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Einleitung 1

1 Einleitung

1.1 Simulation in der Kettentriebsentwicklung

Die steigende Komplexitat und die stetig wachsenden Anforderungen an die Produkte bei
nahezu gleich bleibenden Entwicklungs- und Produktzyklen erfordern den verstarkten
Einsatz von CAE-Methoden im Produktentstehungsprozess. Die Verwendung dieser
rechnergestiitzten  Verfahren ist vor allem in einer frihen Phase des
Produktentstehungsprozesses aus zwei Griinden sinnvoll und effizient. Zum einen kénnen
erste Aussagen noch vor dem Aufbau von zeit- und kostenintensiven Prototypen gewonnen
und Varianten ziigig abgeprift werden, zum anderen sind die Einflussmdglichkeiten auf das
Produkt zu diesem Zeitpunkt am groRten. Uber den gesamten Entwicklungszeitraum
ermdglicht der CAE-Einsatz aul3erdem die Erfassung von nicht oder nur schwer messbaren
GroRRen. Ziel dieses Vorgehens ist es, mit einer mdoglichst hohen Produktreife in die
Hardwareentwicklung zu starten. Damit vollzieht sich ein Wandel weg von einer Berechnung,
die hauptsachlich auftretende Probleme kurz vor Serienanlauf analysiert, hin zu einer
Berechnung, die Konzepte definiert und den Entwicklungsprozess anfangs bestimmt und

spater kontinuierlich begleitet.

Die Kundenanforderungen an einen modernen Personenkraftwagen steigen permanent,
nicht nur was die primaren Eigenschaften wie ausreichende Fahrleistungen und niedrige
Kosten betrifft, sondern ein zunehmendes Augenmerk liegt auch auf den sekundaren
Eigenschaften wie Dynamik, Akustik und Komfort. In der Erfillung aller Anforderungen
besteht oft ein Konflikt zwischen gegensatzlichen Zielen, so liegt ein zunehmender
Schwerpunkt der Entwicklung neben den priméren Eigenschaften auch auf der Optimierung
der sekundéren Produkteigenschaften. Vor allem das dynamische und akustische Verhalten
stellt eine zunehmende Herausforderung im Produktentstehungsprozess dar. Wahrend die
Vorauslegung von Motoren im Bereich der klassischen Anforderungen wie Leistung,
Package und Festigkeit Stand der Technik beim CAE-Einsatz ist, erfordert die Bewertung
von Dynamik und Akustik a priori ein weitreichendes Systemverstandnis und eine
entsprechende  Detaillierung. Bei der Entwicklung stellt die Analyse der
Entstehungsmechanismen von Schwingungen durch den Einsatz entsprechender
Messmethoden und Simulationsansatze einen wichtigen Meilenstein auf dem Weg zum

fertigen Produkt dar.

Zu Beginn einer Entwicklung sind in der Regel nur wenige Systemdaten vorhanden, aber es

stehen meist mehrere verschiedene Konzepte zur Auswahl, daher wird wahrend der
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Konzeptentwicklungsphase in der Regel auf relativ einfache Modelle zuriickgegriffen. Somit
kénnen Variantenrechnungen mit geringem Aufwand durchgefuihrt werden. Die Bewertung
der Simulationsergebnisse erfordert dabei viel Sachverstand und Systemkenntnis. Mit dem
Fortschritt der Entwicklung stehen immer mehr Daten zur Verfigung und ausgewdhlte
Ldsungen werden favorisiert, die steigende Detaillierung bei einer sinkenden Anzahl von
Varianten ermoglicht immer detaillierte Berechnungsergebnisse. Der Wandel von vielen
einfachen Modellen mit qualitativen Aussagen zu wenigen komplexen mit quantitativer
Aussagekraft Uber den zeitlichen Verlauf der Entwicklung stellt die hauptsachliche
Herausforderung beim Einsatz moderner Berechnungsverfahren dar. Mit immer
detaillierteren Modellen erreicht der CAE-Einsatz kurz vor Ende der Konzeptentwicklung den
Hohepunkt. Am Ende der Konzeptentwicklungsphase steht als Meilenstein der ,Virtuelle
Check". Hier wird der Produktreifegrad tUberprift und das Konzept ausgewahlt, welches den
spezifizierten Lastenheftanforderungen am besten gerecht wird. Wahrend der
Serienentwicklungsphase verlagert sich der Ressourceneinsatz zunehmend in den Versuch.
Bis zum Meilenstein ,Serienfreigabe® wird die Serienentwicklung kontinuierlich mit

Berechnungsergebnissen im Rahmen einer virtuellen Funktionserprobung untersttitzt.

Die oben beschriebenen Randbedingungen zum Einsatz von CAE im
Produktentstehungsprozess gelten auch in besonderem Mald fur die Simulation in der
Kettentriebsentwicklung. Die vollstandige Bewertung der Dynamik, der Festigkeit und des
akustischen Verhaltens eines Kettentriebs erfordert in der Regel Funktions- und
Dauerlaufuntersuchungen am befeuerten Motor, so dass gerade hier der friihzeitige Einsatz
von CAE-Methoden die Variantenvielfalt reduziert und Entwicklungszeit und -kosten
minimiert. Die rechnerische Bewertung des dynamischen Verhaltens von Steuerkettentrieben
stellt den Stand der Technik dar und ermdglicht Aussagen Uber Festigkeit und
Schwingungsverhalten. Neben diesen Kriterien sind die Reibung und die Akustik wichtige

BewertungsgréRen an Kettentrieben.

1.1.1 Qualitatsmerkmale von Kettentrieben

Die einfache Vorstellung eines Kettentriebs, der eine Drehbewegung von einer Welle auf
eine zweite radial versetzte Welle Ubertragt, entspricht in der Praxis leider nicht immer der
Realitat. So hat ein Kettentrieb im Automobilbau neben den allgemeinen Anforderungen an
alle Bauteile, wie kompakter Bauraum, geringes Gewicht und niedrige Kosten, im
Wesentlichen vier funktionale Kriterien zu erfillen: geringe Dynamik, hohe Festigkeit,

niedrige Reibung und akustisch unauffélliges Verhalten.
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Da ein Kettentrieb ein komplexes Schwingungssystem mit einer Reihe von Nachgiebigkeiten,
Tragheiten und entsprechend vielen Freiheitsgraden ist, wird eine Drehbewegung, die von
der Kurbelwelle auf den Steuertrieb aufgepragt wird, nicht im vorgegebenen
Ubersetzungsverhaltnis ideal starr tbertragen. Die anregenden Momente am Steuertrieb
(siehe Abschnitt 2.1) fihren zu Drehschwingungen im System, die eine Abweichung der
Nockenwellenbewegung von einer idealen gleichférmigen Drehbewegung verursachen
zusatzlich zur eingeleiteten Drehungleichférmigkeit der Kurbelwelle. Neben diesen
dynamischen Abweichungen in den niedrigen Motorordnungen kommt es allein durch den
Polygoneffekt Zu Schwankungen des Ubersetzungsverhaltnisses in der
Zahneingriffsfrequenz, letztere sind aber eher unbedeutend fur das dynamisch relevante
Schwingungsverhalten. Diese Dynamik im Kettentrieb muss aus zwei Grinden mdglichst
gering sein: Zum einen fihren starke Schwankungen der Nockenwellenbewegung zu einer
Storung der Ladungswechselvorgange, was die Thermodynamik des Motors negativ
beeinflusst, zum anderen entstehen zusétzliche Beanspruchungen im Ventiltrieb und im

Steuertrieb selbst.

Womit schon das zweite Kriterium erreicht ist, ein Kette hat bauartbedingt eine bestimmte
Festigkeit und muss ein Fahrzeugleben lang funktionieren. Da Lebensdauer und
Beanspruchbarkeit somit feststehen, ist der Kettentrieb so auszulegen, dass die
Beanspruchungen mdglichst niedrig sind. Dieser Punkt lasst sich nicht so klar vom ersten
Kriterium abgrenzen, denn unter Umstanden fihrt eine hohe Dynamik auch zu hohen Lasten
im Kettentrieb. Der Kettentrieb ist daher so auszulegen, dass die Drehschwingungen und die
Kettenbelastungen niedrig sind. Die Verstarkung der Kette stellt oftmals keine Alternative zur
Reduktion von Dynamik und Belastungen dar, denn belastbarere Ketten sind meist nicht
bauraumneutral und schwerer. AuBerdem erhoht eine kleinere Zahnzahl bei groRerer

Teilung den Polygoneffekt, was die akustisch relevanten Anregungen verstarkt.

Hohe Lasten im Kettentrieb beeinflussen auch die auftretende Reibung, wobei es hier nicht
so sehr auf die Spitzenlasten ankommt, die vor allem fur die Festigkeit relevant sind, sondern
viel mehr auf das mittlere Lastniveau im Kettentrieb. Die Reibungsverluste, die von den
Reibkraften und diese wiederum von den Normalkraften abhéangen, steigen durch z. B. eine
hohe Vorspannung im Kettentrieb an und treten an allen Kontaktstellen im Kettentrieb (siehe
Abschnitt 2.2.5) auf. Eine erhéhte Reibung fuhrt zu verschiedenen Effekten, so ist meist eine
erhéhte Dampfung im System vorhanden, was bei schwingungsfahigen Systemen positiv
sein kann. In der Energiebilanz eines Verbrennungsmotors sind die Auswirkungen von
Reibungsverlusten negativ. Die Verluste fihren zu einer Reduzierung der Leistung und des

Moments des Aggregats und erhéhen dessen Verbrauch.
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Als letztes aber in dieser Arbeit wichtigstes Kriterium eines Kettentriebs ist die akustische
Unauffalligkeit anzufiihren, aus der diskreten Struktur der Kette ergeben sich Anregungen in
der Zahneingriffsfrequenz des Systems (siehe Abschnitt 2.1). Diese Anregungen sind, wie
oben beschrieben, zwar fir das Drehschwingungsverhalten von untergeordneter Bedeutung,
kénnen sich aber unter Umstanden akustisch negativ bemerkbar machen. Gerade das
akustische Verhalten von Steuerketten kann in bestimmten Betriebspunkten eines Motors z.
B. Schub von den Insassen als unangenehm empfunden werden und eine deutliche Stérung
des subjektiven Fahr- und Komfortempfindens bewirken, aber nicht nur die Insassen auch
Personen auRRerhalb des Fahrzeugs kdnnen davon betroffen sein. Solche Gerausche kénnen
durch eine erhohte Schallentstehung und/oder unginstige Schalliibertragung und
-abstrahlung verstarkt hervortreten. Auf die auftretenden Phanomene wird in den Kapiteln 5

bis 8 naher eingegangen.

Die messtechnische Bewertung der Aggregateakustik erfordert im besten Fall wenigstens
den Aufbau einer Schleppattrappe, eine umfassende Beurteilung im schlechtesten Fall eine
Messung im Fahrzeug, wobei auf einen méglichst serienrelevanten Aufbauzustand zu achten
ist. Daher stehen gemessene und reprasentative Akustikbewertungen erst relativ spat im
Produktentstehungsprozess zur Verfigung, so dass eine Akustikoptimierung mit CAE-

Methoden in einer friihen Phase ein erhebliches Zeit- und Kostenpotential bietet.

1.2 Stand der Technik

In den letzten Jahren wurde eine Vielzahl von Arbeiten zur Kettentriebssimulation und zur
Bewertung von Dynamik und Akustik von Steuerketten veroffentlicht. Bereits in den 50er und
60er Jahren des letzten Jahrhunderts wurden Forschungsarbeiten zur Dynamik und zum
Schwingungsverhalten von Kettentrieben veroffentlicht, aber erst die Betrachtung von
Kettentrieben als gekoppelte Schwingungsmodelle Ende der 80er Jahre leitete die
Entwicklung moderner Simulationsmethoden ein, die heute den Stand der Technik
reprasentieren. Die folgende Ubersicht beschrankt sich daher hauptsachlich auf Arbeiten der
letzten 20 Jahre, kann aber trotzdem nur eine unvollstdndige Zusammenfassung der
umfangreichen Verdéffentlichungen auf diesem Gebiet sein. Soweit mdglich sind die Berichte

in chronologischer Reihenfolge angefihrt.

1.2.1 Simulationstechnik

Ein Modell zur Berechnung der Lastverteilung im Zahneingriff mit Nachgiebigkeiten von
Kettenglied und Verzahnung bei statischer Belastung wird von NAJI in [45], [47] und [48]

beschrieben. Der Einfluss der Reibung, des Lastverhéltnisses zwischen Leer- und Lasttrum
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und der Nachgiebigkeit auf die Krafte im Zahneingriff wird in der ersten Arbeit untersucht. In
den weiteren Arbeiten wird das Modell zur Bericksichtigung von Teilungsdifferenzen und
auftretenden Zentrifugalkraften bei einer konstanten Kettengeschwindigkeit erweitert und der
Einfluss dieser Ergdnzungen betrachtet. Durch die Betrachtung der Nachgiebigkeiten im
Kontakt ergibt sich ein weit unterbestimmtes Gleichungssystem, das unter der Annahme des
Kontaktpunkts eines Kettengliedes iterativ geldst wird. Die Ergebnisse stimmen gut mit

statischen Messungen aus [46] Uberein.

Kim verwendet in [31] und [32] den gleichen Ansatz zur numerischen Berechnung des
statischen Gleichgewichts zwischen Kette und Kettenrad im Zahneingriff unter
Berlcksichtigung der genauen Kontaktkonturen, aber ohne Nachgiebigkeiten. Das
entstehende Gleichungssystem ist immer noch unterbestimmt und wird ebenfalls iterativ
geldst. Der Einfluss des Verhaltnisses von Last- zu Leertrumkraft, der Kettenlangung auf
Grund von Toleranzen und Verschleil3 und der Reibung auf die Kettenkraft wird untersucht
und zeigt ebenfalls eine gute Ubereinstimmung mit den Messungen aus [46]. Die

Berucksichtigung von dynamischen Effekten wird fur weitere Untersuchungen empfohlen.

In [27] stellt KamINSKY Modelle zur Berechnung von Transversalschwingungen des
Kettentrums und der EinlaufstoRkraft bzw. der Kraftverhaltnisse im Eingriff von
Rollenkettentrieben vor. Er untersucht den Einfluss von Z&hnezahl, Zahnform,
Kettengeschwindigkeit und -kraft auf den Kraftverlauf, wobei die Ergebnisse mit steigender

Kettenkraft stark von den experimentellen Untersuchungen abweichen.

Neben der Betrachtung ungekoppelter Transversalschwingungen der Kette untersucht
SCHLOTTMANN in [60] und [61] das Resonanzverhalten gekoppelter Torsions- und
Longitudinalschwingungen an einem  einfachen  Drehschwingungsmodell  eines
Zweiradertriebs bei &uRerer und innerer Anregung. Es werden verschiedene

Detaillierungsgrade des Modells mit und ohne Spanneinrichtung betrachtet.

In [55] beschreibt REINICKE-MURMANN die Simulation von Steuertrieben in Reihenmotoren
mittels eines vereinfachten Drehschwingungsmodells unter Berlicksichtigung der
Anregungen von Nocken- und Kurbelwelle und transversaler Schwingungen des Zugmittels,
aber unter Vernachlassigung der Kontaktdynamik. Es werden nur die mathematischen

Grundlagen zur Kettentriebssimulation vorgestellt.

Ein vereinfachtes Drehschwingungsmodell zur Berechnung eines zweiteiligen V6-
Steuerkettentriebs ohne Kontaktdynamik und Spannelementmodellierung stellt KuRIsU in
[37] vor. Eine Detaillierungsstufe, die transversale Bewegungen der Ketten und

Fuhrungselemente zuldsst, gibt dabei die Drehschwingungen qualitativ gut wieder, aber die
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Amplitude wird insbesondere bei hohen Drehzahlen zu niedrig berechnet. Die dynamische

Uberhdhung wird nur unzureichend abgebildet.

In [67] zeigt VEIKOS ein Modell aus zwei Kettenrddern mit dem verbindenden Lasttrum als
Mehrmassenschwinger und den kinematischen Effekten am Ein- und Auslauf der Kette. Die
Modellierung beriicksichtigt dadurch die Kopplung der transversalen und longitudinalen
Schwingungen und die Einflisse zwischen Anregung und Kettenbewegung. Die
Auswirkungen der Variation von Trumlange, Zahnezahl, Kettengeschwindigkeit und
Kettenradtragheit auf die Bewegungen des Systems, die Kettenkrafte und die
Geschwindigkeiten beim Einlauf des Kettengliedes auf das Kettenrad werden in [68]

untersucht.

Kim untersucht in [33] an einem ahnlichen Modell den Einfluss von Kettengeschwindigkeit
und Achsabstand auf die Bewegungen des Systems. Alle Kdrper werden als Starrkdrper mit
Tragheiten aber ohne verbindende Steifigkeiten betrachtet. Neben der Reibung wird der
Einlauf der Glieder mit einer Stof3berechnung bericksichtigt, dabei kommt es zum
mehrmaligen Prellen in der Verzahnung. Die Kettenspur zeigt zum Teil deutliche
Abweichungen von statischen Betrachtungen und einen merklichen Einfluss des

Achsabstands.

Die Modellierung eines R4-Steuerkettentriebs als FE-Modell wird von GREGORI in [20]
dargestellt. Die Kontaktmodellierung zwischen Kettengliedern und Verzahnungen bzw.
Fuhrungselementen wird mit starren Kontaktkonturen mit Penaltykontakt vorgenommen,
Kettenglieder sind mit Stab- und Balkenelementen und der Spanner mit nichtlinearen Feder-
Dampfer-Elementen modelliert. Die Ergebnisse zeigen den Einfluss der anregenden

Motorordnungen und des Polygoneffekts auf die Kettenkrafte.

In [22] beschreibt HEIDUK ein vereinfachtes Modell zur Berechnung der dynamischen Effekte
in Steuerkettentrieben. Die Abbildung der Kettenglieder erfolgt dabei aufl3erhalb der
Verzahnung durch diskrete Einzelmassen verbunden mit Feder-Dampfer-Elementen. Die
Kontaktdynamik wird vernachlassigt, aber die hydraulischen Vorgdnge im Spannelement
werden detailliert betrachtet. Der Einfluss verschiedener Anregungen und Systemparameter

auf das dynamische Verhalten wird analysiert.

Die Grundlagen zur Berechnung von Kettentrieben mit einer Kontaktbeschreibung als
Starrkdrperkontakt aber einem vereinfachten Spannermodell werden in [18] von FRITZ nédher
erlautert. Die ausgewerteten Simulationsergebnisse an einem R4-Steuerkettentrieb zeigen
bei niedrigen Drehzahlen eine gute Ubereinstimmung, die aber bei hohen Drehzahlen wegen

des einfachen Spannermodells schlechter wird.



Einleitung 7

Ross beschriebt in [57] die Modellierung von Kettentrieben mit hydraulischen
Spannelementen und einem Kontaktmodell mit lokalen Nachgiebigkeiten und zeigt auf Basis
dieser Modellierung einen guten Abgleich der Berechnung mit gemessenen Schwingwinkeln.
Um Aussagen zur Festigkeit und Akustik zu machen, werden die Ketten- und Kontaktkrafte

ausgewertet.

Eine ausfuhrliche Beschreibung der Grundlagen zur Modellierung von Kettentrieben und zur
numerischen  Simulation, insbesondere  der  Bestimmung einer  stationdren
Gleichgewichtslage im Anfangswertprogramm und der Analyse des Eigenverhaltens, gibt
FrRITz in [19]. An sehr gut abgeglichenen Modellen von R4-Steuertrieben werden
Untersuchungen zum Einfluss von Zahnllickenform, Kettenteilung und Steifigkeiten auf die
resultierenden Krafte gemacht, aulerdem wird eine Analyse der Eigenfrequenzen bei

verschiedenen Konfigurationen aus einem Lastzyklus vorgestellt.

PFEIFFER zeigt in [52] einen Uberblick tber die Modellierungsmoglichkeiten von
Kettentrieben und verweist auch auf die Kontaktmodellierung als Starrkdrperkontaktmodell.
Er geht ndher auf die mathematische Abbildung von Geometrie und Kinematik im Kontakt,
elastische Mehrkorpersysteme und Mehrkorpersysteme mit einseitigen Bindungen ein und

zeigt beispielhaft Ergebnisse eines R4-Steuertriebs.

In [53] beschreibt PosT die Grundlagen zur Modellierung von Kettentrieben und stellt ein
vereinfachtes, hydraulisches Modell zum Kettenspannelement vor, dieses vernachlassigt die
Ventilkugeltragheit und das Olvolumen in der Ventilkammer und nimmt das Ol als
inkompressibel an. Ein guter Abgleich am Beispiel eines V8-Steuerkettentriebs bestatigt die

Annahmen zur vereinfachten Spannelementmodellierung.

Die Grundlagen zur Gerauschentstehung und -Ubertragung sowie die Grundlagen zur
Modellierung von Kettentrieben insbesondere von Zahnketten und elastischen
Fuhrungselementen werden von HOSL in [24] dargestellt, ein rechnerischer Vergleich eines
einfachen  Kettentriebs mit verschiedenen Kontaktmodellierungen zeigt keinen
nennenswerten Einfluss auf die Schwingwinkel in halber und voller Zahneingriffsfrequenz.
Die Untersuchung verschiedener Kettentypen unter Variation des Achsabstandes hat
unterschiedliche Auswirkungen auf die an verschiedenen Stellen vom Kettentrieb in die
Umgebung eingeleiteten Krafte. Ein Optimum fir alle Krafteinleitungsstellen gibt es nicht,

vergleichende Messwerte werden nicht gezeigt.

In [64] werden von SopoucH die Grundlagen zur Berechnung von Mehrkorpersystemen und
zur Modellierung von Kontakten in diesen Systemen ausgefihrt, dabei wird zwischen

Starrkdrperkontakten und Kontakten mit Kraftelementen unterschieden. Bei letzteren kann



8 Einleitung

die Kontaktkraft abhéngig vom Normalenabstand der Konturen oder der Uberdeckungsflache
berechnet und die Dampfung exponentiell vom Abstand abhangig definiert werden. Die
gezeigten Berechnungsergebnisse mit Kontakten aus Kraftelementen sind die aus [62], [63]
und [59] (siehe auch Abschnitt 1.2.3).

ENGELHARDT beschreibt in [13] neben den Grundlagen zur Modellierung von Kettentrieben
eine Erweiterung zur Einbindung von hydraulischen Einzelkomponenten, wie Funktionsteilen
von Spannelementen aus einem Baukastensystem. Die Verbindung der Komponenten
erfolgt dabei durch hydraulische und mechanische Knoten mit ein- und zweiseitigen

Bindungen.

Aufbauend auf [19] stellt HOsSL in [25] ausfuhrlich die Grundlagen zur Modellierung von
Zahnketten und elastischen Fiihrungselementen und die Implementierung von hydraulischen
Einzelkomponenten als Spannelementbaukasten in Kettentriebsberechnungen dar. Die
Ausfihrungen basieren auf [24] und [13] und sind um Modifikationen bei der
Kontaktbehandlung gegeniiber [19] und verschiedene Simulationsergebnisse erweitert.
Unter anderem zeigt er einen Vergleich von Messungen und Berechnungen an einem V8-
Steuerkettenrieb mit 8 mm Zahn- und 8 bzw. 7 mm Hulsenkette, den rechnerischen Einfluss
einer elastischen Spannschiene an einem Reihenmotorsteuertrieb und den Einfluss

verschiedener Parameter bei Spannelementsimulationen mit dem Spannelementbaukasten.

1.2.2 Dynamiksimulation

WANG stellt in [72] und [73] ein nichtlineares Kettentriebsmodell vor, das die
Kettenradbewegung mit den transversalen und longitudinalen Schwingungen der
Kettentrume koppelt, und untersucht die Auswirkung der Nockenwellenwechselmomente auf
die longitudinalen Schwingungen und die mdgliche Destabilisierung des Systems und
Anregung transversaler Schwingungen. Es wird der Einfluss von Kettenradtragheit,
gyroskopischen und Geschwindigkeitseffekten und der Anregungsfrequenz auf die Stabilitat
und das Resonanzverhalten gezeigt. Die Schwankung der Kettenkraft sinkt dabei mit

steigender Anregungsfrequenz und Radtragheit.

Untersuchungen zu Transversalschwingungen und dem Resonanzverhalten von
Kettentrumen abgebildet als kontinuierliche Modelle fiihrt CHoI in [8] durch. Einlaufstol3,
Polygoneffekt, periodische Schwankung der Trumlange und wechselnde &uf3ere Lasten
werden dabei durch die Randbedingungen bericksichtigt und der Einfluss des
Achsabstands, der angetriebenen Tragheiten, der Vorspannung und der &ufReren Lasten
wird Uberprift. Das Modell wird in [9] um eine Spannrolle erweitert und die Betrachtungen

auf den Einfluss von Spannersteifigkeit, -dampfung und -position ausgedehnt. Ein Vergleich
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ohne und mit Spannelement zeigt die positiven Auswirkungen eines Spanners auf das

dynamische Verhalten.

In [2] wird von ARNOLD neben der Ventiltriebsoptimierung mittels Messung und Berechnung
auch die Steuerkettentriebsoptimierung anhand eines Drehschwingungsmodells ohne
Kontaktdynamik mit einem Spannermodell aus Feder- und Dampferelementen beschrieben.
Der Einfluss der Steuerzeiten auf das Drehschwingungsverhalten der Nockenwellen wird

dabei analysiert.

KELL beschéftigt sich in [28] und [29] neben den Grundlagen zur Berechnung von
Kettentrieben hauptsachlich mit experimentellen Untersuchungen an einem R4- und einem
V8-Steuertrieb sowie einem R4-Ausgleichswellentrieb, zeigt aber auch Vergleiche
gemessener und berechneter Nockenwellendrehschwingungen, Spannerwege und
Kettenkrafte an den R4-Kettentrieben. Berechnete Eigenwerte an beiden Steuertrieben
weichen durch die Linearisierung des Systems bei der Eigenwertanalyse um bis zu 10 % von

der Messung ab.

Nach einer kurzen Beschreibung der Grundlagen zur Modellierung von Kettentrieben
vergleicht FINK in [15] einen ein- und einen zweiteiligen R4-Steuertrieb mittels einer
Basisanalyse der Drehschwingungen der Nockenwellen und der auftretenden Krafte. Die
beiden Triebe werden jeweils durch die Reduktion von Tragheitsmassen, angepassten

Spannelementen und reduzierten Kettensteifigkeiten optimiert.

Die Grundlagen der Modellierung von Kettentrieben werden in [54] von POST vorgestellt und
Ergebnisse von Eigenwertanalysen und Zeitbereichsrechnungen an einem V8-
Steuerkettentrieb  gezeigt, dabei zeigte sich eine starke Abhangigkeit des
Resonanzverhaltens von den Randbedingungen wie z. B. dem Oldruck. Die wesentlichen
Eigenformen des Steuertriebs bestehen aus Drehschwingungen der Wellen gegen die

Kurbelwelle bzw. gegeneinander.

Die entkoppelte Simulation der Teilsysteme Kurbel-, Ventil- und Steuertrieb wird von
SPECKENS in [65] als Stand der Technik dargestellt, wobei auf die richtige Wahl der
Randbedingungen an den Schnittstellen zwischen den einzelnen Systemen hingewiesen
wird. Es werden generelle Anforderungen an einen Steuertrieb angefihrt und entsprechende

BewertungsgréfRen aus einer Dynamiksimulation und Auslegungskriterien definiert.

Neben den Grundlagen der Simulation von Mehrkorpersystemen fiihrt LACH in [38]
verschiedene Berechnungen zur Beurteilung des dynamischen Verhaltens und der

Reibungsverluste an einem R4-Ausgleichswellentrieb und einem R4-Steuerkettentrieb aus,
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insbesondere der Einfluss der Zahnlickenform auf die Kontaktkréfte wird untersucht. Eine

weite Verzahnungskontur senkt dabei den auftretenden Kontaktkraftpeak.

In [58] wird von RossI die Entwicklung eines zweistufigen V8-Steuerkettentriebs und der
verzahnte Einsatz von Messungen und Berechnungen zur Abstimmung des dynamischen
Verhaltens des Systems beschrieben. Der Abgleich von Messung und Berechnung zeigt eine
gute Ubereinstimmung auRer bei hohen Drehzahlen und hoher Dynamik in den
Sekundartrieben, die Effizienzsteigerung durch den gekoppelten Einsatz beider Methoden

wird herausgestellt.

Die Grundlagen zur Kettentriebsmodellierung und insbesondere der Abbildung elastischer
Wellen werden von LEBRECHT in [39] vorgestellt, bei der Simulation eines V8-
Dieselsteuerkettentriebs zeigt sich ein deutlicher Einfluss der Wellenelastizitdt auf die
Schwingwinkel. Die Kettenkrafte werden im Vergleich dazu weniger beeinflusst. Eine gute
Ubereinstimmung der Ergebnisse mit Messungen ist in diesem Fall nur durch die

Bertcksichtigung aller Nachgiebigkeiten mdglich.

1.2.3 Akustiksimulation

CHEW betrachtet in [7] den Masseneinfluss auf den StoRimpuls am vereinfachten Modell
einer einseitig eingespannten Kette unter transversaler Sto3beanspruchung am freien Ende.
Die effektive Masse hangt dabei von der Anzahl der Glieder und der Massenverteilung im
Glied ab und sinkt mit zunehmender Kettenlange, kann aber praktisch als Masse eines

Gelenks angenommen werden.

In [71] gibt WANG einen Uberblick iber Untersuchungen zur Gerduschentstehung an
Kettentrieben. Die wichtigsten Punkte dabei sind: Die Hauptgerauschquelle stellt der
Zahneingriff dar, einige Untersuchungen zeigen, dass bei hohen Lasten und
Geschwindigkeiten das Leertrum lauter als das Lasttrum sein kann. Der Einlaufimpuls ergibt
sich als Funktion von Geschwindigkeit, Teilung, Trumlangen und der Massenverteilung am
Kettenglied, eine giinstige Schmierung kann dabei den Peak in der Kontaktkraft beim Einlauf
Kettenglied auf Kettenrad verringern. Kinematische Betrachtungsweisen sind nur flr geringe
Geschwindigkeiten naherungsweise zulassig. Die Verwendung von Fuhrungsschienen und
Spannsystemen reduziert das Gerausch. Die entkoppelte Betrachtung von Dynamik und

Akustik ist nicht mdglich.

Eine Methode zur Berechnung des Impulses beim Einlauf des Kettengliedes auf das Rad
unter transversaler Kettenbewegung wird von WANG in [74] vorgestellt, dabei wird die
longitudinale Schwingung der Kette als klein gegeniiber der transversalen angenommen. Die

gegenseitige Beeinflussung von Einlaufstol3 und Schwingungsverhalten der Kette wird
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gezeigt, wobei der Impuls bei einer anregenden Frequenz nahe der Eigenfrequenz des freien

Kettentrums minimal wird.

Die akustischen Auswirkungen der Variation verschiedener konstruktiver Parameter in
Messung und Berechnung an einem Reihenmotorsteuertrieb werden von JOERRES in [26]
untersucht. Die Auswertung von gemessenem Luftschall und berechneten Kettenkraften in
der Zahneingriffsordnung erfolgt dabei jeweils Uber eine DOE. Die wesentlichen

EinflussgroRen aus der Messung lassen sich dabei in der Berechnung nachvollziehen.

Die Grundlagen zur Modellierung von Ventil- und Kettentrieben und eines entsprechenden
Spannerbaukastens werden von SoOPOUCH in [62] und [63] und SCHAFFNER in [59]
beschrieben. In [62] werden auf Basis eines abgeglichenen Spannermodells mit
drehzahlabhangigen Koeffizienten Berechnungen an einem R3-Steuerkettentrieb mit
Ventiltrieb vorgestellt. Die berechneten Amplituden sind dabei in den niedrigen
Motorordnungen auf gleichem Niveau wie die gemessenen, werden im akustisch relevanten
Bereich aber zu niedrig, was auf eine zu hohe Dampfung im Spannelement bei hohen
Frequenzen zurtickgefuhrt wird. Als Kérperschallanregung an der Struktur wertet SOPOUCH
die Lagerkrafte an Wellen und Schienen aus, ohne einen Vergleich mit Messungen
anzustellen. Der Einfluss der Verzahnungskontur auf die auftretenden Kontaktkréafte wird in
[63] untersucht. Durch die Schwingungen in den freien Kettentrumen variiert der
Kontaktpunkt zwischen Kettenglied und -rad, so dass sich keine Verbesserung durch den
gefuhrten Einlauf in die Verzahnung mit einer entsprechenden Kontur ergibt. Die
auftretenden Krafte werden sogar vergrofRert. Die Ergebnisse werden in [59] um einen
Vergleich des Einflusses verschiedener Spannercharakteristika am betrachteten R3-
Steuerkettentrieb erganzt. Auch hier zeigt sich eine gute Ubereinstimmung der berechneten
und gemessenen Amplituden in den niedrigen Motorordnungen, die im akustisch relevanten
Bereich schlechter wird. Ein Spannelement mit Blende statt Rickschlagventil zeigt dabei
geringere Schwankungen im Oldruck im Bereich der Zahneingriffsfrequenz. Der Einsatz
eines Uberdruckventils filhrt zur Absenkung der Druckschwankungen im Spanner im

gesamten Frequenzbereich.

1.3 Ziel der Arbeit

Viele Arbeiten beinhalten die Simulation von Kettentrieben, ein groRer Teil umfasst dabei die
Modellierung und Simulationstechnik. Friihe Arbeiten befassen sich hauptsachlich mit
Teilkomponenten des Gesamtsystems Kettentrieb z. B. der Dynamik einzelner Kettentrume
oder den Kontaktverhaltnissen im Zahneingriff. Die Verbindung von Kettenrddern und

Trumen zu einfachen Drehschwingungsmodellen ermdéglicht die gekoppelte Betrachtung der
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dynamischen Eigenschaften eines Kettentriebs. Die schrittweise Erweiterung um
Anregungen, Spannelemente, Trume als Mehrmassenmodelle, Fuhrungselemente und
schlieBlich die Beschreibung der Kontaktdynamik fuhrt zum heutigen Stand der
Simulationstechnik (siehe Abschnitt 1.2). Die Berechnung der Steuertriebsdynamik im
jeweiligen Detaillierungsgrad der Modellierung wird vielfach vorgestellt. Es werden die
Einflisse verschiedener Parameter untersucht und mit gemessenen GroRRen validiert.
Berechnungsmodelle, wie sie zum Beispiel von HOsSL und LEBRECHT vorgestellt werden, sind
somit Ausgangspunkt fur die Betrachtung der Dynamik von Steuerkettentrieben in dieser
Arbeit.

Mit der rechnerischen Vorhersage von Kettentriebsakustik befassen sich vergleichsweise
wenige Arbeiten, wobei fast immer nur die Modellierung bzw. die rechnerische Bewertung
von Akustik im Vordergrund stehen. Nach der Bewertung des Impulses des EinlaufstoR3es an
einfachen Trummodellen in frihen Arbeiten ziehen neuere Krafte, Driicke und kinematische
GroRRen aus komplexen Modellen zur Akustikbewertung heran. Zum Vergleich gemessener
und berechneter akustikrelevanter Grof3en liegen kaum vero6ffentlichte Untersuchungen vor.
Die Arbeiten von JOERRES und von SCHAFFNER und SOPOUCH gehotren dazu, wobei zum
einen nur Teile des Spektrums zur akustischen Bewertung verwendet werden bzw. zum
anderen nur leicht fir Messungen zugangliche aber akustisch weniger relevante GréRRen

verglichen werden.

Das Ziel dieser Arbeit ist es daher weitere Erkenntnisse auf dem Gebiet der
rechnergestiitzten Akustikvorhersage zu gewinnen und anhand von Parameterstudien
akustisch relevanter Einflisse mogliche Optimierungsschritte aufzuzeigen. Dabei wird
besonders auf die Betrachtung des Gesamtspektrums, die Vergleichbarkeit der Darstellung

von Messung und Berechnung und die Verwendung gangiger Akustikmessgrdlien geachtet.

