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Obwohl die Zahl der Leistungs-
abnehmer in modernen PKW-
Nebenaggregatetrieben in den
letzten Jahren ebenso gestiegen
ist wie — aufgrund der Verbreitung
von Dieselmotoren und Zwei-
massenschwungréadern - die
Drehungleichférmigkeit der
Kurbelwelle, steigen auch hier

die Anforderungen an Laufruhe
und Komfort permanent. Trotz
einfacher Modellierung und der
Verwendung bekannter Algo-
rithmen ist das hier vorgestellte
Verfahren in dieser Situation ein
leistungsfahiges Hilfsmittel zur
Vorhersage des dynamischen
Verhaltens von Nebenaggregate-
trieben, das den experimentellen
Aufwand bei der Entwicklung
dieser Systeme signifikant redu-
ziert. Einfache Bedienung und
anschauliche Ergebnisdarstellung,
u.a. in Form einer Animation, sowie
die Schnelligkeit der Berechnung
stellen entscheidende Kriterien fiir
den téglichen Einsatz am Arbeits-
platz des Konstrukteurs dar.

1. Einleitung

Die Zeiten, da ein einfacher Keilriemen
von der Kurbelwelle aus den Generator
antrieb, sind langst vorbei. Heute ver-
sorgen Poly-V-Riemen neben dem
Generator und der Wasserpumpe auch
eine Lenkhilfepumpe, einen Klima-
kompressor, evtl. noch einen Lufter und
vielleicht sogar die Olpumpe mit
Antriebsleistung. Dies ist bei der
Verteilung dieser Aggregate rund um den
Verbrennungsmotor und der dadurch
entstehenden Riemenlange ohne
automatisches Spannsystem praktisch
nicht mehr machbar. Die zunehmende
Elektrifizierung des Automobils fuhrt
zudem zu immer gréBeren Massen der
Generatoren. Die Beliebtheit der
Dieselmotoren auf der einen und des
Zweimassenschwungrades auf der
anderen Seite haben einen sprunghaften
Anstieg der Drehungleichférmigkeit der
Kurbelwelle als Antrieb des Riementriebs
zur Folge. SchlieBlich nehmen die
Anforderungen des Kunden an Laufruhe
und Komfortniveau rapide zu, wahrend
andere Stérungs- und Gerauschquellen
im Motorraum mit enormem Aufwand
zurtickgedrangt werden. Dies alles fuhrt
dazu, daB neben den klassischen
Auslegungsverfahren fur den Neben-
aggregatetrieb (mit ebenfalls stark
gestiegenen Anforderungen an z.B. die
Riemenlebensdauer) heute auch dyna-
mische Probleme bereits in der Konstruk-
tionsphase berlcksichtigt werden
mussen und im Verlauf einer Anwen-
dungsentwicklung zu einem entscheiden-
den Qualitatskriterium werden kénnen.

Um Aussagen Uber die Dynamik des
kraftschltiissigen Nebenaggregate-
Riementriebes machen zu kdnnen,
obwohl noch keine entsprechende
Hardware zur Verflgung steht, ist eine
rechnerische Simulation erforderlich, die
in der Vergangenheit mit vertretbarem
Aufwand und in der notwendigen Form,
d.h. als Hilfsmittel fur den Konstrukteur,
nicht zur Verfiigung stand. Das hier vor-

gestellte Verfahren stutzt sich auf allge-
mein bekannte, einfache Modellelemente
und mathematische Algorithmen. Viele
der verwendeten Teilsysteme sind in der
Literatur bereits mehrfach beschrieben
(z.B. [1], [2], [3]). Wesentlich detaillierter
als im vorliegenden Beitrag wird die
Problematik des Schlupfes zwischen
Riemen und Scheibe in [2] dargestellt,
jedoch hat sich die darin vorgeschlagene
Beschreibung fur das hier behandelte
Anwendungsgebiet als unzureichend
herausgestellt, da die geforderten
Voraussetzungen, insbesondere der
Dominanz der nominalen, d.h. mittleren
Lasten im Riementrum, vielfach verletzt
werden. Andere Modellelemente wie z.B.
hydraulische Spannelemente sind bei der
im vorliegenden Beitrag gewahlten
Vorgehensweise aus einer phanomeno-
logischen Betrachtungsweise abgeleitet,
ohne dadurch an Aussageféhigkeit ein-
zublBen. Teilweise wird ihre numerische
Behandlung durch diesen Ansatz sogar
erleichtert.

Neben der Zugrundelegung einer ein-
fachen Modellbildung und nur in gering-
fugigem Umfang an das Problem an-
gepaBter numerischer Algorithmen ist die
Reduzierung des Bedienungsaufwandes
auf ein Minimum charakteristisch flr den
beschriebenen Ansatz, so daB sich das
Entwicklungswerkzeug auch dem gele-
gentlichen Benutzer leicht erschlieBt.

