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Zusammenfassung

Thema der Bachelorthesis
Elastische Lagerung eines Klimakompressors in einem Reisebus mit dem besonderen
Fokus auf eine perfekte Isolierung.
Stichworte
Kompressorlagerung, Gummilager, Vibrationen im Reisebus, Vibrationsproblem
Kurzzusammenfassung
Bei einem Reisebus erzeugt der Klimakompressor starke Vibrationen im Fahrgast-
raum. Das Ziel der Arbeit ist, ein Lagerungskonzept zu entwickeln, welches die
Schwingungskrifte des Kompressors isoliert. Um das Vibrationsproblem zu erklidren
und dessen Untersuchung zu ermdglichen wurden die physikalischen Prinzipien einer

elastischen Lagerung in Detail erldutert.

Fiir die Entwicklung der Lagerung wurden die Anforderungen untersucht, und daraus

Ziele aufgestellt. Ein Konzept wurde entwickelt.

Das Ziel konnte wegen den groflen auftretenden Kréften nicht erfiillt werden. Nach ei-
ner Optimierung wird das bestmogliche Konzept vorgestellt, dabei wird auf dessen

Verhalten im Betrieb eingegangen.

Title of the paper
Elastically supported suspension for an air conditioning compressor inside a bus, with
special emphasis on perfect vibration isolation
Keywords
Compressor suspension, vibrations inside a bus, vibration problem, rubber mounts
Abstract
A compressor for the air conditioning system inside a bus produces strong vibrations
in the passenger area. The aim is to develop a suspension system that achieves perfect
isolation of these vibrations.
This thesis explains the physics behind a vibration, for the understanding and analysis
of the problem. Afterwards, the requirements for the suspension are investigated, for
with them it was possible to set targets for the suspension.
It was not possible to achieve the set targets, because of the high static loads on the
COmMpressor.
The thesis presents the concept with the best possible solution for the problem, and

shows the advantages and disadvantages of the concept.
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Einleitung 1

1 Einleitung

Klimakompressoren fiir Kraftfahrzeugen werden in Hinblick auf Packaging in engen Motor-
rdumen als extrem kompakte leichte Einheiten ausgefiihrt. Ein Standardmodell fiir Reisebus-
se liefert mit einem 4-Zylinderaggregat in 90°-V-Anordnung in schwingungstechnischer Hin-
sicht miBige Voraussetzungen fiir einen komfortablen leisen Betrieb. Die hohe Leistungsdich-
te eines Hubkolbenverdichter bietet aber dafiir einen groBen Vorteil gegeniiber vergleichbaren
Einheiten. Der unruhige Lauf findet seinen Ursprung in den starken Unwuchten wegen der
fehlenden Ausgleichswellen. Im Normalfall vorgesehen ist deswegen eine direkte Anbindung
des Kompressors an den Hauptdiesel. Damit lassen sich Kompressorvibrationen iiber Sperr-

masse und elastische Lagerung des trigen Dieselmotors gegen die Busstruktur isolieren.

Schon seit Jahren ist Benchmarking von Reisebussen im dhnlichen Ausmal} wie es bei PKWs
bekannt ist sehr weit verbreitet. Die Modellreihen der wichtigsten Bushersteller werden in
verschiedenen Kategorien verglichen und bewertet. In den letzten Jahren sind die Anforde-
rungen im Bereich Akustik, ins besondere bei Reisebussen, deutlich gestiegen. Ein Bus, der
starke Vibrationen in den Fahrgastraum iibertrégt, ist im Vergleich zu einem Konkurrenzmo-
dell im deutlichen Nachteil. Ein Verkaufsschlager muss in allen Bereichen die beste Perfor-

mance liefern.

1.1 Hintergrund

Sonderfille erfordern eine schwingungsisolierende Lagerung des Klimakompressors direkt
auf der Busstruktur. Manche Bushersteller verwenden Antriebseinheiten, die fiir den Einsatz
in LKWs entwickelt wurden. Vorteil davon ist der Preis eines in groBer Stiickzahl gebauten
Motors. Nachteil sind die fehlenden Befestigungsstellen fiir zusitzliche Aggregate. Ein fiir
einen LKW entwickelter Dieselmotor ist nicht fiir den Einbau eines hochkapazitiven Klima-
kompressors vorbereitet. Da in diesem Fall sowohl Kompressor als auch Dieselmotor getrennt
elastisch gelagert sind, erfordert die Stabilisierung der Riemenspannung spezielle Vorkehrun-
gen. Die besondere Herausforderung fiir die Lagerung sind die hohen Krifte, die iiber den
Riemen {iibertragen werden. Zusitzlich ist der Betriebszustand des ausgeschalteten Kompres-

sors nicht zu vernachlissigen.

Ausgangspunkt dieser Arbeit ist ein Reisebus mit Vibrationen im Fahrgastraum. Nach Anga-
ben des Herstellers sind diese deutlich spiirbar auf dem Fahrgastraumboden und auf den Sit-
zen. Zur Verfiigung stehen aber keine genauen Daten zu Frequenz oder Amplitude der

Schwingungen.
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1.2 Ziel der Arbeit

Das Ziel dieser Arbeit ist es, eine Lagerung zu entwickeln, so dass die Schwingungen des
Kompressors gegeniiber dem Fahrgastraum moglichst perfekt isoliert werden. Die Vibratio-
nen im Fahrgastraum sollen auf ein fiir die Fahrgiste komfortablen Niveau reduziert werden.
Fiir die Erreichung diese Ziels sollen Lagerpositionen, Lagersteifigkeiten und statische Aus-

lenkungen des Kompressors untersucht und auf das Maximum optimiert werden.

Die Arbeit ist wie folgt aufgebaut: Nach der Einleitung folgt eine Beschreibung des IST-
Zustandes im Reisebus. Der Aufbau eines Reisebusses wird erldutert. Dann werden das Vib-
rationsproblem und dessen Herkunft beschrieben. Die bisher angewendeten Lagersorten wer-
den vorgestellt. Zusitzlich werden die genauen Lagerpositionen im Bezug auf den Schwer-

punkt des Kompressors vorgetragen.

Vor der Entwicklung eines neuen Lagerungskonzeptes werden zuerst die physikalischen
Grundlagen zu Schwingungen und deren Isolation erldutert. Hierbei werden die Grundlagen
der freien Schwingungen fiir die Beschreibung des Verhaltens des Kompressors bei Stof3be-
lastungen erkldrt. Dann werden die Grundlagen der erzwungenen Schwingungen und deren
Isolation verdeutlicht, womit sich das Verhalten des Kompressors im Betrieb beschreiben

lasst.

Weiterhin soll ein optimiertes Lagerungskonzept entwickelt werden. Dabei werden zunéchst
die Anforderungen an die Kompressorlagerung vorgestellt. Dazu gehoren zusitzlich zur-
Schwingungsisolation noch weitere Anforderungen, aus denen sich Berechnungsziele vorbe-
reiten lassen. Als nichster Schritt werden sechs Lagerungskonzepte vorgestellt und im Bezug

auf Isolation untersucht und optimiert.

Danach werden weitere Losungskonzepte fiir eine zusitzliche Optimierung untersucht, dabei

wird auf die Leerlaufdrehzahl des Antriebsmotors besonders geachtet.

Zuletzt werden die zwei besten Konzepte verglichen und bewertet. Die beste Losung fiir die
elastische Lagerung des Kompressors zum Entfernen des Vibrationsproblems im Reisebus

wird am Ende vorgestellt.
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2 Beschreibung des IST-Zustandes

In dem folgenden Kapitel wird das bisherige Lagerungskonzept vorgestellt. Fiir eine Optimie-
rung ist es zundchst wichtig den aktuellen Stand zu untersuchen. Dabei sind der Aufbau des
Busses und die Herkunft der Vibrationen von grofler Bedeutung. Zuerst wird dabei auf den
Aufbau eines modernen Reisebusses eingegangen. Im Vergleich zu Reisebussen von vor 50
Jahren basieren Reisebusse heutzutage nicht mehr auf LKW-Rahmen. Sie werden von Anfang
an als Busse, entwickelt mit auf deren spezielle Erfordernisse ausgelegten Untergestellen und

zum Teil auch Motoren.

2.1 Aufbau eines Reisebusses

Heutzutage iiblich fiir Reisebusse ist die Verwendung eines Chassis mit darauf aufgebauter
Karosserie. Das hat den Vorteil, dass das gleiche Chassis bei verschiedenen Karosserievarian-
ten verwendet werden kann. Bushersteller bieten heutzutage in der Regel eine Produktpallette
an. Fiir jede spezielle Anwendung wird ein entsprechender Bus hergestellt. Unterschiede kon-
nen Motorisierung, Getriebe, Ausstattung, Linge, Hohe oder Spezialanforderungen fiir be-
sondere Mirkte sein. Hierbei kann die Verwendung eines einheitlichen Chassis zu deutlichen

Kostenersparnissen fiihren.

Die Karosserie wird auf dem Chassis als zusammengeschweilite Struktur aufgebaut. Diese ist
in der Regel in zwei Stockwerken aufgebaut, wobei das untere Stockwerk fiir Laderaum und
Systemaggregate verwendet wird. Das obere Stockwerk ist das Passagierabteil. In der Abbil-
dung 1 ist ein Beispiel fiir einen Reisebus mit offenen Klappen am Heck abgebildet. Zu sehen
sind am Heck unter den letzten Sitzreihen des Passagierabteils Motor und Antriebstrang mit
allen Motoraggregaten. Die Stirnseite des Motors ist dabei direkt an der hinteren Stof3stange,
gegen die Fahrtrichtung ausgerichtet. An der Seite des Busses ist noch zusitzlich der Kiihler
zu sehen. Hinter dem Kiihler befindet sich in der Regel ein Ventilator, der die AuBlenluft in
den Motorraum fordert. Dieses Kiihlungsprinzip beeinflusst die Temperatur des Motorraumes
malgeblich, was von groller Bedeutung fiir die Temperaturbelastung der Motoraggregate und

der Lagerung ist.
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Abbildung 1: Reisebus der Firma Setra (1)

Die meisten Reisebusse werden heutzutage mit Klimaanlagen ausgestattet. Der Antrieb des
Kompressors fiir die Klimaanlage erfolgt direkt von der Kurbelwelle des Hauptdiesels iiber
einen Keilriemen. Aus diesem Grund muss der Kompressor in unmittelbarer Nihe des Haupt-
diesels platziert werden. Meistens wird der Kompressor, dhnlich wie beim PKW, direkt auf
den Antriebsmotor geschraubt. Beim betrachteten Fall ist dies nicht der Fall. Der verwendete
Motor hat keine freie Anschraubstellen, die fiir die Befestigung des Kompressors zur Verfii-

gung stehen. Der Kompressor ist getrennt von den Motor gelagert.

2.2 Herkunft der Vibrationen

Die hohe Kilteleistung, die fiir einen Reisebus bendtigt wird, hdngt hauptsdchlich von drei
Parametern ab: das Luftvolumen innerhalb des Busses, die Aulentemperatur und die Wirme-
strahlung jedes Passagiers. Es kann von ungefihr 100 Watt Wirmestrahlung pro Passagier
ausgegangen werden, bei einem Bus mit 60 Passagieren wiren das schon 6000 Watt Wirme,

die abgefiihrt werden miissen.

Zusitzlich zur hohen Kailteleistung soll der Kompressor ein sehr niedriges Gewicht haben.
Der Hintergrund ist, dass Leichtbau bei Bussen heutzutage von sehr groler Bedeutung ist. Die
Griinde dahinter sind: die Einschrinkung von Achslasten in vielen Mérkten und die Anforde-

rungen an den Kraftstoffverbrauch.

Die hohe Kilteleistung ebenso wie die Anspriiche an Bauraum und Leichtbau zwingen die
Hersteller zur Verwendung von Hubkolbenverdichtern fiir das Komprimieren des Kiltemittels
fir die Klimaanlage. Die Verdichtungsarbeit erfolgt iiber Kolben in den Zylindern. Die Kol-

ben werden liber Pleuel und Kurbelwelle mit Leistung vom Hauptdiesel angetrieben. Die Un-
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wucht der Kurbelwelle genauso wie die Bewegung von Kolben und Pleuel erzeugen durch
ihre Trigheit dynamische Massenkrifte und/oder auch Massenmomente. Hierbei sind Krifte
in erster, zweiter oder hoherer Ordnung zu unterscheiden. Krifte, die in der gleichen Frequenz
wie die Drehzahl des Motors auftreten, sind Krifte erster Ordnung. Krifte zweiter Ordnung
treten mit der doppelten Frequenz, Krifte hoherer Ordnung mit einem Vielfachen der Fre-

quenz der Kurbelwelle auf.

Ein Nachteil eines Verdichters dieser Bauart ist die suboptimale Laufruhe. Die Laufruhe eines
Hubkolbenverdichters wird von der Bauart, dem Versatz der Kurbeln, den oszillierenden

Triebwerksmassen und dem Druck des Mediums im Zylinder beeinflusst. (2)

Fiir diese Anwendung wurde ein Kompressor mit 4 Zylindern in V-Anordnung mit 90°-

Kropfungswinkel ausgewihlt. Diese ist eine in der Branche gewohnliche Wahl.