Ein Problem, das sich beim Vergleich von Akustikmessung und -berechnung am Kettentrieb
ergibt, ist, dass eine Berechnung von Akustik schon bei der Simulation der Kontaktdynamik
zwischen Kettenglied und -rad beginnt, aber Messungen erst viel spater in der Kette der
Schallubertragung mdglich sind (Abbildung 1.1). Es besteht eine deutliche Liicke zwischen
den Ergebnissen einer Steuertriebsberechnung und moglichen Messungen. Die
Gerauschentstehung erfolgt beim Einlauf des Kettengliedes durch den Polygoneffekt, durch
die unterschiedliche Geschwindigkeit von Kettenglied und Kettenrad am Kontaktpunkt kommt
es zu einem StolRRvorgang. Die dort in das Kettenrad eingeleiteten Beschleunigungen werden
wenigstens frequenzabhéngig durch die Wellenlagerung in den Motor (bertragen. Die
Ubertragung des Korperschallsignals von der drehenden Radwelle in die umgebende

Lagerstruktur stellt eine nur schwierig zu erfassende Nichtlinearitat dar, die je nach
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konstruktiver Ausfuhrung der Lagerung von einer Vielzahl von Randbedingungen abhé&ngt.
So hangt das Ubertragungsverhalten eines Gleitlagers wesentlich vom ausgebildeten
Schmierfilm und Tragbild ab, die wiederum von Belastung, Drehzahl, Lagerspiel,
Oleigenschaften, Schalengeometrie usw. beeinflusst werden. Von dieser Einleitungsstelle
erfolgt die Ausbreitung in die Motorstruktur bis zur Abstrahlung als Oberflichenschnelle vom
Aggregat bzw. die Weiterleitung Uber Motor- und Getriebelager in die Karosserie und die
dortige Abstrahlung. Der so entstandene, weitergeleitete und abgestrahlte Gesamtschall wird

dann vom Menschen subjektiv meist als stérend wahrgenommen.

Berechnung

» Berechnungsergebnisse
vor der Weiterleitung

» Messergebnisse nach
der Abstrahlung

ll|||"\

Akustikmessung ) _
------- . Gesamt-

abstrahlung

Abbildung 1.1 Schallausbreitung am Kettentrieb
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In dieser Ubertragungskette liegen Akustikmessungen frilhestens als Korperschallmessung
am Aggregat, spatestens als Luftschallmessung am Gesamtfahrzeug vor. All diesen
Messungen ist gemein, dass sie erst am Ende einer komplexen Ubertragungskette weit
entfernt von der eigentlichen Gerduschentstehung stattfinden. In dieser Arbeit wird daher der
Bereich zwischen Schallentstehung und hor- und erlebbarer Akustik rechnerisch und
messtechnisch néaher betrachtet und dabei Mdglichkeiten zur akustischen Optimierung von
Kettentrieben aufgezeigt. In den Kapiteln 5 bis 7 wird naher auf die Abbildung der
Schallentstehung in der Simulation und die Vergleichbarkeit der Schallibertragung in
Messung und Simulation bzw. Auswertung eingegangen. Die weiteren Betrachtungen
beziehen sich daher vor allem auf Korperschall, die komplexen Vorgdnge bei der
Schallabstrahlung und -wahrnehmung durch den Menschen werden nur wenn nétig genauer

betrachtet.

Die vorliegende Arbeit befasst sich zundchst mit der Modellbildung und den Grundlagen der
Kettentriebssimulation, wobei dies nur eine kurze Zusammenfassung bekannter
Sachverhalte ist. Bevor auf die Akustik von Kettentrieben eingegangen wird, wird der
betrachtete V-Motorensteuertrieb vorgestellt und auf den Abgleich des Berechnungsmodells
mit Dynamikmessungen eingegangen. Der Hauptteil der Arbeit befasst sich mit den
Akustikmessungen am Kettentrieb, verschiedenen Mdoglichkeiten der rechnerischen
Ermittlung des Kontaktkraftverlaufs im Eingriff und dem Abgleich von Akustikberechnungen
auf vorhandene Messungen. Zum Abschluss wird auf die Identifikation akustisch relevanter
Parameter und die rechnerische Optimierung eingegangen. Das letzte Kapitel bietet eine

Zusammenfassung der Arbeit und einen Ausblick auf weiterfihrende offene Punkte.
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2 Modellbildung

2.1 Anregungen und Systemgrenzen

Steuerkettentriebe unterliegen zwei Arten von Anregungen: Zum einen der inneren Anregung
durch den Polygoneffekt aus der diskreten Struktur der Kette und zum anderen der auf3eren
Anregung aus den  verbrennungsmotorischen Prozessen, das sind die
Nockenwellenwechselmomente aus dem Ventiltrieb und die Drehungleichférmigkeit aus dem
Kurbeltrieb.

Die inneren Anregungen resultieren aus der Schwankung des wirksamen Radius beim
Einlauf eines Kettengliedes in die Verzahnung. Bei einem Kettenrad, das sich mit konstanter
Winkelgeschwindigkeit dreht, sind die angrenzenden Trume Geschwindigkeitsschwankungen
in longitudinaler und transversaler Richtung unterworfen. Die Geschwindigkeit eines
einlaufenden Kettengliedes vg wird durch die  Geschwindigkeit des Gelenks zum
Vorgéngerglied bestimmt, wahrend das Kettenrad am Beruhrpunkt die Geschwindigkeit vr
aufweist (Abbildung 2.1). Die entstehende Geschwindigkeitsdifferenz Av muss durch einen
StoRR abgebaut werden. Diese Anregungen aus der Struktur der Kette, Polygoneffekt und

EinlaufstoR3, bestimmen im Wesentlichen die Gerduschentstehung am Kettentrieb.

Die Modellvorstellung in Abbildung 2.1 stellt eine idealisierte Annahme dar, indem die
Gelenkpunkte der Kettenglieder auf dem Teilkreis des Kettenrades und die Kontaktpunkte
zwischen Gliedern und Verzahnung in der Mitte des Rollenbetts liegen. Diese Annahme ist
nur bei einer schwach gespannten Kette und niedrigen Geschwindigkeiten ohne dynamische
Effekte ndherungsweise zulassig. Im realen Betrieb kann die Lage des Kontaktpunkts
deutlich von der Modellannahme abweichen, wodurch sich sowohl die Normalenrichtung als
auch der Betrag der Differenzgeschwindigkeit andern kdnnen. Der Kontaktpunkt wandert
wahrend des Eingriffs des Kettengliedes in die Verzahnung von einer Zahnflanke durch das
Rollenbett zur anderen Flanke. Daher ist fir eine rechnerische Beurteilung des akustischen
Verhaltens von Kettentrieben die detaillierte Abbildung der Kontaktverhéltnisse zwischen

Kettenglied und -rad unerlasslich.
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Abbildung 2.1 Einlauf Kettenglied in Kettenrad

Die &ufReren Anregungen am Kettentrieb lassen sich in kinetische und kinematische
Anregungen unterteilen. Da die Simulation eines Gesamtmotormodells aus Kurbel-, Ventil-
und Steuertrieb sehr aufwendig ist, ist es sinnvoll, das System Kettentrieb an seinen
Systemgrenzen freizuschneiden [43]. Da die Ruckwirkung der Dynamik des Steuertriebs auf
die Kurbelwellenbewegung vernachlassigt werden kann, kann die Drehbewegung des
Kurbeltriebs mit der ihr Uberlagerten Ungleichférmigkeit als kinematische Anregung auf den
Kettentrieb aufgebracht werden. Neben der Kurbelwellendrehung bilden die Momente an den
Nockenwellen eine weitere Systemgrenze. Sie setzen sich aus einem als konstant
angenommenen Reibmoment mit Gberlagerten Wechselmomenten zusammen und kénnen
als kinetische Anregung auf den Steuertrieb aufgebracht werden, falls die Abweichung der
Nockenwellenbewegung von einer idealen gleichférmigen Drehbewegung klein ist, kénnen
hier dynamisch berechnete Ventiltriebsmomente verwendet werden. Da ein Freischnitt in der
beschriebenen Form nur zulassig ist, falls die Riuckwirkungen zwischen den Teilsystemen
Kurbel-, Steuer- und Ventiltrieb vernachlassigbar sind, stellt dieses Vorgehen immer eine
Vereinfachung der Randbedingungen dar. Als letzte Systemgrenze schneiden die

Olversorgungsdriicke der Spannelemente das System Steuerkettentrieb frei.
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Die inneren Anregungen des Kettentriebs bestimmen hauptsachlich das akustische
Verhalten, wéahrend die &uReren Anregungen die Dynamik beeinflussen. Die
Wechselwirkung zwischen innerer und &uf3erer Anregung einerseits und Akustik und
Dynamik andererseits ist vernachlassigbar klein, genauer wird hierauf dann in den Kapiteln 5

und 7 eingegangen.

2.2 Modellierungselemente

2.2.1 Kette

Der Kettentrieb wird zweidimensional in seiner Ebene betrachtet, die Aussenglieder mit
Nieten und die Innenglieder mit Hilsen unterscheiden sich dabei in ihrer Masse, ihrem
Tragheitsmoment und ihrer Teilung. Neben der Simulation von Hilsenketten kénnen auch
Rollenketten berechnet werden, wobei der Unterschied in der rechnerischen Betrachtung in
der Berechnung der Reibkrafte zur Verzahnung besteht. Die Rolle selbst wird nicht als
Einzelkorper betrachtet und modelliert, sondern ihre Tragheit dem Kettenglied zugeschlagen.
AulR3er Hilsen- und Rollenketten koénnen auch Zahnketten berechnet werden, auf die
komplexere Abbildung dieses Kettentyps wird hier nicht ndher eingegangen, dazu sei auf
[25] verwiesen. Die L&ngselastizitat des Kettengliedes wird als Steifigkeit im Kettengelenk
konzentriert, so dass jedes Kettenglied als Starrkdrper mit drei Freiheitsgraden modelliert
wird, zwei translatorischen und einem rotatorischen (Abbildung 2.2). Die Koordinaten der

Kettenglieder werden im Inertialsystem des Steuertriebs ausgedruckt.

de :(XG’yG’q)G) (2.2)

Neben der Kettensteifigkeit sind in der Simulation auch die Dampfung und das Spiel im
Kettengelenk zu berticksichtigen. Das Gelenkmodell besteht aus der Parallelschaltung eines
Dampfungsanteils und der Kettengliedsteifigkeit in Reihe mit dem Gelenkspiel. Die
Relativauslenkung y und die Relativgeschwindigkeit y zur Auswertung des Kraftgesetzes
wird zwischen dem Bezugspunkt H; und dem Bezugspunkt N; des Nachbargliedes ermittelt.

Die Bezugspunkte H; und N; des Gliedes i sind durch den Teilungsvektor a; verbunden.

Die Dampfung aus dem Olfilm eines hydrodynamischen Lagers ergibt sich grundsétzlich zum
einen aus dem Druckaufbau durch die Rotationsbewegung und zum anderen durch
Verdrangung. Da die Kettendynamik zu stédndig wechselnden Drehbewegungen im Gelenk
fuhrt, entfallt im Falle des Kettengelenks der Druckaufbau durch Rotation. Die Dampfung
durch Olverdrangung und die Materialdampfung wird im Spielbereich des Gelenks durch

eine exponentielle Kennlinie angenahert und bei Kontakt zwischen Bolzen und Hilse mit
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einem festen Wert angenommen. Detailliertere Ausfiihrungen zur Modellierung der Kette und
den weiteren Elementen finden sich in [13], [19], [25], [40], [52] und [53].

Abbildung 2.2 Kinematik eines Kettengliedes

2.2.2 Wellen und Kettenrader

Wellen lassen sich durch einen elastischen Grundkdrper, der die Wellensteifigkeit wiedergibt,
und eventuell starre Zusatzkorper, die mit dem Grundkorper den Einfluss der Massen
reprasentieren, darstellen. Aus der kinematischen Anregung an der Kurbelwelle und den
Ubersetzungsverhaltnissen im Kettentrieb lassen sich die Solldrehbewegungen ®(t) aller

anderen Wellen berechnen, diese sind keine Freiheitsgrade im Gleichungssystem.

Die Bewegungen einer moglicherweise biege- oder torsionselastisch modellierten Welle
werden als Abweichung von der Sollbewegung betrachtet und kdénnen in
Starrkdrperbewegungen und  elastische Deformationen aufgeteilt werden. Die
Starrkdrperbewegung besteht aus funf Freiheitsgraden, zwei translatorischen ug und v,
zwei Nickbewegungen a und (3 und der rotatorischen Abweichung ¢ von der Solldrehung.
Die elastische Deformation der Welle wird durch Ritzansatze mit der Separation der orts-

und zeitabhangigen Variablen beschrieben.
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u, (z.t)=u"(z)a, ()
Va(zt)=vT(z)m, (t) (2:2)
b (Z’t) = <PT(Z)@1¢ (t)

B

Die Biegung wird durch ug(z,t) und ve(z,t) und die Torsion durch ¢(z,t) beschrieben, wobei
auch die vorher beschriebenen Starrkérperbewegungen zwecks einheitlicher Notation durch
entsprechende Ansatzfunktionen formuliert werden kénnen. Die Freiheitsgrade einer biege-

und torsionselastischen Welle ergeben sich dann analog zu Gleichung (2.1) am Kettenglied.
ar =(alar.a;) (2.3)

Die Bewegungen und Verformungen der elastischen Welle werden durch das Produkt aus
den ortsabhangigen Ansatzfunktionen u(z), v(z) und ¢(z) und den Freiheitsgraden
beschrieben. Um die Bewegungsgleichungen der Kettenradwelle aufzustellen, werden drei
Koordinatensysteme verwendet (siehe Abbildung 2.3). Das Inertialsystem (Index I) dient als

Referenzsystem fir den gesamten Kettentrieb.

Z

Abbildung 2.3 Kinematik der elastisch modellierten Welle



20 Modellbildung

Das Referenzsystem der Kettenradwelle (Index R) hat die gleiche Orientierung der z-Achse
ist aber gegeniiber dem Inertialsystem um den Vektor ry, = (URO’VRO ,O) verschoben und um
die Solldrehung @(t) verdreht. Das dritte Koordinatensystem ist das korperfeste System

(Index K) einer infinitesimalen Wellenscheibe der verformten Welle auf der ausgelenkten
Mittellinie.

Kopfkreis
- Zahnflankenradius

- °
-
-

Teilkreis

Abbildung 2.4 Definition der Verzahnungskontur

Auf der Welle kénnen mehrere Kettenrader definiert werden, die Eigenschaften der Welle
werden durch die Massen und Tragheiten der Rader erweitert. Die Kontur der Verzahnung
wird nach DIN 8196 mit Teil- und Kopfkreis, Zahnflankenradius, Rollenbettwinkel und -radius
definiert (Abbildung 2.4). Alle Konturen sind als Kreise oder Evolventen definiert, so dass
sich jeder Konturpunkt leicht durch den Konturparameter s im verzahnungsfesten
Koordinatensystem beschreiben lasst. Je nach Parameterwert liegt der Punkt im Rollenbett

oder an der Zahnflanke.

Da ein Kettentrieb ein relativ steifes System ist, hat die Anbindung der Wellen an die
Umgebung einen nicht unerheblichen Einfluss auf das dynamische Verhalten des Triebs,
daher kann die Lagerung der Wellen durch Steifigkeits- und Dampfungsmatrizen definiert
werden. Die Anzahl der Lager bestimmt die moglichen Freiheitsgrade der Wellen. Ohne
elastische Lagerung sind keine translatorischen Bewegungen mdglich, mit einem Lager
keine Nickbewegungen, da die entsprechenden Freiheitsgrade blockiert sind. Erst mit zwei
Lagerstellen sind alle Starrkorperfreiheitsgrade vorhanden, biegeelastische Wellen sind je

nach Ansatzfunktion auch ohne Lagerungen denkbar.



Modellbildung 21

2.2.3 Kettenfuhrung

Neben der Kette und den Wellen mit Kettenrddern bestehen Kettentriebe in
Verbrennungsmotoren aus FUhrungsschienen, die die freien Kettentrume abstitzen und
transversale Schwingungen minimieren. Flhrungsschienen kénnen als Starrkérper oder als
elastische Korper definiert werden, wobei letztere Variante einen erhdhten
Modellierungsaufwand bedeutet, der je nach Kettentrieb fir aussagekraftige Ergebnisse
unter Umsténden nicht sinnvoll ist. Da der Einfluss am betrachteten Steuertrieb gering ist,
wird hier nur kurz auf die elastische Modellierung von Schienen eingegangen, flr eine
ausfihrliche Beschreibung sei auf [25] verwiesen. Wie bei der Modellierung elastischer
Wellen (siehe Abschnitt 2.2.2) wird auch bei den Fihrungselementen eine Trennung der
orts- und zeitabhéangigen Variablen durch einen Separationsansatz nach Ritz vorgenommen.
Im Gegensatz zu den Wellen, bei denen sich die Ansatzfunktionen noch relativ einfach
analytisch bestimmen lassen, sind bei der komplexen Geometrie von Schienen FE-Analysen
sinnvoll, mit denen die statischen und modalen Verformungen berechnet werden. Aus den

Ergebnissen konnen dann die entsprechenden Ansatzfunktionen gewonnen werden.

Wie bei den Wellen kann auch fur FUhrungselemente eine elastische Lagerung zur
Umgebung aus Steifigkeits- und Dampfungsmatrix definiert werden. Neben der Lagerung
kann fir eine Spannschiene ein Spannelement definiert werden, das der Schiene einen
zusatzlichen Freiheitsgrad ermoglicht. Im allgemeinen Fall kann eine Schiene drei
Freiheitsgrade  besitzen, zwei translatorische und einen rotatorischen. Die
Bewegungskoordinaten eines starren Fihrungselements ergeben sich dann wie beim
Kettenglied (Gleichung (2.1)).

q; :(UF’VF’(I)F) (2.4)

Die Kontur einer starren Fihrungsschiene kann aus Geradenstiicken und Kreisbégen
definiert werden, analog zur Verzahnungskontur kann auch die Schienenkontur leicht durch
einen Konturparameter in einem schienenfesten Koordinatensystem beschrieben werden.
Die Verwendung eines solchen Parameters vereinfacht die Behandlung der
Kontaktkinematik zwischen Kettenlaschen und Fihrungselementen. Bei der Verwendung
einer elastisch modellierten Schiene wird die Verformung der Kontaktkontur durch die
Interpolation von Polynomen zwischen diskreten Punkten der Ansatzfunktionen ermittelt.
Durch die stetige Differenzierbarkeit an den Ubergangsstellen der Konturbereiche wird ein

stetiger Kontaktkraftverlauf erreicht.
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2.2.4 Spannelement

Ein Teil des Systems Kettentrieb, der das dynamische Verhalten des Gesamtsystems
mafgeblich bestimmt, ist das Spannelement. Jeder Kettentrieb enthalt in der Regel eine
Spannschiene mit einem meist hydraulischen Kettenspanner. Aufgrund des Aufbaus und der
Lagerung am Aggregat besitzt ein Spannelement nur translatorische Freiheitsgrade. Im
Wesentlichen besteht ein Kettenspanner aus einem Gehause, einem darin gefiihrten Kolben,
der Kolbenfeder, einem Riickschlagventil und eventuell einem Uberdruckventil (Abbildung
2.5). Beim Einfahren des Kolbens wird die Kolbenbewegung in der Regel durch eine
definierte Olleckage aus dem Spannelement gedampft, die Leckage kann durch den
Leckspalt zwischen Kolben und Gehause, eine Ringnut, eine Blende oder &hnliches
eingestellt werden. Wird der Kolben entlastet, fahrt der Kolben durch die Federvorspannung
aus, das Riuckschlagventil 6ffnet sich und Ol stréomt in den Hochdruckraum nach. Sind die
auftretenden Kréafte im Kettentrieb sehr hoch, kann ein Uberdruckventil verwendet werden,
um den Druck im Hochdruckraum zu begrenzen und eine unzulassig hohe Belastung der

Kette zu verhindern.

'.._“ ........................... SpannSChlene
Drehpunkt

Spaltstromung

Ruckschlagventil

\ Kolben

Kolbenfeder Hochdruckraum
M/\\U berdruckventil
Gehause o \
" Gehausefeder

Abbildung 2.5 Aufbau von Kettenspanner mit Spannschiene

Die Aufgaben eines Kettenspanners sind die Vorspannung und Dampfung des Kettentriebs.
Die Vorspannung des Kettentriebs verhindert das Uberspringen der Kette in der Verzahnung.

Da sich die Kette Uber Laufzeit langt und die Schienenbelage verschleil3en, fahrt der Kolben
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des Spannelements zunehmend weiter aus. Um die Vorspannung trotzdem konstant zu
halten, wird eine Kolbenfeder mit maoglichst geringer Steifigkeit verwendet. Da die
Wechselmomente des Ventiltriebs eine starke Schwingungsanregung des Kettentriebs

darstellen, wird die Dynamik des Systems durch den Kettenspanner bedampft.

Ein einfaches Modell zur Simulation des Kettenspanners berlcksichtigt eine Feder und einen
parallel geschalteten Dampfer. Ein detailliertes Modell zur Abbildung der
Spannelementdynamik beriicksichtigt die Oleigenschaften und die Funktion des
Ruckschlagventils. Die Kompressibilitit des Ols wird abhangig vom Druck und vom
Luftgehalt bestimmt. Wegen der komplexen Verhaltnisse am Ventil wird eine vereinfachte
Darstellung der Druck- und Stromungsverhéltnisse in den Kugelventilen verwendet.

Gehause, Kolben und Ventilkugeln besitzen dann eigene translatorische Freiheitsgrade.

Die Leckagestromung am Spannelement zwischen Kolben und Gehause wird als
inkompressibel und laminar betrachtet. Der Strom berechnet sich aus der Druckdifferenz
zwischen Hochdruckraum und Umgebung und aus der Relativgeschwindigkeit von Kolben
und Gehéause. Die Ventil- und Blendenstrémung wird mit konstanten Durchflu3koeffizienten
beschrieben und die Durchflul3flache ergibt sich als Mantelflache eines Kegelstumpfs je nach
Ventiloffnung. Olvolumina im Spannelement werden in der Regel als kompressibel
modelliert, wahrend die Ubergange wie Blenden- und Spaltstromungen als inkompressibel

angenommen werden.

2.2.5 Kontakte

Da die Modellierung der Kontaktverhéltnisse von Kettenglied zu Verzahnung bzw.
Fuhrungselement einen entscheidenden Einfluss auf die Kontaktdynamik und daraus
resultierend die Akustik hat, wird nun genauer auf die Mdaglichkeiten der Darstellung
eingegangen. Alle Kontakte sind dabei als einseitige Bindungen zu betrachten, um jederzeit

ein Abheben des Kettengliedes von seinem Gegenkdrper zu ermdglichen.

Bei der Modellierung der Kontaktkonturen am Kettenglied kdnnen einige Vereinfachungen
angenommen werden. Am Kettentrieb hat ein Innenglied tber die beiden Hulsen jeweils zwei
Kontaktpunkte zur Verzahnung, wéahrend das Aussenglied nie direkten Kontakt mit der
Verzahnungskontur hat. In der Simulation kann bei einer vereinfachten Darstellung (im
Weiteren ,Basismodell* genannt) jedem Kettenglied ein Kontakt zugeordnet werden. Die
Kontaktkontur wird dann durch eine Kreiskontur um den Bezugspunkt Hg definiert und auf
Kontakt zur in 2.2.2 beschriebenen Verzahnungskontur des Kettenrades geprift (Abbildung
2.2 und Abbildung 2.6). Zwischen den Hilsenkonturen kénnen dann unterschiedliche

Steifigkeiten fir Innen- und Aussenglieder definiert werden.
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Kontakt Kette -
Kettenrad

S L
Kontakt Kette - #' g’

Schiene ; i

Abbildung 2.6 Kontaktmodellierung zwischen Kettenglied und Gegenkorper (Basismodell)

Der zweite mogliche Kontakt kann zwischen Kettengliedlasche und Fuhrungsschiene
auftreten, die Laschenkontur besteht aus Kreis- und Geradenabschnitten. Da auch die
Schienenkontur aus Kreis- und Geradenabschnitten besteht, kann es zu Schwierigkeiten bei
der Kontaktpunktsuche kommen. Eventuell kann kein definierter, eindeutiger Kontaktpunkt
gefunden werden oder der Kontaktpunkt kann sich bei kleinen Bewegungen sprunghaft
andern. Um numerische Probleme zu vermeiden, wird die Laschenkontur analog zur
Hulsenkontur als Kreis um den Bezugspunkt Hg jeden Kettengliedes definiert (Abbildung
2.6). Ein so gewonnener Kontaktpunkt ist eindeutig und andert sich stetig. Bei diesem
Vorgehen tritt eine Ungenauigkeit auf, weil sich die reale Kontaktkraft flir eine Lasche auf die
beiden benachbarten Kettenglieder aufteilt, was aber fir den Kraftehaushalt Gber mehrere

Kettenglieder unerheblich ist.

Bei der Definition der Kontaktkonturen fiir den Kontakt Kettenglied zu Kettenrad gibt es eine
Alternative zum o. g. Vorgehen. Neben der Definition einer Kontaktkontur pro Kettenglied
kénnen auch zwei Kontakte fur das Innenglied und kein Kontakt fir das Aussenglied definiert
werden (im Weiteren ,Konturmodell* genannt). Die Kontaktverhaltnisse entsprechen dann
den Gegebenheiten am realen Kettentrieb, aber die Konturen der beiden Kontakte am
Innenglied sind starr verbunden, womit die Nachgiebigkeit der Innengliedlaschen zwischen

den beiden Hilsenkonturen vernachlassigt wird. Die Modellierung der Kontaktkonturen fir
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das Konturmodell ist nur mit der von HOsL in [25] vorgestellten Modellierung fiir Zahnketten

maglich.

1 Kontakt je
Kettenglied

2 Kontakte je
Innenglied - kein
Kontakt am
Aussenglied

Abbildung 2.7 Kontaktkonturen Kettenglied zu Verzahnung

Neben der Definition der Kontaktkonturen bietet auch die Definition der Kontaktdynamik
verschiedene Moglichkeiten, dabei ist zu unterscheiden, ob die lokalen Nachgiebigkeiten im
Kontaktpunkt das Systemverhalten entscheidend oder nur unwesentlich beeinflussen. Falls
ersteres der Fall ist, ist die Kontaktkraft als Kraftgesetz in Abh&ngigkeit vom Abstand und
von der Relativgeschwindigkeit der beiden Kdérper anzunehmen (im Weiteren ,nachgiebiger
Kontakt"). Wie bei der Definition permanenter Bindungen im Mehrkdrpersystem besteht auch
die Verbindung im geschlossenen Kontakt aus einer Parallelschaltung von Feder- und
Dampferelementen. Der Dampfungskennwert kann zur Beriicksichtigung des Olfilms schon
vor dem Kontakt der Korper als exponentielle Kennlinie in Abhéngigkeit vom
Normalenabstand definiert werden. Die Modellierung mit lokalen Nachgiebigkeiten erfordert
eine feine zeitliche Auflosung des Kontaktvorgangs, um die kurzzeitig wirkende StoRRkraft
genau abzubilden. Die meist hohen Kontaktsteifigkeiten, relativ zu den sonst im
Mehrkorpersystem vorhandenen Steifigkeiten, erhOhen die Steifheit des
Differentialgleichungssystems, was zu kleinen Integrationsschrittweiten und hohen
Rechenzeiten fihren kann. Bei der Berechnung mit lokalen Nachgiebigkeiten gibt es keine

direkte Abhangigkeit zwischen den einzelnen Kontakten. Die Kontaktkraft wird aus den
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Lagen und Geschwindigkeiten der Kdrper berechnet, so dass sich die Auswirkungen eines

Kontakts auf einen anderen erst zu einem etwas spateren Zeitpunkt zeigen.

Bei der zweiten Methode zur Beschreibung der Kontaktdynamik ist die direkte Abhéangigkeit
einzelner Kontakte mdglich, d. h. Kontaktpartner, die in Kontakt kommen, kénnen z. B. zum
Trennen von Kontaktpartnern fihren, die bereits in Kontakt sind. Bei dieser
Kontaktbeschreibung als Starrkdrperkontakt erfolgt die Berechnung durch die Auflésung
einer StoRRgleichung (im Weiteren ,starrer Kontakt®), falls ein offener in einen geschlossenen
Kontakt tibergeht. Dieser Ubergang erfolgt, wenn der Normalenabstand der Kontaktkorper zu
null wird, d. h. ein Konfigurationswechsel erfolgt. Zwischen zwei Zeitschritten wird aus einem
StoRRgesetz die Geschwindigkeit der Kérper nach dem Stol3 ermittelt und die Auswirkung auf
andere Kontakte bestimmt. Ist die Relativgeschwindigkeit der Kontaktpartner entsprechend
gering, bleibt der Kontakt geschlossen. Zur Bestimmung des Endes einer Kontaktphase wird
die Kontaktkraft und der Normalenabstand verwendet, wechselt erstere ihr Vorzeichen und
wird letzterer grofRer null, wird der Kontakt wieder getffnet. Die moéglichen Zustdnde im
Kontakt und die Ubergangsbedingungen zwischen ihnen sind ausfihrlicher in [25]

beschrieben.

Welches Modell zur Beschreibung der Kontakte verwendet wird, hangt im Wesentlichen vom
Einfluss der lokalen Nachgiebigkeit auf das gewiinschte Ergebnis ab. Bei anderen
Anwendungsfallen wie z. B. der Dynamik eines Spielzeugspechts [50] und [51] oder dem
Rasseln in Getrieben [51] treten nur sehr kurze Kontaktphasen auf, so dass die
Verformungen und Zeitmal3stabe wahrend des Kontakts denen des sonstigen Systems
untergeordnet sind, eine Beschreibung als Stol3 bzw. starrer Kontakt ist damit praktikabel.
Auch Ergebnisse, die das Verhalten eines Steuertriebs in niedrigen Motorordnungen
beschreiben wie z. B. Schwingwinkel von Kettenradern oder Zugkrafte im Kettentrum,
hangen nur unwesentlich von den im Kontakt auftretenden Verformungen und

Zeitmalstdben ab und bleiben daher von der Kontaktmodellierung unbeeinflusst.

Dynamische Vorgange beim Einlauf der Kette auf ein Kettenrad mit ihrer akustischen
Relevanz fihren im Anschluss allein durch die Kinematik des Systems nur auf sehr kleine
Relativbewegungen. Die Kontaktpartner bleiben fast in Kontakt und die Betrachtung
hochfrequenter Vorgange erfordert einen sehr kleinen Zeitmaf3stab, daher kann es nétig
sein, einen nachgiebigen Kontakt zu verwenden. Dies entspricht einer zeitlichen Auflésung
der Kontaktphase wéhrend des StofRes und erméglicht auch die Bertcksichtigung einer
Verlangerung und Veranderung des Stol3kraftverlaufs. In den Kapiteln 6 und 7 wird noch

einmal naher auf diese Uberlegungen eingegangen.
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3 Grundlagen der Mehrkorpersysteme

In dem folgenden Kapitel wird zundchst auf die Grundlagen der Mehrkorpersimulation
eingegangen, um dann einzelne Beispiele aus dem Bereich der Dynamik starrer und
elastischer Korper und der Kontaktdynamik naher auszufiihren. Ausfihrlicher sind diese
Grundlagen in den allgemeinen Schriften zu Mehrkdrpersystemen [5] von BREMER und [50]
von PFEIFFER und speziell zu Kettentrieben [19] von FRITz, [25] von HOSL und [52] zu finden.
Im Allgemeinen bestehen Mehrkorpersysteme aus starren bzw. elastischen Kérpern und
Elementen, die die Korper verbinden. Daher besteht das zu I6sende Gleichungssystem auch
aus einem Satz von Differentialgleichungen, der die Bewegungen der Korper mit den
wirkenden Kréaften beschreibt, und einem Satz von algebraischen Gleichungen, der die

Bindungen der Korper miteinander beschreibt.

3.1 Mehrkorpersimulation

Als Grundlage zur Formulierung der Bewegungsgleichungen dienen die Grundgleichungen

nach NEWTON-EULER, die fur jeden Kdrper aufzustellen sind.

aTdp-Fe)+ardl -me)=0 (3.1)
Die absolute zeitliche Anderung des Impulses wird durch p gekennzeichnet und die des

Dralls durch L. In den Vektoren F® und MS® sind alle Krafte und Momente

zusammengefasst, die auf den jeweiligen Kérper wirken.

Der im Inertialsystem aufgestellte Impuls- und Drallsatz wird durch die JAcoBI-Matrizen der
Translation J; und der Rotation J; in den Raum der Bewegungskoordinaten des Koérpers
transformiert, dieser wird durch den Vektor q des jeweiligen Korpers aufgespannt, bei einem
Kettenglied z. B. Gleichung (2.1). Die JacoBi-Matrizen sind die partiellen Differentiale der
translatorischen Geschwindigkeit v des Bezugspunkts des Korpers und seiner

Winkelgeschwindigkeit w nach den zeitlichen Ableitungen von Q.

‘JT =£ und ‘]R =£ (32)

Die Bewegungsgleichungen fir jeden Kdrper werden dann soweit umgeformt, dass die linke
Seite der Gleichung nur noch die Massenmatrix M und die Beschleunigungen der

Bewegungskoordinaten ¢ enthalt.

MO =h+> 37 F+W A (3.3)
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Die rechte Seite der Gleichung enthalt alle Krafte und Momente, die auf den Korper wirken in
unterschiedlicher Schreibweise, sie setzen sich zusammen aus den Tragheitskraften und
-momenten wie z. B. den Zentrifugalkraften, von aussen eingepréagten Kraften und den

Zwangskraften aus Bindungen.

« Der Vektor h besteht aus allen Kraften und Momenten, die bereits im Raum der
Bewegungskoordinaten formuliert sind, diese resultieren haufig aus der Kinematik des

Korpers.

« Krafte und Momente in den Koordinaten des euklidischen Raums werden durch den
Term J' [F in den Raum der Bewegungskoordinaten transformiert. Die JACOBI-Matrix J

setzt sich dabei aus den beiden JAcoBI-Matrizen J; und J; zusammen.

e Der letzte Term ergibt sich aus der Zerlegung einer Kraft in ihre Richtung n und ihren
Betrag A. Die Betrage mehrerer Krafte werden im Vektor A zusammengefasst und die

einzelnen Bindungsvektoren w in der Bindungsmatrix W .

F=nA=J F=J"MmA=wA

3.2 Dynamik starrer Einzelkorper

Am Beispiel eines freien Kettengliedes einer Hilsenkette wird nun das allgemeine Vorgehen
aus Abschnitt 3.1 naher dargestellt. Zunéchst werden die Impuls- und Drallanderung aus der
Grundgleichung nach NEWTON-EULER (3.1) berechnet, was die Massenmatrix Mg und einen
Anteil des Kraftvektors h liefert. Die Geschwindigkeiten der Bewegungskoordinaten eines

Kettengliedes (Gleichung (2.1)) an seinem Bezugspunkt H
Vg = (%s,Y6.0) und we =(00,¢)

ergeben nach Gleichung (3.2) durch die Differentiation nach g die zeitlich konstanten
JAcoBI-Matrizen der Translation J; und der Rotation J;. Neben diesen ist der
Teilungsvektor a des Gliedes im Inertialsystem erforderlich, was durch die Transformation

mit der Matrix A ,; bei Drehung um die z-Achse erfolgt.

cos¢, -sing;, O
Ag =| sinp;, cosp, O
0 0 1

Damit ergibt sich der Impuls p des Kettengliedes und dessen absolute zeitliche Anderung mit

W, xa=w, @ zu
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P :mEEvG +%DA,G [ @j
1 1 (3.4)

p :m[ﬁJT _Emﬂe @D]ije +EET]U3\|G [0, [ [

Ahnlich wird der Drall L und dessen Anderung mit dem Tragheitstensor |,, am Bezugspunkt

H berechnet zu:

L=1, m6+%mntiﬁm6,@6

1 (3.5)
L =(IH g +Emn|jﬁme| EI]ijjG
Die Addition der Impuls- und Drallanderung nach Gleichung (3.1) liefert die Massenmatrix

M und die Zentrifugalkrafte h.

Mg =m[€3$ o, —%DJI A [AD, +%Eﬂ; [ALA mTju; 0, D,
(3.6)

hy :—%mnmlmlc, B, [, (&

Neben diesen wirken noch die Gravitations- und die Gelenkkrafte auf das Kettenglied.
Letztere werden spater noch genauer dargestellt, sie ergeben sich aus der Steifigkeit und
der Dampfung im Gelenk (siehe Abschnitt 2.2.1). Die Auswertung des Kraftgesetzes im

Gelenk erfordert die Verschiebung € der Glieder zueinander aus der Kinematik.