Die freie Kombinierbarkeit der Modell-
elemente erlaubt ihm dabei eine Vielfalt
von Entwicklungsvarianten. Um eine
mdglichst anschauliche Ergebnisdar-
stellung zu gewéahrleisten und dynami-
sche Phanomene beim Zusammenwirken
unterschiedlicher Teilsysteme studieren
zu kdnnen, wird die entwickelte Software
durch eine dreidimensionale Animation
der Berechnungsergebnisse erganzt.

Nach einer Beschreibung der Kom-
ponenten des vorgestellten Verfahrens
dient ein Vergleich von Berechnungs-
und Versuchsergebnissen der Verifikation
seiner praktischen Aussageféhigkeit.

2 INA



2. Mechanisches Modell

2.1 Allgemeines

Der Riementrieb wird im Rahmen dieser
Ausflihrungen primar als ein ebenes
System verstanden. Die wesentlichen
Modellelemente dabei sind zunachst

e Riemenscheiben mit fester Drehachse
und vorgeschriebener Drehbewegung

e Riemenscheiben mit fester Drehachse
und einem rotativen Freiheitsgrad
sowie einem zeit- bzw. winkelabhan-
gigen Lastmoment

e Riementrume als idealisierte Feder-
Dampfer-Elemente (Kelvin-Voigt-
Modell)

e Riementrume mit der Mdglichkeit von
Transversalschwingungen

e Riemenscheiben, deren Drehachse auf
einem Hebel sitzt, der wiederum um
einen festen Drehpunkt rotiert

e  Mechanische” Spannsysteme: Ein
solches System besteht modelltech-
nisch aus einem Hebel (mit eigenem
rotativem Freiheitsgrad), auf dem eine
ebenfalls i.a. frei drehbare Spannrolle
positioniert ist. Neben dem Moment,
das aus den Riemenkraften Uber die
Spannrolle auf den Hebel wirkt, ist
dieser zusétzlich einem Reibmoment
und einem Moment aus der Spann-
feder ausgesetzt

e Hydraulische” Spannsysteme: Hier ist
der Hebel, auf dem die Spannrolle sitzt,
fest mit einem zweiten Hebel verbun-
den, auf den ein translatorisches
Federelement wirkt. Neben der Feder-
kraft dieses Elementes ist seine
Dampfung zu berlcksichtigen, die
(durch ein Ruckschlagventil) jedoch nur
einseitig wirkt.

Weitere Elemente, die rotatorische Ver-
bindungen zwischen einzelnen Scheiben
darstellen, machen das Modell nominell
raumlich, ohne jedoch die mit der ebenen
Modellvorstellung verbundenen Verein-
fachungen zu beeintrachtigen:

e Drehfedern mit viskoser oder
Coulombscher Reibung

e Freilauf-Elemente.

Solange man sich bei der Aufgaben-
stellung auf stationére Betriebszusténde,
d.h. auf konstante mittlere Drehzahlen
der Antriebsscheibe beschrénken kann,
ergibt sich die Mdglichkeit zu einer
grundsétzlichen Vereinfachung: Die
Berechnung kann dann auf die Abwei-
chungen von einer nominalen Bewegung
reduziert werden.

2.2 Scheiben mit und ohne
rotatorischen Freiheitsgrad

In der Praxis wird die Drehbewegung
einer Scheibe meist in Form einer Zeit-
oder Fourierreihe vorgegeben. Dies ist in
der Regel bei der Kurbelwelle der Fall,

da sie die Schwingungsanregung und
gleichzeitig eine Systemgrenze darstellt.
Eine Ruckwirkung des Systems Riemen-
trieb auf diese Randbedingung, d.h. auf
die Drehschwingung z.B. der Kurbelwelle,
wird an dieser Stelle als so klein ange-
nommen, daf sie flr die zu untersuchen-
den Vorgange und ZielgréBen keinen
signifikanten EinfluB hat.

Die Verwendung einer Zeitreihe empfiehit
sich dann, wenn MeBwerte zum unter-
suchten Motor vorliegen, deren gesamter
Frequenzinhalt verwendet werden soll.
Haufig geht es in solchen Fallen darum,
ausgehend von einer Referenzkonfigu-
ration verschiedene Varianten eines
Riementriebes bzw. die Auslegung des
Spannsystems zu untersuchen. In ande-
ren Anwendungsféllen, wo das Ziel die
Abschétzung eines Konzeptes ohne vor-
herige Anhaltspunkte ist, kann haufig
auch nur auf Vorgaben aus ,ahnlichen®
Motoren zurtickgegriffen werden. Hier ist
oft eher die Vorgabe der Kurbelwellen-
Drehungleichférmigkeit in Form einer auf
wenige harmonische Anteile reduzierten
Fourierreihe sinnvoll.