Eine Bauart mit mehr Zylindern wire in Bezug auf Laufruhe vorteilhaft, hitte aber deutliche
Nachteile im Bezug auf Bauraum, Reibung und Kosten. Sogar eine Anordnung von der glei-
chen Anzahl an Zylindern, aber in Reihe geschaltet, wire in Bezug auf Laufruhe von Vorteil.
Aus dem gleichen Grund werden 4-zylindrige PKW-Motoren fast immer als Reihenmotor
gebaut und nicht als V-Motor. Nachteil der Reihenschaltung ist, dass die Maschine deutlich

langer ist, was fiir Klimakompressoren nicht erwiinscht ist. (2)

Bei der am Kompressor verwendeten Bauart wirken bei fehlenden Ausgleichsgewichten freie
Krifte zweiter Ordnung. Zusitzlich treten auch freie Momente in erster und zweiter Ordnung
auf dem Kompressor auf. Auch freie Momente hoherer Ordnung sind bei dieser Bauart eines
Verdichters moglich. Diese sind aber im Betrag deutlich kleiner als die von niedriger Ord-
nung. Sie spielen aus diesem Grund auch nur eine untergeordnete Rolle in Bezug auf Laufru-

he im Fahrzeug.

Um die Massenkrifte und -momente zu reduzieren, sind an der Kurbelwelle des untersuchten
Kompressors Ausgleichsgewichte angebracht. Diese werden so ausgewdhlt, dass die Massen-

krifte erster Ordnung deutlich reduziert werden. (2)

Das dynamische Verhalten in Bezug auf Laufruhe einer V4-Hubkolbenmaschine kann, im
Vergleich zu anderen Hubkolbenmaschinenkonfigurationen, als méBig bezeichnet werden.
Eine Moglichkeit die Laufruhe zu verbessern wire der Einsatz von zusétzlichen Ausgleichs-
wellen. Damit wire es auch moglich, die Massenkrifte hoherer Ordnung auszugleichen. Zum
Ausgleich von Massenkriften 2. Ordnung wiren Ausgleichswellen mit doppelt so hoher

Drehzahl wie die Kurbelwellendrehzahl notig. Solche Ausgleichswellen werden héufig bei
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PKW-Motoren eingesetzt. Da diese Moglichkeit nur mit einem relativ gro3en wirtschaftlichen

Aufwand moglich ist, wird sie im Rahmen dieser Arbeit nicht niher betrachtet. (2) (3)

2.2.1 Beschreibung des Kompressors

Es gibt verschiedene Firmen, die Kompressoren dieser Bauart fiir den Einsatz in Bussen hers-
tellen. Im Rahmen dieser Arbeit soll das vom Unternehmen GEA Bock GmbH produzierte

Kompressor Modell Fk40 als Basis fiir die Lagerung genommen werden.

Der Kompressor wird aus Aluminium hergestellt. Das Gewicht des Aggregates betragt 35kg.
Der maximal erreichbare Uberdruck iiber die Kompression betrigt 28bar. Die MaBe des
Kompressors und die Lage des Schwerpunkts in Bezug auf die Auenmalle werden in der

folgenden Abbildung dargestellt. (4)
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Abbildung 2: Abmessungen Kompressor Bock Fk40 (4)

Die Abmessungen des Kompressors haben einen mafBgeblichen Einfluss auf das Tréigheits-
moment und sind fiir die Positionierung der Lager (wie im Kapitel 4 dieser Arbeit beschrie-
ben) von grofler Bedeutung. Aus diesem Grund haben sie auch entsprechend einen Einfluss

auf die Isolationseigenschaften der Lagerung.
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2.3 Beschreibung des Vibrationsproblems

Um eine Optimierung der Lagerung des Kompressors durchzufiihren, ist eine genaue Betrach-
tung des Vibrationsproblems im Reisebus wichtig. Diese wird im nédchsten Abschnitt be-

schrieben.

Beim Betrieb mit ausgeschalteter Klimaanlage sind im Fahrgastraum des Reisebusses keine
Geridusche oder Vibrationen, die dem Klimakompressor als Quelle zuzuordnen wéren, zu spii-

ren.

Anders sieht es beim Betrieb mit eingeschalteter Klimaanlage aus. Beim Einschalten der Kli-
maanlage wird der Kompressor iiber eine Magnetkupplung in Betrieb genommen. Sobald dies
der Fall ist, wird eine Vibration auf dem Boden des Heckbereiches des Fahrgastraumes spiir-
bar. Die Vibration regt auch die Sitze an. Das Ergebnis sind deutlich spiirbare Vibrationen auf
den letzten fiinf bis sechs Sitzreihen im Heckbereich des Reisebusses. Die vorhandenen In-

formationen dazu stammen von einer subjektiven Analyse des Problems.

Die Vibrationen sind nur bei Motordrehzahlen im Leerlaufbereich deutlich spiirbar. Bei hohe-
ren Drehzahlen werden die Vibrationen geringer bis nicht mehr spiirbar. Die Untersuchung

soll aus diesem Grund der Laufruhe im Leerlaufbetrieb eine besondere Gewichtung erteilen.

Eine quantitative Untersuchung der Schwingungen ist nicht Gegenstand dieser Arbeit. Uber
den Einsatz von Beschleunigungsaufnehmern und Mikrophonen, wire es moglich Aussagen
zur Frequenz und Schwingungsamplitude zu machen. Der Vorteil widre womoglich eine ge-
nauere Eingrenzung der problematischen Eigenfrequenzen. Da im Rahmen dieser Arbeit diese

Eingrenzung nicht moglich ist, werden alle moglichen Eigenfrequenzen untersucht.
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2.4 Bisheriges Kompressor-Lagerungskonzept

Im dem folgenden Abschnitt wird die bisherige Lagerung vorgestellt Es handelt sich um die
Lagerung, bei der das Leerlaufproblem auftritt. Dies ist der Ausgangspunkt, auf den sich die

Optimierung der Lagerung beziehen soll.

Abbildung 3 zeigt das Heck des Reisebusses mit dem Vibrationsproblem, bei offener Motor-
abdeckung. Zu sehen ist der Motorraum mit Kompressoreinheit. In der Mitte ist der Kompres-
sor, von GEA Bock GmbH, in silberner Farbe auf seiner Lagerung zu erkennen. Rechts in
schwarz ist der Hauptdiesel mit samtlichen Motoraggregaten. Deutlich erkennbar ist auch der
Antriebsriemen und der Riemenspanner (unten), die wegen der gro3en zu iibertragenen Krif-

te, fiir die Anforderungen an den Lagern eine wichtige Rolle spielen.

Abbildung 3: Lagerung des Kompressors mit Vibrationsproblem.

Malgeblich beim Isolationsverhalten der Lagerung des Kompressors sind die Lagerpositio-
nen. Aus diesem Grund werden die genauen Lagerpositionen von dem bisherigen Lagerungs-
konzept beschrieben. Das Ziel dahinter ist eine Untersuchung dariiber, ob diese Positionen

tatsdchlich fiir das Isolationsverhalten optimal sind.
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2.4.1 Einfiihren eines Koordinatensystem

Zur Beschreibung der genauen Lagerpositionen wird ein Koordinatensystem mit Nullpunkt
im Schwerpunkt des Kompressors eingefiihrt. In Abbildung 4 ist das eingefiihrte Koordina-
tensystem auf dem Kompressor dargestellt. Im Rahmen dieser Arbeit wird hédufig auf dieses
Koordinatensystem zuriickgegriffen. Bei der gewiéhlten Ausrichtung des Koordinatensystems
wurde eine in der Fahrzeugbranche hiufig verwendete Variante genommen, in der die x-
Achse gegen die Fahrtrichtung, die y-Achse in Fahrtrichtung nach rechts und die z-Achse

nach oben zeigt.

Vz - Gieren

Fahrtrichtung

Y

My - Nicken

Abbildung 4: Koordinatensystem fiir den Kompressor

In der Abbildung sind auBerdem noch die iiblichen Bezeichnungen fiir die verschiedenen
Drehbewegungen im Koordinatensystem angegeben: Eine Drehung um die Léngsachse, in
diesem Fall die x-Achse, wird als ,,Wanken* oder ,,Rollen* bezeichnet, eine Drehung um die
Vertikalachse, in diesem Fall die z-Achse, wird als ,,Gieren* bezeichnet und eine Drehung um
die Querachse, in diesem Fall die y-Achse, wird als ,,Nicken* bezeichnet. Fiir die Beschrei-
bung der Schwingungsrichtungen des Kompressors in den folgenden Kapiteln werden im

Rahmen dieser Arbeit diese Bezeichnungen hiufiger verwendet.
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2.4.2 Lagerpositionen im bisherigen Konzept

Bevor die Koordinaten von den Lagern angegeben werden, wird das bisherige Lagerungskon-
zept dargestellt und beschrieben. Auf den Abbildungen 5 und 6 sind die Lagerelemente in
Gelb zu erkennen, die Wippe und Achse, worauf der Kompressor angeschraubt ist, in Rot und

der Kompressor in Blau.

Torsionslager1
Torsionslager3

Torsionslager2

Luftfeder

Abbildung 6: Vorderansicht der Kompressorlagerung und Riemenspanner

Der Kompressor ist auf einer Wippe (rot) angeschraubt, welche mit einer Achse verbunden
ist. Die Achse ist auf drei Torsionslagern (gelb) mitten durch die Lingsachse (x-Achse) des
Kompressors gelagert: zwei davon (Torsionslager 1 und Torsionslager 2) vor dem Kompres-
sor auf der Seite der Riemenscheibe. Der Grund dafiir liegt darin, dass auf der Seite des Ant-
riebes hohe statische Lasten, die durch den Antriebsriemen zustande kommen, anfallen. Zu-
sdtzlich ist die Achse auf ein Torsionslager (Torsionslager 3) hinter dem Kompressor gelagert.
Um eine Drehung um die x-Achse zu verhindern, ist diese Wippe noch zusitzlich mit einer

Luftfeder (gelb) abgestiitzt. Die Luftfeder ist an einem Biigel montiert. Bei Spannungskriften
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vom Riemen wird der Kompressor um die negative x-Achse gedreht. Dadurch dreht die
Stahlwippe mit und belastet die Luftfeder auf Druck. Fiir den Fall eines Ausfalls der Luftfeder
ist ein Gummianschlag vorgesehen. Um die Riemenspannung aufrechtzuerhalten und zusétz-

lich auch Flattern zu verhindern wird ein Riemenspanner eingesetzt.

In der folgenden Tabelle sind die Positionen der vier verschiedenen Lager in Bezug auf den

Schwerpunkt des Kompressors erkennbar.

Tabelle 1: Lagerpositionen bei bisherigen Lagerungskonzept

X [mm] y [mm] z [mm]
Torsionslager 1 172 0 -186
Torsionslager 2 127 0 -185
Torsionslager 3 -167 0 -182
Luftfeder -32 -188 -189

Torsionale Lager besitzen in der Regel eine niedrige torsionale Kennung und eine sehr hohe
radiale Kennung. Dabei bezeichnet eine radiale Kennung das Kraft-Weg-Diagramm eines
Lagers in radialer Richtung. Die genauen Steifigkeiten der eingesetzten Lager sind nicht be-

kannt.

Auf den ersten Blick ist erkennbar, dass dieses Lagerungskonzept hohe Steifigkeiten in allen
Richtungen besitzt, auler im Falle der Drehung um die x-Achse, wo die Luftfeder die Haupt-
lasten trigt. Die Steifigkeit der Luftfeder lésst sich nicht iiber den Druck am Ventil einstellen,
diese wird nur vom Aufbau der Luftfeder bestimmt und womdoglich iiber die Auslenkung,
abhiingig von dessen Kennlinie. Uber den Luftdruck der Feder lisst sich die Auslenkung bei
Last anpassen. Es ist keine Moglichkeit vorgesehen, um den Luftdruck der Feder im Betrieb

zu regulieren.

Ein Nachteil dieser Konstruktion ist die Tatsache, dass die Luftfeder iiber die Zeit Luft ver-
liert, dadurch sinkt der Luftdruck. Bei sinkendem Luftdruck, wiirde die Luftfeder immer wei-
ter ausgelenkt werden, bis diese nicht mehr die Lasten ibernimmt, sondern der eingebaute
Gummianschlag an der Wippe. Dieser kann aber kaum eine Federwirkung aufweisen, und

konnte sehr wahrscheinlich zu unerwiinschten Vibrationen fiithren.
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3 Grundlagen zu Schwingungen und deren Isolation

Fiir eine physikalische Untersuchung der Lagerung des Kompressors wird dieser und seine
Lagerung als ein Masse-Feder-System beschrieben. Zusitzlich konnen die Ddmpfungseigen-
schaften der Lagerung auch mitberiicksichtigt werden. Der Kompressor ist bei diesem Modell,
als eine Masse reprisentiert. Die Gummilager als Federelemente, oder bei Beriicksichtigung
der Dampfung als Feder-/Dampferelemente. Da die Steifigkeit des Kompressors viel hoher ist

als die der Lagerung, wird diese hierbei vernachléssigt.