E=Tg —Trg —Ag & £ =V ~Va tAg (@ [,

y=n'lg v=n'[

Nach der Berechnung der Relativauslenkung y und der Relativgeschwindigkeit y mit dem

Normalenvektor der Verschiebung n erfolgt die Bestimmung der Kraft aus dem skalaren

Kraftgesetz A, =f(y,y). Diese Kraft wirkt auf die Glieder i und j und erweitert die

Kraftvektoren h um

=40, A ED,) M
hg =...-J7 MO,

hg

3 (3.7)

Auf die Modellierung der Gelenkreibung wird nicht weiter eingegangen, dazu sei auf [19]

verwiesen.
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3.3 Dynamik elastischer Korper

Da in dieser Arbeit nur die elastische Modellierung von Kettenradwellen verwendet wird, wird
an diesem Beispiel das Vorgehen zur Abbildung elastischer Korper dargestellt. Um die
Dynamik der elastischen Welle zu beschreiben und die Bewegungsgleichung des Kdrpers
aufzustellen (siehe Abschnitt 3.1), ist es zweckmalfiig den Impulssatz im Referenzsystem der
Welle und den Drallsatz im korperfesten System der infinitesimalen Wellenscheibe
aufzustellen (Abbildung 2.3). Zur Auswertung von Impuls- und Drallsatz sind die
kinematischen Grol3en der Welle im jeweiligen System notwendig. Die Umrechnung
zwischen den Systemen erfolgt mit Transformationsmatrizen, die die Relativkinematik der

Koordinatensysteme beschreiben.

Die absolute Bewegung eines Scheibenelements setzt sich aus der Solldrehung des
Referenzsystems, der Starrkdrperbewegung und den elastischen Verformungen zusammen.
Die Bewegung des Referenzsystems ist durch die Transformationsmatrix Ag, (Referenz- zu

Inertialsystem), die Drehgeschwindigkeit und -beschleunigung definiert.

cos® sin® O
Ay =|-sin® cos® O
0 0 1

£
I

rWg =

Die Kinematik des koérperfesten Systems gegenuber dem Referenzsystem wird durch die
Drehung um die z-Achse cl)(z,t), die Drehung um die x-Achse —V' und die Drehung um die
y-Achse U’ beschrieben. Die Drehung um die x-Achse —V' ergibt sich durch die Ableitung

der Verformung in y-Richtung nach z, analog die Drehung um die y-Achse.

_ov(zt) _ ' und du(zt) _ .
0z 0z

Durch die Linearisierung der kleinen Winkel entsteht die folgende Transformationsmatrix
Akr:
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1 ¢ -u
Ag=l"¢ 1 -V
u v 1

Die absolute Winkelgeschwindigkeit des Scheibenelements im kdrperfesten System

errechnet sich bei obiger Drehreihenfolge zu

i

-V -u’'
(W = U [+Q-v
) 1

und die Drehbeschleunigung durch Differentiation

.oy

-V -u' -u’
W = u |+Q-v |[+QI-Vv' |
i) 0 1

Durch die Aufstellung der relativkinematischen GréRen und die Separation der orts- und
zeitabhangigen Anteile der Verformungen nach Gleichung (2.2) lassen sich die bendtigten

Geschwindigkeiten und Beschleunigungen folgendermalRen zusammenfassen:

Vy =J; EﬁIR +]T
vy =J; EﬁjR +i;
wy =Jg EﬁR +]R
w, =Jg ij +]g

(3.8)

v, und v, sind die Geschwindigkeit und Beschleunigung des Scheibenbezugspunkts H
(Abbildung 2.3). Die JAcoBi-Matrizen J; und J; setzen sich aus den Ansatzfunktionen der
Biegung und der Torsion zusammen und die zweiten Terme der Gleichungen (3.8) enthalten

Geschwindigkeiten und Beschleunigungen der Solldrehung <D(t) der Welle.

Die Dynamik der infinitesimalen Wellenscheibe der Lange dz, der Querschnittsflache A(Z)
und der konstanten Dichte p lasst sich durch die Impulsanderung p und die Drallanderung

L mit dem Flachentragheitstensor | beschreiben.
p=plA(z)V, dz

. - e (3.9
L=pllv, +w, Eﬂ@uK)dz

Nach der Integration tber der Lange der Welle und dem Einsetzen des Separationsansatzes
der orts- und zeitabhangigen Variablen auch in die Beschleunigungen j; und j; aus

Gleichung (3.8) ergeben sich die Massenmatrix M, die gyroskopische Matrix G und die
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Zentrifugalmatrix K _, infolge der Drehanregung, die Matrix K, infolge der
Drehbeschleunigung und der Kraftvektor der Drehanregung g. Neben den so gewonnenen
GroRRen erfordert das Aufstellen der linearisierten Bewegungsgleichung der elastischen

Welle die Steifigkeitsmatrix K.

Nimmt man an, dass die Wellenquerschnitte bei Biege- und Torsionsverformung eben
bleiben, erfordert die Berechnung des Verformungspotentials V zunéchst die Betrachtung
der Verschiebung eines beliebigen Scheibenpunkts. Diese setzt sich aus der Verschiebung
der Mittellinie u und v und der Verdrehung ¢ zusammen. Die partiellen Ableitungen der
Verschiebung liefern den Verzerrungsvektor e mit den Dehnungen und Schubverformungen.
Das Verformungspotential eines infinitesimalen Volumenelements ergibt sich mit dem

Stoffgesetz linearelastischer Kérper H zu:

AV=%E@T [H [ dx dy dz (3.10)

Nach der Integration (dber die Querschnittsflache und dem Einsetzen des
Separationsansatzes der orts- und zeitabh&ngigen Variablen lasst sich die Steifigkeitsmatrix

K¢ ableiten.

Die Bewegungsgleichung in linearisierter Form sieht dann wie folgt aus:

MG, + (D, +D
+ (Kel +K

+2[QIG)ld5,
+QIN,, +QK, +Q° K _, ), +g =h

Lag

(3.11)

Lag Lag

ol Dampfungsmatrix der Verformung
Lag Steifigkeitsmatrix der Lagerung

D
K
NLag Matrix der nichtkonservativen Lagerkrafte
D Dampfungsmatrix der Lagerung

h

Kraftvektor der Anregungen und der weiteren auf3eren Krafte

Aus der Solldrehung CD(t) ergeben sich durch Differentiation die Drehgeschwindigkeit Q(t)
und die Drehbeschleunigung Q(t) Die Bewegungsgleichung besteht aus der Addition der
Einzelelemente der elastischen Welle, dem elastischen Grundkorper und den starren
Zusatzmassen. Auf die Dynamik der Zusatzmassen, die Matrizen, die die Lagerung der
Welle beschreiben, die duReren Krafte und die Terme in den einzelnen Matrizen wird hier

nicht naher eingegangen. Hierfur sei auf [19] und [40] verwiesen.
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3.4 Kontaktdynamik

Die Formulierung von Kontakten zwischen zwei Korpern wird nun am akustisch relevanten
Fall von Kettenglied als Basismodell zu Kettenrad mit DIN-Verzahnung aus
Kreisbogenkonturen dargestellt, dabei sind zundchst die kinematischen GrofRen des
Kontakts zu ermitteln. Die komplexere Kontaktkinematik bei der Betrachtung von Zahnketten
bzw. Kettenradern mit evolventenférmiger Verzahnungskontur wird in [25] ausfihrlich
dargestellt. Der Konturparameter s (siehe Abschnitt 2.2.2) definiert die Lage des
Kontaktpunkts. Die Relativkinematik der Korper liefert den Normalenabstand g,, die
Relativgeschwindigkeit g,, und -beschleunigung g,, was die Berechnung der Kontaktkrafte

und die entsprechende Erweiterung der Bewegungsgleichungen ermdglicht.

Abbildung 3.1 Kinematik zwischen Kettenglied- und Verzahnungskontur

Da sich die Verzahnungskontur bei Huilsenketten in der Regel nur aus Kreisbdgen
zusammensetzt, ist die Bestimmung des Distanzvektors r, aus Abbildung 3.1 relativ einfach
madglich, was bei Schienenkonturen, die nicht nur aus Kreisbogen bestehen muissen, im
Allgemeinen nicht gegeben ist. Bei der Bestimmung des Abstands wird zweckmaRigerweise

der Mittelpunkt der Kettengliedkontur, der Bezugspunkt H, verwendet. Der tatsachliche
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Abstand ergibt sich dann aus dem im Folgenden ermittelten nach der Subtraktion des

Konturradius des Gliedes.
o =rovz ~Ry, [ (3.12)

Die Bestimmung von rp,,, und den Ableitungen fg,, und f, aus rg, I, und r,,, erfordert
zum Teil die Umrechnung der Vektoren, die nicht im inertialen Koordinatensystem
angegeben sind, in das Inertialsystem mit entsprechenden Transformationsmatrizen A. Aus
loyz lasst sich der Konturparameter s bestimmen, was das Aufstellen des Konturvektors r,
ermoglicht. Neben r,, sind auch der begleitende Tangential- und Normalenvektor t und n
vom Bewegungszustand des Rades (; sowie vom Konturparameter s abhangig. K ist dabei

die Krimmung des entsprechenden Konturabschnitts.

2
t(qR’S):%CS]R'S) und n(qR,s):%g‘M

0s?

Nach der Berechnung von t und n, der Umformung von Gleichung (3.12) und den

Ableitungen von r, kénnen die Relativgro3en angeschrieben werden.

J, =n' Moz —Ry;
g, =n" Wy, (3.13)

T 2

. (" s )
ConTi,, + 8 Jove)

g vz 7T .,

Fur die Berechnung der Kontaktkraft gibt es, wie in Abschnitt 2.2.5 ausgefihrt, die
Mdglichkeiten eines nachgiebigen und eines starren Kontakts. Zunéchst wird die erste
Variante beschrieben. Die Kraft ergibt sich aus einem Kraftgesetz, ahnlich der Gelenkkraft in
Abschnitt 3.2, abhangig vom Normalenabstand g,und der Relativgeschwindigkeit g,,, was

einem Feder-Dampfer-Element entspricht.

A =-(cm, +dg,)®,)

Dieser Ansatz kann bei 6ffnenden Kontakten (Abstand g, =0 und g, >0) und konstanter
Dampfung d zu Zugkraften im Kontakt fiuhren. Um dies zu vermeiden, wird die Dampfung
d(gn) als Exponentialfunktion in Abhangigkeit von g, definiert, die bei g, =0 zu null wird.
Somit wird die Kontaktkraft A auch zu null und kann als Ubergangsbedingung zwischen den
einzelnen Zustanden des Kontakts verwendet werden. Die Krafte auf Glied und Rad ergeben

sich analog Gleichung (3.7).
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he
he

o=J7 A

(3.14)
T
"+(JTR = Ay O D]RR) [Ag [ [A

Da die Freiheitsgrade der Kontaktkérper nicht gekoppelt sind, bleiben die
Bewegungskoordinaten der Einzelkdrper g die Minimalkoordinaten des Systems. Bei der
Kontaktmodellierung als starrer Kontakt wird die Kontaktkraft nicht aus einem Kraftgesetz
sondern aus der Dynamik der Kontaktkorper bestimmt. Ein geschlossener Kontakt erfordert
dabei, dass alle RelativgroRen g,, g, und g, null sind. Diese Bedingung ermdglicht die
Bestimmung der Kontaktkraft. Die Bewegungsgleichung der Kérper wird um die noch

unbekannten Kontaktkrafte A erweitert.

Mg [ =hg + W, [A

3.15
My 8, =hy + W, [A ( :

Die Bindungsmatrizen W; und W, berechnen sich dabei aus der Kinematik des
Kontaktpunkts, den Transformations- und den JAcoOBI-Matrizen der jeweiligen Kaorper
entsprechend Gleichung (3.14). Der Index G umfasst alle Kettenglieder im Kontakt, der Index
U die Umgebung der Kettenglieder, d. h. die Fuhrungselemente und Kettenrdder. Die
Berechnung der Relativbeschleunigung @, wird so umformuliert, dass ein linearer

Zusammenhang mit den generalisierten Beschleunigungen g entsteht.

G, =Wy [, +Wg g +w (3.16)

Das Einsetzen von Gleichung (3.15) in Gleichung (3.16) liefert ein Gleichungssystem zur

Bestimmung der Kontaktkréafte.
g, =Al\+b (3.17)

A und b bestehen aus den Bindungsmatrizen und -vektoren W und w und den
Massenmatrizen M. In einem geschlossenen Kontakt i besteht immer eine positive
Kontaktkraft A, =0, wahrend ein sich offnender Kontakt immer eine positive
Relativbeschleunigung g,; =2 0 besitzt. Die Komplementaritit von Beschleunigung und Kraft
wird durch @, A, =0 ausgedrickt und liefert eine Nebenbedingung zur Ldsung von
Gleichung (3.17). Fur jeden Kontakt ergibt sich daraus die Kontaktkraft als Zwangskraft, die
das Eindringen der Kérper ineinander verhindert, bzw. die Information, ob der Kontakt sich

offnet.

Bisher wurde davon ausgegangen, dass die Korper bereits in Kontakt sind. Bevor dies
geschieht, muss die vorhandene Relativgeschwindigkeit vor Kontakt zwischen den Koérpern

beim Einlauf durch einen Stol3 abgebaut werden. Der Stof3 wird nach dem PoissoNschen
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StoRRgesetz behandelt und in Kompressions- und Expansionsphase unterteilt. Durch die
Integration der Bewegungsgleichungen uber das Intervall der Stof3zeit und die Umformung
der entstehenden Gleichungen lassen sich fir die beiden Phasen jeweils Gleichungssysteme
analog Gleichung (3.17) zwischen der Relativgeschwindigkeit g, und dem StoRimpuls A
aufstellen. Wie vorher die Beschleunigung und die Kraft sind auch Geschwindigkeit und
Impuls komplementar. Die Berechnung der Gleichungssysteme liefert die Ubertragenen
Impulse und die Geschwindigkeiten der Korper nach dem Stol3 bzw. die Information, ob
Glieder durch den Einlaufstol3 wieder abheben. Genaueres zur Kontaktmodellierung und
auch der Berlcksichtigung von Reibung ist an Kettentrieben aus [19] und [25] und im

Allgemeinen aus [51] zu enthnehmen.

Die Zusammenfassung der Modellbildung im vorigen und der Grundlagen zur Berechnung
von Kettentrieben in diesem Kapitel soll einen Einblick in die Detaillierung der Abbildung des
realen Systems und damit die Moglichkeiten der Simulation geben. Im nachsten Kapitel folgt
die Betrachtung des untersuchten Steuerkettentriebs mit der dargestellten

Berechnungstechnik.
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4 Dynamik Steuerkettentriebe V-Motoren

Wie in Kapitel 1 beschrieben, stellt die Simulation des dynamischen Verhaltens von
Steuerkettentrieben den Stand der Technik dar und bildet somit die Grundlage fur alle
weiteren Betrachtungen an diesem System. Der Aufbau und die Analyse der Dynamik des
vorliegenden V-Motorensteuertriebs in Messung und Berechnung sind somit die einleitenden

Schritte vor der Untersuchung des akustischen Verhaltens.

4.1 Aufbau der Steuerkettentriebe V-Motoren

Im Laufe der Entwicklung von Steuerkettentrieben an V-Motoren sind die verschiedensten
Konzepte entworfen und produziert worden. Diese Vielfalt lasst sich in ein- und mehrstufige
Kettentriebe unterteilen. Bei einstufigen Trieben werden die Nockenwellen direkt von der
Kurbelwelle angetrieben, bei mehrstufigen werden von der Kurbelwelle zunéchst
Zwischenwellen oder -réader angetrieben, die dann einen weiteren Kettentrieb zu den
Nockenwellen treiben. In Abbildung 4.1 sind mehrere Beispiele einstufiger Steuerkettentriebe

gezeigt.

Beim Steuertrieb eines V8-Ottomotors von BMW in der oberen Abbildung wird zum Antrieb
der beiden Nockenwellen jeder Bank jeweils eine Kette verwendet. Der Kettentrieb des V8-
Ottomotors von Porsche in der Mitte hingegen treibt mit einer Kette alle vier Nockenwellen
an und wird im V durch eine lange stark gekrimmte Schiene umgelenkt. Alternativ kann hier
z. B. auch ein Kettenrad zur Umlenkung verwendet werden, das bei V-Motoren, die durch
ihre Bauform freie Momente aufweisen, zum Antrieb einer Ausgleichswelle genutzt werden
kann. Diese Moglichkeit wird beim Steuertrieb des V6-Ottomotors von DaimlerChrysler in der
unteren Abbildung genutzt. Die Kette treibt hier die Einlassnockenwellen an, die Uber
Verzahnungsstufen mit den Auslassnockenwellen verbunden sind. Bei anderen Konzepten
wird dieser Antrieb teilweise auch durch weitere Kettentriebe realisiert. Bei allen gezeigten
Motoren wird der Antrieb der Olpumpe durch einen weiteren einfachen Zweiwellentrieb

realisiert.

Diese wenigen Beispiele zeigen schon wie vielfaltig die Moglichkeiten zur Umsetzung eines
V-Motorensteuertriebs sind. Die Wahl des Konzepts wird dabei von den in Abschnitt 1.1.1

genannten Anforderungen wie Package, Dynamik, Festigkeit, Reibung und Akustik bestimmt.
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V8-Ottomotor
von BMW

V8-Ottomotor
von Porsche

V6-Ottomotor von
DaimlerChrysler

Abbildung 4.1 Beispiele einstufiger V-Motorensteuerkettentriebe ([23], [30] und [42])

Der hier untersuchte Steuertrieb der V6-Ottomotoren von AUDI besteht aus drei gekoppelten
Dreieckstrieben an der getriebeseitigen Stirnflache des Aggregats. Der priméare Kettentrieb
(im Weiteren Trieb A) verbindet die Kurbelwellenverzahnung mit 25 Zahnen mit zwei
Zwischenradern mit jeweils 38 Zahnen (siehe Abbildung 4.2). Von den Zwischenradern, an
denen die notige Ubersetzung von 2 zu 1 realisiert wird, treiben die Sekundartriebe (im

Weiteren Triebe B und C) die Nockenwellen an.
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Abbildung 4.2 Steuerkettentrieb V6 3.2 FSI Motor ([12])

Alle Nockenwellen sind beim V6 3.2| FSI Uber hydraulische Nockenwellenversteller mit den
Kettenradern mit  jeweils 25 Zahnen verbunden und  betatigen einen
Rollenschlepphebelventiltrieb mit vier Ventilen pro Zylinder. Zusatzlich zum Ventiltrieb treibt
die Einlassnockenwelle des Triebs B noch die Hochdruckeinspritzpumpe an. Beim V6 2.4l
MPI entfallen die auslassseitigen Nockenwellenversteller und die Hochdruckeinspritzpumpe.
Neben dem Steuerkettentrieb wird noch ein weiterer Kettentrieb (Trieb D) zum Antrieb der
Ausgleichswelle und der Olpumpe verwendet, der in dieser Arbeit aber nicht naher betrachtet

wird. In allen Trieben kommen 3/8“-Simplexketten zum Einsatz.

Im Gegensatz zu den oben beschriebenen einstufigen Steuertrieben am freien
Kurbelwellenende beschrankt die getriebeseitige Anordnung des Steuertriebs die minimale
Zahnezahl der Kurbelwellenverzahnung durch die Bearbeitung von Verzahnung und letztem
Hauptlager bzw. das ubertraghare Moment. Dies macht einen zweistufigen Steuertrieb
erforderlich, um kleine Kettenrader an den Nockenwellen, deren Grof3e durch den Abstand
von Ein- und Auslassnockenwelle begrenzt ist, und damit eine geringe Motorbreite zu
erreichen. Die Integration der Antriebe von Olpumpe, Ausgleichswelle und Ventiltrieb in zwei

Kettenspuren und die Anordnung der Nockenwellenversteller Gber dem Getriebeflansch
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ermdglicht eine Verkirzung der Motorlange, was ein sehr kompaktes Aggregat fir ein

gunstiges Vorderwagenpackage ergibt.

4.2 Dynamikmessung

An dem im vorigen Abschnitt beschriebenen zweistufigen Steuerkettentrieb wurden
Dynamikmessungen durchgefiihrt, dabei wurden die Drehschwingungen der Nockenwellen
und die Driicke und Wege der Spannelemente untersucht. In Abschnitt 4.4 wird der Abgleich
des Berechnungsmodells auf Basis der gemessenen Nockenwellenbewegungen

durchgefuhrt, daher wird nun auf die verwendete Messtechnik néher eingegangen.

Zur Messung der Winkelgeschwindigkeit drehender Wellen werden Sensoren verwendet, die
auf induktiven oder optischen Messverfahren basieren. Da Kettentriebe in
Verbrennungsmotoren mit einer Olschmierung versehen sind, ist letzteres Verfahren bei
dieser Anwendung ungeeignet. Es werden induktive Sensoren verwendet, die im
Wesentlichen aus einem Magnetkern und einer Spule mit hoher Windungszahl N bestehen
(Abbildung 4.3).

Uind

Zahnrad

Luftspalt

Abbildung 4.3 Prinzip und Messaufbau eines induktiven Inkrementalgebers

Das Magnetfeld durchdringt das zu messende Teil z. B. ein Kettenrad oder einen extra auf
der Welle montierten Verzahnungskranz. Passiert ein Zahn die Anordnung, steigt die
magnetische Flussdichte an bzw. fallt bei einer Zahnlicke ab. Diese Anderung des

magnetischen Flusses @ bewirkt eine Induktionsspannung Ui, in der Spule.
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Ung =-N ﬂ
dt

Die induzierte Spannung ist der Windungszahl der Spule und der Drehzahl der Welle direkt
und dem Luftspalt zwischen Sensor und Verzahnung umgekehrt proportional. Zur
Auswertung der Winkelgeschwindigkeit wird aber nicht die Amplitude der Wechselspannung
herangezogen sondern ihre Frequenz, diese ist der Zahnezahl der Verzahnung z und der
Drehzahl proportional. Die Berechnung der Winkelgeschwindigkeit w kann auf zwei Wegen
erfolgen: Zum einen zeitkonstant durch die Z&éhlung der durchlaufenen Schwingungen bzw.
Inkremente pro vorgegebenem Abtastzeitschritt oder zum anderen durch die Messung der
Periodendauer T fur eine Schwingung bzw. ein Inkrement. Durch die endliche Teilung der
Verzahnung ist erstere Methode fur eine hohe Auflosung der Winkelgeschwindigkeit

ungeeignet, daher wird letzteres Verfahren zur Auswertung verwendet.

w(t)_Z[n

_zEI'

Die gemessene Winkelgeschwindigkeit kann durch Differentiation oder Integration in
Drehbeschleunigung oder Drehwinkel umgerechnet werden. Abbildung 4.4 zeigt die an den
Nockenwellenverstellern montierten Verzahnungskranze bei gedffneter Abdeckung am Trieb
B und die Anordnung mit geschlossenem Deckel, in den die beiden induktiven Aufnehmer
integriert sind.

Verzahnungskranz

Abbildung 4.4 Drehwinkelmesstechnik an den Nockenwellen Trieb B
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Die entsprechende Messtechnik wird auch am Ventiltrieb der anderen Bank eingesetzt. Die
Ergebnisse der Dynamikmessung werden beim Abgleich der Simulationsrechnung in
Abschnitt 4.4 vorgestellt.

4.3 Aufbau des Berechnungsmodells

Wie in Kapitel 2 naher ausgefiihrt, besteht das Simulationsmodell des Mehrkorpersystems
Steuerkettentrieb im Wesentlichen aus Starrkdrpern mit Massen und Tragheiten neben
Kraftelementen, die diese Kdrper verbinden. Diese Elemente sind aus Feder-, Dampfer- und
Spielelementen zusammengesetzt (Abbildung 4.5). Die Kontaktbereiche von Kettengliedern,
Kettenradverzahnungen und Kettenfihrungen werden durch entsprechende Konturen

beschrieben und auf Kontakt zueinander geprdift.

hydraulischer Kontakt Kette - Schiene
Spanner

Kontakt Kette -
Kettenrad

Abbildung 4.5 Modellierung Steuerkettentrieb als MKS

Alle Elemente des realen Steuertriebs haben nur eine endliche und zum Teil auch
nichtlineare Steifigkeit wie z. B. Gleitlager. Die Kettenglieder sind durch spielbehaftete
Gelenke verbunden und zeigen je nach Vorspannung ein entsprechendes
nichtlinearelastisches Verhalten. Die Nockenwellen sind torsions- und biegeelastisch und
uber Nockenwellenversteller mit dem Steuertrieb verbunden und in hydrodynamischen
Gleitlagern gelagert, diese zeigen je nach Belastung, Lagergeometrie, Temperatur,
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Oleigenschaften und -versorgung ein anderes elastisches Verhalten. Die
Nockenwellenversteller als geregelte hydraulische Elemente hangen in ihrer Steifigkeit
neben den fir die Lagerung genannten Eigenschaften auch noch von der

Regelungsstrategie ab. Auch die Fihrungselemente besitzen eine gewisse Nachgiebigkeit.

Jede Komponente des Steuerkettentriebs am realen Motor zeigt damit ein mehr oder
weniger ausgepragtes nichtlineares Verhalten. Einige der angefiihrten Eigenschaften kénnen
in ihrer oben erlauterten Komplexitat noch nicht oder nur unzureichend in der Simulation
abgebildet werden z. B. hydrodynamische Gleitlager und Nockenwellenversteller, wahrend
andere unter Umstanden mit vereinfachten Annahmen zielfihrender abgebildet werden. Dies
fuhrt dazu, dass die vielen Nachgiebigkeiten im realen Kettentrieb auf wenige Steifigkeiten

im Simulationsmodell reduziert werden.

So werden am betrachteten System die Kettenglieder als linearelastische Kdrper mit einem
spielbehafteten Kettengelenk angesehen und die Wellen biegestarr modelliert und elastisch
gelagert. Gemessene Steifigkeitswerte an Ketten zeigen im relevanten Belastungsbereich
nur eine geringe Nichtlinearitat, daher stellt der Ansatz einer linearen Steifigkeit eine
vertretbare Annahme dar. Die vergleichsweise kurzen Nockenwellen am betrachteten V6
werden torsionsstarr angenommen, aber die Olkammern in den hydraulischen
Nockenwellenverstellern kdnnen nicht als starr angenommen werden. Daher werden die
Versteller im Rahmen der momentanen Abbildungsmdglichkeiten des Programms als
aquivalente torsionselastische Wellen angenahert. Die Steifigkeit der Olsaulen im Versteller
ergeben mit einem mittleren Radius eine Torsionsfedersteifigkeit, die mit einer
angenommenen Wellenlange auf ein passendes Widerstandsmoment einer fiktiven Welle
umgerechnet wird. Diese Annahmen bericksichtigen weder die Regelungsstrategie der
Nockenwellenversteller noch wechselnde Hoéhen der Olsaulen und die Druckabhangigkeit
der Steifigkeit der Olsaulen. Trotzdem reicht diese einfache Naherung in Abschnitt 4.4 fir
einen guten Abgleich von Berechnung und Messung aus, der mit starr angenommenen
Verstellern nicht moéglich ware. Neben der Modellierung der Kettenflihrung als starre Kontur
besteht die Mdglichkeit die Fiuhrungselemente als elastische Kérper zu implementieren.
Diese Abbildungsvariante ist sinnvoll, falls die Nachgiebigkeit der Spann- und
Fuhrungsschienen einen mafgeblichen Einfluss auf die Dynamik des Steuerkettentriebs hat,
dies kann der Fall sein bei langen Schienen mit groRer Krimmung oder relativ weichem
Schienenmaterial z. B. Polyamid ohne Faserverstarkung. Im betrachteten Fall bestehen die
Fuhrungselemente aus einem Aluminiumgrundkdorper mit aufgeklipstem Gleitbelag, so dass
die vergleichsweise aufwandige Modellierung als elastische Schiene zur korrekten Abbildung

des dynamischen Verhaltens nicht notwendig ist. Die Fihrungselemente sind daher starr
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modelliert. Neben diesen Vereinfachungen werden die hydrodynamischen Eigenschaften der
Gleitlager vernachlassigt und diese als linearelastisch in ihrem Verhalten angenommen.

- — nichtlinear- \Y — linear-
B . .
A elastische, e elastische,
spielbehaftete spielbehaftete
Ketten r Ketten
e .
— torsions- und i - \k;:/egljlestarrf
biegeelastische n toresisrr:sml
‘\ 74| Wellen mit NWV o
""" q — nichtlinear- f lglastls?hetr) Nann
elastische Lager — Inearefastische
a Lagerung
. C
Realtrieb h Modell
I e ¢
) u
— elastische — starre
Fuhrungs- n Fihrungs-
elemente g elemente

Abbildung 4.6 Vergleich reales System zu Mehrkérpersystem

Die gemachten Annahmen und Vernachlassigungen fihren zu einer Reduktion der realen
Steifigkeiten auf die Elastizitat der Kette, der Nockenwellenversteller und der Lagerungen
(Abbildung 4.6). Um nun eine sinnvolle Projektion der realen Steifigkeiten auf die
modellierten zu ermdglichen, ist ein Abgleich der Simulations- auf Messergebnisse durch
DOE-Methoden zielfihrend.

4.4 Abgleich mittels DOE

DOE (design of experiments) stellt eine Methode zur statistischen Versuchsplanung dar,
kann aber auch fir den Abgleich von Berechnungen auf Versuchsergebnisse verwendet
werden und wird im Folgenden kurz erlautert. Fur eine ausfihrlichere Ubersicht zum Thema
DOE sei z. B auf [34] und [44] verwiesen.

Mittels dieser Methode soll ein System so eingestellt werden, dass es gewisse ZielgroRen
erfiillt, hier das gemessene dynamische Verhalten. Parameter, die das System beeinflussen,
sind Einflussgrof3en, sie unterteilen sich in Steuer- und StorgréRen. Erstere kbénnen gezielt
variiert werden, letztere kbnnen oder sollen nicht. Die EinflussgréRen, deren Auswirkungen
als wesentlich vermutet und in der DOE vorgegeben werden, heil3en Faktoren. Die Werte
der Faktoren, die erprobt werden, sind die Stufen. Das Ziel ist es nun, einen quantitativen
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Zusammenhang zwischen den Faktoren und den Zielgréf3en zu ermitteln. So kénnen durch
die Variation der Faktoren gezielt eine oder mehrere Zielgrof3en optimiert werden. In diesem
Fall sind die unbekannten Parameter der gewahlten Modellierungen von Lagerungen und

Nockenwellenverstellern die Faktoren.

Um den Einfluss der Faktoren auf die Zielgréfen zu ermitteln, werden Versuche mit
verschiedenen Kombinationen der Faktoren auf unterschiedlichen Stufen durchgefihrt. Die
Gesamtheit der Faktorstufenkombinationen ergibt den Versuchsplan. In Abbildung 4.7 sind
verschiedene Versuchsplane fur ein Beispiel mit drei Faktoren auf drei Stufen dargestellt. Die
Realisierung von drei Stufen ermdglicht die Erfassung nichtlinearer Effekte durch Polynome
zweiter Ordnung. Die Durchflihrung aller moglichen Faktorstufenkombinationen fiihrt zum
vollstdndigen faktoriellen Versuchsplan. Er bietet neben der Auswertung der nichtlinearen
Effekte der einzelnen Faktoren auch ein Ergebnis fir die Wechselwirkung zwischen zwei
oder mehr Faktoren. Der Nachteil dieses Plans ist die hohe Anzahl der Versuche m = 0 bei

vielen Faktoren k auf mehreren Stufen o.

Reduktion des Versuchsaufwandes

) °
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Versuchsplan Versuchsplan
S— B
——
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Abbildung 4.7 Verfahren der Versuchsplanung

Eine Alternative bietet der fraktionelle faktorielle Versuchsplan. Bei ihm werden nicht mehr
alle Wechselwirkungen betrachtet. Der Versuchsaufwand wird entsprechend reduziert, aber
die Effekte verschiedener Wechselwirkungen und Faktoren werden vermengt und kénnen
nicht mehr getrennt ausgewertet werden. Die Auflésung des Versuchsplans nimmt ab. Bei
Versuchsplanen mit zwei Stufen je Faktor lasst sich ab vier Faktoren noch eine Aufldsung

erreichen, die die Vermengung von linearen Effekten und Wechselwirkungen zwischen
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Faktoren vermeidet, aber bei drei Stufen ist die Trennung von nichtlinearen Effekten und
Wechselwirkungen in der Regel nicht mehr mdglich. Der Einsatz fraktioneller faktorieller
Versuchsplane ist daher vor allem bei Voruntersuchungen zu den linearen Einfliissen vieler

Faktoren sinnvoll.

Bei den bisher beschriebenen klassischen Verfahren der Versuchsplanung wird der
Zusammenhang zwischen Faktoren und Zielgré3en durch eine Regressionsanalyse ermittelt,
bei der die Regressionsfunktion alle auswertbaren Wechselwirkungen enthélt. Die
Verwendung D-optimaler Versuchsplane bietet hier weitere Freiheiten, so missen z. B. nicht
alle Wechselwirkungsterme eines vollstandigen faktoriellen Versuchsplans verwendet
werden. Die Regressionsfunktion ist frei wahlbar. Eine Vermengung von Effekten, fur die der
Plan aufgestellt wird, tritt dabei nicht mehr auf. Auch konnen bestimmte
Faktorstufenkombinationen, die nicht sinnvoll oder realisierbar sind, ausgeschlossen werden.
Der Versuchsplan wird dabei so bestimmt, dass der Vertrauensbereich fir die
Regressionskoeffizienten minimal wird [44]. Das heil3t, dass die ermittelten Koeffizienten der
Regressionsfunktion moglichst gut den realen Zusammenhang zwischen Faktoren und
ZielgroRen wiedergeben. Ein Problem, das sich aus den zuséatzlichen Freiheiten in der
Regressionsfunktion ergibt, ist die Wahl des richtigen Modellansatzes. Diese kann aber mit
entsprechendem Systemverstandnis und technischen Uberlegungen im Voraus getroffen
werden. Durch die Einschrankung der Modellierung auf die relevanten Zusammenhange

l&sst sich der Versuchsaufwand in der Regel weiter reduzieren.

Ist durch die Regression der Versuchsergebnisse ein gesicherter Zusammenhang zwischen
den GroéfRRen bekannt, kann durch eine Optimierung der Faktoren die Erreichung der
ZielgroRen verbessert werden. Bei mehreren ZielgréRen ist die Auswertung einer
Gesamtzielfunktion sinnvoll, die die Erwlinschtheit aller Ziele beriicksichtigt. Die Optimierung
erfolgt iterativ, so dass das Ergebnis auch stark von den Startwerten abhangen kann. Eine
Studie des Einflusses der Startwerte und die Uberprifung der optimierten Faktoren unter

systemtechnischen Uberlegungen ist daher immer nétig.

4.4.1 Abgleich des dynamischen Verhaltens

Die Versuchsplanung beginnt mit der Festlegung der ZielgroRBen. Da das
Berechnungsmodell auf die vorhandenen Messungen abgeglichen werden soll, stellen
charakteristische Punkte der Dynamikmessung die Zielgrof3en dar. In Abbildung 4.8 sind die
gemessenen Verlaufe der Schwingwinkel aller vier Nockenwellen in den Motorordnungen 1.5
und 3.0 dargestellt. Der Messaufbau ist identisch mit dem der Akustikmessungen aus Kapitel

5 und bieten somit die Mdglichkeit die Dynamik des Berechnungsmodells auf die des
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akustisch vermessenen Kettentriebs abzugleichen. Als charakteristische Punkte werden die
Amplituden der Motorordnung 1.5 bei 6000 U/min und die der Motorordnung 3.0 in der
Resonanziberhéhung an allen Nockenwellen sowie die gemeinsame Resonanzdrehzahl
gewadhlt. Insgesamt ergeben sich so neun Zielgréen.