Auch bei den Scheiben mit rotatorischem
Freiheitsgrad ist die mathematische
Darstellung unproblematisch, da fur diese
Teilsysteme der Drallsatz in seiner ein-
fachsten Form mit bekannten Momenten
gultig ist. Zu den vom Riemen auf die
Scheiben Ubertragenen Momenten (s.u.)
kommen bei den Riemenscheiben der
Aggregate die Lastmomente hinzu, die in
der Praxis fast ausschlieBlich als zeitlich
konstant angesehen oder aufgrund
mangelnder Informationen nicht anders
angegeben werden kénnen. In Einzel-
fallen kbnnen Lastmomente aber auch
zeit- oder positionsabhéngig vorgegeben
werden.
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Bild 1 Geometrie des Riementrums

2.3 Riemen ohne Transversal-
schwingungen
Unabhéangig davon, ob an den durch ein
Riementrum miteinander verbundenen
Scheiben die Moglichkeit von Schiupf
zwischen Riemen und Scheibe vor-
gesehen wird, ist die Darstellung der
Trumkréfte bei linearelastischem
Dehnungsverhalten des Riemens ver-
gleichsweise trivial, wenn durch die
Modellierung keine Transversal-
schwingungen zugelassen werden.

Bei gegebenen Positionen Z und Y2
der Scheibenmittelpunkte ergeben sich
der Winkel

dyry—dp r2> )

o= arcsin< =
[Xul

zwischen deren Verbindungslinie Xy,
und der Riemenlaufrichtung €g;e
bzw. die freie Riemenlange | zu

| = Ix,| cos « @

mit d; als der jeweiligen nominalen Schei-
bendrehrichtung (+1) und r; als jeweiligem
Scheibenradius (Bild 1). Der Vergleich
dieser GroBen fur den Nominal- und den
aktuellen Zustand erlaubt die Berechnung
der Riemendehnung zu

Al=lgq = lo+dqry (@takt — &g — ¢4) )
= dy I (gt — @9 — $)

Mit den Geschwindigkeiten der Kontakt-
punkte Riemen-Scheibe

—

— — )
Vi i =V, i+ di o) eRie (4

berechnet man die Dehnungsgeschwin-
digkeit zu

d — —
G A= [ Vi, 2 = Vi1 ()

Auf der Basis eines Kelvin-Voigt-Modells
fir den Riemen mit den langenspezifi-
schen Steifigkeits- bzw. Dampfungs-
werten EA bzw. DA flhrt dies zur aktuellen
Riemenkraft

EA DA d

F:max(O,FO+|—AI+TOTAI) 6)
0 o dt

2.4 Riemen mit Transversal-
schwingungen

Die Modellierung der Riementransversal-
schwingungen als Saitenschwingungen
der freien Trume lehnt sich eng an die in
[1] gegebene Darstellung an. Riemen-
langsschwingungen werden hierbei
vernachlassigt. Damit ist die Riemen-
langskraft im freien Trum zwar zeitab-
hangig, aber in Langsrichtung konstant.
Ohne Berucksichtigung von Dampfungs-
termen gewinnt man eine partielle
Differentialgleichung zur Beschreibung
der auf ein infinitesimales Riemenelement
wirkenden Krafte:

Y Py
PA R T2 ‘)ZAV ot , 0
—(F-pA?) 2L 4B Y 20
ax2 x4

Die verwendeten Formelzeichen bedeuten
hier im einzelnen

pA langenspezifische Masse

y Auslenkung des Riemenelementes
quer zur Tangente an die Riemen-
scheiben

x  L&ngskoordinate des Riemen-
elementes

v Riemengeschwindigkeit in L&ngs-
richtung

F  Riemenlangskraft
El Biegesteifigkeit des Riemens
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Durch die Verwendung von Ansatzfunk-
tionen flr die Riementransversalbewe-
gungen nach dem Verfahren von Ritz
entsprechend

Yo, 1) =wl(x) a() ®

mit einem Vektor w von rein ortsabhangi-
gen Ansatzfunktionen und dem Vektor g
reiner Zeitfunktionen, die im mechani-
schen Gesamtmodell Freiheitsgrade dar-
stellen, gewinnt man eine in gewdhnliche
Differentialgleichungen transformierte
Darstellung:

M3 + (G +D)g+Kqg=0 ©)
mit

M= [W wTdx (9a)
G=2pv [W w!Tdx (©b)
D=3% [W' w'Tdx (90)

K= (F- LJVQ)IW' w'T dx
+ EIIW” w''T dx
|

|:=FO+E <%qT w!'w!Tdx q+AI>
(9e)

+% (qT w' w'Tdx g + % AI)

Bild 2

Hier wurde eine geschwindigkeitspro-
portionale Dampfung hinzugefugt, deren
Matrix in Anlehnung an die Steifigkeits-
matrix gebildet wurde. Die Drehpunkte
sind hier als ortsfest angenommen. Bei
der Berechnung der Riemenlangskraft
erkennt man die Analogie zur Berech-
nung im vorigen Abschnitt: hier sind
lediglich Langen&nderungen und ent-
sprechende Dehnungsgeschwindigkeiten
aufgrund der Transversalschwingungen
hinzugekommen.

Als Ansatzfunktionen fur die Transversal-
schwingungen werden Sinusfunktionen
verwendet, fUr die ein ganzzahliges
Vielfaches der halben Wellenldnge gerade
der freien Lange des Riementrums ent-
spricht:
w; (x) = sin (i )

lo
Dadurch kénnen die Ortsintegralmatrizen
explizit angegeben werden. Fur die j-te
Ansatzfunktion ergibt sich damit folgende

gewdhnliche Differentialgleichung
n, step 2 .