Um das Ziel der optimalen Isolierung zu erkldren, muss zuerst einmal erldutert werden, wie
eine Vibration und dessen Ubertragung mathematisch beschreibbar ist. In diesem Kapitel wird
auf die mathematische Beschreibung von freien Schwingungen eingegangen, um das Schwin-
gungsverhalten des Kompressors im Falle einer StoBbelastung zu untersuchen. Zusitzlich
werden erzwungene Schwingungen untersucht. Hiermit ldsst sich das Schwingungsverhalten
des Kompressors im normalen Betrieb beschreiben. In diesem Abschnitt wird auf die Vergro-
Berungsfunktion und auf den Isolationsbereich genauer eingegangen. (Dieser gilt im Kapitel 4
als Ziel fiir den Betriebsbereich des Kompressors.) Es soll dabei auf simtliche physikalische
Prinzipien eingegangen werden. Die Herleitung jeder Formel ist fiir diese Arbeit nicht von
Bedeutung, aus diesem Grund werden nur die wichtigsten Gleichungen und Losungen ohne

Herleitung angegeben.

3.1 Vibrationen im Bereich der Mechanik

Vibrationen werden in der Mechanik als Schwingungen beschrieben. Die meisten technischen
Schwingungen lassen sich nidherungsweise mit einer Sinus- oder Cosinusfunktion beschreiben
(5). Hierbei handelt es sich um eine bewdhrte Niherung. Die Verwendung vom Sinus und

Cosinus erleichtert deutliche die analytische Losung von Differentialgleichungen.

Fiir ein lineares Schwingungsverhalten gilt entsprechend:
X =Xy, + Xsinwt 1

Xy Mittellage der Schwingung
X: Amplitude der Schwingung

w: Kreisfrequenz

Bei der Untersuchung von technischen Schwingungen in Bezug auf Isolation sind die Ampli-

tude und die Kreisfrequenz von grofer Bedeutung. Fiir den Menschen sind die als angenehm
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oder unangenehm zu bezeichnenden Schwingungen nicht nur von der Schwingungsamplitude,

sondern auch maf3gebend von der Frequenz abhéngig.
Voraussetzung fiir die Beschreibung einer Schwingung mit Gleichung 1 ist die Periodizitit.
Diese wird mit der folgenden Formel beschrieben:

x(t) =x(t+T) 2

, wobei T die Periodendauer bezeichnet. Aus Gleichung 2 ist zu erkennen, dass x(t) ihren An-
fangswert nach jeder Periodendauer T, also nach jedem Schwingungsvorgang erreicht. Man
bezeichnet dieses Phidnomen als Periodizitit. Sie wird bei den meisten technischen Schwin-
gungen, inklusive des Betriebsverhaltens eines Hubkolbenkompressors, ndherungsweise ein-

gehalten. (5)

3.2 Freie Schwingungen

Zunichst wird auf das Modell eines einfachen Schwingers eingegangen. Hierbei handelt es
sich um einen linearen Massenschwinger mit nur einem Freiheitsgrad. Der Schwinger

schwingt frei, das bedeutet er erfahrt keine duflere Anregung.

3.2.1 Ungeddmpfte freie Schwingungen

Man betrachtet folgendes Lagerungsmodell. Eine Masse m ist auf einer Feder mit der Feder-

steifigkeit ¢ aufgestellt:
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Abbildung 7: Ungeddmpfter Ein-Massen-Schwinger (6)

mi+cx=0 3

cx: Federkraft
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Gleichung 3 ist eine lineare, homogene Differentialgleichung 2. Ordnung, die das Schwingen
einer Masse auf einer Feder beschreibt. Bei Systemen mit mehreren Federn handelt es sich bei
der Federsteifigkeit ¢ um die Gesamtfedersteifigkeit des Systems in dem betrachteten Frei-
heitsgrad. Zu beachten bei der Berechnung der Gesamtfedersteifigkeit ist die Anordnung der

Federn. Moglich sind Parallel- und Reihenschaltung der Federn.

Man fiihrt folgende Zusammenfassung ein:

c 4
w = /—
m
Dies ist die Definition der Eigenfrequenz o. Diese Grofe wird in dieser Arbeit von groBer

Bedeutung sein, da die Eigenfrequenz eine der wichtigsten GroBen ist, um das Schwingungs-

verhalten von Systemen zu beschreiben.

Aus Gleichung 4 ersichtlich ist die Tatsache, dass die Eigenfrequenz in einem System mit nur

einem Freiheitsgrad nur von der Federsteifigkeit und der Masse des Systems abhéngt.

Aus der Zusammenfiihrung von Gleichung 3 mit Gleichung 4 folgt:
¥+ w?x=0 5

Die allgemeine Losung dieser Differentialgleichung lautet(6):
Vo .
x(t) = xocoswt + Zsm wt

Dabei ist x, die Anfangsauslenkung der Masse und v, die Anfangsgeschwindigkeit. Bei Glei-
chung 6 ist zu beachten, dass die statische Auslenkung der Feder durch die Masse genauso
wie x, und v, keinen Einfluss auf die Eigenfrequenz hat (6). Im Falle des Kompressors ist
aus diesem Grund auch die Eigenfrequenz unabhingig vom Betrag der darauf wirkenden

Krifte durch den Riemen.

3.2.2 Gedampfte freie Schwingungen

Alle technischen Federn besitzen auch ein Mafl an Dimpfung, wobei diese, zum Beispiel bei
Stahlfedern, sehr niedrig ist. Bei allen technischen Vorgéingen spielt Reibung eine Rolle.
Energie wird in Wirme umgewandelt. Im Falle von Schwingungsvorgingen ist der Energie-
verlust im Abklingen der Schwingung erkennbar. Dieser Vorgang wird als Dampfung be-

schrieben. Die Amplitude wird immer kleiner bis der Koper zur Ruhe kommt.
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Eine gewohnliche Form der Lagerung fiir Schwingungssysteme ist der Einsatz von Gummife-
dern. Gummifedern haben im Vergleich zu Stahlfedern eine ausgeprigte Dampfung. Ein be-
liebtes Modell fiir die Beschreibung vom Schwingverhalten von Gummi ist das Kelvin-Voigt-
Modell (7). Das Schwingverhalten wird nach diesem Modell als eine Parallelschaltung einer
Feder mit einem Dampfer beschrieben. Das Kelvin-Voigt-Modell ist in Abbildung 8 darges-
tellt. Dabei ist zu beachten, dass dessen Verhalten einzig von der Steifigkeit der Feder ¢ und

dem Didmpfungsgrad d abhingt.

C |/ d
1=

Abbildung 8: Kelvin-Voigt-Modell: Parallelschaltung von Feder und Ddampfer (8)

Fiir die elastische Lagerung des Kompressors im Rahmen dieser Arbeit ist der Einsatz von
Gummilagern vorgesehen. Das Verhalten des Gummilagers nach dem Kelvin-Voigt-Modell

lasst sich mit folgender Differentialgleichung beschreiben:

mi+dx+cx=0 7

dx: Dampfungskraft

Dabei handelt es sich um die Gleichung fiir freie Schwingungen, mit dem Zusatz der Damp-
fungskraft. Hierbei handelt sich um einen viskosen Dampfer. Die Reaktionskraft ist propor-

tional zur Geschwindigkeit.

Das Lehrsche Didmpfungsmal} wird wie folgt definiert:

Dabei werden drei verschiedene Dampfungsverhalten unterschieden: starke Ddmpfung (D>1),

aperiodischer Grenzfall (D=1) und schwache Dampfung (D<1).

In Abbildung 9 wird ein System mit drei verschiedenen Dampfungsarten dargestellt. Auffal-
lend dabei ist, dass beim aperiodischen Grenzfall (D=1) die Masse unabhingig vom Feder-

Masse-Dampfer-System immer in der kiirzesten Zeit zur Ruhe kommt. Auch zu beachten ist
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die Tatsache, dass es bei schwacher Dimpfung (D<1) zum Nachschwingen der Masse mit

abfallender Amplitude kommt, die Frequenz ist dabei konstant.
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Abbildung 9: Einfluss des Ddmpfungsgrades auf eine Schwingung (9)

Mit dem Modell einer freien geddmpften Schwingung lésst sich das Verhalten des Kompres-
sors im Reisebus nach einer Stofbelastung beschreiben. Dieser Fall tritt beim Uberfahren ei-
nes Objektes oder Durchfahren eines Schlaglochs auf. In Bezug auf die erwihnten Fahrereig-
nisse ist das Ziel, eine Lagerung zu entwickeln, bei der die gelagerte Masse in der kiirzesten
Zeit und ohne Nachschwingen zur Ruhe kommt. Das heifit, ein Didmpfungsmal in der Gro-
Benordnung des aperiodischen Grenzfalles (D=1) wird angestrebt. Das Nachschwingen vom
dem Kompressor nach einer Sto3belastung soll vermieden werden, da es zu unerwiinschten

Vibrationen im Fahrgastraum fiihren kann.

3.3 Erzwungene Schwingungen

Beim Fall der Schwingungen des Kompressors im normalen Betrieb handelt es sich um er-
zwungene Schwingungen, das heiflt die periodische Schwingungsanregung wird von auflen
auf den Korper eingeleitet. In diesem Fall liegt die Herkunft der Anregung in den dynami-

schen Massenkriften und Massenmomenten des Kompressors in Betrieb.

Im Rahmen dieser Arbeit wurde zur Berechnung der Eigenfrequenzen des Systems die Ddmp-
fung nicht mit einbezogen. Der Einfluss der Dampfung auf die Eigenfrequenzen ist besonders
bei niedrigen Dampfungsraten relativ niedrig. Deswegen ist die Vernachlidssigung der Diamp-

fung bei der Berechnung der Eigenfrequenzen eine akzeptable Vereinfachung (6).
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3.3.1 Ungedidmpfte erzwungene Schwingungen

Ein Masse-Schwinger mit Kraftanregung ldsst sich mit folgender Differentialgleichung be-

schreiben(6):

mx + cx = Fycos (t 9

, wobei (2 die Frequenz der Kraft ist und F, der Betrag der Anregungskraft. Man fiihrt noch
folgende Abkiirzung ein:

xoz? 10

Gleichungen 10 und 4 eingesetzt in Gleichung 9 ergeben:
¥+ w?x = w?xy cos Ot 11

Fiir die Losung der Differentialgleichung wird erstmals die Definition der Vergroferungs-

funktion V eingefiihrt. Diese beschreibt das Ubertragungsverhalten der Feder.

Ve w .
Mit dem Frequenzverhiltnis:
Q
n=— 13
Und damit :
V= : 14
1—n?

Die Losung der Differentialgleichung nach einem hinreichend langen Einschwingvorgang

beschreibt das Schwingverhalten der Masse und lautet:
x(t) = xoV cos Qt 15

Beim niheren Betrachten der Losungsgleichung ist erkennbar, dass die Amplitude der
Schwingung im Zusammenspiel mit der Lagerung nur von dem Betrag der Anregungskraft F,

(siehe Gleichung 10) und dem VergroBerungsfaktor V abhingt. Die Anregungskraft ist ab-
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hingig von der Wahl des Kompressors. Im Rahmen dieser Arbeit wird ein ausgewéhltes Agg-
regat untersucht. Der Betrag von der Anregungskraft F; ist durch dessen Bauart fest be-
stimmt. Aus diesem Grund bildet die VergroBerungsfunktion V die Basis bei der Untersu-

chung von der Ubertragung von Schwingungen in den Busrahmen.
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Abbildung 10: Betrag der Vergrofierungsfunktion V (10)

In der Abbildung 10 ist die VergroBerungsfunktion dargestellt. Diese hat eine Asymptote an
der Stelle, wo die Erregerfrequenz gleich der Eigenfrequenz ist. Bei einem Frequenzverhéltnis
von 11 = 1 wiirde bei einem System ohne Dimpfung die Amplitude immer gréer werden, bis
zum Versagen des Bauteils. Wie aber schon erwéhnt, existieren keine technischen Systeme
ohne Reibung, das heifit, es gibt immer eine gewisse Dampfung im System. Der Einfluss der

Déampfung auf die Vergroerungsfunktion wird im nédchsten Abschnitt erldutert.

3.3.2 Gedidmpfte erzwungene Schwingungen

Fiir die Auswirkungen vom Betrieb eines Systems im Bereich der Eigenfrequenz ist es auch

notig, den Einfluss der Ddmpfung auf ein gelagertes System mit zu untersuchen.

In Abbildung 11 ist eine Darstellung des zu untersuchenden Systems zu sehen. Wie im Ab-
schnitt 3.3.2 wirkt auf die Masse die zeitabhingige Kraft F,. Die Herkunft dieser Kraft sind
die Massentrigheitskrifte des Kolbenverdichters. Die Gummilagerung nach dem Kelvin-
Voigt-Modell wird nochmal iiber ein Federelement und einem Dampferelement beschrieben.

Dabei ist die Anregungskraft Fj; abhingig von der Anregungsfrequenz () und der Zeit .
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F, cost

Abbildung 11: Kraftangeregter Feder-Masse-Schwinger mit Déimpfung (11)

Mit der folgenden Definition:

16

SRR

28 =

6: Abklingkonstante

lasst sich das Schwingsystem mit folgender Differentialgleichung beschreiben(12):
¥+ 26x + wix = w?x, cos At — 26Qx,sinfdt 17

Hierbei handelt es sich um erzwungene Schwingungen mit Feder-/Dampferfulpunktanregung.
Das bedeutet, die Auslenkung wegen der Anregungsschwingungen ist beim Federelement und
Diampferelement gleich. Diese Anregungsart wurde im Rahmen dieser Arbeit fiir die Be-
schreibung des Verhaltens der Lager genommen, weil es dem Verhalten einer Gummilage-
rung im Betrieb am besten entspricht. Hintergrund ist: Im Falle eines Gummilagers sind das
federnde und das ddmpfende Element im Gummi des Lagers vereint. Beide Elemente erfahren

immer die gleiche Schwingungsbelastung vom Kompressor (12).