Dynamikmessung
2 T T T T
——Einlass Trieb B : :
) —AusIassTriebB---ﬁ .................. ................. i
——Einlass Trieb C ; ;
. AUS|aSSTl’IebC .................. ................. -
: : Amplltude MO 1.5
bei 6000 U/min 7

[y
o)
T

—_
»
T

—
'

: Amplitude MO 3.0
___________________ ... inder Resonanz

—
o

Schwingwinkelamplitude in [°(KW]

'
I R SO gl S A i
047 MO 3.0 Ko " S TSN
< ' Sy <~
, - ’ . Ya3sss
(- ae° se-- 222" i TS
F= M==z3= A
O 1 ~ 1 o
1000 2000 3000 4000 5000 6000
Drehzahl in [U/min]
Resonanz-
drehzahl

Abbildung 4.8 Gemessene Schwingwinkel der Nockenwellen

Da die Steifigkeit der Kette aus Messungen bekannt ist, bleiben als unbekannte Parameter
zum Abgleich der Berechnung die Lagerungsrandbedingungen und die Torsionssteifigkeit
der Nockenwellenversteller. Letztere wird als Faktor gewahlt, weil die vereinfachte Abbildung
als torsionselastische Welle eine Anpassung an die Messung sinnvoll macht. Mit der
Steifigkeit der Versteller und den jeweiligen Steifigkeiten und Dampfungen der Lagerungen
von Nockenwellen, Zwischenradern und Kurbelwelle enthalt der Versuchsplan sieben
Faktoren. Voruntersuchungen haben einen kubischen Ansatz der Abhangigkeit der
ZielgroRen von den Faktoren als zielfihrend ergeben, so bildet die gewahlte
Regressionsfunktion kubische Effekte der Faktoren x und die Wechselwirkungen zwischen

zwei Faktoren ab.

flx) = Z(B %, By K2 By 7+ 3B, Dx,—jwo

i=1 j=i+l



48 Dynamik Steuerkettentriebe V-Motoren

Die Bestimmung der 43 unbekannten Regressionskoeffizienten 3 macht einen D-optimalen
Versuchsplan mit 48 Faktorstufenkombinationen nétig, in dem die Faktoren wegen der
kubischen Abhangigkeit auf vier Stufen variiert werden. In den 48 Berechnungsmodellen
werden die Faktorstufenkombinationen als Randbedingungen eingestellt, die Dynamik der
Modelle berechnet und die ZielgréRen in den berechneten Schwingwinkeln ausgewertet.
Diese Ergebnisse ermdglichen das Aufstellen der Regressionsfunktionen fir die Zielgrof3en
und die anschlieBende Optimierung der Faktoren. Die Optimierung mit verschiedenen
Startwerten der Faktoren liefert mehrere Séatze von optimalen Parametern fir das
Berechnungsmodell. Die Variation der Parameter innerhalb des Bereichs, der durch die
verschiedenen optimalen Parametersatze aufgespannt wird, ermdglicht dann einen guten
Abgleich der Berechnung auf die Messergebnisse. Diese abschlielende Variation erfordert

die Verifikation der Parameter in der Berechnung.
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Abbildung 4.9 Abgleich der Schwingwinkel Einlassnockenwelle Trieb B

Die Ergebnisse des so abgestimmten Berechnungsmodells sind in Abbildung 4.9 in den
dominanten Motorordnungen und als Verlauf bei diskreten Drehzahlen beispielhaft an
Einlassnockenwelle Trieb B gegeniiber der Messung dargestellt. Der Vergleich der Verlaufe

Uber Grad Kurbelwinkel zeigt eine gute Ubereinstimmung mit den gemessenen
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Schwingwinkeln. Die Resonanzuberhthung in der Motorordnung 3.0 ist Gber einen etwas zu
weiten Drehzahlbereich ausgepragt, was aus der vereinfachten Abbildung der
Nockenwellenversteller resultiert. Dieses dynamisch abgeglichene Modell wird im nachsten
Abschnitt hinsichtlich seines Schwingungsverhaltens und der auftretenden Kréfte analysiert.

4.5 Schwingungsanalyse

Neben der Analyse des Resonanzverhaltens beinhaltet dieser Abschnitt Vergleiche der
Krafte an verschiedenen Varianten des Steuertriebs, die in Abschnitt 5.5 zur Interpretation

der Akustikmessungen verwendet werden.

4.5.1 Resonanzverhalten

Die Analyse der Schwingwinkel in Messung und Berechnung in Abbildung 4.9 zeigt die
Uberlagerung von Schwingungen in den dominanten Motorordnungen 1.5 und 3.0. Durch die
Berechnung der Phasenlagen der Schwingungen zwischen den Wellen in den beiden
Motorordnungen ergeben sich die Schwingungsformen des Systems.

MO 1.5 MO 3.0

» Banke gegenphasig * Banke gleichphasig

* Nockenwellen Einlass zu * Nockenwellen Einlass zu
Auslass gleichphasig Auslass gleichphasig

Abbildung 4.10 Schwingungsformen des V-Motorensteuertriebs

Es treten zwei Schwingungsformen auf, bei denen die Ein- und Auslassnockenwellen jeder
Bank jeweils gleichphasig schwingen. Das kurze Kettentrum zwischen Ein- und
Auslassnockenwelle ist relativ steif und beglnstigt damit diese Schwingung. In der
Motorordnung 3.0 schwingen die beiden Banke zueinander auch gleichphasig, was eine
Eigenform ergibt, die bei etwa 220 Hz von den Nockenwellenwechselmomenten angeregt
wird. Im Gegensatz dazu schwingen die Nockenwellen der Banke in der Motorordnung 1.5

gegenphasig (Abbildung 4.10). Diese Eigenform kommt innerhalb des betrachteten
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Drehzahlbereichs bis 6000 U/min nicht in Resonanz. Die Schwingungen des Kettentriebs
Uberlagern sich im gesamten Drehzahlband aus diesen beiden Eigenformen. Ohne
Nockenwellenwechselmomente treten keine Schwingungen mehr auf, das dynamische
Verhalten des Kettentriebs wird also fast ausschlief3lich von seinen Anregungen bestimmt.
Der Einfluss dieser Schwingungen auf das akustische Verhalten wird in Abschnitt 5.5.1

analysiert.

4.5.2 Dynamische Krafte

Durch die Anregungen aus den Nockenwellenwechselmomenten und die damit verbundenen
Schwingungen kommt es zu den dynamischen Kréften aus Abbildung 4.11 im Kettentrieb.
Sie sind als Minimal-, Mittel- und Maximalwert den Kréaften ohne Ventilbetatigung
gegenubergestellt. Ohne Ventilbetatigung sinken nicht nur die maximalen Krafte, sondern
auch die mittleren sind auf einem deutlich niedrigeren Niveau. Der Einfluss auf die Akustik
des Kettentriebs wird in Abschnitt 5.5.1 betrachtet.
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Abbildung 4.11 Einfluss der Ventilbetatigung auf die Kettenkrafte
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Neben dem Einfluss der Ventilbetatigung auf das akustische Verhalten wird in Abschnitt
5.5.4 auch der Einfluss der Vorspannung am Trieb A ohne wechselnde Lasten untersucht.

Die veranderten Kettenkrafte bei verringerter Vorspannung zeigt Abbildung 4.12.
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Abbildung 4.12 Einfluss der Vorspannung auf die Kettenkrafte am lastlosen Kettentrieb

Mit einer zusatzlichen statischen Vorspannung von etwa 18.3 N, aus dem am Spannelement
anliegenden Oldruck von 2 bar, ergibt sich ein Vorspannungsverhaltnis von etwa 2 zwischen
der Variante mit 60 N und der mit 20 N Federkraft (Abbildung 4.13). Durch die Fliehkraft im
bewegten Kettentrieb sinkt das Verhaltnis der Mittelwerte der Krafte im Leertrum schon bei
1000 U/min deutlich auf etwa 1.6 und nahert sich mit steigender Drehzahl 1.0 an. Je hdher

die Drehzahl ist, desto geringer wird der Einfluss der statischen Vorspannung.

X 1.6
=

I Oldruck
I Federkraft
1 I Fliehkraft bei 1000 U/min

Spanner 20 N Spanner 60 N

Abbildung 4.13 Statische und dynamische Kettenkréafte

Der Einfluss der geringeren Vorspannung und anderer Effekte auf die akustischen
Eigenschaften eines Kettentriebs wird im n&chsten Kapitel ausfihrlich anhand von
Messungen betrachtet. Das hier abgeglichene Dynamikmodell des Steuerkettentriebs dient

dann in Kapitel 7 als Basis zur rechnerischen Betrachtung des akustischen Verhaltens.
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5 Akustikmessung

Vor der Auswertung der durchgefihrten Akustikmessungen und der Diskussion der
Ergebnisse folgt noch einmal eine genauere Betrachtung der bereits in Abschnitt 1.3
beschriebenen Schallentstehungskette, um ein mdoglichst zielfihrendes Vorgehen zum
spateren Abgleich mit Berechnungsergebnissen (siehe Kapitel 7) zu erarbeiten. Neben der
Schallentstehung und -weiterleitung wird auf die Wahrnehmung des Menschen von Schall
eingegangen, um einen Bewertungsmalfstab fir das akustische Verhalten von Kettentrieben

zu bekommen.

5.1 Geréauschentstehung

Bei der Schallentstehung kénnen der direkte und der indirekte Weg unterschieden werden.
Beim direkten Weg erzeugt der Anregungsmechanismus Luftdruckschwankungen und somit
Luftschall, z. B. bei Ventilatoren oder Turbinen. Dieser Weg ist irrelevant fir Kettentriebe in
Verbrennungsmotoren, denn er fihrt zur Luftschallentstehung im geschlossenen
Kettenkasten und dieser wird von dort nicht nach aul3en weitergeleitet. Beim indirekten Weg
wird die elastische Struktur der Maschine, hier Aggregat und Gesamtfahrzeug, durch Kraft-
und/oder Geschwindigkeitsschwankungen erregt und strahlt dann von der Oberflache

Luftschall ab. Dieser Fall fihrt direkt auf die Schallentstehungskette an Kettentrieben.

Durch die innere Anregung aus der diskreten Struktur der Kette (siehe Abschnitt 2.1) kommt
es im Gesamtsystem Kettentrieb zu Schwingungen in der Zahneingriffsfrequenz. Da diese
periodischen Schwingungen keine reine Sinusform aufweisen, sondern einen stark
impulsartigen Charakter haben, tritt nicht nur die Zahneingriffsfrequenz sondern auch deren
Oberwellen hervor. Es entsteht ein tonales Gerausch, das als ,chain whine* bekannt ist.
Neben diesem Effekt kommt es aus den Stol3prozessen zu einer breitbandigen Anregung,
die naherungsweise einem weil3en Rauschen entspricht, und als ,chain wash* beschrieben
wird. Diese beiden Anregungen werden durch die Lagerstellen des Kettentriebs in den
Motorblock eingeleitet, d. h. durch die Lager der Wellen und Kettenrader, die Anbindung von
Spann- und Fihrungsschienen und die Befestigung des Spannelements. Besonders die
Schallweiterleitung von den drehenden Komponenten des Kettentriebs hat ein sehr
komplexes Ubertragungsverhalten. Die in der Regel als Gleitlager ausgefiihrten Lagerstellen
bilden abhéngig von Belastung, Drehzahl, Oleigenschaften usw. einen Schmierfilm aus, der
unterschiedliche  Traganteile und Schmierspalthbhen aufweist. So kann ein
Nockenwellenlager bei niedrigen Motordrehzahlen in Mischreibung laufen, was die

Haltbarkeit des Lagers noch nicht beeintrachtigen muss, aber die Weiterleitung von
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Korperschall stark beginstigt. Von diesen Einleitungsstellen breiten sich die Schwingungen
als Korperschall in der Motorstruktur aus und werden von dort zum Teil direkt als Luftschall
abgestrahlt bzw. Gber die Aggregatelager und Antriebswellen in die Karosserie weitergeleitet.
Dort erfolgt dann die weitere Ausbreitung und Abstrahlung in den Innenraum, wo das

Gerausch vom Fahrer wahrgenommen wird.

Betrachtet man diesen linear angenommenen Vorgang im Frequenzbereich, so wird jede der
oben genannten Lagerstellen im Kettentrieb mit einem drehzahlabhéngigen Kraftpegel
LF(f,n) angeregt. Die angeregte Motor- und Karosseriestruktur kann in ihrem
Ubertragungsverhalten durch das KorperschallmaR Lh(f,n) beschrieben werden. Da das
KorperschallmaRR auch die Ubertragung uber die Gleitlagerungen beinhaltet, muss es in
diesem Fall wenigstens neben der Frequenzabhangigkeit auch als drehzahlabhéngig
angenommen werden. Die auftretenden Oberflachenschwingungen setzen sich im
umgebenden Medium als Luftschall fort, dieser Ubergang vom Kdorper- zum Luftschall wird
durch das Abstrahimaf3 Lc(f) charakterisiert. Um noch die Eigenschaften des menschlichen
Gehors zu bericksichtigen, kann der Pegel noch mit einer A-Bewertung LA(f) nach DIN
gewichtet werden (siehe Abschnitt 5.2), die die nur schwach wahrgenommenen niedrigen
Frequenzen deutlich abwertet. Der Schalleistungspegel L(f,n) ergibt sich aus der
Summation der Einzelspektren und fihrt zur Grundgleichung der Maschinenakustik in

Pegelschreibweise [36].
L(f,n) =L (f,n)+L, (f,n)+L,(F)+L,(f) (5.1)

L, und L, lassen sich als Ubertragungsfunktionen zwischen Kraftanregung und Luftschall
zum Ubertragungsman L, zusammenfassen. Eine analytische Abschatzung des
KorperschallmaRes L, und des AbstrahlmaRes L ist nur fir einfache Strukturen, die aus
krafterregten Platten bestehen, moglich. Komplexe Strukturen wie Verbrennungsmotoren
erfordern zur rechnergestitzten Analyse der Schallentstehungskette den Einsatz mehrerer
Berechnungsmethoden. Zur Ermittlung des Kraftpegels L. konnen die frequenzzerlegten
Anregungskréfte aus einer MKS-Simulation, wie auch in dieser Arbeit dargestellt, verwendet
werden. Die elastische Struktur der Maschine kann als FEM-Modell mit einer Modalanalyse
und einer angeregten Rechnung analysiert werden, wobei letztere das Kdrperschallmafd L,
und die Oberflachenschnelle ergibt. Mit dieser als Randbedingung kann in einer Analyse
nach der Methode der Randelemente (BEM) das umgebende Luftschallfeld und der
Schalleistungspegel L berechnet werden. Alternativ zur BEM bieten neuere Verfahren der
akustischen Finiten Elemente auch Ldsungen des Abstrahlproblems, sie beruhen auf

Varianten der Infiniten Elemente oder auf der DtN-Methode (Dirichlet to Neumann). Beide
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Methoden unterteilen das Abstrahlgebiet in ein inneres Teilgebiet um den abstrahlenden
Kdrper und ein aul3eres Abstrahlgebiet. Im inneren Berechnungsgebiet wird die numerische
Losung mit der FEM ermittelt, wéhrend das &auRBere Gebiet numerisch mit den
namensgebenden Infiniten Elementen oder bei der DtN-Methode analytisch behandelt wird.
Eine genauere Beschreibung der Verfahren mit den mathematischen Grundlagen und

Verweisen auf weiterfuhrende Literatur findet sich in [36].

Durch den gekoppelten Einsatz von drei Berechnungsmethoden an komplexen Geometrien
lasst sich die Kette der Schallentstehung und -lbertragung mit vertretbarem Aufwand
vollstandig rechnergestitzt kaum darstellen. Dieses Vorgehen erfordert viele Schritte, da
jeder Teil der Schallentstehungskette im entsprechenden Berechnungssystem modelliert,
simuliert und ausgewertet werden muss. Schon die Betrachtung der Teilsysteme ist mit
Unsicherheiten verbunden, die sich im Gesamtergebnis aufaddieren und die Interpretation
erschweren. Selbst wenn die Ungenauigkeiten die Ergebnisqualitéat nur wenig beeinflussen,
ware der erforderliche Aufwand unter Kosten- und Nutzen-Aspekten praktisch nicht

zielfihrend.

Vorteile konnen hierbei hybride Methoden aus der Kombination von Messung und
Berechnung bieten. Bei diesen Verfahren kann das Ubertragungsverhalten von Teilen der
Schallentstehungskette aus Messungen gewonnen werden, indem z. B. das Aggregat an der
Krafteinleitungsstelle oder die Karosserie an den Motorlagern durch synthetische Signale
eines Shakers erregt werden und das vom Menschen wahrgenommene Schallfeld gemessen
wird. Berechnete Anregungen an den in der Messung verwendeten Einleitungsstellen
kénnen dann mit der ermittelten Ubertragungsfunktion gewichtet werden. Auch das
umgekehrte Vorgehen mit der Messung der Betriebsanregung und der Simulation des
UbertragungsmaRes L, ist denkbar. Da diese Methoden aber nur auf den jeweiligen

Anwendungsfall zugeschnitten sind, werden sie in dieser Arbeit nicht verwendet.

Viel mehr wird nur eine verkiirzte und vereinfachte Ubertragungskette zum Abgleich von
Messung und Berechnung und bei der anschlieBenden Optimierung verwendet (siehe
Kapitel 7 und 8). Dies ist zuldssig, da nach Gleichung (5.1) die Pegelminderung eines
Summanden zur betragsgleichen Minderung des Schalleistungspegels L fihrt. Da die
Spektren der Schallibertragung weitestgehend nur frequenz- und drehzahlabhéngig sind,
bedeutet eine Reduzierung des Kraftpegels LF(f,n) auch eine Gerauschabsenkung fir den

Fahrer.

Fur den Abgleich der Berechnung werden Korperschallmessungen auf der Motorstruktur

gemacht und zwar mdglichst nahe an der Schalleinleitungsstelle der Zwischenréder.
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Zusétzlich wird die Lagerung des Zwischenrades von der serienméRigen Gleitlagerung auf
eine Walzlagerung umgestellt (siehe Abbildung 5.1). Dies verbessert zum einen die
Schalleinleitung zur Messstelle, was bei der Optimierung der Aggregateakustik natirlich
unerwinscht aber fir einen sinnvollen Vergleich von Berechnung und Messung zielfihrend
ist, zum anderen zeigt die Ubertragungsfunktion von Walzlagern eine weitgehende Drehzahl-
und Lastunabhangigkeit [56]. Auf das Ubertragungsverhalten der Walzlagerung wird noch
genauer in Abschnitt 7.1 eingegangen. Durch diese MaRBnahme vereinfacht sich die

Entstehungskette auf die folgende Form.
L(f,n) =L (f,n)+L,(f) (5.2)

Zur Charakterisierung des Terms Lh(f) wird genauer auf die Ausbreitung von Kérperschall
eingegangen. Im Gegensatz zu Schall in Gasen und Flissigkeiten, der nur aus
Kompressionswellen besteht, kdnnen in Festkérpern auch Schubspannungen und
-deformationen auftreten, so dass neben Longitudinal- auch Transversalwellen vorkommen.
Diese beiden Wellenformen treten in reiner Form jeweils nur in sehr grof3en Koérpern auf, weil
alle Diskontinuitaten eines Korpers wie z. B. Kanten oder Querschnittsanderungen einen
Ubergang zwischen den Formen bedingen. Da Longitudinal- und Transversalwellen einzeln
praktisch nicht vorkommen, werden die wichtigsten Kombinationen bei der Beurteilung von
Wellen unterschieden: Dehnwellen, Biegewellen, Torsionswellen und Rayleighwellen ([21]
und [69]). Da Biegewellen die grof3ten Bewegungen senkrecht zur Oberflache des Korpers
hervorrufen, sind sie im Allgemeinen die Hauptursache der Abstrahlung von Schall. Die
starke Abhangigkeit der auftretenden Wellenform von der Geometrie des Kérpers macht die
Ausbreitung von Kdérperschall zu einem komplexen Problem, das nur fir einfache Formen

auf eine der oben genannten Wellenarten heruntergebrochen werden kann.

Handelt es sich bei dem betrachteten Kérper um eine einfache Form, sind die Abmessungen
noch entscheidend fir die Ausbreitung von Korperschall. Bei den oben genannten
Wellenarten sind die Abmessungen der Kdrper in Ausbreitungsrichtung grof3 gegen die
Wellenlange und quer dazu klein. Betrachtet man den Messaufbau nach Abbildung 5.1, so
ist die Lagerung des Rades vom Schalleinleitungspunkt bis zum Messaufnehmer in allen
Abmessungen klein gegenuber der Wellenlange. Es tritt keine nennenswerte Ausbreitung
und Uberlagerung von Wellen auf und das Schwingungsverhalten wird nur von den
elastischen Eigenschaften des Koérpers bestimmt. Das Eigenverhalten der kontinuierlichen
Struktur im relevanten Frequenzbereich wird daher in Kapitel 7 mittels FEM-Analyse

diskutiert und L, durch eine Abbildung des Systems als Mehrmassenmodell angenéhert,

ohne die Ausbreitung von Kdrperschallwellen genauer zu betrachten.
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Abbildung 5.1 Messaufbau am Zwischenrad mit Anregungen

5.2 Schallwahrnehmung des Menschen

Das Gehor des Menschen nimmt akustische Ereignisse nur in einem bestimmten Frequenz-
und Schallpegelbereich wahr. Die untere Schallpegelgrenze ist die Horschwelle (siehe
Abbildung 5.2) und die obere die Schmerzschwelle, beide Grenzen sind frequenzabhangig,
genauso wie Kurven gleicher Lautheit. Die grof3te Empfindlichkeit besitzt das Ohr zwischen
etwa 700 und 6000 Hz. Um die frequenzabhéngige Wahrnehmung von Schall bei der
Bewertung von Gerduschen zu bertcksichtigen, wird der gemessene und berechnete
Schallpegel mit der A-Bewertung nach DIN gewichtet. Frequenzen, die dabei aul3erhalb des
Bereichs der hochsten Empfindlichkeit liegen, werden frequenzabhéngig abgewertet. Die
Filterkurve entspricht in etwa der Kurve gleicher Lautheit mit dem Pegelwert von 30 dB bei
einer Frequenz von 1 kHz [11]. Je nach Pegelhdhe werden Schalldruckéanderungen erst bei
einer Pegelanderung von 2 bis 3 dB wahrgenommen. Die Verdopplung der akustischen
Energie (entspricht 3 dB) liegt also etwa auf der Unterscheidungsschwelle, eine subjektiv
empfundene Verdopplung bzw. Halbierung des Lautheitseindrucks erfordert dagegen eine

Pegeléanderung von etwa 10 dB [21].

Eine weitere Besonderheit bei der menschlichen Wahrnehmung von Gerduschen ist die

Vernachlassigung der Phasenlage von Teilténen bei der Beurteilung eines Klangs. Unter
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einem Ton versteht man eine harmonische Schwingung. Uberlagern sich mehrere Tone,
deren Verhaltnis zum Grundton ganzzahlig ist, zu einer nichtsinusférmigen Schwingung
entsteht ein Klang. Die tonalen Anteile, die beim Betrieb eines Kettentriebs entstehen,
(,chain whine®) entsprechen Klangen. Bei der Wahrnehmung eines Klangs ist die
Phasenlage der Teiltbne zueinander fur die Klangfarbe unerheblich [70], viel mehr
bestimmen die Oberténe den empfundenen Klangeindruck. Daher ist die Betrachtung der
Amplituden von Grundton und Obertdnen zur akustischen Beurteilung ausreichend. Eine
akustische Optimierung kann nur durch die Anderung der Amplituden bzw. der Anzahl und

Zusammensetzung der Oberwellen erfolgen.

Da ein Schallfeld, das auf einen Menschen wirkt, meist aus vielen Gerauschen besteht, ist
fur die Wahrnehmung eines Tons nicht die Hoérschwelle sondern die Mithoérschwelle
entscheidend. Je nach Art des Hintergrundgerausches hat die Mithérschwelle einen anderen
frequenzabhangigen Verlauf. In Abbildung 5.2 ist die Mithérschwelle fir die Wahrnehmung
eines Tons bei der Verdeckung durch weiRes Rauschen in Abhangigkeit des
Storschallpegels dargestellt. Je nach Pegel des weiRen Rauschens ist eine deutliche

Anhebung der Wahrnehmungsschwelle erkennbar.
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Abbildung 5.2 Mithérschwelle bei Verdeckung durch weiRes Rauschen [70]

Tone und Klange lassen sich durch eine Pegelanhebung des Hintergrundgerausches oder
durch die Absenkung des Pegels des betreffenden Tons oder Klangs unter das Niveau des

umgebenden Gerausches maskieren. Im Fall des akustischen Verhaltens von Kettentrieben
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wird sich der tonale Klang aus dem Polygoneffekt nie vermeiden lassen, er kann aber durch
eine entsprechende Absenkung durch das breitbandige mechanische Gerausch der
Verbrennungskraftmaschine verdeckt werden. Fir die Verdeckung eines Geréusches ist die
Reduktion auf das umgebende Gerauschniveau ausreichend. Soll eine Gerauschquelle
praktisch nicht mehr zum Gesamtpegel beitragen, ist eine Pegeldifferenz zum lauteren
Gerausch von mindestens 10 dB erforderlich. Letzteres wird sich bei einem Kettentrieb kaum

im gesamten Betriebsbereich erfillen lassen.

5.3 Messmethode

Ein Schallfeld in Luft wird durch den skalaren Schalldruck und die vektorielle Schallschnelle
definiert. Da in einem Festkdrper aber auch Schubspannungen und -deformationen
auftreten, wird ein Schallfeld in Korpern im allgemeinsten Fall erst durch den
Spannungstensor und den Schnellevektor vollstandig beschrieben. Weil diese Groéfzen im
Inneren des Korpers nur schwer erfassbar sind, wird Kérperschall durch die Beobachtung
kinematischer GroRen an der Kérperoberflache gemessen. AuRerdem ist nur die Bewegung
der Oberflache fur den abgestrahlten Luftschall und damit den wahrgenommenen Schall
entscheidend. Dabei steht eine Vielzahl von Messverfahren zur Verfigung, im Weiteren wird
aber nur die hier verwendete Messtechnik genauer beschrieben. Als kinematischen Gréflzen
an der Korperoberflache kénnen Schwingweg s, Geschwindigkeit v und Beschleunigung a
gemessen werden. Bei einer Uber der Frequenz f konstanten Beschleunigung a féllt die
Geschwindigkeit v mit dem Faktor 1/f und der Weg s mit 1/f bei steigender Frequenz ab.
Daher wird fur Koérperschallmessungen bei hohen Frequenzen wie in dieser Arbeit die

Beschleunigung erfasst.

Die Messung erfolgt mit piezoelektrischen Beschleunigungsaufnehmern. In diesen Sensoren
wird der Effekt genutzt, dass in piezoelektrischen Materialien bei der Deformation unter
mechanischer Last eine Ladungsverschiebung auftritt, die der wirkenden Kraft proportional
ist. Als piezoelektrische Materialien kommen Quarze und Keramiken zum Einsatz, im
benutzten Aufnehmer werden letztere verwendet. Eine Anordnung mit auf Schub
beanspruchter Keramik ermdglicht bei entsprechender Konstruktion eine weitgehende
Unabhangigkeit von Temperatur und &auRerer mechanischer Beanspruchung des
Sensorgehduses [4]. Abbildung 5.3 zeigt den prinzipiellen Aufbau eines solchen

Aufnehmers.
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Abbildung 5.3 Prinzipieller Aufbau eines Beschleunigungsaufnehmers
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Abbildung 5.4 Frequenzgang eines piezoelektrischen Beschleunigungsaufnehmers

Der Sensor entspricht im Wesentlichen einem Einmassenschwinger mit der seismischen
Masse m und der Piezokeramik als Feder c. Durch die schwache Dampfung im System
entspricht die Eigenfrequenz nahezu der des ungedampften Schwingers w, :\/c/—m. Die
hohe Steifigkeit und die geringe Masse ergeben eine sehr hohe Eigenfrequenz. Betrachtet
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man den Frequenzgang eines Aufnehmers nach Abbildung 5.4, ergibt sich unterhalb der
Eigenfrequenz ), ein weit nutzbarer Frequenzbereich bis etwa w,/3 mit einem
frequenzunabhangigen Ubertragungsverhalten. Bei ), /3 entsteht ein noch akzeptabler

Ubertragungsfehler von etwa 1 dB [36].

Von der seismischen Masse m wirkt eine der Beschleunigung a proportionale Kraft F auf die
Sensorkeramik und bewirkt eine Ladungsverschiebung Q O F, die von Elektroden an der
Keramik abgegriffen wird. Dieses Ladungssignal wird in einer im Aufnehmer integrierten
Elektronik in ein Spannungssignal umgewandelt, das dann an einem Messrechner A/D-
gewandelt, aufgezeichnet und ausgewertet werden kann. Neben der Steifigkeit des Sensors
ist auch die Steifigkeit der Anbindung an das Messobjekt entscheidend fur den nutzbaren
Frequenzbereich, so ist z. B. bei der Montage mit Klebewachs eine Auswertung bis zu

Frequenzen von 10 kHz mdéglich.

Technische Daten
Empfindlichkeit ( + 10 %) 10 mV/g

Messbereich + 500 g (Peak)

Frequenzbereich ( £5 %) 2 Hz bis 10 kHz

y-/z-Achse
Frequenzbereich ( £5 %) 2 Hz bis 7 kHz
x-Achse
Resonanzfrequenz =55 kHz
Temperaturbereich -54 bis 121 °C

Grolie (Hohe x Lange x 10.2 mm x 10.2 mm x
Breite) 10.2 mm

Gewicht (ohne

Anschlusskabel) 49

Abbildung 5.5 Daten zum Beschleunigungsaufnehmer Modell 356B11 [49]

Der verwendete Aufnehmer Modell 356B11 der Firma PCB Piezotronics Inc. funktioniert
nach dem oben beschriebenen Prinzip und bestent aus drei unabhangigen
Sensorelementen, was Messungen in allen drei Raumrichtungen ermdglicht. Der Aufnehmer
sowie ein Auszug aus den technischen Daten [49] ist in Abbildung 5.5 dargestellt. Durch die
geringe Masse des Sensors wird das Schwingungsverhalten des Messaufbaus nicht
nennenswert beeinflusst. Das dynamische Verhalten des Beschleunigungsaufnehmers wirkt

sich durch die hohe Eigenfrequenz nicht negativ aus und ermaoglicht eine Auswertung der
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Ergebnisse bis zu Frequenzen von 10 kHz, was bei einer Motordrehzahl von 6000 U/min der
100. Motorordnung entspricht und fir die akustische Beurteilung von Kettentrieben ausreicht.
Der Temperaturbereich ist fir den Einsatz an der verwendeten Schleppattrappe (siehe
Abschnitt 5.4) passend.

5.4 Prifstandsaufbau

Die Applikation des Beschleunigungsaufnehmers auf der linken Zwischenradlagerung wurde
auf einem Ausschnitt des Motorblocks und im Schnitt schon in Abbildung 5.1 dargestellt.
Abbildung 5.6 zeigt den kompletten Kettentrieb auf der Schleppattrappe, zur anschaulichen
Darstellung sind der Kettenkastendeckel und die Abdeckung der oberen Kettentriebe nicht
montiert.

Abbildung 5.6 Applikation der Beschleunigungsaufnehmer

Die Messung erfolgt jeweils auf der linken und rechten Lagerung der Zwischenréder, wobei
jeweils die Signale in Hoch- und Querrichtung, also in der Kettentriebsebene, aufgezeichnet
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und ausgewertet werden. Die Ergebnisauswertung und -diskussion erfolgt fur die Summation
aller vier Kanale. Da die Olpumpe am betrachteten Motor auch durch eine Kette angetrieben
wird (Trieb D in Abbildung 4.2) und die weitere Einbringung von Korperschall in die
Motorstruktur minimal sein soll, wird die Olversorgung des Motors uber eine
Olkonditionieranlage realisiert. Der Antrieb erfolgt durch einen Elektromotor von der
Vorderseite des Attrappenmotors Uber eine glatte Welle als Ersatz fir den Kurbeltrieb
(Abbildung 5.7).

Nockenwelle

Triebe B - Ventiltrieb
und C
Zwischen- Attrappen-
rader — motor
Trieb A

Abbildung 5.7 Skizze des Priifstandsaufbau

Der Aufbau am Prifstand und ein befeuerter Motor unterscheiden sich im Wesentlichen in
drei Punkten: Durch die Olkonditionierung werden die Spannelemente drehzahlunabh&ngig
mit dem gleichen Druck beaufschlagt. Die Drehungleichférmigkeit der Kurbelwelle entfallt
durch den konstanten Antrieb des Elektromotors, diese fuhrt sonst zu einer kinematischen
Anregung am Kurbelwellenkettenrad mit der Motorordnung 3.0 und ihren Oberwellen bei
einem V6. Und die Phasenlage der Nockenwellenversteller wird nicht kennfeldgemaf nach
Last und Drehzahl variiert, sondern die Einlassnockenwellenversteller stehen im Anschlag
der Verstellung nach frih und die Auslassnockenwellenversteller nach spat. Die
entsprechenden Anregungen am Kettentrieb werden in den Berechnungsmodellen beim
Abgleich in Kapitel 7 angepasst. Der Einfluss der Kurbelwellendrehungleichférmigkeit auf
das dynamische Verhalten des Kettentriebs ist den dominanten Anregungen aus den
Nockenwellenwechselmomenten klar untergeordnet. Der gesamte Prifstand mit applizierter

Messtechnik bei geschlossenen Kettenkastenabdeckungen ist in Abbildung 5.8 dargestellt.
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Abbildung 5.8 Schleppattrappe mit Antrieb

5.5 Ergebnisse

Die Variantenmessungen am Steuertrieb in diesem Abschnitt dienen zum einen, um
grundséatzliche Effekte des akustischen Verhaltens von Kettentrieben darzustellen, und zum
anderen, um eine Grundlage von Messdaten zu erstellen, die in Kapitel 7 zum Abgleich der
Simulation verwendet wird. Um die Auswirkungen verschiedener Effekte auf die
Schallentstehung an Kettentrieben zu ermitteln, wird der Aufbau der Messvarianten, ahnlich
den Stripmessungen bei Reibungsuntersuchungen am Gesamtmotor, schrittweise
vereinfacht. So wird der Einfluss der Ventilbetatigung, der Sekundartriebe, der
Ketteneigenschaften und der Vorspannung der Spannelemente bewertet. Alle in diesem
Abschnitt gezeigten Beschleunigungspegel L, sind auf 1 m/s® bezogen.
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5.5.1 Einfluss der Ventilbetatigung

Nach der Ausgangsmessung am Gesamtsteuertrieb mit Antrieb des Ventiltriebs wird
zunachst eine Variante ohne Betatigung der Ventile betrachtet. Ohne die
Nockenwellenwechselmomente sind die einzigen Lasten am Kettentrieb die Reibung in den
Nockenwellenlagern und im Kettentrieb selbst. An der Schleppattrappe unterliegt der
Steuertrieb damit keinen dynamischen Lasten und die Schwankung der Kettenkrafte wird
stark reduziert.
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Abbildung 5.9 Spektrum des Gesamtsteuertriebs mit Ventilbetatigung

Die gemessenen Spektren summiert Uber beide Zwischenradlagerungen sind in Abbildung
5.9 und Abbildung 5.10 dargestellt. Im Vergleich der Spektren mit und ohne Ventilbetatigung
erkennt man deutlich die Zahneingriffsfrequenzen und ihre Vielfachen, die
Zahneingriffsfrequenz Trieb A ist Motorordnung 25.0 und die der Triebe B und C
Motorordnung 12.5. Dazu tritt beim Antrieb des Ventiltriebs eine Modulation der
Polygonfrequenz mit den anregenden Motorordnungen aus den Nockenwellenwechsel-
momenten auf. Dieser Effekt lasst sich schon aus der Betrachtung der Kinematik beim

Einlauf eines Kettengliedes auf das Kettenrad herleiten.
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Abbildung 5.10 Spektrum des Gesamtsteuertriebs ohne Ventilbetétigung

Durch die aufReren Anregungen aus der Ventilbetatigung kommt es zu Schwingungen im
Kettentrieb, insbesondere zu Drehschwingungen der Wellen. Jedes Kettenrad unterliegt
daher einer Solldrehung Q, und Uberlagerten Schwingungen in den anregenden
Motorordnungen. Der Faktor & beschreibt die Hauptanregungsordnung, z. B. beim V6 Motor

die Motorordnung 1.5.