Blo g + 4 pj K 9
2 j2 — K2

T2
S ﬂ 3|
ar 2|O QJ

k =mody (j) +1

. (10)
+ [(F—p\ﬂ) (¢+ El %] g=0

2y 2lg

Mechanisches Riemenspannsystem

2.5 Mechanische Spanner

Wie bereits erwahnt stellt ein im Sinne der
Anwendungstechnik als ,mechanischer”
Riemenspanner bezeichnetes System
einen Hebel dar, der durch eine
Drehfeder gespannt und durch ein
Coulombsches Reibomoment gedampft
wird (Bild 2). Die das Spannmoment
aufbringende Drehfeder stellt gleichzeitig
eine Langskraft normal auf die Riemen-
triebsebene bereit, die an einer mit einem
Reibbelag versehenen Ringflache
abgestutzt wird. Dadurch ergibt sich ein
naherungsweise konstantes Reibmoment
um die Drehachse.

Fur die rechentechnische Darstellung des
Gesamtsystems bedeutet dies, daB sich
die Zahl der Freiheitsgrade des Systems
andern kann, je nachdem das Reib-
moment dazu ausreicht, den Freiheits-
grad des Hebels zu sperren, oder nicht.
Im gesperrten Zustand ist das tats&chlich
auftretende Reibmoment gegenuber dem
erreichbaren Maximalwert soweit verrin-
gert, wie es zur Kompensation der sonsti-
gen angreifenden Momente notwendig
ist. Die Bestimmung des jeweils aktuellen
Zustandes des Spannsystems (Hebel-
freiheitsgrad aktiv oder gesperrt) ebenso
wie des aktuellen Reibmomentes im
gesperrten Zustand ist bei einem so
Ubersichtlichen System wie dem
vorliegenden vergleichsweise trivial.
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Bild 3 Hydraulisches Spannsystem

2.6 Hydraulische Spanner

Der bereits kurz beschriebene ,hydrau-
lische® Spanner (Bild 3) setzt sich modell-
technisch gesehen zusammen aus einem
Doppelhebel mit rotatorischem Freiheits-
grad und einem zwischen einem hebel-
festen und einem inertialen Punkt ein-
gebauten Spannelement, das Kréfte in
seiner Langsrichtung aufbaut: dies ist
zum einen eine durch eine vorgespannte
Feder verursachte Spannkraft und parallel
dazu eine Dampfungskraft, die aufgrund
eines Ruckschlagventils im Dampfungs-
element nur in Richtung der Verkirzung
des Spannelementes wirksam wird.

Im Gegensatz zum theoretisch sich
ergebenden Kraft-Weg-Diagramm bei
sinusformiger Anregung eines solchen
einseitigen Dampfers beobachtet man
bei Messungen eine Abweichung von
der rein geschwindigkeitsabhangigen
Dampfungswirkung: Das in dieser
Darstellung ndherungsweise als schrag-
stehende Halbellipse zu bezeichnende

71—

M

I

Bild 4

Arbeitskennfeld des Spanners entsteht
durch die Kompressibilitat des im
Dampfer befindlichen Fluids und/oder die
Elastizitat des Dampfergehéduses bzw.
weitere im KraftfluB liegende Nachgiebig-
keiten.

Ein solches Verhalten kann am einfach-
sten durch eine Reihenschaltung des
idealen Dampfers mit einer Federsteifig-
keit und einer einseitigen Kraftlber-
tragung abgebildet werden. Die Uber-
tragung von Kréften nur in eine Richtung
stellt dabei die Funktion des Ruckschlag-
ventils dar (Bild 4).

Die von diesem Modellelement aufge-
brachte Kraft ist

F=c(xq—Xg) = dXq (11)
wahrend die zeitliche Kraftanderung als

Ifzc(kd—kc)zc(%—ko) (12)

Mechanisches Modell des hydraulischen Spannelementes

formuliert werden kann. Um dieses
Verhalten im Rahmen des zu l6senden
Differentialgleichungssystems darzu-
stellen, bedarf es neben Lage und
Geschwindigkeit der miteinander ver-
bundenen Punkte des Gesamtmodells
eines internen Freiheitsgrades des
Kraftelementes. Im Gegensatz zu den
mechanischen Freiheitsgraden des
Systems, die im mathematischen Modell
Differentialgleichungen 2. Ordnung
entsprechen, gendgt hier jedoch wegen
der Beschreibung in Form einer
Differentialgleichung 1. Ordnung eine
einzelne GroBe. Dies kann z.B. eine
Verschiebung oder auch die Kraft selbst
sein.
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2.7 Schlupf zwischen Riemen und
Scheibe

Die Wirkung der Riementrumkrafte un-
mittelbar auf die Riemenscheiben setzt
voraus, daf stets ein hinreichender Kraft-
schiuB zwischen Riemen und Scheibe
gewahrleistet ist. In der Realitat ist dies
jedoch nicht der Fall. Vielmehr erfolgt eine
Kraftlbertragung auf einem mehr oder
weniger groBen Teil des Umschlingungs-
bogens. Diese Vorgénge sind in der
Literatur teilweise eingehend, aber insbe-
sondere hinsichtlich hochdynamischer
Betriebszusténde bei weitem noch nicht
vollstandig untersucht (z.B. [2]). Die resul-
tierenden Modelle sind dennoch umfang-
reich genug, um sie flr eine einfache
dynamische Simulation als nicht mehr
geeignet erscheinen zu lassen.