Genauso wie beim Modell ohne Dampfung spielt hier auch die VergroBerungsfunktion fiir die
Lagerungsentwicklung in Hinsicht auf die Schwingungsisolation die wichtigste Rolle. Die

VergroBerungsfunktion nach einer hinreichend langen Einschwingzeit lautet:

J1+4D?%n?

~ JA—n?)% +4D7n?

18

Vap
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Abbildung 12: Vergrofserungsfunktion mit Feder-/Ddmpferanregung in Abhdingigkeit von der
Ddmpfung (11)

Auf Abbildung 12 erkennt man die graphische Darstellung von Gleichung 18. Hierauf sind

drei Bereiche der Vergroerungsfunktion zu unterscheiden:
1) Fir 0 < n « 1:

In diesem Bereich werden die Schwingungskrifte annidhernd gleich iiber die Lager weiterge-
leitet. Man erkennt weder eine deutliche Verstirkung der Schwingungskrifte, noch eine Iso-

lierung. Die Ddmpfung spielt nur eine untergeordnete Rolle.
2) Fir n = 1:

Im Bereich nahe der Eigenfrequenz ist eine deutliche Verstirkung der Schwingungen erkenn-
bar. Die Verstiarkung ist nahe n = 1 maximal, abhéngig von der Didmpfung kann das Maxi-

mum auch bei leicht niedrigeren Werten von 1 liegen. Die Ddmpfung spielt in diesem Bereich
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eine wichtige Rolle, diese bestimmt, wie grofl die Verstiarkung der Schwingungen ist. Bei sehr
niedriger Didmpfung ist die Verstdrkung sehr gro3, bei sehr hohen Dampfungsraten ist die
Verstiarkung kleiner, im Falle D > 5 gibt es keine Verstiarkung, das Verhalten dhnelt dem im
Bereich 7 < 1. Man nennt den Bereich nahe der Eigenfrequenz Resonanzbereich, und er ist
fiir die meisten technischen Anwendungen zu vermeiden, da es zur Entstehung von extremen

Kriften kommen kann, sogar zum Versagen des Bauteils.

Es ist zu vermuten, dass bei dem bisherigen Lagerungskonzept dieser Fall im Leerlauf auftritt.
Das wiirde die starken Schwingamplituden bei Leerlauf im Bereich des Fahrgastraumes erkla-

ren.

3) Fiir n > V/2:

In diesem Bereich findet die Schwingungsisolation statt, das heiflt die Schwingungen der
Masse werden in einem kleineren Betrag iiber die Lagerung weitergegeben. Je grofler das
Frequenzverhiltnis n ist, also das Verhiltnis zwischen Anregungsfrequenz und Eigenfre-
quenz, desto groBer die Isolierwirkung. Die Dampfung spielt in diesem Bereich auch eine
wesentliche Rolle: je groBBer die Ddmpfung, desto kleiner die Isolierwirkung, also @hnlich wie

im Bereich 1).

Im Rahmen dieser Arbeit ist das Ziel, eine gute Isolierung der Schwingungen des Kompres-

sors zu erreichen. Um dieses Ziel auszufiihren soll die Lagerung so konstruiert werden, dass n

groBer als V2 ist. Dies ist moglich, in dem die Anregungsfrequenz Q deutlich groBer als die
Eigenfrequenz des Systems o wird (Gleichung 12).  ist direkt proportional zum Drehzahlbe-
reich des Kompressors. Diese Frequenz ist also vom System festgelegt durch die Ubersetzung
zwischen Motor und Kompressor. Die Lagerung soll also so entwickelt werden, dass die Ei-
genfrequenzen o klein genug gehalten werden, so dass erwiinschte Schwingungsisolierung

erreicht wird.

Bei Systemen mit Betriebspunkten im Resonanzbereich kann es empfehlenswert sein ein ho-
heres Didmpfungsmal} einzusetzen. Vorteil daraus wire eine niedrigere Verstirkung beim Be-
trieb nahe einer Eigenfrequenz. Ein deutlicher Nachteil wire eine schlechtere Performance im
Bereich der Isolation. Ganz besonders wirkt sich das bei hoheren Frequenzen aus. Im Fahr-
zeugbereich treten im vielen Féllen zusitzlich zu Vibrationen deren Oberschwingungen auf,
die im Fahrzeug oft als Larm erkennbar sind. Die Isolation dieser hoherfequenten Schwin-
gungen wird deutlich verschlechtert beim Einsatz einer hoherdampfenden Gummimischung.
Empfohlen wird im Bezug auf Schwingungsisolierung auf hohere Ddmpfungen zu verzichten,

auller es ist keine weitere Losung vorhanden.
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Um Nachschwingen des Kompressors bei einer Stofbelastung zu reduzieren, empfiehlt es
sich einen Didmpfungsgrad von D=1 zu verwenden. Dennoch soll die Ddmpfung fiir die
Schwingungsisolierung moglichst klein gehalten werden. Da es sich dabei um einen Wider-
spruch handelt, muss ein Kompromiss gewihlt werden. Es wird eine gewisse Nachschwing-
zeit in Kauf genommen. Das System soll einen Diampfungsgrad im Bereich der schwachen
Déampfung besitzen. Das Verhalten wiirde dem der Kurve D=0,5 in Abbildung 9 dhneln. Der
benotigte Ddmpfungsgrad wird im Falle einer Gummilagerung iiber die Wahl der Gummimi-

schung erreicht.

3.4 Hysteretische Ddmpfung

In der Gummiindustrie wird die Ddmpfung eines Gummibauteils oft in Winkel angegeben.
Hierbei handelt sich um den Verlustwinkel. Dieser wird in Abhingigkeit einer Schwingungs-
belastung auf das Bauteil angegeben (hédufig mit Frequenz und Amplitude). Der Verlustwin-
kel bezeichnet die Phasenverschiebung zwischen einer harmonischen Weganregung und dem
daraus entstehenden Kraftsignal der schwingenden Masse. Es handelt sich um eine hystereti-
sche Dampfungsgrofle. In der Mechanik unterscheidet man viskose -, Reibungs- und hystere-
tische Dampfung. Es handelt sich jeweils um Modellen zur physikalischen Beschreibung von
Vorgéngen in der Natur. Hierbei entsteht die Frage, welches Modell sich fiir die Beschreibung
der Lagerung des Kompressors, sich am besten eignet. Bei der im letzten Abschnitt vorgetra-
genen viskosen Dampfung handelt sich um eine frequenzabhidngige Dampfungsgréfe. Die
Dampfung steigt dabei mit der Frequenz. Bei der Verwendung eines konstanten Verlustwin-
kels bei der hysteretischen Dampfung handelt sich um eine frequenzunabhingige Dimp-

fungsgroBe.

Das Lehrsche Diampfungsmal hingt wie folgt von dem Verlustwinkel ab:

tPh
p=-—%
2n

19

Gleichung 19 eingesetzt in die VergroBerungsfunktion mit Feder- /Dampferanregung (Glei-

chung 17) ergibt die Vergrolerungsfunktion in Abhingigkeit des Verlustwinkels:

V 1+ (tang)?

\/(1 ~ D2 4 (tangy?

= 20
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Mit Annahme eines konstanten Verlustwinkels ergibt sich die VergroBerungsfunktion wie in
Abbildung 13 dargestellt. Fiir diese Abbildung wurde als Beispiel die Eigenfrequenz «=36Hz
gewihlt. Im Gegensatz zu der VergroBerungsfunktion in Abbildung 12 ist der Einfluss der
Dampfung im Bereich der Isolation nur sehr gering, auf der Grafik ist es nicht mehr erkenn-

bar. Das liegt an der Annahme, dass der Verlustwinkel konstant ist.
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Abbildung 13: Vergroferungsfunktion Vy mit konstanten Verlustwinkel

Bei niedrigen Frequenzen lassen sich mit Annahme eines konstanten Verlustwinkels bei
Gummilagern héufig gute Ergebnisse berechnen. Das liegt daran, dass bei den hiufig verwen-
deten Mischungen unter 100Hz Verlustwinkelanstiege von nur wenigen Gradzahlen erkenn-
bar sind. Bei Abbildung 14 ist aufféllig, dass Unterschieden von 3° bis 30° Dampfung zwar
im Resonanzbereich einen starken Einfluss haben, aber nicht im Isolationsbereich. Typische
Verlustwinkel bei Gummilagern bei Frequenzen unter 100Hz befinden sich im Bereich von 3°
bis 12°.

In Abbildung 14 ist ein Frequenzgang eines gewohnlichen Gummilagers dargestellt. Hierbei
handelt sich um ein Lingslenkerlager von einem Fahrzeug der Kompaktklasse, hergestellt von
der Firma TrelleborgVibracoustic. Die Grafik zeigt den Verlauf der Steifigkeit des Bauteils
K* in N/mm. Auch zu sehen ist der Verlauf der Dampfung in Abhingigkeit der Frequenz, im
Diagramm als ,,Phase" bezeichnet. Gepriift wurde das Bauteil bei dieser Messung mit einer
Sinusbelastung mit 0,025mm Amplitude und eine Vorlast von 0,05kN im Frequenzbereich O
bis 500Hz. Zu beachten ist der Verlustwinkelanstieg im Bereich von 1 bis 100Hz im Betrag

von nur 1,8°. Der Steifigkeitsanstieg betrdgt im gleichen Bereich 17%. Die Verlustwinkel-
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und die Steifigkeitsanstiege haben einen Einfluss auf die reale VergroBBerungsfunktion. Dabei
ist zu beachten, dass Abweichungen in den Betrdgen wie in Abbildung 15 nur deutliche Un-
terschiede im Bereich der Resonanz bewirken. Beim Léngslenkerlager ist bei 36Hz eine Er-
hohung der Steifigkeit um 8% zu sehen. Eingesetzt in Gleichung 4 wiirde der Steifigkeitsans-

tieg dieses Bauteiles eine Erhohung der Eigenfrequenz um nur 1,5 Hz auf 37,4Hz bewirken.
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Abbildung 14: Frequenzgang eines Liingslenkerlagers von einem Fahrzeug der

Kompaktklasse

Verlustwinkel- genauso wie Steifigkeitsanstieg beeinflussen das dynamische Verhalten von
Gummilagern in Bezug auf die VergroBerungsfunktion. Bei hohen frequenzabhingigen Ver-
lustwinkelanstiege wire die Untersuchung mit dem lehrschen Dimpfungsmal} eher geeignet,
als die hysteretische Dampfungsanalyse. Im Bereich unter 100Hz handelt sich aber um relativ
kleine Betrdge beim Verlustwinkelanstieg. Fiir das Verhalten von gewo6hnlichen Gummila-
gern bei Frequenzen unter 100Hz liefert das Modell der konstanten hysteretischen Dampfung
realitidtsnahe Ergebnisse. Bei der Betrachtung des Isolationsverhaltens der Lagerung bei ho-
hen Frequenzen, wo Lirmisolation eine wichtige Rolle spielt darf der Verlustwinkelanstieg
und dessen Einfluss auf den Isolationsbereich der Vergroerungsfunktion nicht vernachléssigt

werden.
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3.5 Dynamisches Verhalten von Gummi

Vollstiandigkeitshalber soll in diesem Abschnitt kurz auf das reale dynamische Verhalten von
Gummi eingegangen werden. In dieser Arbeit handelt sich beim Begriff Gummi nur um Na-
turkautschuk, da dieser am meisten verbreitet ist fiir Lagerungsanwendungen. Viskose Diamp-
fung und hysteretische Dampfung allein sind nicht ausreichend, um das dynamische Verhilt-
nis zu beschreiben. Um genaue Aussagen iiber die Ddmpfung von Gummilagern zu machen,

sind weiterfithrende Modelle notig.

Weiterfiihrende Modelle verwenden Reibungsdampfungselemente zusitzlich zu viskosen
Déampfungselemente. Ein Beispiel hiervon ist auf Abbildung 13 dargestellt. Der Anteil an
viskoser Ddmpfung ist bei Gummi besonders bei niedrigen Frequenzen deutlich kleiner, als
die Reibungsdimpfung..(13) Bei dem abgebildeten Modell handelt es sich um ein deutlich
komplexeres System, als das in Abbildung 8 dargestellte Kelvin-Voigt-Modell. Dieses Modell
verwendet Reibelemente in Parallelschaltung zu Federelementen. Die Arbeit mit solchen Mo-
dellen liefert genauere Ergebnisse als das Kelvin-Voigt-Modell in Bezug auf die Dadmpfungs-
eigenschaften von Gummilager. Der Nachteil von solchen Modellen ist aber, dass es sich da-
bei um aufwendige nichtlineare Differentialgleichungen handelt. Diese sind deutlich komple-
xer zu 10sen und sehr oft analytisch nicht 16sbar. Aus diesem Grund wird der Einsatz von nu-

merischen Methoden notig.