Qt)=Q, +>Q Bin(Em, d+¢,)

=Q, +Y.[Q, Bin(iE @, 0)+ Qg tos(iE @, )] &3

Die Geschwindigkeit eines Kettengliedes im Eingriff, das als Trumflhrungspunkt bestimmend
fur das angrenzende freie Trum (siehe Abschnitt 2.1) ist, berechnet sich aus der
Winkelgeschwindigkeit Q(t) und dem Radius R. Eine Zerlegung in radiale und tangentiale
Richtung fuhrt zu Anregungen des Trums in transversaler und longitudinaler Richtung
(Abbildung 5.11).
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v(t)=R(t)
. _ T
v, =v$ina mit -—<a<-—
z z
v, =vItosa - : -
Linearisierung fiir kleine a: _ bei konstanter t
Winkelgeschwindigkeit Q, bzw.
Vt(t) = v(t) Ex(t) mit Schwankungen
v,(t) = v(t) =200
Qt)z

Abbildung 5.11 Kinematik im Zahneingriff

Da die transversalen Schwingungen den gréfReren Einfluss auf den Impuls beim Einlauf
Kettenglied auf Kettenrad haben, wird die Betrachtung an dieser

Geschwindigkeitskomponente fortgesetzt.
v, (t)=RO(t) w(t) (5.4)

Der Winkel O((t) Uberstreicht den Teilungswinkel und wird in eine Fourierreihe entwickelt.
O((t):O wird auf t=0 gesetzt, damit wird O eine ungerade Funktion, so dass alle
Koeffizienten a, =0 werden. Die Herleitung ist auch fur andere Phasenlagen von a
mdglich, wird dann aber durch a, # 0 aufwandiger, wahrend die Aussage gleich bleibt. Die
Winkelgeschwindigkeit ergibt sich zu w=20UT = Q(t)& :

alt) = a—2° +3 [a, os(k [ott) +b, in(k [olt)]
K (5.5)
=>"b, Gink @(t) z 0)

Die Annahme nur kleiner Drehschwingungen im Vergleich zur Grundwinkelgeschwindigkeit
Q, fuhrt zur Vernachlassigung von trigonometrischen Termen héherer Ordnung in O((t) und

nach Einsetzen von Gleichung (5.3) und (5.5) in Gleichung (5.4) folgt:

v,(t)=R EEQO + Z[QN in(i [ [Q, @)+ Qg [os(iE [Q, [n)]} [E; b, ink @, Eﬂ)}
(5.6)



Akustikmessung 67

Nach Einsetzen von & =1.5 und der Zahnezahl z =25 und Abbruch der Summen mit

Imax = 2 und K., =1 und anschlieBendem Auflésen der Produkte ergibt sich:
, Q .
v, (t) =R D, EEQO [3in(25.0 [Q, Eﬂ)+% [3in(22.0 [Q, (1)

+—Q;3-° [¢0s(22.0 @, [ﬂ)+% [sin(23.5 0, Eﬂ)+% [©0s(23.5 @, )
(5.7)
+—Q;1-5 [5in(26.5 0, [ﬂ)—% [€0s(26.50, Eﬁ)+% 3in(28.0 0, 1)

—% [¢0s(28.0 @, DI)}

Aus den auBeren und inneren Anregungen ergeben sich Schwingungen in den
Motorordnungen 22.0, 23.5, 25.0, 26.5 und 28.0. Diese Modulation ergibt sich auch bei den
Oberwellen der Zahneingriffsfrequenz, wenn die zweite Summe aus Gleichung (5.6) nicht
nach dem ersten Glied abgebrochen wird. Es entsteht ein dicht besetztes Spektrum, wie in

Abbildung 5.12 im Vergleich zum Spektrum ohne auf3ere Anregungen dargestellt.

ABC mit VB Pegel La in [dB] ABC ohne VB Pegel La in [dB]

Frequenz in [kHz]
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Abbildung 5.12 Modulation der Zahneingriffsfrequenz

Ein Vergleich der Ordnungsschnitte in Abbildung 5.13 zeigt den Einfluss der Ventilbetatigung
auf die Pegel in der Polygonfrequenz und ihren Oberwellen. Obwohl die dynamischen Krafte
im Kettentrieb stark nachlassen (Abbildung 4.11), bleiben die Ordnungsschnitte ohne Antrieb
des Ventiltriebs auf vergleichbarem Niveau. Die Kraft in der Kette hat damit einen geringeren
Einfluss auf die Gerduschentstehung als die Kettengeschwindigkeit. Wahrend das mittlere
Kraftniveau fallt, bleibt die Winkelgeschwindigkeit Q, aus Gleichung (5.7) gleich, das
Gerausch in der Polygonfrequenz bleibt somit auch &hnlich stark. Ohne anregende
Wechselmomente entstehen aber kaum Drehschwingungen in den niedrigen
Motorordnungen im System, die Modulation der Zahneingriffsfrequenz tritt nicht mehr auf
(Abbildung 5.10).
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Abbildung 5.13 Einfluss der Ventilbetatigung auf die Ordnungsschnitte
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Abbildung 5.14 Einfluss der Ventilbetatigung auf den Gesamtpegel
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Die durch die Modulation der Polygonfrequenz entstehenden weiteren ausgepragten
Motorordnungen fiihren bei der Summation zu einer Erhdhung des Gesamtpegels um bis zu
3 dB gegenuber der Variante ohne Ventilbetatigung (Abbildung 5.14), das Spektrum ist
dichter besetzt und zeigt hohere breitbandige Anteile. Der hohe Gesamtpegel mit
Ventilbetatigung wirkt sich in der subjektiven Wahrnehmung von Gerauschen des
Kettentriebs eher positiv aus. Ohne Ventilbetdatigung bleiben die Pegel in der
Polygonfrequenz und ihren Oberwellen sehr ahnlich, der Gesamtpegel wird aber niedriger.
Der verringerte Abstand zum Gesamtpegel macht sich durch eine verstarkte Wahrnehmung
der als stérend empfundenen tonalen Anteile des Kettengerausches bemerkbar (siehe
Abschnitt 5.2). Eine Absenkung der dynamischen Lasten im Kettentrieb muss also nicht

zwangslaufig zu einem besseren akustischen Verhalten fihren.

5.5.2 Einfluss der Sekundartriebe

Nach der Vereinfachung des Steuertriebs durch den Entfall der Ventilbetatigung wird im
nachsten Schritt der Einfluss der Sekundartriebe betrachtet. Die Ergebnisse zum Trieb A in
diesem und den néachsten Abschnitten sind in den Ordnungsschnitten und den
Gesamtpegeln jeweils Mittelungen aus vier Messungen. Auf die Mittelwerte und die Streuung

wird beim Abgleich in Kapitel 7 noch genauer eingegangen.

Pegel La in [dB]

 I—ATO

Frequenz in [kHZz]
[\
[0} (6]

0
1000 2000 3000 4000 5000 6000
Drehzahl in [U/min]

Abbildung 5.15 Spektrum des primaren Kettentriebs (Trieb A)
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Das Spektrum in Abbildung 5.15 zeigt einen fast vollstandigen Entfall der Motorordnung 12.5
gegenuber dem Gesamtsteuertrieb ohne Ventilbetatigung (Abbildung 5.10). Diese
Motorordnung entspricht der Zahneingriffsfrequenz der Sekundartriebe, trotzdem ist sie noch
vorhanden. Deutlich vorhanden ist die Polygonfrequenz des Triebs A und ihre Oberwellen,
aber auch die Oberwellen der halben Zahneingriffsfrequenz wie z. B. die Motorordnungen
37.5 oder 62.5 sind im Spektrum erkennbar.

Die Ordnungsschnitte in der halben und vollen Polygonfrequenz zeigen das nach dem
Spektrum zu erwartende Verhalten: die Pegel in der Motorordnung 12.5 und ihren Vielfachen
sinken um bis zu 15 dB ab und die Pegel in der Motorordnung 25.0 und ihren Vielfachen
bleiben fast auf dem gleichen Niveau wie am Gesamttrieb ABC (Abbildung 5.16). In den
Sekundartrieben ist die Motorordnung 12.5 die Zahneingriffsfrequenz, am Trieb A ist sie eine
Subharmonische der Polygonfrequenz, verursacht durch die Ungleichheit von Innen- und
Aussenglied. Innen- und Aussenglied unterscheiden sich in den Kontaktverhaltnissen,
Massen, Tragheiten und Steifigkeiten, was entsprechend beim Abgleich in Kapitel 7 zu
bertcksichtigen ist. Die Motorordnung 25.0 und ihre Vielfachen treten in den
Sekundartrieben als Oberwellen auf, entstehen aber hauptséchlich als Grundwelle in Trieb A
und sinken daher kaum.
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Abbildung 5.16 Einfluss der Sekundartriebe auf die Ordnungsschnitte
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Abbildung 5.17 Einfluss der Sekundartriebe auf den Gesamtpegel

Der Gesamtpegel des Triebs A sinkt um etwa 2 bis 3 dB im Vergleich zum
Gesamtsteuertrieb ohne Ventilbetatigung (Abbildung 5.17). Betrachtet man jedes Kettenrad
als Schallgquelle, sinkt die Zahl der Quellen von vier auf zwei. Die Halbierung der erzeugten
Schallenergie fuhrt theoretisch zu einer Pegelreduktion von 3 dB. Da aber die
Sekundartriebe aufgrund der halben Kettengeschwindigkeit keine gleichwertige Schallquelle

darstellen, ist die erzielte Pegeldifferenz niedriger als die theoretisch mogliche.

5.5.3 Einfluss der Ketteneigenschaften

Nach der Reduktion des Gesamitsteuertriebs auf einen einfachen Dreieckstrieb wird der
Einfluss der Ketteneigenschaften auf das akustische Verhalten untersucht. Die Variation der
Ketteneigenschaften erfolgt dabei durch den Wechsel der Kette auf einen Typ mit héherer
Masse und Steifigkeit. Das Spektrum (Abbildung 5.18) zeigt keine signifikanten Unterschiede
zum Spektrum mit der leichten Hilsenkette aus Abbildung 5.15. Die Variation der
Ketteneigenschaften ist relativ gering und ihr Einfluss lasst sich deutlicher in den

Ordnungsschnitten analysieren.
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Abbildung 5.18 Spektrum des Triebs A mit schwerer Hilsenkette

leichte Hilsenkette schwere Hiilsenkette

Innenglied | Aussenglied | Innenglied | Aussenglied

Masse m in [g] 4.29 6.14 5.19 6.25
Tragheitsmoment lg in [gmm?] 132 173 169 181
Steifigkeit ¢ in [KN/mm pro Glied] 92.0 114.0

Tabelle 5.1 Eigenschaften der verwendeten Ketten

In Tabelle 5.1 sind die Massen, Tragheiten und Steifigkeiten der beiden betrachteten Ketten
zusammengefasst. Die schwere Kette hat zwar hohere Tragheiten und Steifigkeiten, aber
der Einfluss auf den Pegel in der Polygonfrequenz in Abbildung 5.19 ist sehr gering. Viel
mehr fihrt die Differenz zwischen Innen- und Auf3englied zu Unterschieden zwischen den
beiden Ketten. Bei der leichten Hulsenkette sind die Differenzen zwischen den Gliedern

groler, was zu einer Erhéhung des Pegels in der halben Zahneingriffsfrequenz fihrt.
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Abbildung 5.19 Einfluss der Ketteneigenschaften auf die Ordnungsschnitte
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Abbildung 5.20 Einfluss der Ketteneigenschaften auf den Gesamtpegel
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Wegen der geringen Unterschiede im Pegel der Polygonfrequenz und &hnlichen
breitbandigen Anteilen in Spektrum liegen die Gesamtpegel beider Varianten auf gleichem
Niveau (Abbildung 5.20). Eine entscheidende Verschlechterung durch die schwerere
Hulsenkette war nicht zu erwarten, denn wenn man den Impuls als Bewertungsgrof3e fur die
Akustik heranzieht, fihrt eine Massenerhéhung von 9.7 % nur zu einer Pegelsteigerung von
0.8 dB. Die Indizes beziehen sich auf Innen- bzw. Aussenglied der leichten und der

schweren Hilsenkette. Die Massen sind Tabelle 5.1 zu entnehmen.

(mil +mal) v
L, =200y 2 |dB
Po

(mis +mas) v
L, =20y . 4 dB
0

AL=L, -L,
o+
=20 [tg(—m's Mas j dB

m" +ma|
=201g(1.097)dB = 0.8 dB

5.5.4 Einfluss der Vorspannung des Spannelements
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Abbildung 5.21 Spektrum des Triebs A mit Vorspannung 20 N
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Als letzter Vergleich wird die Vorspannung des Spannelements variiert. Die ursprungliche
Vorspannung von 60 N wird auf 20 N abgesenkt und der Einfluss auf das gemessene
Spektrum betrachtet. Der Vergleich des Spektrums in Abbildung 5.21 mit dem aus Abbildung
5.15 zeigt geringere breitbandige Anteile und weniger stark ausgepragte Oberwellen der
Polygonfrequenz durch die geringere Vorspannung. Die hochfrequenten Anteile in der

Beschleunigung nehmen ab.

In den Ordnungsschnitten in Abbildung 5.22 ist auch eine Absenkung der Pegel in der
halben und vollen Polygonfrequenz und ihren Oberwellen zu erkennen, wobei diese
Absenkung in weiten Bereichen nur etwa 2 dB betragt, vor allem in der Motorordnung 25.0.
Diese Anderung liegt etwa auf dem Niveau der Wahrnehmungsschwelle (siehe Abschnitt
5.2) und ist wie die Auswirkungen des geringeren mittleren Kraftniveaus ohne VB auf die

Pegel in der Polygonfrequenz und ihren Vielfachen kaum nennenswert.
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Abbildung 5.22 Einfluss der Vorspannung des Spannelements auf die Ordnungsschnitte

Der Gesamtpegel in Abbildung 5.23 sinkt um bis zu 4 dB bei der geringeren Vorspannung,
was aus der Absenkung der Amplituden Uber den gesamten Frequenzbereich resultiert.
Dabei wirken sich die Reduktion der breitbandigen Anteile und der Entfall der hdheren

Oberwellen starker aus als die Verringerung der Pegel in der Polygonfrequenz und den
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niedrigen Oberwellen. Die Abhangigkeit von der Vorspannung deckt sich mit
Luftschallmessungen aus [66], in denen bei hoherer Vorspannung auch hohere
Schalldruckpegel ermittelt wurden. Auch hier muss die Pegelreduktion, wie beim Einfluss der
Ventilbetatigung in Abschnitt 5.5.1, subjektiv nicht unbedingt als positiv empfunden werden.
Der Pegel in der Polygonfrequenz sinkt nicht so stark wie der Gesamtpegel und tritt somit
starker hervor. Was sich aber positiv bemerkbar macht, ist der verstarkte Abfall der Pegel in
den héheren Frequenzen bzw. Oberwellen der Zahneingriffsfrequenz, dadurch andert sich
die Klangfarbe des Signals und es wird als weniger stérend empfunden.
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Abbildung 5.23 Einfluss der Vorspannung des Spannelements auf den Gesamtpegel

Bei der Beurteilung von Kettengerausch sollte aufgrund der komplexen Wahrnehmung von
Schall durch den Menschen moglichst nicht nur eine Drehzahl oder Frequenz sondern das
gesamte Spektrum betrachtet werden. Was im letzten Beispiel am Trieb A gezeigt wurde,
erfordert am Gesamtsteuertrieb auferdem noch die Betrachtung des dynamischen
Verhaltens. Die Reduktion der Vorspannung mag zwar eine akustische Verbesserung
erzielen, aber die dynamischen Beanspruchungen des Kettentriebs wéaren oberhalb der
zulassigen Grenzwerte, so dass diese Mallnhahme am Gesamtmotor nicht umsetzbar ist. Die
Optimierung des akustischen Verhaltens von Kettentrieben kann nur unter der

Bertcksichtigung der Randbedingungen aus Dynamik und Festigkeit erfolgen.
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6 Kontaktkraftberechnung

Auf die komplexen Vorgénge entlang der Schallentstehungskette an Steuerkettentrieben von
Verbrennungsmotoren wurde bereits in Abschnitt 5.1 eingegangen. Nach der Vorstellung der
durchgefuhrten Messungen im vorigen Kapitel und vor dem Abgleich der Simulation auf die
Messergebnisse werden die in der Ubertragungskette verfiigbaren Berechnungsergebnisse

genauer betrachtet und hinsichtlich weiterer Vergleichsmaoglichkeiten untersucht.

Polygoneffekt Kontak. ) fur Messungen
_ und Kraft F. (1) zugénglicher Bereich
Einlaufstol3
Z Uber Kettenglieder
Kraft auf Kraft auf
Kettenrad Kettenrad

Frw(t) FET | Lerw()

Beschleunigung Beschleunigung
des Kettenrades der Lagerung

Larw(f) La Lag(f) eral
Q challaus-
’J( ausbreitung
Ubertragung durch Lno(f)
Lagerung L, ,(f) |5
Oberflachen-
: Schalldruck
. schnelle am i der Luft
Endpunkt der Motorblock
Betrachtungen in L, o(f) L(®)
v,0

dieser Arbeit

Schall-
abstrahlung

Lo(f)

fur Messungen
unzuganglicher
Bereich

Abbildung 6.1 Schallentstehungskette

Die Berechnung der dynamisch und akustisch relevanten Vorgange in Kettentrieben beginnt
mit der inneren Anregung aus dem Polygoneffekt und dem Einlaufstof3 beim Eingriff von
Kettenglied und Kettenrad (Abbildung 6.1). Wahrend des Eingriffs ergibt sich eine
Kontaktkraft Fg(t) zwischen Glied und Verzahnung, die tber alle im Eingriff befindlichen
Glieder aufsummiert, die Kraftwirkung Fgrw(t) auf das Rad darstellt. Wird diese Kraft mittels
FFT vom Zeit- in den Frequenzbereich Ubertragen, entsteht der Kraftpegel Lggrw(f), die

Anregung aus der Grundgleichung der Maschinenakustik (5.1). Die auf das Kettenrad
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wirkende Kraft beschleunigt das Rad. Diese Bewegung wird frequenzabhéngig durch das
KorperschallmaR des Lagers Lni(f) in die Motorstruktur Ubertragen und erzeugt die
Beschleunigung des Lagers L, a(f). Von dort erfolgt die Ausbreitung der Anregung,
dargestellt durch das Korperschallmald Ly ,(f), bis zur Abstrahlung der Oberflachenschnelle
von Aggregat und Karosserie als Luftschall. Sinnvolle Messungen sind in dieser
Entstehungskette erst ab der Beschleunigung der Lagerung moglich. Wie in Abschnitt 5.1
ausgefihrt, beziehen sich die Betrachtungen in dieser Arbeit bis zu diesem Punkt in der

Schallentstehungskette, fur den die Ergebnisse in Abschnitt 5.5 dargestellt sind.

1. Abgleich vor der
Ubertragung durch
die Lagerung

Pol
ygoneffekt Kontak /
und

kraft F(t
EinlaufstoR raft Fi(®
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Kraft auf Kraft auf’_ Ubertragung durch
MKS- Kettenrad Kettenrad die Lagerung
Berechnung Few(® | FeT L Lerw(®
Beschleunigung Beschleunigung
des Kettenrades der Lagerung
La,RW(f) La,Lag(f)
Q
P
Ubertragung durch Messung
Lagerung L, ,(f)

Abbildung 6.2 Abgleich Messung und Berechnung

Trotz der ersten Mdglichkeit in der Ubertragungskette eine akustisch relevante GroRe zu
messen, ist der direkte Abgleich mit einer berechneten Grol3e aus der MKS-Simulation nicht
moglich. Das Ergebnis zum Abgleich, das der gemessenen Beschleunigung am néchsten
liegt, ist die Kraft am Kettenrad Frw(t) (Abbildung 6.2). Zwischen der Kraft am Rad und dem
Messergebnis liegt noch das Ubertragungsverhalten der Lagerung Ln:(f). Um die
Betrachtung der Lagerung zunéchst zu umgehen, wird ein erster Abgleich an der
Kontaktkraft Fy(t) vor der Ubertragung in die Motorstruktur durchgefiihrt. Der zweite Abgleich
erfolgt mit den gemessenen Gr63en uber die Lagerung hinweg.
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Die Modellierung von Kontakten in einem MKS-System erfordert a priori die Angabe von
Parametern, die die Kontaktdynamik beschreiben. So sind bei einem Starrkérperkontakt die
StofRRzahl und bei einem nachgiebigen Kontakt Steifigkeit und Dampfung notig. Diese
Parameter, die zunachst unbekannt sind, bestimmen das berechnete Ergebnis malf3geblich,
sind aber analytisch kaum zu ermitteln. Die Beschreibung der Kontaktdynamik eines MKS
erfordert also immer Vorgaben, die durch einen Abgleich mit anderen Quellen gewonnen
werden missen. Dazu bestehen an der betrachteten Schallentstehungskette zwei Wege, die
beide bestimmte Nachteile haben. Zum einen ist ein Vergleich mit einem weiteren
Berechnungsverfahren denkbar, das keine Parameter zur Kontaktbeschreibung benétigt, und
zum anderen ein Abgleich mit Messungen, die der betrachteten GrofRe moglichst nahe
kommen. Die Messungen der Beschleunigung wurden in Kapitel 5 vorgestellt, haben aber

den genannten Nachteil, dass sie nicht direkt die betrachtete Kontaktkraft liefern.

Ein weiteres Berechnungsverfahren ist die Methode der finiten Elemente. Der Kontakt von
Kdrpern in FE-Modellen hangt im Wesentlichen nur von der gegebenen Geometrie und den
elastischen Eigenschaften ab, also vom Elastizitatsmodul E und der Querkontraktionszahl v.
Diese Werkstoffkennwerte sind fiir die betrachteten Kérper bekannt. Das Verfahren bendgtigt
daher keinen Abgleich der Kontaktdynamik, ist aber andererseits durch hohe Rechenzeiten
sehr langsam und kann durch die unzureichende Modellierung von Dampfungsvorgéngen zu

hochfrequenten Schwingungen neigen.

Neuere Typen von Verbindungselementen erlauben auch in FE-Modellen die
Berucksichtigung von Spielen und Gelenken, so dass die Eigenschaften von Ketten
abgebildet werden kénnen. Die dynamische Simulation gleichwertiger Modelle macht somit

einen Abgleich von Ergebnissen aus MKS- und FEM-Berechnung maoglich.

Daher wird im Rahmen dieser Arbeit ein Abgleich auf beiden Wegen, Messung und
Berechnung, vorgenommen, der die Vorteile der jeweiligen Methode nutzt und die Nachteile
durch das jeweils andere Verfahren kompensiert. Der Abgleich der Dampfungseigenschaften
und die weitere Betrachtung der Messungen erfolgt in Kapitel 7. Hier wird zunachst die
Kontaktsteifigkeit und -kontur im Zahneingriff néher betrachtet. Die folgenden Abschnitte
umfassen einen Einblick in die Methode der finiten Elemente, den Aufbau des verwendeten

Modells und den Vergleich der Ergebnisse.

6.1 Methode der finiten Elemente

Dieser Abschnitt gibt einen Einblick in das Aufstellen und Ldsen von Gleichungssystemen in
kinetischen Berechnungen nach der FEM, fur eine ausfihrliche Darstellung der

Zusammenhénge sei z. B. auf [3] von BATHE verwiesen.
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6.1.1 Finite Elemente in nichtlinearen Problemen

Bei der Behandlung nichtlinearer Probleme in der Mechanik k&nnen nichtlineares
Materialverhalten, gro3e Verschiebungen, groRe Verzerrungen und wechselnde
Randbedingungen auftreten. Bei der Betrachtung des Systems Kettentrieb treten zwar grof3e
Verschiebungen, aber nur kleine Verzerrungen mit wechselnden Randbedingungen in Form

von Kontakten auf.

Die LoOsung linearer Probleme mittels FEM verwendet Annahmen, die mit diesen
Uberlegungen im Widerspruch stehen. So wird von kleinen Verschiebungen ausgegangen,
damit alle Integrationen tber das Volumen der unverformten finiten Elemente vorgenommen
und die Verzerrungsverschiebungsmatrizen der Elemente als konstant und unabhangig von
den Elementverschiebungen angenommen werden koénnen. Auflerdem wird von
unveranderlichen Randbedingungen ausgegangen, so dass die LOsung nur konstante
Zwangsbedingungen erfiillen muss. Diese Annahmen kdénnen bei nichtlinearen Problemen
nicht gemacht werden. Die Betrachtung groRRer Verschiebungen und kleiner Verzerrungen
erfordert die Auswertung der Verzerrungen in einem korperfesten Koordinatensystem, das

grol3en Starrkérperbewegungen ausgesetzt ist.

Die Herleitung der Bewegungsgleichung beginnt mit dem Aufstellen der
kontinuumsmechanischen Gleichung in Tensorschreibweise [3], die das statische
Gleichgewicht des Korpers zur Zeit t+At mit Hilfe des Prinzips der virtuellen

Verschiebungen beschreibt.

J‘Hmv t+At.[ij E5t+meij gty = J‘ t+AtfiB [Bu, gty +J‘Hms t+AtfiS [Buis deats, =123 (6.1)

t+AtV

Der obere linke Index bedeutet jeweils GroRe zur angegebenen Zeit. Die linke Seite der
Gleichung (6.1) beschreibt dabei die virtuelle Arbeit, die geleistet wird, wenn der Korper zur
Zeit t+ At einer virtuellen Verschiebung unterworfen wird. Sie besteht aus den kartesischen

t+At

Komponenten des Cauchyschen Spannungstensors T; und denen eines infinitesimalen

Verzerrungstensors ., €;, wobei & die Variation des Tensors bedeutet, integriert tiber das
Volumen "V des Korpers. Diese innere virtuelle Arbeit steht im Gleichgewicht mit der
auReren, die aus den &uReren Korper- bzw. Oberflachenkraften “*'f® und "*f° und den
Komponenten der virtuellen Verschiebungen &u; besteht. Ein grundlegendes Problem bei
der Anwendung von Gleichung (6.1) ist, dass der Zustand des Korpers zur Zeit t+ At

unbekannt ist.

Die Auswertung zur Zeit t+ At erfordert daher die geeignete Wahl der Spannungs- und

Verzerrungsmalle, so dass die innere virtuelle Arbeit als Integral Uber bekannte Volumina
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ausgedruckt und die Spannungen und Verzerrungen inkrementell zerlegt werden konnen.
Die anschlieRende Linearisierung der Gleichung fuhrt bei einer kinetischen Berechnung
unter  Verwendung eines  expliziten  Zeitintegrationsverfahren  auf  folgende

Bewegungsgleichung:
[, 't Be dV=Rij=123 (6.2)

In dieser Berechnung wird ein Gleichgewicht zur Zeit t angenommen, daher entféllt die
inkrementelle Zerlegung der Spannungen und Verzerrungen. Die &duRere virtuelle Arbeit ‘R
muss die fur das kinetische Gleichgewicht nétigen Tragheits- und Dampfungskrafte
enthalten. Die inkrementelle Ldsung entspricht dann einem vorwartseinsetzenden

Algorithmus ohne Gleichgewichtsiteration (siehe Abschnitt 6.1.2).

Anstatt die exakte Lésung des Problems (6.2) zu berechnen, was selbst fiir sehr einfache
Falle geschlossen kaum mdglich ist, wird es durch die Diskretisierung der kontinuierlichen
Struktur und die Anndherung der Lo6sung durch Interpolationsfunktionen auf ein
gewohnliches Differentialgleichungssystem reduziert. Diese Diskretisierung mit finiten
Elementen erfordert zunachst die Wahl der Interpolationsfunktionen zwischen den
Elementknoten und die Interpolation der Elementkoordinaten und -verschiebungen mit
diesen Funktionen in den kontinuumsmechanischen Gleichungen, dabei ist die Verwendung
der gleichen Interpolationen fir die Koordinaten und die Verschiebungen sinnvoll. Die
Koordinaten bzw. Verschiebungen ergeben sich als Summe der Produkte aus den
Interpolationsfunktionen h, und den Koordinaten x“ bzw. den Verschiebungen u¥ der

Knotenpunkte.

N N
X, zkz-;hk X bzw. u, =kz-;hk mk,i=123

Die Verzerrungen werden durch die Differentiation der Verschiebungen nach den
Koordinaten gewonnen. Bei bekannten Interpolationsfunktionen lassen sich fir den
jeweiligen Elementtyp so die Oberflachen- und Volumenverschiebungsinterpolationsmatrizen
H® und H bzw. die Verzerrungsverschiebungstransformationsmatrix ‘B herleiten. Das
Einsetzen der Interpolationen in die kontinuumsmechanischen Integrale ergibt die

entsprechenden Matrizenauswertungen.
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kontinuumsmechanische Integrale Matrizenauswertungen
IOVOiji [du, d°V Op[@O HTIZIHdOVJEUIMEU
\%
‘R= J-‘V 2 By, d'V +J'1$‘fiS du® d'S ¢ :J"VHTEfB d‘V+J"SHSTEfS d's
LV T e d'V J:V ‘BTrdvV="F
mit
p Dichte
M Massenmatrix

“£5.'f®  Oberflachen- bzw. Volumenkraftvektor

T Vektor der Cauchyschen Spannungen
'r Vektor der dul3eren Knotenpunktlasten
= Vektor der Knotenpunktkrafte

Die numerische Integration erfolgt durch die Umwandlung der Integrale in Summen, wie
beispielhaft folgt:

J'F(x,y,z)dxdydz =Y ay, EH:(xi,yj,zk)

i,j.k

Die ay, sind dabei Gewichtungsfaktoren, die durch die Interpolation der Werte F(xi,yj,zk)
durch eine Polynomfunktion berechnet werden. Neben den Gewichtungsfaktoren liefert das
Verfahren der GauR3-Quadratur auch optimierte Werte der Stitzstellen X;, y; und z,, so
dass diese abhéangig von der Integrationsordnung im Voraus bekannt sind und die Funktion
F entsprechend ausgewertet werden kann. Nach der Integration aller Terme und der
Umformung der oben angefihrten Elementmatrizen zu den Gesamtmatrizen des Systems

lautet die Bewegungsgleichung in Matrizenform:
MG ='r-'F (6.3)

Sie entspricht im Wesentlichen der Bewegungsgleichung (3.3) eines MKS, wobei der Vektor
der inneren Knotenpunktlasten ‘F auch Dampfungsanteile enthalten kann. Die
Lagerungsrandbedingungen werden in der Gleichung durch entsprechende Manipulationen
der Systemmatrizen berticksichtigt. Diese Gleichung ist in einer Zeitbereichsrechnung fur alle

Zeitschritte zu losen.




Kontaktkraftberechnung 83

6.1.2 Explizite Integration der Bewegungsgleichunge n

In nichtlinearen kinetischen Berechnungen nach der FEM wird als expliziter
Zeitintegrationsoperator haufig der zentrale Differenzenoperator verwendet, dabei wird das
kinetische Gleichgewicht des Systems zur Zeit t betrachtet, um daraus die Verschiebungen
zur Zeit t+At zu ermitteln. Fur jede diskrete Zeitschrittibsung wird von folgender

Umformung der Bewegungsgleichung (6.3) ausgegangen:
MG + DM + Clu ='r (6.4)

M, D und C sind die Massen-, Dampfungs- und Steifigkeitsmatrix und ‘u, ‘0 und ‘i sind
der Verschiebungs-, Geschwindigkeits- und Beschleunigungsvektor des Systems. Es wird im
Prinzip das Gleichgewicht zur Zeit t betrachtet, das die Wirkung der
beschleunigungsabhangigen  Tragheitskrafte und der geschwindigkeitsabhéngigen
Dampfungskrafte enthalt. Bei zeitlich konstanten Matrizen ergibt sich ein System von
gewohnlichen linearen Differentialgleichungen zweiter Ordnung mit konstanten Koeffizienten.
Um dieses numerisch zu losen, werden Finite-Differenzen-Ausdriicke verwendet, die die
Beschleunigungen und Geschwindigkeiten naherungsweise durch die Verschiebungen
ausdriicken.

tl‘j =Ai [ﬁt—mu _ZEIU_'_HMU)

t2

(6.5)

g = 1 _t—Atu+t+Atu)
2 [At

Die Verschiebungslosung fur die Zeit t+At erhalt man durch die Betrachtung der

Bewegungsgleichung (6.4) zur Zeit t und Einsetzen der Ausdriicke (6.5).

(LZEIVHLDDJB’MU =ty —[C—%EMJDU-( 12 M - 1 [IDjlffmu (6.6)
At 2 At At At 2 [\t

t+At

Dieser Zusammenhang kann in mehreren Schritten nach u aufgelost werden. Nach dem

Aufstellen der Matrizen M, D und C erfolgt die Berechnung der effektiven Massenmatrix

A

M.

1[M 1

M = +
At? 2 (At

In der anschlieRenden Dreiecksfaktorzerlegung M=LIDIL erfolgt die Aufteilung in die
untere Dreiecksmatrix L und die Diagonalmatrix D. Fur jeden Zeitschritt werden dann die

effektiven Lasten  zur Zeit t berechnet.
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tt=tr [ C--2 M fu - -1 M-~ m |7y

At At 2t
Mit M2 u ='f werden die Verschiebungen u zur Zeit t+At ermittelt. Die anfangliche
Zerlegung von M in L und D ermdglicht die Multiplikation von T mit den Inversen und die

t+At

effektive Berechnung von U durch Ruckeinsetzen.

LM%y =D 0OV mit LDV ='F

Falls erforderlich konnen dann noch die Beschleunigungen U und Geschwindigkeiten u zur
Zeit t aus den Gleichungen (6.5) berechnet werden. Die Losung beruht auf der Anwendung
der Bewegungsgleichungen zur Zeit t, daher wird das Integrationsverfahren als eine explizite

Integrationsmethode bezeichnet.

Die zentrale Differenzenmethode erfordert einen Zeitschritt At kleiner als ein kritischer Wert
At, , der aus den Massen- und Steifigkeitseigenschaften des Systems bestimmt werden
kann, um die Stabilitat des Losungsverfahrens zu gewéhrleisten. Eine Naherungslosung far
diesen Wert ergibt sich praktisch aus dem Quotienten von kleinster Elementkantenlange L,
durch die Schallgeschwindigkeit ¢ im Werkstoff [1], was der Zeit entspricht, die eine Welle

bendtigt das Element zu durchschreiten.

6.2 Modellaufbau

Der Vergleich der Berechnungsergebnisse aus den beiden Methoden erfordert einen
aquivalenten Aufbau der Berechnungsmodelle. Da das FE-Modell wesentlich mehr
Freiheitsgrade als das MKS-Modell hat und entsprechend langere Rechenzeiten bendtigt, ist
insbesondere dort auf eine moglichst einfache aber ausreichend komplexe Formulierung far
die benotigten Aussagen zu achten. Aus diesem Grund beziehen sich die Uberlegungen zum
Modellaufbau neben den gewiinschten Ergebnissen besonders auf eine geringe Anzahl von
Freiheitsgraden. Um die Zahl der Freiheitsgrade von vornherein niedrig zu halten, wird kein
Teil des bisher betrachten Steuertriebs sondern ein einfacher Zweiwellentrieb verwendet.
Der Trieb besteht aus 48 Kettengliedern und zwei Kettenrddern mit jeweils 19 Z&hnen
(Abbildung 6.3). Die Berechnungen werden mit dem Programm ABAQUS/EXPLICIT
durchgefihrt, das auf den Grundlagen aus Abschnitt 6.1 beruht.