Als stark vereinfachendes Modell wird
hier eine Anpassung der klassischen
Seilreibungsgleichung nach Eytelwein an
die gegebene Aufgabenstellung ver-
wendet. FUr die beiden an einen
Umschlingungsbereich des Winkels 3
angrenzenden Trumkréafte gilt damit als
Nebenbedingung

Frax < (Fmin— pAV2) eHlB — pAv2 (13)
mit dem Reibungskoeffizienten p, der
l&ngenspezifischen Riemenmasse pA und
der Riemenumfangsgeschwindigkeit v.
Die Implementierung dieser Neben-
bedingung kann in der Weise geschehen,
daB auf jeder Scheibe, auf der Schlupf
moglich sein soll, ein zuséatzlicher
Freiheitsgrad eingefihrt wird, der die
Verschiebung von Riemen und Scheibe
gegeneinander reprasentiert. Bei einer
Verletzung der Nebenbedingungen
werden diese zusatzlichen Freiheitsgrade
iterativ angepaldt, bis wieder ein zuldssiger
Zustand des Systems erreicht ist; dies
entspricht dem Rutschen des Riemens
auf der Scheibe.

Bild 5

2.8 Der Freilauf

Wie schon in der Einleitung erwahnt stellt
die Drehungleichférmigkeit der Kurbel-
welle die FuBpunkterregung des be-
schriebenen Schwingungssystems dar.
Der Riemen versucht tendenziell, die mit
hoher Frequenz wechselnde Beschleuni-
gung und Verzdgerung der Kurbelwelle
auf die Aggregate zu Ubertragen. Insbe-
sondere aufgrund der hohen Drehtragheit
des Generators — verstérkt durch die
hohe Ubersetzung an diesem Aggregat —
fUhrt dies zu erheblichen Trumkraften und
wahrend der Verzdgerungsphase der
Drehungleichférmigkeit zu erhohter
Schlupfneigung, so daB insgesamt die
VerschleiBgefdhrdung erheblich zunimmt.

Deshalb geht man immer haufiger dazu
Uber, die Generatorriemenscheibe mit
einem Freilauf auszurUsten, um den tragen
Generatorlaufer wahrend der Verzdge-
rungsphase abzukoppeln; dies hat nicht
nur einen Wegfall der entsprechenden
MomentenUbertragung in dieser Phase
selbst zur Folge, vielmehr ist auch in der
darauffolgenden Beschleunigungsphase
der Kurbelwelle der Beschleunigungs-
bedarf des Generators erheblich geringer,
da er nicht im gleichen Maf wie die
Kurbelwelle verzdgert wurde, sondern nur
seinem Lastmoment ausgesetzt war.
Offensichtlich ist diese Wirkung insbeson-
dere dann am groBten, wenn groBe
Drehungleichférmigkeiten der Anregung
bei gleichzeitig geringer Generatorlast
auftreten.

Modell des Freilaufs

Das mechanische Modell des Generator-
freilaufs setzt sich zusammen aus einer
geschwindigkeitsabhangigen Dampfung
und einer parallel angeordneten, nicht-
linearen Steifigkeit fir die Momenten-
Ubertragung, die nur dann eingreift, wenn
die Geschwindigkeit der getriebenen
Scheibe geringer wird als die der
treibenden Scheibe (Bild 5).

Fur die nichtlineare Steifigkeit legen
Messungen einen Zusammenhang von
Moment und Einfederung in der Form

M = cp @€' nahe, dessen Parameter
jedoch fur jede Freilaufausfuhrung
individuell meBtechnisch ermittelt werden
mussen.

Um das im Uberholbetrieb auftretende
Schleppmoment des Freilaufs abzu-
bilden, ist parallel zu diesem Teil des
Freilaufmodells eine stets im Eingriff
befindliche geschwindigkeitsabhangige
Dampfung angeordnet. Eine zur
Relativgeschwindigkeit proportionale
Formulierung des Momentes liefert hier
meist zufriedenstellende Ergebnisse; in
einigen Fallen wurde aber auch ein
zusétzlicher Coulombscher Term
verwendet.
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3. Implementierungsaspekte

Zur Integration der Bewegungsgleichun-
gen kommen klassische Integrations-
verfahren mit Schrittweitensteuerung zum
Einsatz. Neben Runge-Kutta 4./5.
Ordnung hat sich in umfangreichen
Vergleichsrechnungen vor allem das
Verfahren nach Stoer und Bulirsch fur die
vorliegende Problemstellung als sehr
effizient erwiesen (vgl. [4], [5]).
Selbstversténdlich wurden bei allen
implementierten Verfahren entsprechende
Anpassungen zur Berlcksichtigung von
Nebenbedingungen ebenso wie zur
aquidistanten Ergebnisausgabe vorge-
nommen.

