80°C, und kleinen Differenzdreh-
zahlen treten negative, d. h. fallende Reibwerte auf.

Fur den Belag B ergeben sich nur negative Reibwertgradienten, die sowoh!
uber der Drehzahl als auch liber der Temperatur ansteigen. Der tiefste
Wert tritt hier bei der niedrigsten Drehzahl und Temperatur auf.

Die Versuche zur Ermittlung des Reibwertgradienten erfal3ten bisher einen
begrenzten Drehzahl- und Temperaturbereich und miissen zur Abdeckung
des gesamten Beanspruchungsspektrums erweitert werden. Die vorliegen-
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den Werte fir die Reibwertgradienten stellen jedoch heute schon eine aus-
gezeichnete Moéglichkeit zur Beurteilung des Rupfverhaltens von Reibwerk-
stoffen dar.

Belag A

Reibwertgradient w’ {10 =2 s/m]

Bild 13:

Reibwertgradient u’
Vergleich Belag A mit
Belag B

Reibwertgradient u’ [10 =3 s/m]

Betrachten wir die ermittelten u'-Werte in Verbindung mit Bild 6, so sehen
wir, dal der Strang fiir Belag A ab einer Dampfung von ca. 0,1 Nms reib-
schwingungsfrei ist, wéhrend mit Belag B Reibschwingungen bis zu einer
Démpfung von ca. 0,4 Nms auftreten. Nach unseren Messungen liegt die
Antriebsstrangddmpfung im PKW zwischen ca. 0,1 und 0,5 Nms. Damit ist
der Belag A rupffrei. Das entspricht auch unseren Erfahrungen aus der
Praxis.

Da die meisten Kupplungsbelige hygroskopisch sind und der Effekt durch
die Impragnierung mit Natriumnitrit (NaNo,) noch verstirkt wird, wurde
auch der Feuchtigkeitseinflu? auf das Rupfen untersucht.
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Bei nicht impragnierten, feuchten Beldgen féllt der Reibwertgradient auf
w' =ca.—20- 103 s/m ab, steigt aber nach wenigen Sekunden wieder auf
normales Niveau an, weil die Beldge durch die Reibwarme schnell trock-
nen. Bei Beldgen mit Natriumnitrit-Imprégnierung fallt der Reibwertgra-
dient auf etwa den gleichen Wert wie ohne Imprégnierung ab, steigt aber
sehr viel langsamer wieder an. Mdglicherweise wird durch das Natrium-
nitrit erheblich mehr Feuchtigkeit in Form von Kristallwasser gebunden.
Dieses wird nur sehr langsam und erst bei erheblich héheren Temperatu-
ren wieder abgegeben. Eine Imprégnierung mit Natriumnitrit sollte daher
moglichst vermieden werden.

Zusammenfassung

Anhand von theoretischen Untersuchungen wurden die GesetzméaRigkei-
ten der Reibschwingungen dargestellt unter Berlicksichtigung von

— Reibwertgradient

— Dampfung

— Anprel3kraft

— Massentragheitsmoment und

— Verdrehsteifigkeit des Antriebsstrangs.

Dabei hat sich gezeigt, dal3 Reibschwingungen im wesentlichen bei gerin-
ger Dampfung im Antriebsstrang und einem negativen Reibwertgradien-
ten auftreten. Einen geringeren Einflufd besitzt die AnprelBkraft. Die ande-
ren untersuchten Parameter wirken sich auf das Rupfen kaum aus. Die
Dampfung im Antriebsstrang kann wegen des geforderten guten Wir-
kungsgrads und anderer Komfortaspekte nicht nennenswert erhoht
werden. '

Die Entwicklung von Belagwerkstoffen mit positiven Reibwertgradienten
sollte deshalb fir die Belagindustrie ein vorrangiges Ziel sein.

Mit dem vorgestellten ‘Rupfprifstand’ kann auf einfache Art der flr das
Rupfen wichtige Reibwertgradient ermittelt werden. Reibwertverlaufe kon-
nen damit schnell festgestellt und zur Optimierung der Belédge herangezo-
gen werden.

Wird diese Mdéglichkeit konsequent genutzt, kénnen Beldge gezielt auf
positive Reibwertgradienten entwickelt werden, ohne die sonst erforder-
- lichen zeitaufwendigen Rupfuntersuchungen im Kraftfahrzeug durchfiihren
zu mussen.

Es wurde damit ein Weg aufgezeigt, das Kupplungsrupfen in Kraftfahrzeu-
gen zu Uberwinden.
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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.

Motor Getriebe Fahrzeug
| 15Nme i

Hy

Ruckeln

Fahrzeug
O
PN -

e ST ANTI.
1 10 100
A F——~Rasseln -
101 Hysterese
2 T Nm
[0h]
s 1
. ®
Bild 2: G 75 Nm
Systemantwort mit 0111 =+ 10 tmcemmtont 100

Normierte Winkelbeschleunigungsamplitude

konventioneller

H
Kupplungsscheibe Anregungsfrequenz [Hz]

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
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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.

Motor Getriebe  Fahrzeug
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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.

Motor Getriebe  Fahrzeug

‘{}‘\/\*ﬁﬁfﬁr

[

Ruckeln )

osoide.
oy
—

ik
-~

_ Fahrzeug

o
o 3
e

4 ~——Rasseln —»

sl

Getriehe

Normierte Wis“zi@@m&ﬁs{;&isﬂm%@wgsam;}iiiuﬁe

Bild 9: 01 R
Systernantwort mit 9 10100
hydrostatischem ZMS Anregungsfrequenz [Hz]

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-
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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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