Viskosedampfer L___—‘—: | Jt—_ e —E—_I —

Reibungsdimpfer ——— a | E 'K‘I

Abbildung 15: Modell zur Beschreibung des dynamischen Verhaltens von Gummi (13)
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3.6 Schwingungen in Systemen mit mehreren Freiheitsgraden

Bis jetzt wurde die Kompressorlagerung nur in Bezug auf einen Freiheitsgrad untersucht. Bei
einer Schwingung, die in nur einer Richtung wirkt, konnte damit die Lagerung hinreichend
untersucht werden. Im Falle der Kompressorlagerung sind Anregungskrifte in verschiedenen
Freiheitsgraden zu priifen. Die Untersuchung lésst sich nicht auf nur einen Freiheitsgrad be-

schrinken.

Ein Starrkorper im Raum besitzt insgesamt sechs Freiheitsgrade: Drei translatorische und drei

rotatorische Freiheitsgrade.

Der Korper besitzt entsprechend auch sechs Starrkorpereigenfrequenzen. Diese sollen einzeln

im Bezug auf Schwingungsrichtung und Schwingungsisolierung untersucht werden.

Die Berechnung der Eigenfrequenzen bei Systemen mit mehreren Freiheitsgraden erfolgt ba-
sierend auf den gleichen Gleichungen wie fiir einen Freiheitsgrad, aber mit der Erweiterung
auf Matrizen und Vektorenrechnung. Die Differentialgleichung zur Beschreibung einer ge-

ddmpften Schwingung mit mehreren Freiheitsgraden lautet entsprechend:

My + Dy + Cy = F(t) 21

M: [NxN] Massenmatrix

D: [NxN] Dédmpfungsmatrix

C: [NxN] Steifigkeitsmatrix
F(t): [N] Kraftanregungsvektor

Bei Gleichung 19 gibt N die Anzahl der Freiheitsgrade an. In diesem Anwendungsfall lautet

also N=6, da im Rahmen dieser Arbeit nur Starrkdperschwingungen beriicksichtigt werden.

Die Massenmatrix M wird auch als Trigheitstensor bezeichnet. Die Steifigkeitsmatrix C be-
schreibt die Federsteifigkeiten des Systems in allen Raumrichtungen. Die Dampfungsmatrix
D entsprechend der Dampfung in allen Raumrichtungen. F(t) ist ein Vektor, der die Schwin-

gungsanregung in alle Raumrichtungen angibt.

Als Losung von Gleichung 21 bekommt man ein Eigenwertproblem, daraus sind sechs Eigen-
frequenzen zu berechnen. Dazu erhilt man entsprechend eine Ubertragungsfunktion mit sechs

Maxima. Im Sinne der Schwingungsisolierung sollten die Eigenfrequenzen klein genug sein,

SIS V2 gilt. Dabei ist w4, die groBte Eigenfrequenz des Systems.

damit
Wmax
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Im Gegensatz zur Schwingung mit nur einem Freiheitsgrad sind die Eigenfrequenzen und
deren Wirkrichtungen bei einem System mit mehreren Freiheitsgraden auch von den Positio-
nen der Lager abhiingig. Dies bedeutet, es kann zu jeder Eigenfrequenz auch eine Schwin-
gungsrichtung bestimmt werden. Eine Eigenfrequenz kénnte zum Beispiel einen hohen Anteil
an kinetischer Energie im Bereich einer Nickbewegung und zusitzlich noch einen restlichen

Anteil an Energie in einer translatorischen Bewegung in Richtung der z-Achse haben.

3.7 Kontinuumsschwingungen

Beim Modell eines Starrkorpers handelt es sich um eine Vereinfachung. In der Realitit haben
Korper immer eine Steifigkeit. Bei der entsprechenden Anregung konnen alle Korper zusitz-
lich zu Starrkorperschwingungen auch andere Schwingungsarten erfahren. Beispiele dafiir
sind: Biegeschwingungen, Torsionsschwingungen und Kompressionsschwingungen. Die Un-
tersuchung von Schwingungen von deformierbaren Korper bezeichnet man als Kontinuums-
mechanik. Genauso wie es Starrkdper-Eigenfrequenzen gibt, gibt es auch entsprechend Eigen-
frequenzen im Bereich der Kontinuumsmechanik. Je hoher die Steifigkeit des Korpers ist,
desto hoher ist die Eigenfrequenz der Schwingung. Bei einer periodischen Anregung im Fre-
quenzbereich der Eigenfrequenz der Schwingung konnen sehr hohen Amplituden auftreten,
dhnlich wie bei den Starrkorpereigenfrequenzen. Im Bereich der Kontinuumsmechanik treten
oft gekoppelte Systeme auf, bei denen sich Eigenfrequenzen in verschiedenen Freiheitsgraden

gegenseitig beeinflussen. (5)

Die Kontinuumsschwingungen des Kompressors wurden im Rahmen dieser Arbeit nicht mit-
beriicksichtigt. Nicht nur wegen der fehlenden Informationen zu Geometrie und Werkstoffen
des Kompressors, sondern wegen seiner sehr hohen Steifigkeit. Der Block des Kompressors
ist aus einer nicht spezifizierten Aluminiumlegierung gegossen und besteht hauptsichlich aus
einem Bauteil. Aus diesem Grund wiren die Eigenfrequenzen in einem Bereich deutlich iiber
200Hz zu erwarten. In erster Ndaherung wére anzunehmen, dass es sich beim Vibrationsprob-
lem im Vergleich dazu eher um niederfrequentere Starrkdrperschwingungen handelt. Diese
Behauptung ist nicht belegt, sondern basiert auf Erfahrungswerten. Um diese Behauptung
unwiderruflich zu belegen, wire diesbeziiglich eine weitere Untersuchung zur Bestimmung
der Eigenfrequenzen des deformierbaren Korpers notig sowie eine Messung der Frequenz der

Vibrationen im Fahrgastraum.
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4 Entwicklung eines optimierten Lagerungskonzeptes

In dem folgenden Kapitel wird ein optimiertes Lagerungskonzept entwickelt. Die Entwick-
lung ist so aufgebaut, dass zuerst die Anforderungen aufgestellt werden, dann werden die Be-

rechnungsziele und zuletzt die Konzepte berechnet.

4.1 Auswahl der Federn

In Frage kommen fiir die Lagerung des Kompressors Gummilager, Schraubenfedern oder

Luftfedern.

Schraubenfedern haben als Vorteile sehr hohe Wirmebestiandigkeit und Lebensdauer. Sie
miissten aber wegen der sehr niedrigen eigenen Ddmpfung mit StoBddmpfern ergénzt werden.
Ein zusitzlicher Nachteil von dieser Federart ist die Tatsache, dass diese nur eine Hauptar-
beitsrichtung hat. Fiir die Lagerung des Kompressors kommen sie aus diesen Griinden nicht in

Frage.

Luftfedern haben den Vorteil, dass sich die Auslenkungen bei unterschiedlichen Lasten iiber
den Luftdruck regulieren lassen. Zusitzlich besteht die Mdoglichkeit, die Steifigkeit iiber Zu-
satzluftvolumina im Betrieb zu verdndern. Im Falle dieser Kompressorlagerung sind nur An-
regungskrifte vorhanden wihrend der Kompressor im Betrieb ist. Also wiirde die Moglich-
keit, die Federraten fiir verschiedene Lastfélle anzupassen, keinen Vorteil bringen. Eine Luft-
feder besitzt wie eine Stahlfeder nur eine Hauptarbeitsrichtung. Luftfedern zeigen in Zugbe-
lastung eine deutlich niedrigere Steifigkeit, als bei Druckbelastung. Eine Luftfeder ist im Ver-

gleich zu einem Gummilager empfindlicher gegen duflere Einfliisse.

Gummilager sind eine gewohnliche Wahl bei der Lagerung von Maschinen. Sie haben den
Vorteil, dass sich damit gezielt Steifigkeiten in alle Raumrichtungen einstellen lassen. AuB3er-
dem besitzen diese eine eigene Dampfung. Daher der Einsatz von zusitzlichen StoBdampfer
nicht notig. Oft ist es moglich, Gummilager mit Endanschlidge auszustatten, was bei Sto3be-
lastungen oder andere selten auftretenden hohen Kréften von Vorteil sein kann. Auf eine typi-
sche Kennlinie eines Gummilagers wird in Abschnitt 4.5 eingegangen. Wegen der Vorteile
der Gummilager gegeniiber den Luftfedern soll die Auslegung der Lagerung bei dieser Aus-

arbeitung sich auf Gummilager ausrichten.
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4.2 Anforderungen an die Kompressorlagerung

Fiir die Entwicklung der Lagerung miissen zuerst alle wichtigen Anforderungen gefunden und
untersucht werden. Das Lagerungskonzept soll nicht nur den Komfort der Passagiere erhohen,
sondern muss zusétzlich den sicheren Betrieb des Kompressors gewihrleisten. Eine elastische
Lagerung wird abhiingig von der Belastung ausgelenkt. Fiir den sicheren Betrieb des Ant-
riebsriemens sollen alle Betriebszustinden des Kompressors bei der Auslegung der Lagerung
beriicksichtigt werden. Zusitzlich soll die Anforderung an die Lebensdauer spezifiziert wer-

den.

4.2.1 Schwingungsisolierung

Im Vordergrund der Auslegung der Lagerung steht die Schwingungsisolation. Das aktuelle
Vibrationsproblem soll gelost werden. Eine perfekte Isolierung ist rein physikalisch iiber eine
Gummilagerung nicht moglich. Bei der VergroBerungsfunktion (Abbildung 10) ist dieses
Phénomen ersichtlich. Bei hohen #-Werten néhert sich die Funktion nur asymptotisch der

idealen Isolation, kann diese aber, mathematisch betrachtet, nicht erreichen.

Zu der storenden Vibration im Fahrgastraum gibt es keine Daten zur Amplitude oder Fre-
quenz. Zusitzlich gibt es fiir Fahrzeuge keine Normen in Bezug auf maximal zulédssige Werte
fiir Schwingungsbelastung und Komfort. Es kann aus diesem Grund kein numerisches Ziel
aufgestellt werden fiir eine maximale Schwingungsamplitude im Fahrgastraum. Dies ist bei
vibroakustischen Phdnomenen in Fahrzeugen nicht selten der Fall. Eine endgiiltige Bewertung
der Kompressorlagerung kann nur nach dem Einbau in einen Reisebus erfolgen. Die Schwin-
gungen sollen so weit isoliert werden, dass diese im Fahrgastraum nicht mehr als unangenehm

auffallen. Die Beurteilung erfolgt subjektiv iiber Testpersonen.

Als Ziel dieser Arbeit soll eine Lagerung entwickelt werden, die nur im Isolierbereich der
VergroBerungsfunktion arbeitet. Resonanzeffekte sollen vermieden werden. Als perfekt wird
eine Schwingungsisolation bezeichnet, die so weit isoliert, dass die Schwingungen fiir den

Anwender im Fahrgastraum subjektiv nicht mehr unangenehm sind.

4.2.2 Statische Krifte

Zusitzlich zu den Anforderungen an die Schwingungsisolierung gibt es weitere Anspriiche an
die elastische Lagerung. Der Kompressor wird von zwei Keilriemen angetrieben. Uber diese
Riemen wirken Krifte auf den Kompressor. Diese Krifte miissen entsprechend auch von der

Lagerung aufgenommen werden.
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Um einen ordentlichen Betrieb der Antriebsriemen zu gewéhrleisten, ist eine Vorspannung
notig. Die notige Vorspannung von beiden Riemen betrigt F, = 2 * 400N = 800N. Zusitz-
lich werden bei maximaler Last M = 46Nm auf die Riemenscheibe iibertragen. Dieser Fall tritt

bei der maximalen Drehzahl des Motors auf, diese betrigt 1900min~1.

Die Ubersetzung iber den Riemenantrieb betrigt I=1,5. Der Durchmesser der Riemenscheibe
am Kompressor betrigt Dg = 200mm. Der Riemen greift mit einem Winkel von 20° gegenii-
ber der Horizontalen am Kompressor an. In der folgenden Abbildung sind die auf den Komp-

ressor wirkenden Krifte dargestellt. Dabei lautet:

M
" D,/2

Fp = 460N 22

AuBler der Belastung iiber dem Riemen ist noch die Gewichtskraft des Kompressors zu be-
riicksichtigen. Die Masse betrigt 35 kg, das bedeutet Fy = 343N in Richtung negativer z-
Achse.

Abbildung 16: Darstellung der auf den Kompressor wirkenden Krdifte

Es gibt fiir den Kompressor zwei Hauptbetriebszustinde: Kompressor in Betrieb, und Komp-
ressor aufler Betrieb. Der Kompressor wird iiber eine Magnetkupplung gesteuert. Diese

schlieft die Kraftiibertragung zwischen Riemenscheibe und Antriebswelle des Kompressors.