Das hier beschriebene System von
Modellelementen wurde in einem Berech-
nungsprogramm in der Programmier-
sprache C++ weitgehend objektorientiert
implementiert. Der Benutzer kann die
Einzelelemente frei anordnen und
kombinieren und damit beliebige
Konfigurationen generieren. Auch die
Beschreibung einzelner zu unter-
suchender Betriebszustéande orientiert
sich an diesem Vorgehen, so daB es
moglich ist, beliebig viele Betriebsfalle in
einem Berechnungslauf sukzessive
abzuarbeiten.

4. Parameterbestimmung

Um die beschriebene Vorgehensweise in
der Praxis nutzbringend einsetzen zu
kdnnen, mussen geeignete Parameter fur
die enthaltenen Teilmodelle identifiziert
werden. Die eingangs erwahnte
Zielsetzung eines auf ein Minimum
reduzierten Modells hat nicht nur eine
Reduzierung der Modellkomplexitat im
Sinne des unmittelbaren Berechnungs-
aufwandes und der damit verbundenen
Rechenzeiten zur Folge, damit einher
geht auch eine weitestgehende
Reduzierung der Zahl der notwendigen
Modellparameter.

Die EingabegréBen lassen sich in drei
Klassen einordnen:

1.Die erste beinhaltet ,Standardpara-
meter” wie Massen, Massentragheits-
momente, Lastmomente der Aggregate
und geometrische Abmessungen. Die
Beschaffung dieser Werte stellt in der
Regel kein Problem dar, weil sie auch
fOr die Behandlung anderer Aufgaben-
stellungen bendtigt werden und einfach
bestimmbar sind

2.Die zweite Klasse bilden GroéBen, die
nur mit einem gewissen zusétzlichen
Aufwand bestimmbar sind oder solche,
die ausschlieBlich fur diese Berechnung
beschafft werden mussen.

e Eine der Wichtigsten dieser ,,problem-
spezifischen* GréBen, die meist nicht
von vornherein in geeigneter Form
vorliegen, ist die Dreh-Ungleich-
férmigkeit der Kurbelwellen-Riemen-
scheibe. Fur Simulationsrechnungen
muB sie als Zeit- oder als Fourierreihe
fUr die gewiinschten Betriebspunkte
(d.h. jeweils konstante Motordreh-
zahlen) vorliegen. Gewonnen werden
diese Daten idealerweise durch eine
Messung an einem Prototypen des
Motors, dessen Riementrieb zu unter-
suchen ist. Oft liegt aber ein solcher
Motor noch gar nicht vor, so daB auf
Daten eines &hnlichen Motors zurlick-
gegriffen werden muB. Die quanti-
tative Aussagekraft der Simulations-
ergebnisse nimmt damit naturgeman
ebenso ab wie schon allein durch die
Tatsache, daf3 eine absolute Ruck-
wirkungsfreiheit des Riementriebes
auf die Kurbelwellen-Drehungleich-
formigkeit dadurch impliziert ist, daB
hier die Systemgrenze gezogen wird.
Auch ist die in der Praxis relativ haufig
anzutreffende Angabe von Ungleich-
férmigkeitsgraden bei verschiedenen
Betriebsdrehzahlen unzureichend,
da diese Informationen nicht den
exakten zeitlichen Verlauf der
Ungleichférmigkeit enthalten; sie
stellen vielmehr lediglich den Realteil
der bendtigten komplexen Fourier-
koeffizienten dar.
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Bild 7 Beispiel Riementrieb

e Auch die Steifigkeits- und Dampfungs-
parameter hydraulischer Spann-
systeme sind wichtige ModellgréBen,
die sich nicht direkt aus Konstruk-
tionsdaten bestimmen lassen. Diese
Spannerparameter werden deshalb
aus Versuchen ermittelt, in denen
Arbeitskennfelder, d.h. Kraft-Weg-
Diagramme unter definierten Bedin-
gungen (Amplitude und Frequenz der
Weganregung) gemessen werden
(Bilder 6a und 6b). Die Versuchs-
anordnung wird dann rechen-
technisch mit einem Standard-
Datensatz des Simulationsprogramms
nachgebildet; die Steifigkeits- und
Dampfungswerte des Spanners
werden in dieser Simulation so lange
gezielt angepaBt, bis sich bei der
gegebenen Anregung das gleiche
Kennfeld wie im Versuch einstellt.

e Im Gegensatz zu hydraulischen
Systemen ist die Bestimmung der
Parameter eines mechanischen
Spannsystems vergleichsweise
einfach, da diese direkt im Kennfeld
ablesbar sind.

e Zur Ermittlung der Einfederungs-
steifigkeit eines Freilaufs ist wie fur die
Spannsysteme eine separate
Messung des Teilsystems notwendig,
bei der in diesem Fall die Ubertragenen
Drehmomente bei den dabei auftre-
tenden Einfederungswinkeln ermittelt
werden. Der Aufwand hierflr wird im
wesentlichen durch die relativ hohe
erforderliche Genauigkeit der sehr
kleinen Verdrehwinkel bestimmt.