Das Hauptinteresse bei dieser Untersuchung liegt auf den Kontaktkraften im Zahneingriff
zwischen Kettengliedern und Kettenrad, daher wird das Antriebskettenrad aus elastischen
Volumenelementen modelliert, um dort die Kréfte auszuwerten. Das Abtriebskettenrad und
die Schienen bestehen aus starren Schalenelementen, was den Vorteil hat, dass der

jeweilige gesamte Korper nur die sechs Freiheitsgrade seines Referenzknotens hat. Die
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Tragheiten dieser Korper sind durch Massenpunkte realisiert. Die Spannschiene wird durch
ein lineares Feder-Dampfer-Element vorgespannt und ist drehbar gelagert. Die Lagerung
aller Korper ist in den jeweiligen gesperrten Freiheitsgraden starr. Die Innenglieder als
Kontaktpartner des Kettenrades bestehen ebenfalls aus elastischen Volumenelementen.

starre
Fuhrungsschiene

elastisches \

Antriebskettenrad /
mit starrer
Lagerung s

starres
Abtriebskettenrad

starre, drehbar gelagerte
Spannschiene mit Feder-
Dampfer-Element

Abbildung 6.3 Gesamtmodell Zweiwellentrieb zum Vergleich der Kontaktkraftberechnung

Da die Aussenglieder keinen Kontakt zur Verzahnung haben, werden sie nur mit elastischen
Balkenelementen nachgebildet, was wiederum die Zahl der Freiheitsgrade verringert. Die
Verbindung zu den Innengliedern erfolgt Uber CouPLINGS und CONNECTOR-Elemente [1]
(Abbildung 6.4). Die Querschnittsflachen der Balkenelemente entsprechen den

Abmessungen der Aussenglieder.
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Abbildung 6.4 FE-Modell der Kette

Die Bezeichnung der Hilsen 1 und 2 in der Auswertung in Abschnitt 6.3 bezieht sich auf die
Abbildung 6.4. Ein Teil der zylindrischen Hulseninnenflache wird durch ein COUPLING, ein
Koppelelement zur Verbindung von Knoten, mit einem auf der Hilsenachse liegenden
Referenzknoten verbunden. Die Lasten, die auf den Referenzknoten wirken, werden auf die
Knoten der Hulseninnenflache Ubertragen. Die Verteilung erfolgt dabei Uber eine
Gewichtung, die den Abstand zum Referenzknoten und die angehangte Flache am Knoten
bertcksichtigt, umgekehrt werden die Verschiebungen entsprechend weitergeleitet. Der
Referenzknoten ist mit einem Knoten des Aussengliedes Uber ein CONNECTOR-Element
verbunden. Diese Elemente haben keine geometrische Erstreckung, sondern simulieren nur

mechanische Eigenschaften. In diesem Fall ermdglichen sie die axiale und radiale
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Bewegung von Innen- zu Aussenglied innerhalb des Gelenkspiels. In diesem Spielbereich ist
zusatzlich noch eine geschwindigkeitsproportionale Dampfung realisiert, so kann die
Lagerung des Bolzens in der Hilse abgebildet werden. Diese Konstruktion aus COUPLING
und CONNECTOR-Element sorgt jeweils an beiden Enden der Hiuilse fir die Verbindung von
Innen- und Aussenglied, so ist eine Lasteinleitung wie am realen Kettentrieb zwischen
Bolzen und Hulse moglich. Die Deformation des Bolzens unter Last fuhrt dort zu einem

Kraftibertrag hauptsachlich an den Hilsenenden.

Fur die Kontaktbeschreibung nach der FEM stehen zwei Mdglichkeiten zur Verfigung: der
Penalty-Kontakt und der kinematische Kontakt. Der Penalty-Kontakt entspricht dem
nachgiebigen Kontakt im MKS, sich berihrende bzw. Uberdeckende Korper werden
abhangig von der Eindringtiefe mit einer Kontaktkraft belegt. Die gewahlte Kontaktsteifigkeit
beeinflusst die berechnete Kontaktkraft wie im MKS, es gibt daher keinen
Informationsgewinn. Um das zu vermeiden, verwendet der kinematische Kontakt ein
Pradiktor-/Korrektorverfahren [1]. Zun&chst wird aus dem kinematischen Zustand des
Modells ohne Beachtung der Kontaktbedingungen eine neue Konfiguration vorhergesagt. An
Knoten, die in den Gegenkorper eindringen, wird abhangig von Uberdeckung, angehangter
Masse und Zeitinkrement eine Kraft berechnet, die die Durchdringung verhindert. Die Kraft
wird auf den Gegenkorper projiziert und mit den dort angehangten Massen wird eine
Korrekturbeschleunigung der Knoten des Gegenkdrpers berechnet. Abhangig von dieser, der
Uberdeckung und dem Zeitinkrement wird die Korrekturbeschleunigung der Knoten des
ersten Korpers berechnet. Mit den Beschleunigungen wird eine neue Konfiguration ermittelt,
die die Kontaktbedingungen erfillt. Falls nach der ersten Korrektur noch Uberdeckungen
bestehen, erfolgt eine weitere Schleife. Ein Durchdringen der Kontaktpartner wird verhindert
und die neue Konfiguration hangt nicht von vorgegebenen Steifigkeitsparametern ab. Die
ermittelten Beschleunigungen gehen als Randbedingungen in die Losung der Gleichung
(6.4) ein. Der Kontakt der Hulsen zur Verzahnung und der Laschen zu den
Fuhrungselementen wird im Modell berticksichtigt, ausgewertet wird nur die Kontaktpaarung

aus elastischem Antriebskettenrad und Innengliedern.

Zum Aufbau des FE-Modells werden die Lagen der Kettenglieder aus einer Konfiguration
eines vergleichbaren MKS-Modells verwendet. Das so erzeugte Modell wird dann in einem
ersten Rechenschritt durch eine stetig differenzierbare Geschwindigkeitsrampe, deren
Steigung und Krimmung an Anfangs- und Endpunkt null sind, auf Drehzahlen zwischen
1000 und 4000 U/min beschleunigt. Das Ziel dabei ist durch einen stetig differenzierbaren
Beschleunigungsverlauf die Zeit fir den Einschwingvorgang des Modells zu minimieren. In

einem zweiten Rechenschritt werden dann bei konstanter Drehzahl zwei Kettenumlaufe
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berechnet, wobei der zweite zur Ergebnisauswertung herangezogen wird. Das
Antriebskettenrad wird dazu mit der konstanten Drehzahl und das Abtriebskettenrad mit

einem konstanten Lastmoment beaufschlagt.

Der Ergebnisabgleich erfolgt mit einem vergleichbaren MKS-Modell. Die Lagerungen im
Modell sind ebenfalls starr und die verwendeten Massen, Tragheiten, Geometrien und
Randbedingungen stimmen mit denen des FE-Modells Uberein. Der Kettenspanner besteht
aus einem einfachen Feder-Dampfer-Modell identisch dem FE-Modell. Wegen der
problematischen Modellierung von Dampfungsvorgangen im FE-Modell wird in beiden
Modellen soweit mdglich auf entsprechende Terme verzichtet, so enthélt das MKS-Modell z.

B. keine Dampfung vor Kontakt, die zur Simulation eines Olfilms verwendet werden kann.

Im Gegensatz zu dem von GREGORI in [20] vorgestellten FE-Modell ist es mit diesem Modell
nicht das Ziel das dynamische Verhalten eines Gesamtsteuertriebs abzubilden, sondern nur
eine detaillierte Betrachtung der akustisch relevanten Kontaktvorgange durchzufiihren. Die
Kettenglieder des Modells aus [20] bestehen aus Stab- und Balkenelementen und die
Kontaktkonturen der Korper zueinander aus starren Schalenelementen. Auch mit dem Ziel
Freiheitsgrade einzusparen, was aber die Verwendung eines Penalty-Kontakts mit den oben
genannten Nachteilen erforderlich macht. Des Weiteren enthalt das Modell keine
Gelenkspiele und wird in der Kettentriebsebene zwangsgefiihrt, so dass die Modellierung fir
die Abbildung der Kontaktdynamik ungeeignet ist, aber den damaligen Stand der
Kettentriebssimulation auch im Bereich der MKS darstellt. Fir die damit betrachtete
Gesamtdynamik ist das Modell aussagefahig, wahrend bei dem verwendeten Modell der
Schwerpunkt auf der Abbildung realer Gelenkeigenschaften und Kontaktnachgiebigkeiten

liegt, was die Beurteilung der akustischen Eigenschaften ermdglicht.

Trotz des sparsamen Umgangs mit Freiheitsgraden durch die Modellierung der Schienen
und des Abtriebskettenrades aus starren Schalenelementen und der Aussenglieder aus
Balkenelementen besitzt das FE-Modell etwa 265 000 Freiheitsgrade. Das vergleichbare
MKS-Modell hat dagegen nur etwa 250 Freiheitsgrade und ist mit wenigen Minuten
Rechenzeit deutlich schneller als das FE-Modell, das fir einen Kettenumlauf mehrere Tage
bendtigt. Die Kontaktkréfte aus dem MKS-System werden im néchsten Abschnitt mit den
Summenkontaktkraften nach der FEM zwischen der jeweiligen Hilsenoberflache und der

Verzahnung verglichen.

6.3 Ergebnisvergleich

Der Vergleich der Kontaktkraftverlaufe aus den beiden Berechnungsmethoden erfordert wie

der Abgleich der Dynamik in Abschnitt 4.4 die Festlegung bestimmter Zielgréf3en. In diesem
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Fall soll mit den Ergebnissen aus der MKS-Berechnung mdglichst gut das Verhalten nach
der FEM abgebildet werden. Dabei geht es nicht darum die Zeitverlaufe exakt
nachzurechnen, sondern bestimmte Charakteristika eines Kettentriebs, die sich gut aus den
FE-Ergebnissen ableiten lassen, wiederzugeben. Die zu diesem Zweck betrachteten
Zeitpunkte T und Amplituden A sind in Abbildung 6.5 in den Kontaktkraftverlauf aus dem
MKS-Modell mit starrem Kontakt eingezeichnet. Zunéachst wurde auch die Abweichung der
MKS-Ergebnisse von der FE-Berechnung ausgedriickt durch die Summe der kleinsten
Fehlerquadrate als Zielgrole gepruft, aber da so nicht der Vergleich bestimmter
Charakteristika sondern des gesamten Zeitverlaufs im Vordergrund stand, wurde diese

Uberlegung zu Gunsten diskreter Punkte verworfen.

FEM zu MKS Basismodell mit starrem Kontakt
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Abbildung 6.5 Vergleichsgréfien FEM zu MKS an Hiilse 2 bei 2000 U/min

In der Kontaktkraft nach der FEM treten hochfrequente Schwingungen auf, die durch die
geringe Dampfung im Modell begtinstigt werden. Am realen System wird die Energie durch
eine Reihe von Dampfungseffekten dissipiert, die modellbedingt in der FE-Berechnung nicht
vorhanden sind. Zwar geht die kinetische Energie der Knoten im Kontakt bei dem
verwendeten kinematischen Kontakt verloren, dennoch ist dieser Dampfungsvorgang

unzureichend und es treten trotzdem Schwingungen auf, die sich den realen Effekten im
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Modell tGberlagern. Da die beiden Einflisse nicht zu trennen sind, wird die Streuung der
Schwingungen durch die Auswertung der Mittelwerte ber alle Kettenglieder minimiert. Auch
in den Ergebnissen aus der MKS-Berechnung wird auf die Mittelwerte zurtickgegriffen. Die
gewlnschten Erkenntnisse zur Polygonfrequenz und ihren Oberwellen betreffen im
betrachteten Drehzahlbereich bei der vierten Oberwelle Frequenzen bis etwa 6.5 kHz,
wahrend die auftretenden Storfrequenzen hauptsachlich bei etwa 12 bis 14 kHz liegen, also
deutlich Uber den gewlinschten Ergebnissen. Daher muss beim Vergleich von FEM zu MKS
immer berlcksichtigt werden, dass Vorgange im FE-Modell, die mit Frequenzen weit Uber
der Zahneingriffsfrequenz auftreten, nicht als relevant zu betrachten sind, da sie in der

Realitat nicht vorkommen.

Der Zeitverlauf der Kontaktkraft zeigt drei markante Punkte: A einen ausgepragten
Kontaktkraftpeak beim ersten Kontakt des Kettengliedes mit dem Kettenrad, B ein
anschlielBender Einbruch der Kraft bis auf null und C ein weiterer Einbruch der
Kraftamplitude beim Einlauf der nachsten Hiilse. Das Absinken der Kraft ist gleichbedeutend
mit einem kurzfristigen Abheben der Hilse aus der Verzahnung und darauf folgendem
erneuten Aufprall. Der zweite Einbruch der Kraftamplitude zeigt deutlich die Rickwirkung der
einlaufenden Hulse auf ihre Vorganger. Der Verlauf der Kontaktkraft ist in Abbildung 6.5 der
Ubersichtlichkeit halber nur fir den Beginn des Eingriffs dargestellt. Der Vergleich der beiden
Verlaufe zeigt, dass die Kontaktkraft aus dem MKS mit starrem Kontakt die Einbriiche der
Kraftamplitude nur unzureichend wiedergibt. Die lokale Nachgiebigkeit der Kontaktpartner
hat hier einen Einfluss auf die betrachteten dynamischen Effekte, daher wird nach Abschnitt
2.2.5 zur zeitlichen Auflésung der Vorgadnge in den weiteren Betrachtungen mit einem

nachgiebigen Kontakt gerechnet.

Die Parameter, die den nachgiebigen Kontakt im MKS-Modell beschreiben, setzen sich aus
Dampfungswerten und einem linearen Steifigkeitsansatz zusammen. Der Zusammenhang
zwischen diesen drei Parametern und den ZielgroRen aus Abbildung 6.5 wird wie der
Abgleich der Dynamik in Abschnitt 4.4 mittels DOE bestimmt. Als Ansatz fir die
Regressionsfunktion werden die quadratischen Effekte der Faktoren x und

Wechselwirkungen zwischen zwei Faktoren verwendet.

3 3

2

f(x):z(ﬁi B + By O + By X, ij}rso
i=1 j=i+l

Der Einsatz dieses Verfahrens fiir jede Drehzahl einzeln zeigt zunachst, dass keiner der

gewdahlten Faktoren einen nennenswerten Einfluss auf die Zeiten T hat. Es ergibt sich fur

jede Drehzahl eine eigene optimale Kombination der Faktoren. Da spater eine
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allgemeingultige Parametrierung des nachgiebigen Kontakts fir alle Drehzahlen verwendet
werden soll, wird innerhalb des Parameterbereichs der optimalen Kombinationen fir die
Einzeldrehzahlen eine Kombination fir den gesamten Drehzahlbereich wieder mittels DOE

berechnet. Dabei werden nur noch die Amplituden A als Zielgré3en betrachtet.
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Abbildung 6.6 Vergleich der Kraftamplituden nach FEM zu MKS mit nachgiebigem Kontakt

Den signifikantesten Einfluss auf die Amplituden hat die Kontaktsteifigkeit, die sich etwas
geringer als die Steifigkeit eines Kettengliedes ergibt und somit die Steifheit des
Gleichungssystems nicht weiter erhéht. Das Ergebnis des Abgleichs zeigt Abbildung 6.6,
besonderes Augenmerk wurde dabei auf den Abgleich des ersten Kontaktkraftpeaks A;
gelegt. Weil die ermittelten Parameter ein Optimum Utber den gesamten Drehzahlbereich
darstellen, sind nicht alle Drehzahlen gleich gut abgeglichen. In der Abbildung betreffen die
Abkirzungen H. 1 und H. 2 die jeweilige Hulse im FE-Modell bzw. Innen- und Aussenglied
im MKS-Modell. Fir die Kontaktkontur im MKS wird das Basismodell aus Abschnitt 2.2.5
verwendet. Ein Vergleich des Basismodells mit den ermittelten Kontaktparametern und der
FE-Ergebnisse in Abbildung 6.7 zeigt eine gute Ubereinstimmung der betrachteten
Amplituden, aber einen zeitlichen Versatz AT fir den Zeitpunkt T,. Bei Huilse 1 lauft das
MKS-Ergebnis vor und bei Hilse 2 nach. Zum Einlauf der Ubernachsten Hilse sind die

Signale wieder gleich auf.
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Abbildung 6.7 Zeitlicher Versatz zwischen MKS Basis- und Konturmodell bei 2000 U/min

Der Versatz in den Einzelkréaften der Hulsen ist eher wenig relevant, aber er bedeutet
umgekehrt bei der Summation aller Krafte am Kettenrad, dass im Basismodell alle
Einlaufpeaks aquidistant sind. Es tritt eine ausgepragte Zahneingriffsordnung mit Oberwellen
auf. Wird der zeitliche Versatz bertcksichtigt, sind aufeinander folgende Abstande zwischen
Peaks immer unterschiedlich. Es ergibt sich neben der vollen auch die halbe
Polygonfrequenz. Diese wird zwar auch durch unterschiedlich hohe Peaks bei Hiilse 1 und 2,
bedingt durch verschiedene am Einlauf beteiligte Massen und Tragheiten, erzeugt, aber
durch den zeitlichen Versatz noch einmal verstarkt. Die Auswertung der Messergebnisse in
Kapitel 5 hat die Wichtigkeit der Frequenzinhalte des Signals fur die Wahrnehmung gezeigt,
daher wird hier auch ein Fokus auf die richtige Wiedergabe der halben Zahneingriffsordnung
gelegt. Das Ziel ist den zeitlichen Versatz im FE-Modell durch eine Anpassung des MKS-
Modells in dessen Ergebnissen nachzuvollziehen. Der Ansatz den Zeitverlauf durch eine
Variation der Kettengliedteilung von Innen- und Aussenglied innerhalb akzeptabler Grenzen
zu verdndern, war nicht zielfihrend. Aber die Verwendung des Konturmodells aus Abschnitt
2.2.5 ermdglicht die Nachbildung des zeitlichen Versatzes aus den FE-Ergebnissen mit dem
MKS-Modell.
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Abbildung 6.8 Einfluss der Kontaktkontur auf den Abgleich zur FEM

Die Kopplung von zwei Hilsenkonturen am Innenglied wie am realen Kettentrieb macht
einen wechselnden Abstand zwischen den Kraftpeaks maoglich, so dass auch die zeitlichen
ZielgroRen T besser abgeglichen werden. Die Abweichungen der Kombination aus
nachgiebigem Kontakt und Konturmodell zur FEM sind in Abbildung 6.8 dargestellt. Die
zeitliche Differenz der Ergebnisse ist minimiert und auch die Amplitudenabweichungen sind
bei fast allen Drehzahlen geringer. Besonders der Abgleich der Amplituden beim Einlauf der
zweiten Hiulse, die nun fest mit Hilse 1 verbunden ist, kann weiter verbessert werden. Die
resultierenden Zeitverlaufe und damit die erreichte Abgleichqualitat fir Drehzahlen von 1000
bis 4000 U/min im Vergleich zu den Ergebnissen nach der FEM zeigt Abbildung 6.9. Die
Amplituden A und Zeitpunkte T sind gut getroffen. Der Verlauf der Kréafte aus dem MKS zeigt
die Charakteristika eines Kettentriebs ohne die hochfrequenten Schwingungen des FE-
Modells. Die gewonnenen Erkenntnisse aus dem Vergleich bezliglich Steifigkeitsparameter
und relevanter Kontaktkontur werden in Kapitel 7 auf das Modell des Gesamtsteuertriebs

ubertragen und als Basis fur den Abgleich auf die Messergebnisse verwendet.
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Abbildung 6.9 Kontaktkraftverlauf nach FEM und aus MKS an Hilse 2

Zum Abschluss dieses Kapitels seien noch einige Uberlegungen zu dem gemachten
Vergleich angefuhrt. Wie bei der Diskretisierung und Modellierung jedes realen Systems
hangt naturlich auch die Ergebnisgute eines FE-Modells von seiner Detaillierung ab. Das
Problem bei einer Zeitbereichsrechnung wie dieser liegt in einem guten Kompromiss
zwischen Netzfeinheit und Rechenzeit. Ein feineres FE-Netz kann unter Umstanden noch
bessere Ergebnisse liefern, aber es wird in jedem Fall die Rechenzeit verlangern. Fur die
hier gewonnenen und gewlnschten Erkenntnisse zur Kontaktmodellierung ist die
verwendete Detaillierung ausreichend, dennoch liegen die Rechenzeiten des FE-Modells im
Bereich von Tagen gegenuber wenigen Minuten des MKS-Modells. Das soll zeigen, dass
dieses Vorgehen zwar flr grundsatzliche Untersuchungen gut aber flr praktische
Variationen voéllig ungeeignet ist. Die grundlegenden Erkenntnisse zur Modellierung der
Kontaktkontur im MKS sind so auch in jedem Fall auf andere Kettentypen (z. B. andere
Teilungen) Ubertragbar, wohingegen die ermittelte Steifigkeit nicht fUr andere Ketten

verwendbar sein muss.
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7 Abgleich Akustikmessung zu Akustikberechnung

Im vorigen Kapitel wurde der Abgleich der berechneten Kontaktkraft zwischen Kettenglied
und Kettenrad in MKS- und FEM-Berechnung durchgefiihrt, dabei wurde der Einfluss der
Kontaktkontur auf den zeitlichen Verlauf der Kraft im Zahneingriff betrachtet und ein
Parameter fir die Kontaktsteifigkeit ermittelt. Da die Abbildung von Dampfungsvorgangen in
FE-Modellen eine gewisse Problematik darstellt, erfolgten die Untersuchungen ohne die
Betrachtung der Dampfung. In diesem Kapitel wird die ermittelte Kontaktmodellierung auf
das Modell des Steuertriebs Ubertragen und anhand der Abstimmung der
Dampfungsparameter der Abgleich mit den Messergebnissen aus Abschnitt 5.5
durchgefuhrt. Dieses Kapitel gliedert sich in den Abgleich der ErgebnisgrofRen, die

Auswertung der Berechnungsergebnisse und den Vergleich von Messung und Berechnung.

7.1 Abgleich der Ergebnisgrofien

Wie bereits in Kapitel 6 betrachtet, ist der direkte Abgleich der gemessenen Beschleunigung
mit der berechneten Kraft nicht méglich. Vor dem direkten Vergleich der Grdol3en ist eine

genauere Betrachtung der dynamischen Eigenschaften der Zwischenradlagerung nétig.
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Abbildung 7.1 Resonanzen der Struktur im Campbelldiagramm
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In den gemessenen Campbelldiagrammen (Abbildung 7.1 z. B. Trieb A mit leichter
Hulsenkette und einer Vorspannung von 60 N) sind Resonanzen als waagerechte Bé&nder zu
erkennen. Es treten vor allem Resonanzen bei etwa 1.9, 2.8, 4.7 und 6.4 kHz hervor. Diese
Uberhéhungen  beruhen im  Wesentlichen auf den  Eigenfrequenzen  der
Zwischenradlagerungen. Das Koérperschallfeld in der Lagerung von der Krafteinleitung zur
Messstelle ist bei den Abmessungen des Koérpers nach Abschnitt 5.1 zwar irrelevant, aber
die angeregten Eigenformen des Lagers haben einen mafRgeblichen Einfluss auf das
Messergebnis.

Zwischenrad 6215 Hz
links
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2850 Hz 6660 Hz
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Zwischenrad
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Abbildung 7.2 Eigenverhalten der Zwischenradlagerungen

Das Eigenverhalten der Zwischenradlagerungen ist in Abbildung 7.2 dargestellt. Die mit 1

und 2 bezeichneten niedrigen Eigenfrequenzen beschreiben eine Schwingung des



Abgleich Akustikmessung zu Akustikberechnung 97

Lagerzapfens mit Zwischenrad gegen den Block. Die néchsten Eigenformen der linken
Lagerung sind Schwingungen des Zapfens gegen das ruhende Rad und bei den hdchsten
betrachteten Eigenfrequenzen schwingt die Anlaufscheibe auf dem Zapfen. Eine
experimentelle Modalanalyse an diesem System liefert kein befriedigendes Ergebnis, da die
gleichméfige Anregung der Lagerung Uber den betrachteten weiten Frequenzbereich nicht
mdglich ist und die Steifigkeit des ruhenden Systems nicht den Eigenschaften des Systems
im vorgespannten, bewegten Kettentrieb entspricht. Die Impulsanregung der Lagerung im
Anschlagversuch ermdglicht die ausreichende Einbringung der nétigen Energie nur bis zur
ersten Eigenfrequenz, so dass die Bewertung der hdheren Eigenformen damit
ausgeschlossen ist. Eine Alternative bietet die Auswertung der gemessenen
Campbelldiagramme. Wahrend des Betriebs des Kettentriebs in der Messung wird die
Struktur breitbandig stark genug angeregt und die Steifigkeitsverhaltnisse richtig
wiedergegeben. Aus den Campbelldiagrammen der gemachten Messungen werden die
Zahneingriffsordnungen und ihre Oberwellen herausgefiltert und der verbleibende
breitbandige Anteil Uber der Drehzahl gemittelt. Es ergibt sich das Eigenverhalten der

Zwischenradlagerungen aus Abbildung 7.2.

Die vorhandenen Uberhthungen decken sich gut mit den Eigenfrequenzen der
Modalanalyse nach der Methode der finiten Elemente. Da die beiden
Zwischenradlagerungen konstruktiv etwas unterschiedlich ausgefuhrt sind, ergeben sich
unterschiedliche Eigenformen. Die Walzlagerung ist als Federelement mit einer mittleren, der
Vorspannung entsprechenden Steifigkeit abgebildet. Die berechneten Eigenfrequenzen sind
tendenziell etwas zu hoch, was in der Vernachlassigung der Ketten im Berechnungsmodell
begriindet ist, deren Masse die Frequenzen etwas verringern wirde. Die
Resonanziberhéhungen aus dem gemessenen Schwingungsverhalten sind in ihrer
Auspragung breit und flach, was in den Eigenschaften des Systems begrindet ist. Die
schwankende Vorspannung des Systems und die damit wechselnde Steifigkeit
.verschmieren“ die Eigenfrequenzen. Auch die wechselnden Kontakte zwischen
Kettengliedern und Kettenradern fihren zu wenig ausgepragten Resonanzstellen. Der
Verlauf des Eigenverhaltens zeigt einen Anstieg bis zur niedrigsten Eigenfrequenz des

Systems, ab da fallt der Pegel, unterbrochen von den Resonanziiberhéhungen, leicht ab.

Beim Abgleich von gemessener Beschleunigung und berechneter Kraft ist dieses Verhalten
zu bericksichtigen. Da die niedrigste Eigenfrequenz des Systems eine Biegeschwingung
des Lagerzapfens gegen den Block darstellt, wird der Zapfen als Massepunkt in einem
Mehrmassensystem betrachtet und mit einer Federsteifigkeit und Dampfung gegen die

Umgebung gelagert. Das Kettenrad ist Uber die Walzlagerung auf dem Zapfen montiert.
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Nach [56] zeigt das Ubertragungsverhalten von Walzlagern eine weitgehende
Unabhéangigkeit von Drehzahl und Last. Das Verhalten tber der Frequenz ist mit einem PT,-
Glied vergleichbar, entspricht also einem Einmassenschwinger mit Dampfung. Das Rad wird
daher auch als Massepunkt mit einem Feder-Dampfer-Element an den Lagerzapfen
angebunden. Es ergibt sich der einfache Zweimassenschwinger aus Abbildung 7.3. An der
Kettenradmasse greift die berechnete Kraft F(t) an und an der Zapfenmasse wird die

Beschleunigung XB(t) gemessen.
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Abbildung 7.3 Ubertragungsverhalten der Zwischenradlagerungen

Das dynamische Verhalten des vereinfachten Systems lasst sich durch ein
Differentialgleichungssystem beschreiben. Die Bewegung der Korper wird durch die
Freiheitsgrade X, (t) und XB('[) dargestellt.

Mg (g () + o (g (t) + C B (t) + e s (t) = e (1)) + 05 Llxs (t) - x4 1)) = 0 a1
Mg X (t) +dg [ﬂXR (t) ~Xg (t)) +Cr EQXR (t) ~Xg (t)) = F(t) .
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Durch die Laplace-Transformation [6] werden die Differentialgleichungen vom Zeit- in den
Bildbereich transformiert, es entsteht ein algebraisches Gleichungssystem. Die Funktionen

und ihre Ableitungen werden zum Zeitpunkt t = +0 zu Xg, Xg,Xg, X (+ O) =0 angenommen.

Mg [$? D(B(S)+(dB +dR)E$D(B(S)+(CB +CR)D<B(S)_dR BD(R(S)_CR D<R(S) =0

7.2
M (87 DX (8) + O [ DX (5) + G DX () — ly 15 0K (5) e Ko ) = Fls) 72

Nach Auflosen der ersten Gleichung aus (7.2) nach XR(S), Einsetzen in die zweite
Gleichung und Umformen folgt die komplexe Ubertragungsfunktion G(S) zwischen der
Beschleunigung s° D(B(S) und der Kraft F(S):

)= s? X, (s)

Gls F(s

7.3
S fd, B+ cy) (72

) (mR B;Z +dR l3-'-(':R)[ﬁm8 B;z +(dB +dR)B+(CB +CR))_(dR l3-'-CR)2

Aus der Ubertragungsfunktion G(s) lasst sich der Frequenzgang G(j(o) erstellen, der das
frequenzabhéngige Verhalten zwischen Ein- und AusgangsgrofRe wiedergibt. Der
Frequenzgang ist der Ausschnitt aus der Ubertragungsfunktion auf der imaginaren Achse mit
S =jw [17]. Da die Phasenlage der Schwingungen fur die menschliche Wahrnehmung nicht

relevant ist, genlgt in der weiteren Betrachtung der Betrag des Frequenzgangs.

Gl = 200G G(jeo)

Es entsteht die synthetische Frequenzkennlinie aus Abbildung 7.3. Da sie das Verhéltnis
zwischen Kraft am Kettenrad und Beschleunigung an der Lagerung wiedergibt, kann sie
nicht direkt mit dem Eigenverhalten aus Abbildung 7.2 verglichen werden. Die anregende
Kraft kann in der Messung nicht ermittelt werden, daher wird das Ubertragungsverhalten mit
Kraften aus der Berechnung bestimmt. Die Daten der gemessenen Campbelldiagramme
werden Uber mehrere Messungen gemittelt und die frequenz- und drehzahlabhangigen
Pegelwerte der berechneten Krafte (siehe Abschnitt 7.2.1) werden von ihnen subtrahiert.
Eine Mittelung der Ergebnisse Uber der Drehzahl ergibt dann das hybride

Ubertragungsverhalten in Abbildung 7.3 zwischen Ein- und Ausgang des Systems.

Die Parameter mg und mg; des Differentialgleichungssystems entsprechen den
ausgewogenen Rad- und Zapfenmassen. Eine berechnete Steifigkeitskennlinie des
Walzlagers liefert c, als mittleren Wert aus dem Bereich der vorhandenen Vorspannung, die
Dampfung d; stammt aus Literaturwerten aus [35]. Die Steifigkeit des Lagerzapfens cg
lasst sich aus einem FE-Modell ermitteln, wahrend die Dampfung dg, die hauptséchlich auf

Fugendampfung in der Verschraubung zum Motorblock besteht, eigentlich nur
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messtechnisch ermittelt werden kann [36]. Da das hybride Ubertragungsverhalten aus der
Summation der Campbelldiagramme bekannt ist, wird d; so gewahlt, dass die Uberh6hung

der ersten Eigenfrequenz des Systems richtig wiedergegeben wird.

Der synthetische Frequenzgang gibt das Ubertragungsverhalten gut wieder, besonders die
erste Eigenfrequenz wird exakt nachgebildet. Die héheren Eigenfrequenzen kénnen mit dem
einfachen Zweimassenschwinger naturlich nicht abgebildet werden. Auch der Anstieg vor der
ersten Eigenfrequenz ist bei der synthetischen Kennlinie etwas zu flach. Fir einen Vergleich
der berechneten Kraft mit der gemessenen Beschleunigung ist dieser Modellierungsansatz
dennoch ausreichend, um die gemessenen Effekte gut wiederzugeben. Daher werden die
Krafte aus der MKS-Berechnung in Abschnitt 7.3 fur den direkten Vergleich mit der Messung
mit diesem Frequenzgang gewichtet. Der Abgleich der Berechnungsergebnisse auf die
Messung erfolgt einerseits durch die Detaillierung des MKS-Modells und andererseits durch
die Optimierung der Auswertung. Die Nutzung der Berechnungsergebnisse bei der
Ermittlung des Ubertragungsverhaltens vor ihrer Vorstellung in Abschnitt 7.3 zeigt, dass der

Abgleich ein iterativer Prozess ist.

7.2 Auswertung der Berechnungsergebnisse

Neben der Gewichtung der berechneten Krafte mit dem Frequenzgang aus dem vorigen
Abschnitt ist eine den Messdaten gleichwertige Auswertung nétig. Bei der Vorstellung der
Messergebnisse in Kapitel 5 wurde nicht genauer auf die Auswertung eingegangen, das wird

in diesem Zusammenhang nun nachgeholt.

7.2.1 Berechnung der Campbelldiagramme

Um die Auswertung der Ergebnisse bis zu Frequenzen von 10 kHz zu ermdéglichen, wird in
der MKS-Berechnung eine Ausgabeschrittweite von 210~ s verwendet. Das entspricht
einer Frequenz von 50 kHz und bietet einen ausreichenden Abstand zum SHANNONschen
Abtasttheorem, das eine Frequenz von mindestens 20 kHz fordert. Die Dauer des Hochlaufs
von 500 bis 7000 U/min betragt 13 s, um den Einfluss des Drehzahlgradienten auf die
Ergebnisse der FFT zu verringern. Das entspricht zwar nur etwa einem Viertel der
Hochlaufdauer aus der Messung, stellt aber einen guten Kompromiss aus Rechenzeit und

Genauigkeit dar.

Bei der FFT wird eine Fensterfunktion verwendet, um das ,Verschmieren des Spektrums,
falls relevante Frequenzen zwischen zwei Analysefrequenzen liegen, zu minimieren. Bei
Signalen mit hauptsachlich tonalen Anteilen wie dem ,chain whine* ist die Verwendung eines

Hanning-Fensters empfehlenswert [21], dabei tritt ein maximaler Amplitudenfehler von
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AL, =-1.4dB auf. Mit der Gewichtung des Signals im Zeitbereich durch die
Fensterfunktion ist eine Absenkung der berechneten Amplituden im Frequenzbereich
verbunden, die durch einen Faktor von 2 in der Auswertung korrigiert werden muss. Die
Fensterlange der FFT betrdgt 4096 Samples, was eine Frequenzauflésung von
Af =12.2 Hz ermdglicht. Die berechneten Amplituden der FFT werden noch mit dem Faktor
:I/\/E in den Effektivwert umgerechnet. Sowohl die Messung als auch die Berechnung wird
jeweils durch die Summation von mehreren Kandlen ausgewertet, so dass sich der

Gesamtpegel als Summe der Einzelwerte ergibt.

Leges =100g Z(Fij dB =201y Z(Fij dB

i=1 0 i=1 0

Die Bezugskraft Fq in der Auswertung der berechneten Krafte betrégt 1 N, entsprechend sind
alle gemessenen Beschleunigungen auf die GroBe a, =1m/s2 bezogen. Das so
berechnete Gesamtspektrum wird mit der synthetischen Frequenzkennlinie aus Abschnitt 7.1

gewichtet und Uber der Frequenz und Drehzahl dargestellt.

7.2.2 Berechnung der Ordnungsschnitte und Gesamtpeg el

Die Auswertung der Ordnungsschnitte erfolgt mit der gleichen Ausgabeschrittweite und
Hochlaufdauer wie die, die zur Erstellung der Campbelldiagramme genutzt werden. Um aber
Uber den Hochlauf keine konstante Frequenzauflosung wie beim Campbelldiagramm zu
bekommen, sondern eine konstante Ordnungsbreite, wird die Fensterlange der Drehzahl
angepasst. Die Lange ist dann bei niedrigen Drehzahlen entsprechend gréf3er (Abbildung
7.4).

| = 60
AMO [h [T
mit
AMO  Ordnungsbreite

n Drehzahl in [U/min]

T Ausgabeschrittweite in [s]
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Fensterldnge bei 2000 U/min

ZGOO_ ................... 0065 ...........
.g ' | N
T 4000k ik ML kil Ty
X ! |
) \
()] ) 118 f s
= ! . : : ‘
g 200H bbb £ RERER R SRR L RS R EEE R N LN B
< ‘ : : : : :
N 2
g 0 ! ! I I I ! L |
2.96 2.97 2.98 2.99 3 3.01 3.02 3.03 3.04
Zeit in [s]
Fensterldnge bei 5000 U/min
8O0 vy R
= : : 00245
£ 600kttt -
k- | 3 ‘
(8)400 \ M il
c
= ool
c
< 200 i HITHINT
N
o !
>

0 1 | | 1 1 | |
896 897 898 8.99 9 9.01 9.02 9.03 9.04
Zeit in [s]

Abbildung 7.4 Fensterlange bei FFT mit konstanter Ordnungsauflosung

Die FFT erfolgt in Drehzahlschritten von 20 U/min. Um den Zusammenhang zwischen der
zeitlichen Struktur eines Signals und den dynamischen Eigenschaften des menschlichen
Gehors zu berticksichtigen, wird das Signal zeitabhangig bewertet [21]. Die Zeitkonstante zur

Bewertung betrédgt T =1000 ms. Die Bewertung wird mit dem folgenden Zusammenhang
ermittelt:

_ AT AT
Fn=[1—e T][IF,ﬁe R
mit

T Zeit zwischen den FFTen

>

aktueller Ergebniswert
alter Mittelwert

neuer Mittelwert

:-nl sn-nl :-n

Diese exponentielle Mittelung wird fur jede Ordnung einzeln berechnet. Alle weiteren
relevanten Rechenschritte entsprechen dem Vorgehen bei der Erstellung der
Campbelldiagramme. Das Vorgehen bei der Berechnung der Gesamtpegel ist mit dem bei

der Ordnungsschnitterstellung vergleichbar, nur vor der exponentiellen Mittelung erfolgt die
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Addition der Pegel. Die Berechnung des Gesamtpegels inkoharenter Signale f, #f, ergibt
sich zu [11]:

L. =100y ( Em 10%’j dB
ges
=1

Die so berechneten Ergebnisse entsprechen vom Vorgehen bei der Auswertung den
ausgewerteten Messergebnissen und sind direkt mit ihnen vergleichbar. Der Abgleich von
Messung und Berechnung erfolgt im nachsten Abschnitt, wobei besonders auf den Einfluss
der Uberlegungen aus Abschnitt 7.1 und zum Abschluss auf die Moglichkeiten der

rechnergestitzten Akustikbewertung eingegangen wird.