Die Vorspannung des Riemens muss in jedem Betriebszustand des eingeschalteten Kompres-
sors gewihrleistet werden. Um ein Durchrutschen des Riemens im Falle abfallender Vorspan-
nung wegen einer Auslenkung des Kompressors zu verhindern, ist ein Riemenspanner vorge-

sehen.
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Tabelle 2: Statische Belastung des Kompressors

Auf die Kompres-
Betriebszustand Drehzahl .
Drehzahl Motor sorwelle wirken-
Kompressor Kompressor den Kriiften
Kraft ist drehzahl-
Lastfall | geschaltet ‘ Omin~* 800N
1 unabhéngig
Maximale Dreh-
Lastfall Eingeschaltet zahl: 2850min~1 | 1260N und 46Nm
2 1900min~t

Quelle der Daten fiir die beiden Lastfille ist der Hersteller des Busses. Bei Drehzahlen unter
der maximalen Drehzahl ist das abgenommene Drehmoment nur geringfiigig kleiner, als bei
Volllast, darum wird dieser Lastfall nicht getrennt in die Berechnung mit einbezogen (14). Da
die Krifte bei dem Lastfall 2 deutlich groBer sind als beim Lastfall 1, wird nur der Lastfall mit

den hoheren Kriften beriicksichtigt.

Beim Einschalten des Kompressors kann es zu hoheren Kriften auf die Lagerung kommen.
Hintergrund ist die Trigheit des Kompressors. Die schnelle Beschleunigung der Komponen-
ten erzeugt hohe Reaktionskrifte auf die Lagerung. Da diese Krifte nur fiir sehr kleine Zeit-
rdume auftreten, sind Anschlige bei den Lagern als Federwegbegrenzung vorzusehen. Diese
sollen laute Gerdusche oder Schiden an den Lagern verhindern. Im welchen Ausmal} diese
Krifte auftreten, miisste in einer weiteren Untersuchung erforscht werden. Auf ein Beispiel

fiir solche Anschlidge bei Gummilagern wird im Abschnitt 4.4 eingegangen.

Eine Konsequenz der statischen Krifte ist, dass bei einer elastischen Lagerung eine Auslen-
kung des Kompressors bei Last auftritt. Diese Auslenkung muss beachtet werden, da der
Winkel zwischen Riemen und Riemenscheibe dem Verdrehwinkel des Kompressors gegenii-
ber dem Schwerpunktkoordinatensystem gleicht. Sehr gro3e Winkel erhohen den Verschleifl
des Riemens, da eine Flanke des Riemens deutlich mehr belastet wird. Bei sehr groen Ver-

drehwinkeln besteht das Risiko, dass der Riemen sich von der Scheibe 16st.

4.2.3 Dynamische Krifte

Zusitzlich zu den statischen Kriften wirken auch dynamische Krifte bei bestimmten Fahrma-
novern auf den Kompressor. Bei Fahrmanovern wie zum Beispiel Schlaglocher oder Fahrt

iiber Kanten entstehen hohe Beschleunigungen des Fahrzeugs in unterschiedlichen Richtun-
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gen. Diese Beschleunigungen wirken auch auf die Kompressorlagerung und miissen von der

Lagerung aufgenommen werden konnen.

Im Falle eines LKWs werden im Bereich der Motorlagerungsauslegung Beschleunigungen
von bis zu 5g (,,g* bezeichnet hierbei die Erdbeschleunigung) beriicksichtigt. Bei Reisebus-
sen sind die Lasten deutlich niedriger, da diese nicht fiir den Einsatz auf nicht asphaltierten
und schlechten StraB3en ausgelegt werden. Basierend auf Erfahrungswerten soll in dieser Ar-
beit von ein maximale Beschleunigung bei St68en von 3g in positiver und negativer z-
Richtung angenommen werden. Fahrmandver mit maximalen Beschleunigungen treten selten
im Leben des Fahrzeugs auf. Es muss sichergestellt werden, dass die Lagerung bei Auftreten

der Last nicht versagt.

Ferner wirken auch die dynamischen Massenkrifte und Massenmomente, die der Kompressor
im Betrieb erfihrt, auf die Lagerung. Diese Belastung tritt mehrere tausend Mal pro Minute
auf, in Abhingigkeit von Ordnung und Drehzahl des Kompressors. Der Frequenzbereich liegt
im Bereich von 20- bis 100Hz. Da es sich aber bei diesen Belastungen im Betrag um sehr
niedrige Krifte handelt, ist die Schiddigungsrate auf die Gummilager trotz der sehr hohen

Wiederholungsrate fiir die Auslegung nicht von Bedeutung.

4.2.4 Temperatur

Bei dem eingesetzten Motor handelt es sich um einen Turbo-Diesel mit 11 Litern Hubraum
von DAF Trucks Deutschland GmbH. In dieser Motorgeneration werden die Euro VI Abgas-
emissionsvorschriften eingehalten. Dafiir sind die Temperaturen im Motorraum im Vergleich
zu dlteren Generationen deutlich gestiegen. Abgaskatalysatoren erreichen bei hoheren Tempe-
raturen bessere Wirkungsgrade, womit bessere Emissionswerte erreicht werden. Aus diesem
Grund werden in der aktuellen Motorgeneration hohere Temperaturen im Bereich der Abgas-
fiihrung gefahren. Die Motorraumtemperaturen konnen aus diesem Grund iiber lingere Zeit-

raume 85°C betragen

Naturkautschuk verliert bei hohen Temperaturen seine physikalischen Eigenschaften. Die
Steifigkeit sinkt, genauso wie die Dampfung und es treten beschleunigte Alterung und héhere
Setzraten ein. Um das zu vermeiden, sind fiir den Einsatz bei hohen Temperaturen spezielle
Mischungen vorgesehen. Bei diesen Mischungen ist der Einsatz bei 85°C problemlos mog-
lich, und auch kurzzeitig bei bis zu 95°C (15). Bei der Auslegung der Gummilager fiir den

Kompressor ist es entsprechend notwendig, auf eine Hochtemperatur-Gummimischung zu-
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riickzugreifen. In diesem Fall hitte die Temperaturbelastung keine negativen Folgen auf die

Lagerung.

4.2.5 Lebensdauer

Die Lagerung soll bei einer erwarteten Fahrleistung von 1000km am Tag eine Mindest-
lebensdauer von zwei Jahren erreichen. Der Reisebus soll fiir den tdglichen Dauereinsatz aus-

gelegt werden.

Die Berechnung einer Lebensdauer fiir elastische Lager ist sehr aufwendig und kann im Rah-
men dieser Arbeit nicht ausgefiihrt werden. Fiir eine grundlegende Simulation im Bezug auf

Lebensdauer wire eine weitere Untersuchung notig.

4.3 Berechnung der Eigenfrequenzen und statischen Auslenkungen

Die Software ESSOS wurde im Rahmen dieser Arbeit fiir die Berechnung der Eigenfrequen-
zen und auch fiir die Berechnung der statischen Auslenkungen der Lager unter Last verwen-
det. ESSOS steht fiir ,,Engine Suspension System Optimization Software*; auf Deutsch iiber-
setzt ,,Software fiir die Optimierung von Aufhingungssystemen fiir Motoren*. Die Software
wurde von der Firma TrelleborgVibracoustic fiir die Auslegung von Motorlagerungen entwi-
ckelt. Sie basiert auf Matlab und verwendet die im vorherigen Kapitel vorgetragenen Grund-
lagen fiir die Berechnung. Die Berechnung erfolgt fiir einen einzelnen Starrkdrper mit sechs

Freiheitsgraden.
Fiir die Berechnung miissen folgende Parameter eingegeben werden:

e Lagerpositionen im Bezug auf Massenschwerpunkt

e Lagersteifigkeiten der einzelnen Lager in x-,y- und z-Richtung
e Masse des Kompressors

e Massentriagheitsmatrix

e Zusitzlich konnen auch statische Krifte und Momente eingegeben werden

Im Rahmen dieser Arbeit werden Trigheitstensoren in folgender Form angegeben:

I 1 xy Iy,
Iyx Iyy IYZ
I, 1 zy I,
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Der Trigheitstensor des Kompressors wurde von der Firma GEA Bock GmbH zur Verfiigung

gestellt und lautet:
333623 -2741 —-8684
—2741 415445 1536
—8684 1536 314682

Dabei werden die Trigheitsmomente in kg mm? angegeben.

Zusitzlich zur Berechnung der Eigenfrequenzen ist auch die Berechnung der statischen Aus-
lenkungen der Lager notwendig. Grund dafiir ist, dass diese sich direkt auf die Dimensionie-
rung der Lager auswirken. AuBlerdem sind die Verdrehungen des Kompressors auch direkt

davon abhiingig, was eine Auswirkung auf die Antriebsriemen zur Folge hat.

Fiir die Berechnung der statischen Auslenkungen der Lager miissen die auf den Kompressor
wirkenden Krifte eingegeben werden. Als Eingabe sind die Reaktionskrifte des Kompressors
in allen Richtungen notig. Diese lassen sich aus den zwei Lastfillen berechnen: Kompressor
im Betrieb und Kompressor auBler Betrieb. Die zwei Lastfille und die Reaktionskrifte des

Kompressors sind auf Tabelle 3 zu sehen.

Tabelle 3: Auf den Kompressor wirkende statische Krdfte und Momente

Fx [N] Fy [N] Fz [N] Mx [Nm] | My [Nm] | Mz [Nm]
AuBer Betrieb 0 747 -285 0 60 157
Im Betrieb 0 1260 -566 -46 119 312

Der Vorteil dieser Software ist, dass sie ermdoglicht, relativ schnell neue Konzepte zu berech-
nen. Eingangsparameter konnen mit wenig Aufwand angepasst werden. Bei der Entwicklung
von Aggregatlagern ist es moglich, leichte Anderungen der Eingangsparameter zu vollziehen
und direkt Ergebnisse zu priifen. Aus diesen Ergebnissen lassen sich Tendenzen erkennen,
und daraus konnen die Eingangsparameter wieder gezielt angepasst werden, um in einer
Schleife die Ergebnisse zu optimieren. In der Regel geschieht die Auslegung der Aggregatla-
gerung in der Konstruktionsphase, in der die Dimensionen des Fahrzeugs noch nicht endgiiltig
festgelegt sind. Aus diesem Grund ist es wichtig die bestmogliche Lagerposition mit Hilfe

einer numerischen Simulation frithzeitig zu definieren.

Eine Einschrinkung des Programms ist, dass es nur Lager mit linearen Kennlinien berechnen
kann. Dies bedeutet, dass nur eine konstante Steifigkeit pro Lager angegeben werden kann.

Viele Aggregatlager besitzen sowohl einen Bereich mit einer linearen Kennlinie, als auch
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Bereiche, bei denen die Kennlinie progressiv oder degressiv wird. Oft erwiinscht ist eine
progressive Tendenz bei hohen Auslenkungen. Eine lineare Kennlinie ist dagegen im Bereich
wo Isolierung die wichtige Rolle spielt erwiinscht. Fiir Sto3belastungen und andere Extrem-

fille bei denen grofle Auslenkungen auftreten ist eine progressive Kennlinie oft erwiinscht

Innerhalb dieser Ausarbeitung erfolgt die Auslegung der Lagerung mit der Annahme einer

linearen Kennlinie.

Ein Beispiel fiir eine Auswertung von Eigenfrequenzen fiir ein Lagerungskonzept ist auf Ab-
bildung 15 zu sehen. Auf der Grafik sind sechs Balken erkennbar. Diese zeigen die ersten
sechs Starrkorpereigenfrequenzen. Die Balken sind farbig markiert. Die Farben definieren die
sechs verschiedenen Raumrichtungen und sind in der Legende erlidutert. Die Prozentzahlen
darauf geben den Anteil an kinetischer Energie in der entsprechenden Richtung an. Die Be-
rechnung der Eigenfrequenzen erfolgt nach den Grundlagen von Abschnitt 3.3.1, also ohne
den Einfluss der Dampfung zu beriicksichtigen. Oberhalb jedes Balkens ist die Eigenfrequenz

in Hz angegeben.
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Abbildung 17: Beispiel fiir ein Ergebnis einer Eigenfrequenzberechnung mit ESSOS

Auf Abbildung 12 ist die VergroBerungsfunktion bei erzwungenen gedimpften Schwingun-
gen zu sehen. Dabei ist zu erkennen, dass die Maxima der Kurven sich in Abhédngigkeit von
der Dampfung leicht verschieben. Dieses Phinomen wird von der Software ESSOS nicht bei
der Berechnung beriicksichtigt. Bei niedrigeren Ddmpfungsraten ist der Einfluss relativ klein,

und sollte zu keine bedeutsamen Abweichungen fiihren.

Da die Software in erster Linie fiir die Berechnung von Motorlagern entwickelt wurde, ist sie
nicht dafiir vorgesehen, einen Antriebsriemen zu beriicksichtigen. Die Steifigkeit des Riemens

wirkt aber wie eine zusitzliche Feder auf das System und muss bei der Berechnung der Eigen-
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frequenzen auch mitberiicksichtigt werden. Hierzu ist die Steifigkeit des Riemens notig. Die
Steifigkeit des Riemens wurde basierend auf der Kraft-Dehnungskurve interpoliert (siche Ab-

bildung 18).
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Abbildung 18: Kraft-Dehnungskurve fiir den Antriebsriemen.

Aus der Kraft-Dehnungskurve mit Einbeziehung der Linge des Riemens lésst sich eine Stei-
figkeit ab 350N von 225N/mm berechnen. Daraus ergibt sich beim Einsatz von zwei Riemen
zusammengefasst eine Steifigkeit von 450N/mm, da diese parallel geschaltet sind. Hiermit

kann der Riemen als zusitzliches Lager bei ESSOS eingetragen werden.