Bild 8

3. Eine dritte Klasse von Modellparame-
tern sind solche, die zumeist gar nicht
meBbar sind, wie z.B. die Dampfungs-
parameter des Riemens oder die
Reibwerte im Kontakt zwischen
Riemen und Scheibe. Der Grund dafur,
daf eine direkte meBtechnische
Zugénglichkeit fir solche Parameter
nicht gegeben ist, liegt u.a. auch in der
Modellbildung selbst: Durch die extreme
Reduzierung der Modellkomplexitat
muUssen wenige Parameter flr das
Gesamtmodell die Wirkung wesentlich
vielféltigerer Vorgange widerspiegeln
als es ihrem eigentlichen physikalischen
Aquivalent entspricht. Im Experiment
kann eine solche Vergréberung, ein
solches ,Verschmieren® von physika-
lischen Effekten teilweise nicht in der
gleichen Weise nachvollzogen werden.
In diesen Féllen ist man daher auf
Abgleichsrechnungen angewiesen:
Ausgehend von einer Anwendung, die
dem Zielsystem moglichst nahe kommt
und fUr die Messungen vorliegen,
werden — ahnlich wie fur das Teilsystem
»Hydraulischer Spanner beschrieben —
nun fir ein Gesamtsystem Messung
und Rechnung gezielt durch Parameter-
anpassung in Ubereinstimmung
gebracht; auf diese Weise wird ein
realitdtsnaher Parametersatz ermittelt.

INA-Generatorfreilauf

5. Vergleich Messung —
Rechnung

Als Anwendungsbeispiel fUr das be-
schriebene Simulationsprogramm dient
hier der Nebenaggregatetrieb eines in
Serie produzierten 4-Zylinder-Diesel-
motors (Bild 7). Von der Kurbelwelle
werden Uber einen einzigen Riemen ein
Klimakompressor, die Lenkhilfepumpe,
der Generator und die Wasserpumpe
angetrieben. Die vorgegebene Aggregate-
anordnung macht eine Umlenkrolle
zwischen Lenkhilfepumpe und Generator
erforderlich.

In die Riemenscheibe des Generators ist
zur Erhdhung der Riemenlebensdauer
und zur Reduzierung von Riementriebs-
schwingungen und -gerduschen ein
Freilauf integriert (Bild 8). Die Spannrolle
ist wie Ublich im Leertrum des Triebes
angeordnet, die Wirksamkeit des Genera-
torfreilaufs macht die Verwendung eines
mechanischen Spannsystems maoglich.

Fur diesen Motor lagen gemessene Dreh-
ungleichformigkeiten der Kurbelwelle fur
einige Drehzahlpunkte zwischen 630 und
1700 min-1 vor. Fur die Bewegungs-
vorgabe in der Simulation wurden aus
diesen Daten geeignete Fourier-
Koeffizienten ermittelt.

INA O
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5.1 Trumkréfte keit der Kurbelwelle) nicht kontinuierlich 5.4 Schlupf

Das Trumkraftniveau stellt im Neben-
aggregatetrieb eine wichtige Auslegungs-
groBe dar. Widerstrebende Interessen
pragen hier die KompromiBfindung:

Zum einen sollen die Belastungen der
Aggregatelagerungen und des Riemens
durch niedrige Trumkréfte reduziert wer-
den, auf der anderen Seite sind aber
auch hinreichende Reserven im Kraft-
schiuB zur Ubertragung der notwendigen
Last- und Beschleunigungsmomente
notwendig, um vorzeitigen Riemen-
verschlei3 durch Schiupf zu vermeiden.

Die im Betrieb speziell im Zugtrum
auftretenden maximalen Trumkréfte
Uberschreiten den Wert der statischen
Vorspannung meist um ein Vielfaches.
Ublicherweise liegt die Vorspannung im
Bereich zwischen 200 und 350 N. An der
Umlenkrolle des Beispieltriebs treten
dagegen — sowohl in der Messung als
auch in der Simulation — Kréfte von bis
zu 1400 N auf (Bild 9).

5.2 Spannrollenkrafte

Eine hnliche Ubereinstimmung wie bei
den Kréften an der Umlenkrolle findet sich
bei den minimalen und maximalen Spann-
rollenkréften. Die Maximalkréfte liegen in
der Simulation jedoch um ca. 100 N héher
als die gemessenen (Bild 10).

Auch die Auslenkung des Spannerhebels
wird in der Simulation bis auf eine Uber-
hohung von ca. 1 mm im untersten Dreh-
zahlbereich richtig wiedergegeben (Bild 11).