7.3 Vergleich Messung und Berechnung

Die Betrachtungen in Kapitel 6 zum Vergleich der Ergebnisse aus FE- und MKS-Berechnung
wurden ohne den Einfluss von Dampfungseigenschaften gemacht. Die Parameter des MKS-
Modells zur Modellierung von Dampfung vor und im Kontakt werden jetzt genutzt, um die
Berechnungsergebnisse auf die Messergebnisse abzugleichen. Drei Parameter beschreiben
den Verlauf der Dampfungskennlinie vor Kontakt. Da die umfangreiche Betrachtung der
akustischen Eigenschaften, wie sie in Abschnitt 5.5 fur die Messergebnisse vorgenommen
wurde, eine sinnvolle Reduktion auf wenige quantitative Gré3en nicht zu lasst, erfolgt der
Abgleich nicht (ber DOE-Methoden, sondern als iterativer Prozess Uber

Parametervariationen.

Die im Folgenden dargestellten Ergebnisse sind mit den so ermittelten Parametern
berechnet und wie die Ergebnisse der Messungen Summen Uber beide
Zwischenradlagerungen und die Hoch- und Querrichtung. Der Vergleich von Messung und
Berechnung ist nicht so ausfiihrlich wie die Darstellung der Messergebnisse, sondern

beschréankt sich auf einige wichtige Erkenntnisse.

7.3.1 Vergleich am Gesamtsteuertrieb

Wie in der Messung zeigt sich auch in den Berechnungsergebnissen des
Gesamtsteuertriebs mit Ventilbetéatigung die Modulation der Zahneingriffsfrequenzen und
ihrer Oberwellen mit den dominanten Motorordnungen. Abbildung 7.5 zeigt den berechneten

Pegel im Campbelldiagramm vergleichbar mit dem Messergebnis in Abbildung 5.9.
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Abbildung 7.5 Berechnetes Spektrum des Gesamtsteuertriebs mit Ventilbetatigung

Der Einfluss der Ventilbetatigung lasst sich gut im Vergleich mit Abbildung 7.6 erkennen, die
der Messung aus Abbildung 5.10 entspricht. Ein quantitativer Vergleich von Messung und
Berechnung zeigt die Uberbetonung der Eigenfrequenz des Systems bei etwa 1.9 bis 2.8
kHz und das Fehlen der héheren Eigenfrequenzen besonders oberhalb von 6 kHz in der
Berechnung, was in der verwendeten synthetischen Frequenzkennlinie begriindet ist. Die
Kennlinie wurde auf die erste Eigenfrequenz abgestimmt und stellt die héheren nicht dar.
Dazu ware die Modellierung als Mehrmassenschwinger mit mehr als zwei Massen notig.
Dabei ist aber eine physikalisch interpretierbare Aufteilung der Massen kaum mdéglich,
ebenso wenig wie die praktikable Bestimmung der benétigten Steifigkeiten und Dampfungen.
Fir den Vergleich von Messung und Berechnung ist die Modellierung als
Zweimassenschwinger ausreichend. Die Uberhohung der ersten Eigenfrequenz wurde als
Mittelung aus den in grof3erer Zahl vorhandenen Messungen am Trieb A bestimmt und ist
daher bei der Anwendung der Kennlinie auf den Gesamtsteuertrieb etwas zu ausgepragt.
Am Gesamtsteuertrieb greifen an jedem Zwischenrad zwei Ketten ein, was zu einer héheren
Masse am Kettenrad und zuséatzlichen Kontakten fihrt. Durch die zusatzlichen Kontakte
andern sich die Dampfungseigenschaften des Systems, was mit der zuséatzlichen Masse zu
einer anderen, in diesem Fall etwas niedrigeren, Auspragung der Resonanziberhdéhung
fuhrt.
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Abbildung 7.6 Berechnetes Spektrum des Gesamtsteuertriebs ohne Ventilbetatigung
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Abbildung 7.7 Einfluss der Ventilbetatigung auf den berechneten Gesamtpegel



106 Abgleich Akustikmessung zu Akustikberechnung

Der Anstieg bis zur ersten Eigenfrequenz kann aber gut wiedergegeben werden, so stimmen
Verlauf und Verhéltnis von Motorordnung 12.5 und 25.0 (Frequenzbereich bis etwa 2.5 kHz)
gut mit der Messung Uberein. Die Berechnungsergebnisse zeigen keinen so deutlichen Abfall
bei niedrigen Drehzahlen unter 3000 U/min wie in der Messung, wohingegen der
breitbandige Anteil aus der Messung kaum vorhanden ist, besonders deutlich ohne
Ventilbetatigung. Diese Anteile resultieren zum Teil aus Anregungen, die nicht vom
Kettentrieb stammen sondern z. B. aus dem Olkreislauf oder Lagerstellen, die das Spektrum
Uber den gesamten Frequenzbereich anregen, und kénnen daher im Berechnungsergebnis

nicht vorhanden sein.

Der Vergleich der Gesamtpegel in Abbildung 7.7 zeigt, dass die Berechnung mit
zunehmender Drehzahl eine groRer werdende Differenz zur Messung aufweist, die bei 6000
U/min etwa 5 bis 6 dB betragt. Wie schon die Gegenuberstellung der Campbelldiagramme
gezeigt hat, liegt auch diese Differenz in den gemessenen breitbandigen Anteilen, die nicht
aus dem Kettentrieb stammen, begriindet. Der Einfluss der Ventilbetéatigung von etwa 2 dB

Uiber den gesamten Drehzahlbereich kann in der Berechnung gut nachvollzogen werden.

7.3.2 Vergleich am Primartrieb

Neben den Ergebnissen am Gesamtsteuertrieb werden auch noch die Ergebnisse fir die
Untersuchungen am Trieb A zwischen Messung und Berechnung verglichen. Abbildung 7.8
zeigt den Vergleich gemessener und berechneter Ordnungsschnitte mit leichter und
schwerer Hulsenkette (siehe auch Abschnitt 5.5.3). Wie aus den Messergebnissen zu
erwarten ist, sind auch die Differenzen in der Berechnung gering. Der auffalligste
Unterschied ist der erhdhte Pegel in der Motorordnung 12.5 mit der leichten Hulsenkette, der
so auch aus der Messung bekannt und physikalisch plausibel ist. Die Verlaufe der Pegel in
den einzelnen Ordnungen sind gut wiedergegeben und auch das Verhaltnis der Pegel der
Ordnungen zueinander stimmt (berein. Uberhéhungen, in denen die gemessenen
Ordnungen Resonanzen der Struktur aus Lagerung und Motorblock durchlaufen, sind in der
Berechnung nicht enthalten. Dies wirde die Verwendung einer Frequenzkennlinie eines
Mehrmassenschwingers mit mehr als zwei Massen zur Gewichtung der

Berechnungsergebnisse erfordern, ist aber fiir den hier angestrebten Vergleich nicht nétig.
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Abbildung 7.8 Einfluss der Ketteneigenschaften auf die berechneten Ordnungsschnitte
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Abbildung 7.9 Einflisse auf den berechneten Gesamtpegel am Trieb A
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Die gemessenen und berechneten Gesamtpegel der betrachteten Varianten am Trieb A sind
in Abbildung 7.9 dargestellt. Wie bei den Gesamtpegeln am Gesamtsteuertrieb ist auch hier
eine mit steigender Drehzahl zunehmende Differenz zwischen Messung und Berechnung
erkennbar. Die Ursache fur diese Abweichung liegt wieder in den gemessenen breitbandigen
Anteilen aus dem Versuchsaufbau. Die Differenz steigt bei 6000 U/min auf etwa 7 bis 8 dB
an. Der Einfluss der Ketteneigenschaften, der in der Messung gering ist, wird in der
Berechnung entsprechend wiedergegeben, genau wie der Einfluss der Vorspannung von

etwa 2 dB. Die niedrigere Vorspannung wirkt sich positiv auf den Gesamtpegel aus.

7.4 Ergebnisse

Nach der Vorstellung des Vergleichs von Messung und Berechnung im vorigen Abschnitt
werden nun die Mdglichkeiten der Berechnung genauer bewertet. Der Vergleich der
Ordnungsschnitte und Campbelldiagramme zeigt die Darstellbarkeit der Pegel in der halben
und vollen Zahneingriffsfrequenz in der Berechnung. Der Verlauf der Pegel in den einzelnen
Ordnungen aus dem Kettentrieb wird qualitativ. und das Niveau quantitativ gut
wiedergegeben. Bis zur ersten Oberwelle der Polygonfrequenz, hier Motorordnung 50.0, ist
die Abbildung in der Simulation noch sehr gut. Die Messungen werden auch im
Campbelldiagramm qualitativ gut wiedergegeben und grundsétzliche Einflisse wie z. B. die

Anregungen sind darstellbar.

Da die gemessenen Gesamtpegel nicht nur die reine Korperschallanregung aus dem
Kettentrieb enthalten, ist hier nur ein relativer Vergleich mit den Berechnungsergebnissen
sinnvoll. Die Einflisse von wechselnden Lasten am Kettentrieb und der Vorspannung des
Spannelements werden gut wiedergegeben und kénnen anhand der Simulation beurteilt
werden. Die relative Beurteilung verschiedener Berechnungsvarianten ist praktisch

ausreichend fur die Optimierung der akustischen Eigenschaften von Kettentrieben.

Neben den Mdglichkeiten der Simulation wird noch auf die Differenzen zur Messung
eingegangen, dabei sind sowohl Messung als auch Berechnung zu betrachten. Zunachst
zeigt Abbildung 7.10 den Mittelwert der Messungen am Trieb A mit leichter Hilsenkette und
60 N Vorspannung am Spannelement, wie er zum Vergleich mit der Berechnung
herangezogen wurde. Zusatzlich ist noch die Standardabweichung aus den vier gemachten
Messungen dargestellt, die je nach Ordnung bis zu 3 dB betragt. Zwei der Messungen
wurden jeweils hintereinander durchgefuhrt und dazwischen lag ein Umbau des Prifstands.
Trotz nominell gleichem Aufbauzustands und gleichen Randbedingungen unterliegen die
Messergebnisse nicht zu vernachlassigenden Streuungen. Diese sind in Effekten begriindet,

die nicht im Berechnungsmodell abgebildet sind. So variiert z. B. die Vorspannung von
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Verschraubungen und die Position der verschraubten Bauteile geringfuigig, auch Temperatur
und Luftgehalt des Ols lassen sich nur mit begrenzter Genauigkeit reproduzieren. Die
Summation von Effekten, die im Einzelnen vernachlassigbar sind, fihrt insgesamt zu einer
statistischen Verteilung der Messergebnisse. Beim Vergleich mit Berechnungen ist daher
immer eine Mittelung Uber mehrere Messungen anzustreben, um statistisch abgesicherte
Messergebnisse zu verwenden.
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Abbildung 7.10 Streuung der gemessenen Ordnungsschnitte

Auch die Modellierung des Systems in der Berechnung enthalt Unsicherheiten in der
Abbildung des realen Kettentriebs, so zeigen experimentelle Untersuchungen in [14] eine
Abhangigkeit der Drehbeschleunigung der Wellen von den Schmierungsverhéaltnissen. Die
hier zum Abgleich verwendeten Parameter der Dampfung vor Kontakt modellieren einen
Offilm auf der Verzahnung. Dieser wird im realen Kettentrieb nicht an allen Kettenradern
gleich sein, ist aber im Modell so angenommen. Die unterschiedliche Variation der
Parameter zur Dampfungsmodellierung an den verschiedenen Kettenradern konnte somit die
Ergebnisse weiter beeinflussen. Am realen Kettentrieb wird die Variation der
Kontaktverhaltnisse von Kettenglied zu Kettenrad von Kontakt zu Kontakt durch

Schmierungsverhdltnisse und  Toleranzen eine  stochastische  Verteilung der



110 Abgleich Akustikmessung zu Akustikberechnung

Kontaktkraftpeaks bewirken, was in der Akustikauswertung die breitbandigen Anteile des
Kettengerausches (,chain wash®) liefert. Durch die immer gleiche Modellierung der Kontakte

im Berechnungsmodell werden diese Anteile in der Simulation nicht wiedergegeben.

Auch wenn bei dieser Untersuchung alle Kettenrader mit gleichen Dampfungseigenschaften
abgebildet sind und die Dampfungsparameter nur durch die iterative Parametervariation und
den subjektiven Vergleich von Messung und Berechnung ermittelt wurden, ist die Abbildung
der entscheidenden Einflisse durch den erreichten Detaillierungsgrad im Modell mdglich,
wie die angestellten Vergleiche zeigen. Die akustische Bewertung und daraus resultierend
die akustische Optimierung von Kettentrieben durch die Variation verschiedener Parameter
am Kettentrieb wird auf dieser Grundlage im ndchsten Kapitel durchgefuhrt. Die qualitative
Vorhersage von Kettengerdusch ist mit dem erreichten Stand sicher moglich, auch wenn der
Abgleich unter Umstanden noch verbessert werden kann. Ob weitere Effekte, als die beim
Abgleich gezeigten, auch quantitativ bewertet werden konnen, ist nur auf Basis

entsprechender Nachmessungen zu entscheiden.
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8 Rechnergestitzte Akustikoptimierung

Mit dem im vorigen Kapitel erreichten qualitativ guten Modellierungsstand, der Einfliisse aus
der Anregung bzw. Last auch quantitativ gut wiedergibt, werden nun verschiedene
Parametervariationen durchgefiihrt. Nach der Identifikation akustisch relevanter Parameter
folgt die Uberpriifung und Bewertung ihrer Auswirkungen auf den betrachteten Steuertrieb.
Die gemachten Untersuchungen zeigen zum Schluss das Potential zur Optimierung der
akustischen Eigenschaften des Kettentriebs auf, dieser wird dann weiteren Varianten von V-

Motorsteuerkettentrieben gegentbergestellt.

8.1 Identifikation akustisch relevanter Parameter

In der Literatur finden sich eine ganze Reihe von Verdffentlichungen, die die Akustik von
Kettentrieben behandeln. Im Stand der Technik in Abschnitt 1.2 liegt der Schwerpunkt auf
der Berechnung von Kettentrieben unabhéngig von den betrachteten Eigenschaften. Hier
liegt der Fokus auf der Akustik von Kettentriecben unabhangig von der
Untersuchungsmethode, so dass nun zusatzlich experimentelle Arbeiten betrachtet werden,
um mdogliche akustisch relevante Parameter zu selektieren. Die im Folgenden dargestellten
Arbeiten beschranken sich auf Messungen von Luftschall, Kontaktkraften und
Beschleunigungen zur Beurteilung der Akustik und Berechnungen, die die systematische
Analyse von Einflissen an dynamischen Modellen nach dem heutigen Stand der Technik
behandeln. Verdffentlichungen, die nur Untersuchungen an Teilen des Gesamtsystems

Kettentrieb bzw. rein kinematische Betrachtungen beinhalten, werden nicht aufgefihrt.

FAWCETT untersucht in [14] den Einfluss der Schmierungsverhdltnisse auf die
Winkelbeschleunigungen am Kettenrad. Er betrachtet die Schmierung tber Oltropfen, -diisen
und -bad bei verschiedenen Drehzahlen und Olviskosititen an einem ungefiihrten
Zweiwellentrieb. Die Beschleunigungen kénnen je nach Drehzahl durch eine entsprechende
Schmierung reduziert werden, die weitere Erh6hung der Schmierélmenge bringt dann keine

Verbesserung mehr.

Den Einfluss verschiedener Parameter auf den gemessenen Luftschall ebenfalls an einem
Zweiwellentrieb ohne Fuhrungselemente untersucht UEHARA in [66]. Der Zahneingriff stellt
dabei die Hauptgerauschquelle dar. Das Gerausch nimmt dabei ohne Schmierung bzw. mit
steigender Drehzahl, Teilung und Vorspannung zu. Bei hoher Drehzahl ist der Einfluss der

Vorspannung geringer, da der Drehzahleinfluss dominiert.
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In [10] betrachtet CONWELL den Kontaktkraftpeak zwischen Kettenglied und Verzahnung, der
mit wachsender Drehzahl und Last zunimmt. Wegen der linearen und nichtlinearen
Schwingungsphé&nomene erfolgt der Anstieg aber nicht monoton. Die Wirkrichtung der
StoRkraft ist hauptsachlich radial, bekommt aber mit steigender Drehzahl eine zunehmend

tangentiale Komponente.

Die Abhangigkeit des gemessenen Luftschalls in der Zahneingriffsfrequenz von Last und
Drehzahl zeigt Liu in [41]. An einem ungeflhrten Zweiwellentrieb steigt das Gerausch mit
zunehmender Drehzahl und Last, wobei der Einfluss der Last bei hohen Drehzahlen wéachst.
An einem Trieb mit vier Kettenrddern wird das akustische Verhalten von Rollen- bzw.
Zahnkette verglichen, sowohl in der Polygonfrequenz als auch im Gesamtpegel ist die

Zahnkette leiser.

Neben dem Einfluss der Zahnliickenform auf das Drehschwingungsverhalten eines R4-
Ausgleichs- und eines R4-Steuerkettentriebs betrachtet LACH in [38] rechnerisch unter
anderem auch die auftretenden Kontaktkréfte in der Verzahnung. Wahrend das
Schwingungsverhalten von der Zahnform fast unbeeinflusst ist, treten mit einer schmalen

Zahnlickenform deutlich héhere Krafte am Beginn und am Ende der Zahneingriffsphase auf.

SoPoucH untersucht in [63] ebenfalls den Einfluss der Zahnform auf den Kontaktkraftverlauf
in der Berechnung. Die Unterschiede zwischen schmaler und weiter Zahnform nach DIN sind
sehr gering. Der Ansatz eines gefuhrten Einlaufs des Kettengliedes auf den Zahn durch eine
noch schmalere Verzahnungskontur ist nicht zielfihrend, es kommt zu mehrmaligen
Kontaktkraftpeaks bei erhéhten Kraften. Die Untersuchungen zum Einfluss des
Spannelements zeigen keine nennenswerte Polygonfrequenz im Spannerdruck bei
Spannelementen mit Drossel, wohingegen die Zahneingriffsfrequenz bei Spannern mit
Ruckschlagventil mit  steigender Drehzanhl steigt. Die  Auswertung der
Schienenbeschleunigung von SCHAFFNER in [59] am gleichen Beispiel ergibt mit
Ruckschlagventil ebenfalls eine deutliche Polygonfrequenz mit Modulation durch die
dominanten Motorordnungen. Der Einsatz eines Uberdruckventils im Hochdruckraum des
Spanners fihrt zur Absenkung der Zahneingriffsfrequenz und ihrer Modulation im

Spannerdruck.

Den Vergleich von 8 mm zu 3/8" Teilung und Hilsen- zu Zahnkette bei verschiedenen
Achsabstanden und Drehzahlen an einem gefihrten Zweiwellentrieb betrachtet HOSL in [24].
In der dynamischen Berechnung fiihren sowohl Zahnkette als auch kleinere Teilung zu
kleineren Lagerkréften. Der optimale Achsabstand variiert aber je nach Krafteinleitungsstelle,

was bei der Optimierung die Kenntnis der dominanten Schallentstehungspfade erfordert.
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In [26] zeigt JOERRES die statistische Auswertung verschiedener Varianten an einem R4-
Steuertrieb mittels DOE in Versuch und Berechnung. Im Versuch werden der axiale Versatz
der Kettenrader auf Kurbelwelle und Nockenwelle, der Leckagespalt am Spannelement, der
Schienenradius, die KettenlAngung, die Schienenposition und die Zahnform auf der
Kurbelwelle und der Nockenwelle variiert. Die Auswertung der Summe der Amplituden in der
Polygonfrequenz zwischen 1000 und 2500 U/min ergibt ein Minimum bei groRRer
Spannerleckage, grolRer Kettenlangung und weiter Zahnform auf der Kurbelwelle. Die
Ergebnisse der Berechnung gleichen den Aussagen der Messung, wobei der axiale Versatz
nicht variiert wurde. Die Amplitude der berechneten Kettenkraft in der Zahneingriffsfrequenz
bei 1500 U/min wurde ausgewertet. Die optimale Zahnform war in der Messung nur auf der
Kurbelwelle die weite Zahnliicke, nicht aber auf der Nockenwelle. Der Einfluss der

Zahnluckenform kann also je nach Drehzahl und Zahnezahl variieren.

An einem RA4-Steuerkettentrieb untersucht YOUNG in [75] den Einfluss gummierter
Kettenrader, verschiedener Zahnformen und der Spannercharakteristik auf den Luftschall in
der Polygonfrequenz im gesamten Drehzahlbereich. Als Zahnformen werden asymmetrische
Zahnlicken mit vergleichsweise steilen Zahnflanken an der Einlaufseite und flachen an der
Auslaufseite verwendet, was einem hohen Rollenbett beim Einlauf entspricht, und die
Akustik positiv  beeinflusst. Zuséatzlich moduliert die zufallige Verteilung zweier
asymmetrischer Zahnliicken die Zahneingriffsfrequenz. Die Verringerung der Dampfung am
Spannelement sowie die Gummierung der Kettenrader senken ebenfalls das entstehende

Gerausch.

In [16] stellt FINK eine Vielzahl von Untersuchungen zum Einfluss von Kettenteilung,
Kettentypen, Spannerdampfung, Gummierung und Fliehringen an den Kettenrddern vor.
Beschleunigungsmessungen an einem Massenausgleichstrieb zeigen deutliche akustische
Vorteile einer 7 mm gegen eine 8 mm Hilsenkette und geringe Vorteile einer 8 mm
Rollenkette gegentber der Hulsenkette, dabei wurde der Gesamtpegel und der
Summenpegel aus der Polygonfrequenz und ihren Harmonischen ausgewertet. Der Einsatz
von Fliehringen verringert an einem anderen Massenausgleichstrieb das Gerausch in der
Zahneingriffsfrequenz  im Koérper- und Luftschall, genau wie die Gummierung des
Kurbelwellenkettenrades in  einem Reihenmotorsteuertrieb. An einem  weiteren
Steuerkettentrieb senkt der Ersatz der 8 mm Hulsenkette durch eine 8 mm Zahnkette den
gemessenen Luftschall in der Polygonfrequenz  und ihren  Oberwellen.
Kdrperschallmessungen am gleichen Kettentrieb zeigen akustische Vorteile fir

Spannelemente mit reduzierter D&mpfung.
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Tabelle 8.1 Akustisch relevante Parameter

Eine Zusammenfassung der Parameter zeigt Tabelle 8.1. Die Schmierung, der Einfluss von
Fliehringen und Gummierung und der axiale Versatz der R&der werden mangels

Abbildungsmadglichkeiten im Programm nicht weiter betrachtet. Der bekannte Einfluss von
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Rollen- bzw. Zahnketten wird auch nicht untersucht, da die vorliegende Arbeit sich auf
Hulsenkettentriebe konzentriert und an diesen die Verbesserung der Akustik durch eine
Optimierung des Layouts dargestellt wird. Der Einfluss der Kettenlangung wird ebenfalls
nicht untersucht. Die Kettenlangung resultiert aus dem Verschleil3 der Kontaktpaarung
Bolzen zu Hilse im Kettenglied. Die HulsenauRenflache ist davon nicht betroffen, so dass
nur die Aussengliedteilung, nicht aber die Innengliedteilung zunimmt. Daraus resultieren zwei
Effekte: Zum einen nimmt die Vorspannung des Spannelements ab, da bei grolerer
Kettenlange der Spannerkolben weiter ausfahrt, zum anderen lauft jede zweite Hilse etwas
anders in der Verzahnung durch die unterschiedlichen Teilungen. Ersteres kann auch durch
die Variation der Vorspannung am Spannelement untersucht werden, letzteres fuhrt zu
keinem nennenswerten Einfluss auf den zeitlichen Verlauf der Kontaktkrafte wie schon beim
Abgleich in Abschnitt 6.3 festgestellt. Es kann hdchstens zu einer etwas erhdhten halben
Polygonfrequenz, wie bei der Verwendung einer Kette mit groReren Unterschieden zwischen
den Parametern von Innen- und Auf3engliedern, kommen (siehe Abschnitt 5.5.3). Da die
Beurteilung des akustischen Verhaltens hier immer dber gréRere Drehzahl- und
Frequenzbereiche erfolgt, wird der Drehzahleinfluss bei jeder Untersuchung mit betrachtet
und ist daher nicht explizit aufgefiihrt. So bleiben fir die rechnerische Optimierung der
akustischen Eigenschaften sechs Parameter dbrig: Teilung, Trumléngen, Zahnform,
Spannerdampfung, -vorspannung und Kettenfihrung, die als Summe in Tabelle 8.1

angefuhrt sind.

8.2 Rechnergestiutzte Optimierung

Fur die Untersuchung der Einflisse der verschiedenen Parameter in diesem Abschnitt wird
zunachst von dem bisher betrachteten V-Motorsteuertrieb aus drei gekoppelten
Dreieckstrieben (Abbildung 4.2) ausgegangen. Je nach Parameter werden die
Betrachtungen am Gesamtsteuertrieb bzw. nur am Trieb A vorgenommen. Die Bewertung
erfolgt Uber Ordnungsschnitte und Gesamtpegel mit Ergebnissen, die wie bisher tber beide

Zwischenréder in Hoch- und Querrichtung summiert sind, falls nicht anders angefiihrt.

8.2.1 Einfluss der Spannercharakteristik

Die verwendeten Spannelemente bestehen im Wesentlichen aus den Komponenten, die in
Abbildung 2.5 dargestellt sind, auRer dem Uberdruckventi. Um den Einfluss der
Spannercharakteristik auf die Akustik zu untersuchen, werden zum einen am Trieb A und
zum anderen an den Trieben B und C die Vorspannung und die Leckspalte ausgehend vom

Basiszustand erhoht bzw. verringert.
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Beispielhaft fir den Einfluss der Federvorspannung auf die Ordnungsschnitte zeigt
Abbildung 8.1 die Variation der Federkraft in den Sekundartrieben. Mit wachsender
Vorspannung steigen die Pegel in der Zahneingriffsfrequenz, hier Motorordnung 12.5, und in
ihren Oberwellen an. Ein &hnliches Verhalten ergibt sich bei der Variation der Vorspannung
im Trieb A, auch dort nehmen die Pegel in der Polygonfrequenz und ihren Oberwellen bei
steigender Vorspannung zu. Die Pegel in der halben Zahneingriffsfrequenz, dort
Motorordnung 12.5, und ihren Vielfachen bleiben nahezu gleich. Der Gesamtpegel steigt mit
wachsender Vorspannung ebenfalls an (Abbildung 8.2). Fur die Variation der Federkraft im

Trieb A ergibt sich ein ahnliches Ergebnis.
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Abbildung 8.1 Einfluss der Vorspannung in den Sekundartrieben auf die Ordnungsschnitte

Die Erkenntnisse decken sich mit den Ergebnissen aus den Messungen in Kapitel 5, wobei
die akustischen Verbesserungen durch die niedrigere Vorspannung deutlich geringer
ausfallen. Zum einen wirken sich Effekte an den Sekundartrieben bei der Betrachtung am
Gesamtsteuertrieb nicht so stark aus wie an einem Einzeltrieb und zum anderen bestand die
Belastung des Kettentriebs in den Messungen fast nur aus der Vorspannung, wéhrend hier
die Nockenwellenwechselmomente die Hauptlast darstellen. Die Vorspannung wirkt sich

daher weniger stark aus. Unter akustischen Gesichtspunkten ist dennoch eine niedrige
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Vorspannung zu bevorzugen, was sich mit bisherigen Veroffentlichungen deckt (siehe
Abschnitt 8.1). Ein steigender Einfluss der Last bei hohen Drehzahlen wie in [41] bzw. ein
abnehmender wie in [66] ist im Gesamtpegel aber nicht zu erkennen, die Unterschiede
bleiben relativ konstant. Bei der Optimierung der Federkraft ist aber neben der Akustik auch
auf die Dynamik des Kettentriebs zu achten. So kann die Absenkung der Vorspannkraft in
Kombination mit einer gelangten Kette zum Beispiel zur vélligen Entlastung der Kette fiihren,
was bei erneutem Belasten unzulassig hohe Beanspruchungen in der Kette erzeugt. Die
Verbesserung der Akustik Uber die Anpassung der Spannerparameter ist daher nur in den

Grenzen moglich, die das dynamische Verhalten des Kettentriebs bestimmit.
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Abbildung 8.2 Einfluss der Vorspannung in den Sekundéartrieben auf den Gesamtpegel

Neben der Vorspannung ist der Leckagespalt die zweite Einstellgrofie am Spannelement.
Der betrachtete Steuertrieb erfordert aufgrund seines dynamischen Verhaltens eine relativ
hohe Dampfung und damit kleine Spaltweiten. Die Variation des Leckagespalts bei
gleichzeitig guter Dynamik erlaubt daher nur geringe Spaltdnderungen. Diese flihren
tendenziell zu einer Absenkung der Pegel in den Ordnungsschnitten und im Gesamtpegel
bei verringerter Dampfung. Die Variation der Pegel liegt aber im Bereich der Darstellbarkeit,

daher werden die Ergebnisse nicht explizit angefuhrt.

Beim Vergleich mit den Ergebnissen anderer Veroffentlichungen fallt in diesem Punkt ein

Widerspruch auf. Dort wird die D&mpfung des Spannelements vielfach als relevante Gréfe
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dargestellt. Im Gegensatz zu diesen Untersuchungen ist die Dampfungsvariation hier aber
sehr gering und ihre Auswirkungen entsprechend auch. In [63] und [59] werden z. B.
Spanner mit Ruckschlagventil bzw. Blende verglichen. Da die Dampfung bei einer Leckage
uber eine Blendenstromung sehr gering im Vergleich zur Spaltleckage ist, zeigen sich
deutliche Einflisse. Spannelemente mit sehr niedriger Dampfung sind nur fir Kettentriebe
mit relativ geringen dynamischen Lasten geeignet, bieten aber die Mdglichkeit das
akustische Verhalten zu verbessern. Aufgrund der Dynamik sind sie flr den betrachteten

Trieb nicht geeignet.

8.2.2 Einfluss der Zahnlickenform

Neben der Spannerabstimmung bietet auch die Variation der Zahnlickenform die
Maoglichkeit, einen Kettentrieb akustisch zu beeinflussen ohne Kettenspur und Layout zu
verandern. Nach DIN 8196 Teil 1 ist die Verzahnungsform von Kettenradern zwischen einer
minimalen und einer maximalen Form genormt, wobei die Zahnform je nach
Fertigungsverfahren von den angegebenen Konturen abweichen kann. Die wesentlichen
zwei Bereiche der Verzahnung, Rollenbett und Zahnflanke, sind in Abbildung 2.4 dargestellt
und bestehen nach DIN aus Kreisbdgen. Durch die Bearbeitung kann der Flankenradius in

eine Evolventenkontur Ubergehen.
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Abbildung 8.3 Betrachtete Verzahnungskonturen bei z = 25
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Zur Untersuchung des Einflusses der Verzahnung auf die Akustik werden die
Verzahnungskonturen aus Abbildung 8.3 verwendet, die neben minimaler und maximaler
Zahnluckenform (durchgezogene Linien) auch evolventenformige Zahnflanken (gestrichelte
Linien) mit geanderten Rollenbettwinkeln enthalten. Die Variation der Verzahnungsgeometrie

erfolgt immer an allen Kettenradern des Gesamtsteuertriebs gleichzeitig.

MO 12.5 MO 25.0
50 50 ; ; ;
— max. ZIf.
— - = =kl. Rbw. —
m m
S, 401 — = = mitt. Rbw. o, 40
c min. ZIf. Jooc
_® 30{ = = =gr.Rbw, ~ @ 30
o3 g
Sf 20 EE 20
Z /A

10
1000 2000 3000 4000 5000 6000 Jj_(())oo 2000 3000 4000 5000 6000

Drehzahl in [U/min] Drehzahl in [U/min]
MO 37.5 MO 50.0

50 50
g 40 8 40
£ £
_® 30 _® 30
g g
P 20 P 20

10 10
1000 2000 3000 4000 5000 6000 1000 2000 3000 4000 5000 6000
Drehzahl in [U/min] Drehzahl in [U/min]

Abbildung 8.4 Einfluss der Zahnlickenform auf die Ordnungsschnitte

Die Zahnlickenformen mit minimalem Rollenbettradius fiihren in fast allen Ordnungen und
uber weite Drehzahlbereiche zu niedrigeren Pegeln als die maximale Form (Abbildung 8.4).
Die engste Zahnliicke (Variante grof3ter Rollenbettwinkel) weist in den Motorordnungen 12.5
und 37.5 die hochsten, aber in den Motorordnungen 25.0 und 50.0 teilweise die niedrigsten
Pegel auf. Die getrennte Auswertung der Verzahnungskrafte von Trieb A und den
Sekundartrieben zeigt, dass diese Zahnliickenform nicht in den Sekundéartrieben sondern in
Trieb A in den Motorordnungen 12.5 und 37.5 deutlich h6here Pegel erzeugt, was auf einen

ungleichen Einlauf der beiden Hulsen der Innenglieder hinweist.

Auch im Gesamtpegel in Abbildung 8.5 liegen die Zahnliickenformen mit minimalem

Rollenbettradius unter der maximalen Form. Die Unterschiede zwischen den Flankenformen
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und Rollenbettwinkeln sind aber sehr gering. Die Bewertung von Ordnungsschnitten und
Gesamtpegeln zeigt akustische Vorteile fur die minimale Zahnlickenform, eventuell mit

etwas grofRerem Rollenbettwinkel, an diesem Kettentrieb.

Gesamtpegel
60 T T T T
—— maximale Zahnlickenform
- = = kleinster Rollenbettwinkel
55 -~ mittlerer Rollenbettwinkel i
—— minimale Zahnllckenform
- = = groRter Rollenbettwinkel

Pegel L in [dB]
N a1
ol o

N
o
T

1000 2000 3000 4000 5000 6000
Drehzahl in [U/min]

Abbildung 8.5 Einfluss der Zahnliickenform auf den Gesamtpegel

In Abbildung 8.6 und Abbildung 8.7 sind die Krafte, die beim Kontakt der Hilse zur
Verzahnung auftreten, flr die minimale und die maximale Zahnllickenform senkrecht Uber
der Verzahnungskontur aufgetragen, dabei sind die Krafte eines simulierten Hochlaufs von
1000 bis 6000 U/min dberlagert. Wahrend des Eingriffs wandert der Kontaktpunkt vom
Einlauf durch das Rollenbett zum Auslauf. Bei beiden Zahnlickenformen erfolgt der erste
und letzte Kontakt jeweils im Ubergangsbereich zwischen Rollenbett und Zahnflanke, was
bei der minimalen Zahnlickenform durch den grof3eren Rollenbettwinkel eine starkere
tangentiale Kraftkomponente F; ergibt. Die radiale Kraftkomponente Fr wird trotz der
héheren maximalen Kréfte kleiner. Die hoheren Kontaktkraftpeaks am Beginn und Ende der
Zahneingriffsphase bei der minimalen Zahnliickenform decken sich mit den Untersuchungen
aus [38]. Neben der Hohe der Kraft beeinflusst auch der Angriffspunkt und die Richtung das
akustische Verhalten des Kettentriebs. In der Summation der Kontaktkréafte aller im Eingriff
befindlichen Kettenglieder treten bei der minimalen Zahnliickenform die niedrigeren Pegel in

der Polygonfrequenz und ihren Oberwellen auf (Abbildung 8.4).
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Kontaktkraft in der Verzahnung in [N] von 1000 bis 6000 U/min
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Abbildung 8.6 Krafte in der Verzahnung bei minimaler Zahnlickenform

Kontaktkraft in der Verzahnung in [N] von 1000 bis 6000 U/min
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Abbildung 8.7 Krafte in der Verzahnung bei maximaler Zahnlickenform
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Dieses Ergebnis widerspricht zum Teil den Untersuchungen aus anderen
Veroffentlichungen. In [26] werden durch die maximale Zahnlickenform niedrigere Pegel
erreicht, was im Gegensatz zu den Ergebnissen hier steht. Die akustischen Vorteile der
weiten Zahnlickenform sind dort aber nicht an allen Kettenradern eindeutig. In [63] besteht
kein nennenswerter Einfluss der Zahnlickenform. Die asymmetrische Zahnform in [75]
erweist sich dort als akustisch positiv. Sie hat ein hohes Rollenbett an der Einlaufflanke und
entspricht damit eher einer minimalen Zahnliickenform. Der Einfluss der Zahnform hangt
anscheinend auch vom betrachteten Kettentrieb ab, womit keine der Formen generell zu

bevorzugen ware.