4.4 Berechnungsziele

Aus den vorgestellten Anforderungen an die Kompressorlagerung lassen sich genaue Berech-

nungsziele erfassen: Das Hauptberechnungsziel ist die Erreichung der perfekten Schwin-

gungsisolation. Wie schon bereits erwihnt, soll hierfiir < /2 sein, damit die Lagerung im
Isolierbereich der VergroBerungsfunktion arbeitet. Um das Ziel zu erreichen, wird zunéchst

ein Zielwert fiir die hochste Eigenfrequenz berechnet.

Wegen des Einsatzes von Gegengewichten an der Kurbelwelle des Kompressors sind vom
Kompressor nur relativ kleine Massenkrifte und Momente der ersten Ordnung zu erwarten.
Die Krifte und Momente der zweiten Ordnung dagegen sind nicht ausgewuchtet. Aus diesem
Grund ist es eindeutig, dass die bedeutende Anregung von den Kriften der 2. Ordnung des

Kompressors herkommt.
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Die minimale Drehzahl des Hauptantriebsmotors liegt bei 600min~1, das ist die Leerlauf-
drehzahl. Mit einer Ubersetzung von I=1,5 errechnet sich eine minimale Drehzahl fiir den

Kompressor von 900min~1.

Die Frequenz der Anregung in der ersten Ordnung errechnet sich bei Leerlaufdrehzahl auf

15Hz. Die Frequenz der zweiten Ordnung der Anregung bei Leerlaufdrehzahl lautet 30Hz.

Als Hauptziel wird ein Wert von n < +/2 fiir alle Eigenfrequenzen gesetzt. Dabei wird als
Anregungsfrequenz die zweite Ordnung als Basis genommen. Damit die Forderung von
n < V2 eingehalten wird, darf die maximale Eigenfrequenz der sechs Starrkérpereigenformen

hochstens 21,2Hz betragen.

Da die Massenkrifte der 1.0rdnung sich in der Regel nicht vollstindig durch die Auswuch-
tung vermeiden lassen, soll als Nebenziel eine Maximale Eigenfrequenz von 10,6Hz angest-

rebt werden.

Ein weiteres Berechnungsziel richtet sich auf die Dimensionierung der Gummilager aus.
Fahrwerksbuchsen und Pendelstiitzenlager fiir PKWs sind Gummilager, dessen Kennlinien oft
im linearen Bereich Auslenkungen von 2mm bis 6mm besitzen. Die Dimensionierung der
Kompressorlagerung soll sich auf diesen Werte ausrichten. Ziel dahinter ist es, den Einsatz
von existierenden Bauteilen zu ermoglichen. Dies wiirde die Kosten im Bereich der Ausle-
gung und Entwicklung von neuen Lagern ersparen. Als maximale Auslenkung im linearen
Bereich wurde im Rahmen dieser Arbeit ein Wert von £5mm gewihlt. Ein zusitzlicher Vor-

teil dieser Einschrinkung ist eine kompakte Bauweise der Lager.

Abbildung 19 zeigt die statische Kennlinie eines gewohnlichen Fahrzeuglagers. In diesem
Fall handelt sich um die gleiche Langslenkerbuchse eines Fahrzeugs von der Kompaktklasse,
die fiir Abbildung 15 verwendet wurde. Angezeigt wird eine kraftgesteuerte, quasi-statische
Messung. Als quasi-statisch wird eine Messung bezeichnet, die mit einer sehr niedrigen Ge-
schwindigkeit aufgenommen wurde. Die Geschwindigkeit ist dabei niedrig genug, um von
dynamischen Phdnomenen kaum beeinflusst zu werden. Das Lager wurde in radialer Richtung
auf +6kN belastet. Dabei wurde die Kraft-Wegkennung aufgenommen. Auffillig dabei ist der
charakteristische lineare Bereich zwischen +5mm und +1kN. Im Rahmen dieser Arbeit soll ein
Lagerungskonzept entwickelt werden fiir ein Gummilager mit dhnlichem Kennlinienverlauf
wie das in dieser Abbildung. Vorteilhaft dabei sind ein linearer Bereich fiir Schwingungsiso-
lation und die progressiven Bereiche fiir das Auftreten von hohen Kriften von bis zu +6kN.
Die Progressivitit der Kurve bei hohen Auslenkungen wird iiber Gummianschlige im Lager

realisiert.
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Zu beachten sind auch die progressiven Bereiche der Kennlinie bei Auslenkungen die groB3er
als +5mm betragen. Diese sind fiir die Aufnahme von Kriften von hoheren Betrdgen, und

nicht in erster Linie zur Schwingungsisolation.
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Abbildung 19: Statische Kennlinie einer Lingslenkerbuchse eines Fahrzeugs der Kompakt-

klasse

Mit ESSOS, lassen sich Lager von allen Steifigkeiten einsetzen. Theoretisch wiren fiir die
optimale Lagerung zum Teil Steifigkeiten von bis zu unter 1 N/mm wiinschenswert. In der
Praxis sind aber nicht alle Steifigkeiten und Kombinationen von Steifigkeiten bei Gummilager
realisierbar. Eine minimale Lagersteifigkeit wurde im Rahmen dieser Ausarbeitung unabhin-

gig von der Belastungsrichtung von c=40N/mm ausgewihlt.

Die minimale Steifigkeit der Lager spielt bei den Fahrereignissen, bei denen gro3e Beschleu-
nigungen auftreten, eine wichtige Rolle. Im Abschnitt 4.1.3 wurde eine maximale Beschleu-
nigung von 3g als groBtmogliche zu beriicksichtigende Beschleunigung vorgestellt. Bei einem
Gewicht von 35kg wiirde dabei eine Kraft von 1029N auftreten. Dafiir sind bei der Lagerung
Anschldge vorzusehen, die zusitzlich zur statischen Belastung noch die Beschleunigungskrif-

te aufnehmen konnen. Ein Beispiel fiir Anschlédge ist in Abbildung 19 dargestellt.

Um den Verschleil am Keilriemen in Grenzen zu halten, soll in Absprache mit dem Lieferant

des Keilriemens eine maximale Verdrehung des Kompressors von 5° toleriert werden. Im
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Falle der Drehung um die x-Achse gilt diese Beschriankung nicht, da diese keinen Einfluss auf

den Riemenverschleif} hat.

4.5 Verschiebung von Eigenfrequenzen

Im Rahmen dieser Arbeit sollen die sechs Starrkorpereigenfrequenzen des Kompressors iiber
die Lagerung in den erwiinschten Bereichen verschoben werden. Wie schon im Kapitel 3 vor-
gestellt sind die Eigenfrequenzen des Kompressors nur von der Steifigkeit und der Position
der Lager zu beeinflussen. Fiir die Verschiebung der Eigenfrequenzen ist es moglich Anwei-
sungen aufzustellen. Diese sind hilfreich, um die einzelnen Eigenfrequenzen in den ge-
wiinschten Bereich zu verschieben. In Abbildung 20 wird eine Beispiellagerung eingefiihrt.
Der Massenschwerpunkt befindet sich im Nullpunkt des Koordinatensystems. L1, L2 und L3
sind die Lager. Alle drei befinden sich in der x-/y-Ebene.
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Abbildung 20: Beispiel eines Lagerungskonzeptes

Bei den drei translatorischen Bewegungsrichtungen lassen sich die Eigenfrequenzen gut durch
VergroBerung oder Verminderung der Steifigkeit der Lager in der erwiinschten Richtung ver-
schieben. Um die Eigenfrequenz des in Abbildung 20 vorgestellten Lagerungskonzeptes in x-
Richtung zu verkleinern, wire die einfachste Moglichkeit die Verringerung der Steifigkeiten

der Lager in x-Richtung.

Im Falle der Rotationseigenschwingungen spielt die Rotationssteifigkeit des Feder-Masse-
Systems die wichtigste Rolle. Dabei zu beriicksichtigen ist nicht nur die Steifigkeit der Lager
in der Rotationsebene, sondern auch deren Hebelarm. Das bedeutet, auch der Abstand der
Lager zum Rotationspunkt (auch Schwingungsknoten genannt) ist zu beriicksichtigen. Hierzu
wird auch ein Beispiel fiir das Lagerungskonzept in Abbildung 20 erldutert. Das Ziel soll die
Verschiebung der Gier-Eigenfrequenz mit Schwingungsknoten im Koordinatennullpunkt sein.

Eine Verringerung der Gier-Eigenfrequenz wire durch die Verkleinerung des Lagerabstandes
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in der Schwingungsebene zum Schwingungsknoten bei gleichbleibender Steifigkeit zu erzie-
len. So eine Verschiebung wird in Abbildung 21 a) dargestellt. Im Gegensatz dazu wird eine
Erhohung der Gier-Eigenfrequenz durch VergroBerung des Lagerabstandes zum Rotations-

punkt moglich. Diese ist in Abbildung 21 b) dargestellt.
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Abbildung 21: Beispiele zur Erhohung bzw. Verringerung der Gier-Eigenfrequenz bei gleich-
bleibenden Lagersteifigkeiten vom Lagerungskonzept in Abbildung 20

Die Erhohung der Lagersteifigkeiten in der Rotationsebene bezogen auf Gieren wird im fol-
genden Beispiel verdeutlicht. Die Erhohung der Lagersteifigkeiten von L3 oder L1 in y-
Richtung, oder L2 in x-Richtung erhohen die Gier-Eigenfrequenz. Zu beachten dabei ist aber,
dass eine Erhohung der Steifigkeiten in y-Richtung auch eine Erhohung der Eigenfrequenz in

y-Richtung fiihrt.

Beziiglich der Lagerung des Kompressors ist bei der Verschiebung der Eigenfrequenzen auf
die statischen Lasten zu achten. Das Verringern von Steifigkeiten und Lagerabstinden kann
zu groBere Auslenkungen der Lager fithren. Zusitzlich muss beachtet werden, dass die Ver-
dnderung eines Lagers Konsequenzen auf mehr als nur eine Eigenfrequenz zur Folge hat. Die
Lage des Schwingungsknotens ist oft bei der Auslegung nicht bekannt. Aus diesem Grund
muss, basierend auf die in diesem Abschnitt vorgestellten Vorschldge zur Verschiebung von
Eigenfrequenzen, immer in der Simulation der Einfluss auf das Gesamtsystem betrachtet wer-

den.
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4.6 Lagerungskonzepte

Zunichst werden sechs Lagerungskonzepte als Skizzen vorgestellt. Die Lagerungskonzepte
sind in Bezug auf statische Stabilitit und Minimierung von Eigenfrequenzen ausgewihlt.
Jedes Konzept besitzt drei Lagerungspunkte bezeichnet als L1, L2 und L3. Lagerungskonzep-
te mit mehr Lagern sind fiir diese Anwendung nicht vorteilhaft. Beim Einsatz von mehr als
drei Lagern wiirden Fertigungstoleranzen Probleme bei der Montage zur Folge haben, da es
sich dabei um einem iiberbestimmtes System handeln wiirde. Auerdem fordern zusitzliche

Lager eine Tendenz zum Erhohen der Eigenfrequenzen.

Auf den Skizzen in Abbildung 22 wird der Kompressor als ein Quader dargestellt mit halb-
transparenter blauer Vorder- und Riickseite. Die griine Scheibe stellt die Riemenscheibe auf
der Vorderseite des Kompressors dar. Die Ausrichtung der Skizze ldsst sich aus dem roten

Koordinatensystem ablesen.

Die Lagerungspunkte fiir die verschiedenen Lagerungskonzepten wurden mit den folgenden
zwel Zielen ausgewihlt: Minimierung der Eigenfrequenzen und Minimierung der statischen
Krifte die auf die Lager wirken. Die verschiedenen Konzepte wurden zum Teil von verschie-
denen erfolgreichen technischen Losungskonzepten inspiriert. Konzept 1 dhnelt der Motorla-
gerung eines langseingebauten Motors in einem Fahrzeuges, Konzept 2 einer Motorlagerung
eines industriellen Diesel-Strom-Generators. Konzept 6 verwendet dhnliche Lagerpositionen
wie der IST-Zustand. Konzept 4 dhnelt einer Lagerung eines quereingebauten Motor eines
PKWs. Konzept 3 dhnelt Konzept 6, auBler dass sich Lager 3 auf der Motorseite befindet. Bei
Konzept 5 ist L3 direkt an dem Antriebsriemen um dessen Krifte direkt abzugreifen, L1 und

L2 bilden eine Rotationsachse.

Diese sechs Konzepte bilden die Basis. Die Konzepte, die die gesetzten Zielen am besten er-

fiillen, sollen anschlieBend weiterhin optimiert werden.
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Abbildung 22: Lagerungskonzepte 1 bis 6
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Bei der Umsetzung der Lagerungskonzepte wurden die folgenden Lagerpositionen bezogen
auf den Kompressor-Schwerpunkt gewihlt. Bei der Auswahl der Lagerpositionen wurde die
Geometrie des Kompressors beachtet. Lagerpositionen, die zu einer Kollision mit dem Komp-
ressor oder Antriebsriemen fithren wiirden, wurden ausgeschlossen. Da die Umgebung des
Motorraumes vom Bushersteller noch nicht fest bestimmt ist, wurden in dieser Hinsicht die

Geometrien frei gewihlt.