5.3 Riemenschwingungen

Die Verifikation von Transversalschwin-
gungen einzelner Trume ist aufgrund der
extremen Schmalbandigkeit dieses
Ph&nomens nicht unproblematisch, da
der Abstand der Drehzahlstltzstellen i.a.
so grof3 ist, daf3 eine sichere Erkennung
von eventuellen Problemstellen nicht
garantiert werden kann. Liegen Messun-
gen zur Anregung (Drehungleichférmig-

Uber der Drehzahl vor, so ist man auf die
Interpolation von Fourier-Koeffizienten
angewiesen. Generell hat sich gezeigt,
daB ein hinreichend breitgestreuter
Frequenzinhalt der Anregung die Erken-
nung von Trumschwingungen wesentlich
erleichtert bzw. oft erst mdglich macht.

Am Beispieltrieb wurden experimentell
Trumschwingungen zwischen Lenkhilfe-
pumpe und Umlenkrolle unter anderem
bei ca. 800 min-1 beobachtet, die
rechnerisch nicht bei dieser Drehzahl auf-
traten. Um hier dennoch die Verifikation
einer realitdtsnahen Abbildung des
Systems zu ermdglichen, wurden — ana-
log zur oben angefihrten Argumentation
— die Fourierkoeffizienten dieser Drehzahl
auch in der Drehzahlumgebung verwen-
det. Auf diese Weise konnten auch in der
Simulation Trumschwingungen in der
gleichen GroBe wie im Versuch gefunden
werden. Der zeitliche Verlauf (Bild 12)
weist stark schwankende Schwingungs-
frequenzen auf, die durch entsprechend
zeitvariante Langskrafte im Trum ver-
ursacht sind. Dieser auch experimentell
nachgewiesene Effekt wird also durch die
gewahlte Formulierung des Modells exakt
wiedergegeben.

AuBer dem ,natUrlichen“ Schlupfanteil,
der zur Leistungstbertragung notwendig
ist, wird am untersuchten Riementrieb
kein nennenswerter Schlupf beobachtet.
Dies trifft sowohl flir die Messung als
auch fur die Simulation zu. Ein Unter-
schied zwischen Messung und Rechnung
in den (geringen) Schiupfwerten liegt
darin begriindet, daB im Modell eine
Relativbewegung zwischen Riemen und
Scheibe erst dann auftritt, wenn der
Riemen im gesamten Umschlingungs-
bereich durchrutscht, wahrend in der
Realitéat Schlupf lokal im Ein- und Aus-
laufbereich des Riemens permanent
auftritt. In einer Reihe von Anwendungen
hat sich gezeigt, daB — sieht man von den
modellbedingt deutlich geringeren
Schlupfwerten der Simulation ab — eine
grundsétzliche Schlupfgefdhrdung eines
Triebes im Vergleich zu anderen Anwen-
dungen durchaus vorhergesagt werden
kann.

5.5 Freilauf

Die Funktion und Wirksamkeit des im
Beispieltrieb eingesetzten Freilaufs in der
Generatorriemenscheibe zeigt sich —in
der Simulation ebenso wie bei Messun-
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Bild 12 Trumschwingungen LHP-UR

gen — sehr gut beim Vergleich der Winkel-
geschwindigkeiten von Riemenscheibe
und Ankerwelle dieses Aggregats: In der
Phase abnehmender Geschwindigkeit
der Riemenscheibe wird die Ankerwelle
abgekoppelt; ihre Verzdgerung entspricht
den anliegenden Last- und Reibmomen-
ten und liegt damit meist wesentlich
niedriger als die der Riemenscheibe. In
der anschlieBenden Beschleunigungs-
phase der Riemenscheibe hat die
Ankerwelle zun&chst noch eine vergleichs-
weise héhere Drehzahl. Erst wenn die
Riemenscheibe wieder signifikant Fahrt
aufgenommen hat holt sie die Ankerwelle
ein und nimmt sie fUr den Rest der
Beschleunigungsphase mit (Bild 13).

Die Drehungleichformigkeit des Genera-
tors reduziert sich dadurch teilweise
erheblich, wahrend die mittlere Drehzahl
unter guinstigen Bedingungen, d.h. vor
allem im unteren Drehzahlbereich und
unter niedriger Last, durchaus um einige
Prozent ansteigt.

Offensichtlich nimmt der beschriebene
Effekt mit zunehmender Generatorlast
und abnehmender maximaler Verzdge-
rung ab. In der Praxis liegt seine Uber-
wiegende Bedeutung bei geringen bis
mittleren Generatorbelastungen und
Motordrehzahlen bis ca. 1500 U/min.

6. SchluBbemerkung

Obwohl das vorgestellte Berechnungs-
modell an einigen Stellen physikalische
Vorgange stark vereinfachend abbildet,
wird seine Gultigkeit durch die simu-
lationstechnische Nachvollziehbarkeit

der technisch relevanten Vorgange im
Nebenaggregateriementrieb eindrucksvoll
nachgewiesen. Damit ist es gelungen,
einen auBert praxisgerechten Kompromif
von Aufwand (sowohl von Seiten der
Entwicklung wie auch in der Anwendung)
und Nutzen, d.h. Aussagefahigkeit der
Berechnung zu finden.

Bild 13
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