8.2.3 Einfluss der Kettenfuhrung

Die Auslegung der Kettenfiihrung erfolgt haufig nach bauraumspezifischen Uberlegungen,
wird hier aber zunéchst anhand zweier grundlegender Fragestellungen betrachtet. So kann
einerseits zwischen der Anordnung der Fihrungselemente innerhalb und aul3erhalb der
Kette unterschieden und andererseits die freie Trumlange zwischen Kettenrddern und
Schienen in gewissen Grenzen frei gewahlt werden. Wahrend fir ungefihrte Kettentriebe
der Abstand zwischen Auslauf aus dem Kettenrad und Einlauf in das nachste Kettenrad
entscheidend fur die Schwingungsanregung des Trums ist, hat an gefuihrten Ketten eventuell
der Abstand zwischen Kettenrad und Fihrungselement, also die freie Lange der Kette, einen
Einfluss auf die entstehenden Schwingungen. Diese beiden Punkte werden genauer

untersucht.

Die Ausgangsvariante des Steuertriebs ist in Abbildung 8.8 modifizierten Varianten mit der
Fuhrung aller Kettentrume von auf3en bzw. von innen gegeniber gestellt. Im Ausgangslayout
sind die Sekundartriebe komplett und im Trieb A das Trum zwischen den Zwischenréadern
von innen gefthrt, die Schienen im Leer- und Lastrum von auf’en. Da das Layout
hauptséchlich von innen gefiihrt ist, treten die groRten Anderungen beim von aulen
gefuhrten Layout auf. Die Layouts weisen weitestgehend alle die gleichen freien Trumlangen
auf, so dass die transversalen Schwingungen der ungefuhrten Kette vergleichbar sind. Durch
die groRere Umschlingung der Kettenrdder bei auf3erer Fihrung werden die durch die
Schienen geflihrten Bereiche der Kette verkirzt. Die Drehpunkte der Spannschienen und die
Positionen der Spannelemente sind in allen Layouts so, dass das Ubersetzungsverhaltnis
zwischen Spanner- und Kettenkraft vergleichbar ist. Die auftretenden Kettenkrafte sind auf

ahnlichem Niveau.
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Abbildung 8.8 Layouts mit verschiedenen Fiihrungen

In Abbildung 8.9 sind die Pegel der drei betrachteten Layouts in den Ordnungsschnitten
dargestellt. In der Zahneingriffsfrequenz der Sekundartriebe, Motorordnung 12.5, ist die von
aulRen gefiihrte Variante deutlich besser als die anderen. Auch in der Polygonfrequenz des
Triebs A ist diese Variante in weiten Drehzahlbereichen besser. Die Unterschiede in den
Oberwellen sind eher gering. Die Fuhrung der Kette von auf3en beeinflusst das akustische
Verhalten des Kettentriebs positiv. Da die Sekundéartriebe in der Ausgangsvariante und der
Variante mit innerer Fihrung gleich sind, treten die grof3ten Unterschiede zum Layout mit
auBerer Fihrung auf. Die groBte Anderung ergibt sich damit auch in der
Zahneingriffsfrequenz der Sekundartriebe, Motorordnung 12.5. Da diese im Gesamtpegel
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untergeordnet ist, liegen die Gesamtpegel bei den verschiedenen Varianten auf

vergleichbarem Niveau und sind deshalb nicht dargestellt.
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Abbildung 8.9 Einfluss der Kettenflhrung auf die Ordnungsschnitte

In Abbildung 8.10 und Abbildung 8.11 sind fir die beiden Fihrungsvarianten die
transversalen Abweichungen der Spur eines Kettengliedes von der idealen Kontur mit
tangentialen Ubergangen zwischen Schienen und Kettenradern dargestellt. Die Ausschnitte
zeigen das linke Zwischenrad im Primartrieb bei Drehzahlen von 1000 bis 6000 U/min in
1000 U/min Schritten. Die Spuren sind jeweils um die Bewegung des elastisch gelagerten
Kettenrades korrigiert. Bei héheren Drehzahlen werden die Bogen in der Regel weiter.
Wahrend bei niedrigen Drehzahlen die Schwingungen in der Zahneingriffsfrequenz deutlich
zu erkennen sind, werden bei zunehmender Kettengeschwindigkeit die Tragheitskrafte

dominant und die hochfrequenten Anteile gehen zurick.
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Abbildung 8.10 Transversale Abweichung bei duf3erer Fiihrung von 1000 bis 6000 U/min
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Abbildung 8.11 Transversale Abweichung bei innerer Fiihrung von 1000 bis 6000 U/min
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Der Vorteil einer Fihrung von auf3en kann durch die Tragheiten der Kette erklart werden.
Liegt ein Kettenglied in der Verzahnung, bewegt es sich auf einer Kreisbahn um die
Kettenradachse und hat dadurch einen Drall. Beim Auslauf aus der Verzahnung ergibt sich
somit durch die Drehtragheit des Gliedes ein Auslaufbogen auf der Innenseite der Tangente
zwischen Schienenkontur und Kettenradteilkreis. Ein auf3en angeordnetes Fiihrungselement
ermdglicht die Ausbildung dieses Bogens und kann zur Beruhigung der Kettenbewegung
beitragen, was sich akustisch positiv auswirkt (Abbildung 8.10). Die Ausbildung des
Auslaufbogens wird bei innerer Fihrung durch das Fihrungselement begrenzt. Die Glieder
schlagen frihzeitig auf die Schiene auf und fihren zu einer weiteren Schwingungsanregung
(Abbildung 8.11). Auch beim Einlauf eines Gliedes in die Verzahnung entsteht ein Bogen,
aber auf der AuRenseite der Tangente zwischen Schienenkontur und Kettenradteilkreis. Bei

innerer FUhrung entstehen hier weitere und langere Einlaufbégen in das Kettenrad.

W\

// \ \[ 3\.. 7 Teilungen
) Sar—

Abbildung 8.12 Variation der freien Trumlangen

Da sich die Fihrung von auf3en als vorteilhaft erwiesen hat, wird die Untersuchung der freien
Trumléangen zwischen Kettenradern und Schienen an diesem Layout ausgefiihrt. Die
Berechnungen erfolgen mit dem Gesamtsteuertriebsmodell, wobei nur die
Verzahnungskrafte am linken Zwischenrad im Trieb A ausgewertet werden. Die freien
Trumlangen der Kettentrume oben und unten links im Trieb A haben einen mittleren Wert
von funf Teilungen p. Das freie Trum vor und hinter dem linken Zwischenrad wird in
mehreren Stufen zwischen drei und sieben Teilungen p variiert (Abbildung 8.12), um die
Auswirkungen auf die Verzahnungskrafte zu untersuchen. Die Vorspannkraft an der

Spannschiene bleibt immer gleich, so dass die Kréfte im Kettentrieb auch gleich sind.

Da die Variation der Trumlange in der halben Zahneingriffsfrequenz und den Oberwellen nur
geringe Auswirkungen hat, sind in Abbildung 8.13 nur die Pegel in der Polygonfrequenz und

der Gesamtpegel dargestellt. Die linken Diagramme zeigen die Variation der Trumlédnge am
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Kettenradeinlauf und die rechten die am Kettenradauslauf. Die L&nge vor dem Kettenrad hat
einen grol3eren Einfluss als die danach, aber bei beiden ist eine groRere freie Lange positiv.
Die Verbesserung mit zunehmender L&nge ist in der Zahneingriffsfrequenz stéarker als im
Gesamtpegel. Bei beiden Trumlangen gibt es Drehzahlbereiche, in denen die akustische
Wirkung geringer wird bzw. sich umkehrt. Trotzdem ist die gréf3ere Lange in weiten

Bereichen besser.
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Abbildung 8.13 Einfluss der Trumlénge auf die Polygonfrequenz und den Gesamtpegel

Die groRere freie Trumlange zwischen Schienen und Kettenrdadern ermdglicht der Kette eine
groBere transversale Bewegung, was anscheinend positiv ist. Bei der praktischen
Umsetzung ist aber auf eine ausreichende Fuhrung durch die Schiene in der Mitte des
Trums zu achten. Ohne eine Schiene wére das Trum an beiden Enden einer transversalen
Anregung unterworfen, die grofie Schwingungen verursachen kann. Durch die Fuhrung
werden die transversalen Schwingungen beruhigt und an beiden Trumenden gréf3tenteils
entkoppelt. Bei der Anregung an einer Seite treten deutlich geringere Schwingungen auf,
was die Akustik verbessert. Dieser Effekt hangt aber auch von der anregenden Frequenz

und Trumlénge ab, denn je nach Drehzahl variiert der Einfluss.
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Als Auslegungsgrundlage sind Kettenfiihrungen von auf3en mit grol3eren freien Trumléangen
zu bevorzugen, wobei die gewdhlten Trumlangen nicht fur alle Drehzahlen optimal sein
werden. Die Auslegung der Kettenfihrung sollte in gewissen Grenzen die Ausbildung der
Kettenbewegung ermdoglichen, um eine zuséatzliche Schwingungsanregung durch eine

unnotige Zwangsfuhrung der Kette zu minimieren.

8.2.4 Einfluss der Teilung

Die bisherigen Untersuchungen umfassten die Variation der Kraft- und
Geometrieverhéltnisse bei gegebener Teilung. Da die innere Anregung aus dem
Polygoneffekt (siehe Abschnitt 2.1) mal3geblich das akustische Verhalten bestimmt, bietet
die Variation der Teilung eine weitere Moglichkeit die Akustik zu beeinflussen. Um
verschiedene Teilungen am bisher betrachteten Steuertrieb zu vergleichen, womit erhebliche
Eingriffe in das Layout verbunden sind, beschrankt sich diese Betrachtung auf den Trieb A,

dennoch sind in einigen Punkten Abweichungen nicht zu vermeiden.

Die Kettenradpositionen sind gleich, wahrend die Zadhnezahlen so gewahlt werden, dass sich
ahnliche Teilkreisdurchmesser ergeben. Der neue Trieb mit 8 mm Teilung hat eine
Ubersetzung von 30 Zahnen an der Kurbelwelle auf 45 am Zwischenrad. In beiden Varianten
wird die Kette von aul3en gefiihrt und die freien Trume haben vergleichbare Langen. Durch
die Anpassung des Spannelements treten ahnliche Kettenkrafte auf. Um den Einfluss der
Teilung von den Effekten verédnderter Transversalschwingungen der freien Trume zu
trennen, wird der Trieb mit 8 mm Teilung zunéchst mit skalierten Tragheiten und Steifigkeiten
einer 3/8" Kette simuliert. Die Massen, Steifigkeiten und Tragheiten der Kette werden so
skaliert das die Masse und die Steifigkeit der Ketten pro Lange bei 8 mm Teilung und 3/8“
Teilung gleich sind. Eine weitere Rechnung erfolgt mit den Werten einer realen 8 mm Kette.

Die verwendeten Daten sind in Tabelle 8.2 zusammengefasst.

Der Einfluss der Teilung auf die Pegel in der jeweils halben und vollen Polygonfrequenz und
deren Oberwellen ist in Abbildung 8.14 dargestellt. Bis auf die halbe Zahneingriffsfrequenz
zeigt die Kette mit 8 mm Teilung in weiten Drehzahlbereichen deutliche Vorteile. Da der
Pegel der halben Polygonfrequenz weit unter dem der vollen liegt, ist er akustisch weniger
relevant. Die Pegel der Kette mit skalierten Parametern liegen in den Motorordnungen 30.0
und 60.0 noch etwas Uber denen der realen 8 mm Kette, was durch das héhere Gewicht und

andere Schwingungen der freien Trume bedingt ist.
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8 mm Hulsen- 8 mm
3/8* Hilsenkette ,
kette (skaliert) Hulsenkette
Innen- | Aussen-| Innen- | Aussen-| Innen- | Aussen-
glied glied glied glied glied glied
Masse m in [g] 4.29 6.14 3.61 5.16 2.69 2.84
Tragheitsmoment ls in [gmm?] 132 173 111 143 58 56
Steifigkeit ¢ in [KN/mm pro Glied] 92.0 109.0 75.0

Tabelle 8.2 Eigenschaften der betrachteten 3/8" und 8 mm Ketten
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Abbildung 8.14 Einfluss der Teilung auf die Ordnungsschnitte

Wie die Ordnungsschnitte zeigt auch der Gesamtpegel deutlich den Vorteil einer kleineren

Teilung. Dieses Ergebnis deckt

sich

mit den

Untersuchungen aus

bisherigen

Vergffentlichungen. Von den betrachteten Malinahmen hat die Variation der Teilung den

groldten Effekt und ist, wenn es die Dynamik und Festigkeitsanforderungen des Kettentriebs

zulassen, die zielfihrendste MaRnahme zur Verbesserung der Akustik.
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Gesamtpegel
60 T T T T
— 3/8" Hilsenkette
8 mm Hulsenkette (skaliert)
55 — 8 mm Hulsenkette , J
501 1

Pegel La in [dB]
N
a1

N
o
T

351

1000 2000 3000 4000 5000 6000
Drehzahl in [U/min]

Abbildung 8.15 Einfluss der Teilung auf den Gesamtpegel

8.2.5 Kombination der Einfllisse

Nach der Untersuchung der einzelnen Einfliisse wird nun die Kombination der Mal3nhahmen,
die sich praktisch am betrachteten Steuertriebslayout aus drei gekoppelten Dreieckstrieben
umsetzen lassen, Uberprift. Von den vorgestellten vier Parametern kénnen nur die Halfte mit
vertretbarem Aufwand realisiert werden. Die Spannerabstimmung soll wegen der Dynamik
des Systems nicht weiter optimiert werden, da sie bereits ein Minimum der Kettenkréfte und
Schwingwinkel der Wellen darstellt. Auch die Variation der Teilung ist nicht umsetzbar, da
die auftretenden Krafte fir eine 8 mm Simplexhllsenkette zu gro3 sind. Der Einsatz einer
Duplexkette ist aus Packagegrinden nicht mdglich. Die Erkenntnisse zum Einfluss von
Spannercharakteristika und Teilung werden aber in Abschnitt 8.3 nochmals aufgegriffen. Hier

wird zunachst die gleichzeitige Variation von Zahnlickenform und Kettenfilhrung betrachtet.

Sowohl die minimale Zahnlickenform als auch die Fihrung von aul3en mit optimierter freier
Trumlénge haben akustische Vorteile aufgezeigt. In Abbildung 8.16 sind diese Varianten und
ihre Kombination der Ausgangsvariante gegenubergestellt. Wie aus Abschnitt 8.2.2 bekannt,
bietet die minimale Zahnliickenform deutliche Vorteile in der Motorordnung 25.0. Die
optimierte Fuhrung hat das grofite Verbesserungspotential in der Motorordnung 12.5, wobei
beide Malinahmen in den vollen Zahneingriffsfrequenzen jeweils bessere Ergebnisse als die

Ausgangsvariante erzielen. Die Kombination der beiden MalRnahmen stellt in den
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Motorordnungen 12.5 und 25.0 einen guten Kompromiss dar. Sie erreicht in der
Motorordnung 12.5 zwar nicht die Verbesserung der optimierten Fihrung und in der
Motorordnung 25.0 nicht die der minimalen Zahnlickenform, ist aber andererseits in
Motorordnung 12.5 besser als die Variante mit minimaler Zahnlickenform und in
Motorordnung 25.0 als die mit optimierter Fihrung. In den Oberwellen weist die Kombination
der beiden MaRnahmen mit die niedrigsten Pegel auf. Durch die Nichtlinearitat des Systems
entspricht die Pegelminderung durch die Kombination der MalRhahmen nicht der Addition der

Pegelsenkung der EinzelmalRnahmen.

MO 12.5 MO 25.0
50 50
Ausgangsvariante

— minimale ZIf. —
5 40 opt. Fihrung % 40
c opt. Fi. & min. ZIf. =
™30 ™30
8 g
)
g 20 2 20

10
1000 2000 3000 4000 5000 6000 11%00 2000 3000 4000 5000 6000

Drehzahl in [U/min] Drehzahl in [U/min]
MO 37.5 MO 50.0

50 50
5 40 g 40
£ £
_® 30 ® 30
g g
P 20 Q20

10 10
1000 2000 3000 4000 5000 6000 1000 2000 3000 4000 5000 6000
Drehzahl in [U/min] Drehzahl in [U/min]

Abbildung 8.16 Einflisse am betrachteten Steuertriebslayout auf die Ordnungsschnitte

Auf den Gesamtpegel in Abbildung 8.17 hat die minimale Zahnlickenform den gréf3ten
positiven Einfluss. Die Variation der Fuhrung wirkt sich neutral aus. In der Bewertung der
Auswirkungen auf die Ordnungsschnitte und den Gesamtpegel stellt die Kombination der
beiden Mallnahmen den besten Kompromiss dar, um sowohl die Pegel in der
Polygonfrequenz von Trieb A als auch die in der Zahneingriffsfrequenz der Sekundartriebe
und den Gesamtpegel abzusenken. Die quantitative Vorhersage der Pegelreduktion ist in

Messungen zu prifen, aber die Tendenzen zur Verbesserung der Akustik sind eindeutig.
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Abbildung 8.17 Einflisse am betrachteten Steuertriebslayout auf den Gesamtpegel

Diesem optimierten Layout werden im nachsten Abschnitt zwei grundsatzlich andere
Varianten gegenulbergestellt, die aber auch nach den bisher gewonnenen Erkenntnissen aus

diesem Abschnitt aufgebaut sind.

8.3 Layoutvergleich

Der optimierten Variante aus dem vorigen Abschnitt werden nun Layouts mit einem bzw.
zwei Trieben gegeniber gestellt, die aus Packagegrinden am betrachteten Motor aber nicht
umsetzbar sind. In allen Varianten sind die Kettentrume von auf3en geflihrt und gespannt
und die Kettenrader sind mit der minimalen Zahnlickenform ausgefuhrt. Die freien
Trumlangen sind nach den Erkenntnissen aus Abschnitt 8.2.3 gestaltet. Die Layouts aus
einem bzw. zwei Trieben sind einstufige Steuertriebe, so dass die Ubersetzung ohne
Zwischenrad erreicht werden muss. Die durch den Abstand der Nockenwellen begrenzte
GrolRe der Nockenwellenkettenrdder erfordert daher ein relativ kleines Ritzel auf der
Kurbelwelle, was eine Teilung von 8 mm bedingt, um eine sinnvolle minimale Zahnezahl
nicht zu unterschreiten. Beide Varianten haben 19 Z&hne an der Kurbelwelle und 38 an den
Nockenwellen (Abbildung 8.18).

Ein vergleichbarer Aufbau der unterschiedlichen Varianten ist relativ schwierig, wird aber
durch ein moglichst kompaktes Package und eine ahnliche Auslastung der Kette fir alle

Layouts realisiert. Da die Dauerfestigkeit der Kette mit unterschiedlichen Teilungen differiert,
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ist die Abstimmung der Dynamik tber die Spannelemente so gewahlt, dass die Belastungen
80 % der jeweiligen Dauerfestigkeit nicht Giberschreiten. Das Layout mit einem Trieb ist durch
die grofRe Kettenlange vergleichsweise weich und erfordert zur Erreichung der gewahlten
Belastungsgrenze eine Duplexhilsenkette, fir das mit zwei Trieben reicht eine
Simplexhulsenkette. Die resultierenden Schwingwinkel in allen Varianten sind auf ahnlichem
Niveau. Nach Abschnitt 8.2.1 ist die Dampfung und die Vorspannung der Spannelemente
mdglichst gering. Die Zahnlickenform und die Kettenfiihrung sind nach den Erkenntnissen
aus den Abschnitten 8.2.2 und 8.2.3 gestaltet.

Layout mit j/\/ 3

drei Trieben 7 o
« zweistufig &)
* 3/8” Simplexkette =" 7

/) \\ Y. La ]
S —— yout mit
.\ 7, — einem Trieb
* einstufig

* 8 mm Duplexkette

Layout mit
zwei Trieben

* einstufig
* 8 mm Simplexkette

Abbildung 8.18 Layouts verschiedener V-Motorensteuerkettentriebe
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Der Schwerpunkt dieser Arbeit liegt auf der Beurteilung der Schallentstehung am Einlauf
Kettenglied auf Kettenrad und nicht auf der Analyse der Schallubertragung in die Struktur,
daher wird zur Bewertung der verschiedenen Layouts vom gleichen Ubertragungsverhalten
an allen Kettenradern ausgegangen. Jedes Kettenrad kann mit seiner umgebenden Struktur
bei hinreichender Vereinfachung als Zweimassenschwinger idealisiert werden, so dass sich
immer ein Frequenzgang wie in Abbildung 7.3 ergibt. Zwar wird sich die Lage und H6éhe der
ersten Eigenfrequenz etwas verschieben, aber der starke Anstieg bis dorthin und der flache
Abfall danach sind immer &hnlich. Um also einen Vergleich der Layouts nur bezlglich der
eingeleiteten Anregungen durchzufiihren, ist es sinnvoll das gleiche Ubertragungsverhalten
in die Struktur anzunehmen, um Unterschiede in der Schallweiterleitung auszuschlieen. Die
bisherigen Auswertungen von Ordnungsschnitten und Gesamtpegeln an den
Zwischenradern wurden mit der Ubertragungsfunktion aus Abschnitt 7.1 gewichtet. Diese
wird nun fur alle Kettenrader verwendet. Die berechneten Ordnungsschnitte und
Gesamtpegel sind die Summation Uber die Hoch- und Querrichtung aller Kettenréder, wobei
zusatzlich zum Vergleich die Ergebnisse des Layouts aus drei Trieben auch nur als Summe

uber die Nockenwellen und Kurbelwelle dargestellt sind.
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Abbildung 8.19 Einfluss des Layouts auf die Ordnungsschnitte
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In Abbildung 8.19 ist der Einfluss des Layouts auf verschiedene Motorordnungen dargestellt.
Die Pegel der Summation Uber Nockenwellen und Kurbelwelle am Layout mit drei Trieben
sind niedriger als die Summe uber alle Rader. Die Motorordnungen 12.5 und 37.5 an dieser
Variante sind hoher als die Motorordnungen 9.5 und 28.5 an den Varianten mit 8 mm
Teilung. Dort sind diese Ordnungen nur die halbe Polygonfrequenz und ihre zweite
Oberwelle, wahrend sie im zweistufigen Layout die Zahneingriffsfrequenz der Sekundartriebe
mit deren zweiter Oberwelle sind. In allen Motorordnungen ist die Variante mit zwei Trieben
sehr gut, wahrend die mit einem Trieb in der Polygonfrequenz und den Oberwellen etwa auf
dem Niveau der Variante mit drei Trieben liegt, wenn nur die Verzahnungskrafte an den

Nockenwellen und der Kurbelwelle betrachtet werden.
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Abbildung 8.20 Einfluss des Layouts auf den Gesamtpegel

Im Gesamtpegel in Abbildung 8.20 sind die Varianten bei der Summation tber Nockenwellen
und Kurbelwelle sehr ahnlich, mit Zwischenradern fallt das Layout mit drei Trieben deutlich
heraus. Auch hier hat die Variante mit zwei Trieben die akustisch besten Eigenschaften. In
der Gesamtbewertung aller Ordnungsschnitte und des Gesamtpegels sind die Layouts mit 8
mm Teilung akustisch besser, wobei die Variante mit zwei Trieben und Simplexkette die
niedrigsten Pegel aufweist. Die Variante mit einem Trieb und Duplexkette fallt dagegen durch
die hoéheren Kettenkrafte und die groRere Masse der Kette etwas ab. Den akustischen
Vorteilen stehen bei diesen Layouts aber Nachteile im Package durch eine dritte Kettenspur,

die zum Antrieb der Olpumpe erforderlich ist, gegeniiber (siehe Abschnitt 4.1).
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In diesem Kapitel wurden auf Basis des Abgleichs von Messung und Berechnung aus den
vorigen Kapiteln verschiedene Maflinahmen zur Verbesserung des akustischen Verhaltens
am betrachteten Steuerkettentrieb untersucht. Die gewonnenen Erkenntnisse wurden mit
Ergebnissen aus anderen Veroffentlichungen verglichen und soweit moéglich plausibilisiert
und anschlieBend in einem optimierten Layout umgesetzt, das das Potential zur
Verbesserung des akustischen Verhaltens aufzeigt. Ein abschlieRender Vergleich gibt noch
einmal Aufschluss Uber die Eigenschaften grundsatzlich anderer Layouts mit gleichen

Steuertriebsfunktionen.
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9 Zusammenfassung und Ausblick

Die Simulation der Dynamik und Akustik von Motorkomponenten stellt einen wichtigen
Baustein zur Einhaltung nahezu gleich bleibender Entwicklungszeiten bei steigender
Produktkomplexitat dar. Wahrend die Berechnung des dynamischen Verhaltens von
Steuerkettentrieben den Stand der Technik darstellt (siehe Kapitel 1), war das Ziel dieser
Arbeit die Mdglichkeiten der rechnergestitzten Akustikoptimierung an Kettentrieben zu
betrachten. Das besondere Augenmerk lag dabei auf dem Vergleich mit Akustikmessungen,
was die genaue Betrachtung der Schallentstehungskette und die vergleichbare Darstellung

von Mess- und Berechnungsergebnissen erforderte.

In den Kapiteln 2 und 3 wurden die Modellbildung fiir das System Kettentrieb und die
Grundlagen zum Aufstellen der Bewegungsgleichungen zusammengefasst, damit wurde ein
Einblick in die Abbildung des realen Systems und die Mdglichkeiten der Simulation gegeben.
Die Modellierung eines Steuerkettentriebs umfasst die Anregungen und Systemgrenzen und
die Einzelelemente: Ketten, Wellen mit Kettenradern, Kettenfilhrungen, Spannelemente und
Kontakte. Bei Letzteren wurden die verschiedenen Moglichkeiten der Modellierung
dargestellt, die in der weiteren Arbeit zum Abgleich von Messung und Berechnung
verwendet wurden. Die Bewegungsgleichungen wurden beispielhaft fir starre und elastische
Korper aufgestellt und die Kopplung der Korper tUber Kraftgesetze und Starrkorperkontakte

erlautert.

Als Basis fur weitere Betrachtungen wurde in Kapitel 4 der untersuchte zweistufige V-
Motorensteuerkettentrieb vorgestellt. Anhand der Modellierungsméglichkeiten aus Kapitel 2
wurde das reale System, das aus einer Reihe von Kérpern mit endlichen und zum Teil auch
nichtlinearen Steifigkeiten besteht, im Wesentlichen auf ein Mehrkérpersystem aus starren
Einzelkdrpern mit verbindenden linearen Steifigkeiten reduziert. Die verbleibenden
Nichtlinearitdten sind durch Kontakte, Spiele und die hydraulischen Vorgange im
Spannelement abgebildet. Der Abgleich des berechneten dynamischen Verhaltens auf die
Messergebnisse erfolgte Uber die Bestimmung der unbekannten Steifigkeiten mittels DOE-
Methoden, um dann das Schwingungsverhalten des Systems als Grundlage fur weitere
Betrachtungen zu analysieren. Die Untersuchungen bezogen sich dabei auf die

Konfigurationen des Steuerkettentriebs, die auch akustisch vermessen wurden.

Die Gerauschentstehung an technischen Systemen, speziell an Kettentrieben in
Verbrennungsmotoren, stellt in Kapitel 5 die Grundlage dar, um einen moglichst

zielfihrenden Versuchsaufbau zur Messung des akustischen Verhaltens zu erarbeiten. Die
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Schwerpunkte lagen dabei besonders auf einer Messung nahe der Schallentstehung beim
Einlauf Kettenglied auf Kettenrad und der einfachen Vergleichbarkeit der berechneten und
gemessenen GroRen. Letzteres ist durch die Realisierung eines weitesgehend linearen
Ubertragungsverhaltens zwischen Kettenrad und Struktur moglich. Die Beschleunigungen
auf der Lagerung der Zwischenrader des betrachteten Steuerkettentriebs wurden gemessen
und unter den Aspekten der subjektiven Schallwahrnehmung des Menschen analysiert. An
verschiedenen Konfigurationen des Kettentriebs wurden die Einflisse von dynamischen und
statischen Lasten und der Ketteneigenschaften untersucht. Die dynamischen Lasten flhren
zur Modulation der Polygonfrequenz und ihrer Oberwellen, wéahrend die statischen eher
breitbandig den gesamten Frequenzbereich beeinflussen, was besonders im Gesamtpegel
hervortritt. Die Eigenschaften der Kette zeigen sich vor allem in der halben

Zahneingriffsfrequenz durch ungleiche Parameter an Innen- und Aussengliedern.

Ein Vergleich berechenbarer GroRen mit der Messung der Beschleunigungen auf der
Zwischenradlagerung in Kapitel 5 und somit so nah wie méglich am Ort der Schallentstehung
ist nur indirekt moglich, indem die Simulationsergebnisse um die Ubertragung der
Anregungen in die Struktur erweitert werden. Um die Ergebnisse der MKS-Simulation
dennoch direkt mit anderen Ergebnissen vergleichen zu kdnnen, wurde eine
Zeitbereichsrechnung nach der FEM durchgefihrt. Der Vorteil der FEM ist eine Modellierung
der Kontakte ohne vorherige Annahme unbekannter Parameter wie Stof3zahl oder
Kontaktsteifigkeit, wie es bei der MKS-Berechnung noétig ist. Ihr Nachteil sind jedoch die
hohen Rechenzeiten und die ungentigende Abbildung von Dampfungsvorgéngen. In Kapitel
6 wurde ein einfacher Beispielkettentrieb mit zwei Kettenradern nach der FEM und als MKS
aufgebaut, wobei besonders auf eine effiziente Modellierung des FE-Modells eingegangen
wurde. Der Vergleich der Ergebnisse der beiden Rechenverfahren lieferte als ersten
Abgleich fur die MKS-Simulation Kontaktsteifigkeiten und eine Beschreibung der
Kontaktkontur, um die Charakteristika im Kontaktkraftverlauf von Kettenglied zu Verzahnung

wiederzugeben, die sich gut aus FE-Ergebnissen ableiten lassen.

In Kapitel 7 wurden diese Kontaktparameter in das Gesamtsteuertriebsmodell eingesetzt,
das dann in einem zweiten Abgleich den Messergebnissen aus Kapitel 5 gegenibergestellt
wurde. Da es sich in der Messung um die Beschleunigung der Lagerung und in der
Berechnung um die Kraft auf das Kettenrad handelt, ist ein direkter Vergleich nur mit einer
frequenzabhéangigen Gewichtung der berechneten Krafte sinnvoll. Nach der Analyse des
Eigenverhaltens der Zwischenradlagerung wurde diese als Zweimassenschwinger
diskretisiert  und aus dem entstehenden Differentialgleichungssystem die

Ubertragungsfunktion zwischen der Beschleunigung der Lagerung und der Kraft am
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Kettenrad ermittelt. Die Berechnungsergebnisse wurden mit dieser Ubertragungsfunktion
gewichtet und durch die Variation der Dampfungsparameter im Kontakt auf die

Messergebnisse abgeglichen.

Die in den Messungen variierten Einflisse konnten in der Berechnung nachvollzogen
werden. Die halbe und volle Polygonfrequenz mit ihren Oberwellen wird qualitativ und
gquantitativ gut wiedergegeben. Unterschiede im Gesamtpegel verschiedener Varianten
kénnen quantitativ vorhergesagt werden, nur die absoluten Werte werden wegen starkerer
breitbandiger Frequenzanteile in der Messung nicht erreicht. Eine qualitative
Akustiksimulation ist mit dem erreichten Modellierungsstand maoglich und ausreichend fir die

Optimierung des akustischen Verhaltens.

Die rechnergestitzte Akustikoptimierung in Kapitel 8 begann mit der Identifikation akustisch
relevanter Parameter aus bisherigen Verdéffentlichungen, wobei im Anschluss daran hier nur
die Einflisse von Spannercharakteristika, Zahnllickenform, Kettenfihrung und Teilung
betrachtet wurden. Sowohl eine geringere Vorspannung als auch eine geringere Dampfung
der Spannelemente und eine kleinere Teilung haben akustische Vorteile. Die Variation der
Kettenfihrung ergibt bei der aul3eren Anordnung der Fihrungselemente niedrigere Pegel
und die der Verzahnung bei einer minimalen Zahnliickenform. Die beiden letzten
Erkenntnisse wurden durch die detaillierte Betrachtung der Kettengliedbewegung der freien
Trume und des Kontaktkraftverlaufs in der Verzahnung plausibilisiert, wobei die Ergebnisse
zur Verzahnungsgeometrie einigen Veroffentlichungen widersprechen und anscheinend nur
kettentriebsspezifisch gelten. In diesem Punkt ist die messtechnische Uberpriifung der

vorhergesagten akustischen Eigenschaften besonders sinnvoll.

Die durchgefiihrten Parametervariationen zeigen generell, dass eine Auslegung der
Kettenflhrung und der Spannelemente akustisch positiv ist, die die Bewegung der Kette
nicht zu stark einschrankt und zu moglichst niedrigen Kraften im Kettentrieb fihrt. Die
Umsetzung der gewonnenen Erkenntnisse am betrachteten Steuerkettentrieb und
alternativen V-Motorensteuerkettentrieben zeigt das jeweilige Potential zur Verbesserung der
Akustik, wobei Varianten mit mdoglichst kleiner Teilung, niedriger Kettengeschwindigkeit,

geringer Kettenmasse und weicher Spannerabstimmung Vorteile haben.

Da sich diese Arbeit auf die Schallentstehung an Hulsenkettentrieben konzentriert, sind die
Untersuchung der akustischen Eigenschaften anderer Kettentypen und die Modellierung der
Schallubertragung in die Struktur Themen mdoglicher weiterer wissenschaftlicher Arbeiten
neben der Verifikation der Parametervariationen und Optimierungsschritte in Kapitel 8. Die
Moglichkeiten zur Verbesserung der akustischen Eigenschaften von Zahnketten, deren

Modellierung und Berechnung von HOsSL in [24], [25] und [40] dargestellt wird, kdnnen durch
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die Variation verschiedener Parameter weiter untersucht werden, wéhrend an Rollenketten
die notige Modellierungstiefe zur Bewertung der Akustik noch genauer betrachtet werden
muss. Nicht nur die Schallentstehung bei anderen Kettentypen auch die Ubertragung der
Anregung Uber verschiedene Lagerungskonzepte in die Struktur und die Ausbreitung und

Abstrahlung von Schall am Aggregat bieten eine Vielzahl offener Themen.

Die vorliegende Arbeit zeigt die Komplexitdt der Schallentstehungskette an
Steuerkettentrieben und die eines Abgleichs von Messung und Berechnung. Beim Abgleich
wurde besonderes Augenmerk auf die Ermittlung der Kontaktparameter und die
Vergleichbarkeit von Mess- und Simulationsergebnissen durch die Berechnung
entsprechender akustisch relevanter GrofRen gelegt. Die Betrachtung eines grof3en
Frequenz- und Drehzahlbereichs sowie die Bewertung von Verzahnungskraften bzw.
Beschleunigungen ermdglicht die umfassende Beurteilung der akustischen Eigenschaften
eines Kettentriebs. Die rechnergestitzte Bewertung der Akustik von Kettentrieben ist durch
den Abgleich von Messung und Berechnung grundsétzlich mdglich und tragt dazu bei, den
Aufwand fur Versuche im Produktentstehungsprozess zu verringern und die Ergebnisse

durchgefihrter Messungen leichter zu interpretieren.
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