Tabelle 4: Lagerpositionen in mm in Bezug auf das Schwerpunkt-Koordinatensystem

Konzept1 | Konzept 2 | Konzept3 | Konzept4 | Konzept5 | Konzept 6
120 0 150 122 120 150
-120 -140 0 -160 0 0
Lager 1 -210 -210 -185 200 -210 -185
120 0 -167 -140 -140 -167
120 140 0 -160 0 0
Lager 2 -230 -210 -182 200 -210 -182
-140 0 -36 0 205 -36
0 0 188 160 180 -188
Lager 3 0 200 -189 -190 90 -189

Jedes Lagerungskonzept soll in Bezug auf Eigenfrequenzen untersucht werden. Um dies zu
ermOglichen, musste zu jeder Lagerposition auch eine Lagersteifigkeit bestimmt werden. Die
Lagersteifigkeiten wurden in jedem einzelnen Fall so ausgelegt, dass die Berechnungsziele fiir
Lagerfreiwege und Mindeststeifigkeit in verschiedenen Richtungen eingehalten werden. Ma-
ximale Auslenkungen von +5mm wurden angestrebt, ohne diesen Wert zu tiberschreiten. In

der folgenden Tabelle sind die ausgewdhlten Lagersteifigkeiten angegeben.
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Tabelle 5: Ausgewdhlte Lagersteifigkeiten
Steifigkeiten [N/mm]
Konzept1 | Konzept2 | Konzept 3 | Konzept4 | Konzept5 | Konzept 6

160 200 80 60 40 40
180 100 320 270 170 320
Lager 1 z 190 40 40 60 50 260
X 170 250 40 40 40 40
y 80 100 60 60 80 60
Lager 2 z 350 60 200 80 40 150
X 40 60 40 80 40 40
y 40 150 40 60 160 40
Lager 3 z 40 40 300 40 80 300

Die sechs berechneten Starrkorpereigenfrequenzen fiir die sechs Lagerungskonzepte sind in
Tabelle 6 aufgefiihrt. Die Starrkorpereigenfrequenzen werden im Rahmen dieser Arbeit mit

steigendem Betrag geordnet und von 1 bis 6 nummeriert.

Tabelle 6: Eigenfrequenzen der vorgeschlagenen Konzepte

Konzept1 |Konzept2 |Konzept3 |Konzept4 |Konzept5 |Konzept6
1. Eigenfrequenz [Hz] 7,8 11,9 5,8 11,7 7,4 8,6
2. Eigenfrequenz [Hz] 12,7 12,9 11,2 13,1 10,0 11,0
3. Eigenfrequenz [Hz] 21,8 20,3 17,2 13,6 13,1 24,0
4. Eigenfrequenz [Hz] 35,2 41,4 33,8 23,7 28,3 34,5
5. Eigenfrequenz [Hz] 50,7 44,7 44,8 45,1 41,8 44,4
6. Eigenfrequenz [Hz] 64,8 60,1 67,3 61,9 62,2 67,0

Griin sind die Eigenfrequenzen gekennzeichnet, die das Nebenziel, und Gelb die, die das
Hauptziel erfiillen. Rot gekennzeichnet sin die Eigenfrequenzen, die keines der beiden Zielen
erfiillen. In der Tabelle deutlich erkennbar ist, dass keiner der Lagerungskonzepte die Min-
destanforderungen fiir das Hauptziel, die Isolation von Massenkréften der 2. Ordnung, erfiil-
len. AuBBerdem sind bei allen Konzepten mindestens zwei Eigenfrequenzen sehr deutlich au-
Berhalb des Isolationsbereiches. Diese wiren bei bestimmten Betriebszustinden im Reso-

nanzbereich.
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Konzept 1, 2 und 6 besitzen jeweils vier Eigenfrequenzen auBlerhalb des Isolationsbereiches,
nidmlich eine mehr als die restlichen Konzepte. Aus diesem Grund sind diese Lagerungskon-
zepte als deutlich schlechter zu bewerten als die anderen Konzepte. Diese Konzepte werden

wegen der médBigen Performance nicht weiterhin untersucht.

Bei Konzept 6 handelt es sich um ein Konzept mit dhnlichen Lagerpositionen wie der bisheri-
ge Konzept. Der Unterschied zwischen den Konzepten ist, dass Konzept 6 nur drei Lager
verwendet, anstatt vier. In der Position bei der beim bisherigen Konzept zwei Torsionslager,
dicht beieinander auf der Vorderseite des Kompressors angebracht waren, ist bei Konzept 6
nur ein Lager (sieche Abbildung 5 und Abbildung 22). Die Lagersteifigkeiten des bisherigen
Konzeptes sind nicht bekannt. Bei den ausgewihlten Steifigkeiten in Rahmen dieser Arbeit
zeigen diese Lagerpositionen keine gute Performance. Die Positionen der drei iibrigbleiben-

den Konzepten zeigen deutlich niedrigere Eigenfrequenzen.

4.7 Optimierung der Konzepte

Im Folgenden werden die Konzepte 3, 4 und 5 untersucht. In diesem Schritt wird empirisch
jedes Konzept und jede Lagerposition in alle Raumrichtungen im Bezug auf Minimierung der
Eigenfrequenzen erforscht. Dabei sollen die Konzepte auf das Maximum optimiert werden.
Wie bereits erldutert, wird bei der Optimierung auf die Einhaltung folgender drei Randbedin-

gungen geachtet:

¢ maximale Rotation Nicken und Gieren 5°
* maximale statische Auslenkung der Lager Smm

* minimale Steifigkeit 40N/mm.

In Tabelle 7 sind die Eigenfrequenzen der optimierten Konzepte zu sehen: Konzept 3.1, 4.1
und 5.1. Dabei wurden die Frequenzen wie bei Tabelle 6 farblich markiert. Fiir die Optimie-
rung der Konzepten wurden die Lagerpositionen verschoben, um die Eigenfrequenzen zu

vermindern. Der Vorgang der Optimierung erfolgte dabei empirisch.
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Tabelle 7: Optimierten Konzepten

Konzept 3.1 | Konzept 4.1 | Konzept 5.1
1. Eigenfrequenz [Hz] 9,1 10,1 6,5
2. Eigenfrequenz [Hz] 10,4 11,2 9,5
3. Eigenfrequenz [Hz] 16,1 15,0 13,0
4. Eigenfrequenz [Hz] 18,8 18,4 25,7
5. Eigenfrequenz [Hz] 32,9 36,2 34,5
6. Eigenfrequenz [Hz] 61,0 60,2 62,8

Die meisten Eigenfrequenzen sind gegeniiber den originalen Konzepten deutlich abgesunken.
Bei der sechsten Eigenfrequenz ist aber keine Optimierung moglich. Trotz Optimierung be-
finden sich nicht alle Eigenfrequenzen in dem erwiinschten Bereich. Das Ziel wurde nicht
erreicht. Bei den Konzepten 3.1 und 4.1 sind jeweils zwei Eigenfrequenzen auflerhalb des
Isolationsbereiches. Beim Konzept 5.1 sind sogar drei Eigenfrequenzen aullerhalb des er-

wiinschten Bereiches.
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5 Weiterfilhrende Untersuchung zur Verbesserung der
Schwingungsisolation

In diesem Kapitel sollen weiterfithrende Losungsmoglichkeiten vorgestellt und untersucht
werden. Das Ziel war, durch Positionierung der Lager und Auswahl der Steifigkeiten alle
Starrkorpereigenfrequenzen im Bereich der Isolation zu verschieben. Das ist nicht méglich.
Deswegen sollen weitere Losungsmoglichkeiten untersucht werden. Hierbei handelt es sich

jeweils um Kompromisslosungen. Deren Effektivitit und Plausibilitit soll iiberpriift werden.

5.1 Erhohung der Masse und des Trigheitsmomentes

Mit der Erhohung der Masse und der Trigheit des Systems ist es moglich, die Eigenfrequen-
zen weiter zu mindern. Dies ist aus Gleichung 21 zu entnehmen. Bei der Kompressorlagerung

wiirde die Moglichkeit bestehen, eine Masse an den Kompressor anzuschrauben.

Im Rahmen dieser Arbeit sollen zwei Varianten zur Erhohung der Masse und des Trigheits-
tensors untersucht werden. Dabei soll sich die Untersuchung vorerst auf das Konzept 3.1 be-
schrinken. In Abbildung 23 sind die Eigenfrequenzen dieses Konzeptes und deren Richtung
dargestellt. Die fiinfte Eigenfrequenz mit 32,87Hz und die sechste Eigenfrequenz mit 61,01Hz
befinden sich auBerhalb des Isolationsbereiches. Diese zwei Eigenfrequenzen sollen durch
Erhohung der Trédgheit und der Masse des Systems vermindert werden. Die dominierenden
Richtungen der fiinften Eigenfrequenz sind Nicken mit 59,6% der kinetischen Energie gefolgt
von Wanken mit 27,8%. Die dominierende Richtung bei der sechsten Eigenfrequenz ist das
Gieren mit 77,6% der kinetischen Energie. Auffillig ist dabei, dass alle die Eigenfrequenzen
die vermindert werden sollen, Rotationseigenfrequenzen sind. Dies bedeutet, dass eine reine
Erhohung der Masse im Schwerpunkt keine Verbesserung der Performance bringt. Die zu-
satzliche Masse muss die Trigheit in Bezug auf Rotation erhohen, um die problematischen

Eigenfrequenzen zu vermindern.
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Abbildung 23: Eigenfrequenzen Konzept 3.1

Es sollen zwei Varianten zur Optimierung untersucht werden: Masse (1) und Masse (2). Bei

beiden Massen handelt sich um massive Bauteile aus Stahl, die unterhalb des Kompressors

angebracht werden. Die Masse wird als homogen verteilt angenommen. Fiir die Dichte von

Stahl wurde der Wert ¢ = 7850 kg/m3 verwendet. Die Vorrichtungen, um die Massen an

den Kompressor anzubringen, und deren Einfluss auf Masse und Trigheit werden wegen ihres

vergleichbar kleinen Einflusses auf das Ergebnis, vernachldssigt. Die Ausmalle und Massen-

betridge zu beiden Varianten sind auf Abbildung 24 aufgefiihrt.

<— 180mm

Masse (1) m=25,4kg

7] 10Gmm

Masse (2) m=197kg

Abbildung 24: Ausmafle und Massenbetrige von Masse (1) und Masse (2)

Bei Masse (1) handelt sich um eine Masse, die auf alle Konzepte problemlos iibertragbar wi-

re. Die Unterseite des Kompressors ist bei den Konzepten 3.1, 4.1 und 5.1 frei und besitzt
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zusitzlich gut geeignete Anschraubpunkte. Die Masse ist so konstruiert, dass sie Platz zwi-
schen den Anschraubpunkten unterhalb des Kompressors finden kann. Bei Masse (2) handelt
es sich um eine Platte. Wegen der groen Ausmale konnte diese Masse schwerer im Bus un-
terzubringen sein. Sie sollte aber wegen der grofleren Masse und des groBeren Trigheitsten-
sors bessere Ergebnisse bei der Verminderung von Rotationseigenfrequenzen bringen. Die

Platte soll als mittig unter dem Kompressor befestigt angenommen werden.

Zur Untersuchung der Eigenfrequenzen wurden die Trigheitstensoren vom Kompressor mit
den Zusatzgewichten berechnet. Der Trigheitstensor von Masse (1) zusammen mit dem

Kompressor in kg mm? lautet:

486871 -—-2741 —8684
—2741 517258 1536
—8684 1536 400407

Der Triigheitstensor der Masse (2) zusammen mit dem Kompressor in kg mm? lautet:

1090364 2741 —8684
—-2741 2428186 1536
—8684 1536 2983682

Auffillig bei den Trigheitstensoren ist, dass Masse (2) das Trigheitsmoment des Kompres-
sors um einen deutlich hoheren Betrag als Masse (1) erhoht. Das liegt an der grofleren Masse

und an den Dimensionen des Korpers.

Auf Abbildung 25 sind die Eigenfrequenzen von dem Kompressor mit Masse (1) angezeigt.
Die zwei problematischen Eigenfrequenzen werden mit dem Zusatzgewicht nur um einen
Betrag von ~1Hz vermindert. Bei den Eigenfrequenzen mit einer translatorischen Richtung ist
der Einfluss der zusitzlichen Masse deutlicher zu erkennen. Diese sind aber nicht relevant in

Bezug auf das Ziel der Isolierung, da sich diese schon vorher im Isolationsbereich befanden.
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Abbildung 25: Eigenfrequenzen mit Masse (1)

In Abbildung 26 sind die Eigenfrequenzen des Kompressors mit Masse (2) angegeben. Die
Eigenfrequenzen sind im Vergleich zu Konzept 3.1 sehr deutlich gesunken. Die fiinfte Eigen-
frequenz befindet sich jetzt mit 16,2Hz im erwiinschten Bereich. Die sechste Eigenfrequenz
ist durch die Zusatzmasse deutlich gesunken: von 61Hz auf 30,6Hz. Trotzdem befindet sich
diese noch auflerhalb des Isolationsbereiches. Alle sonstigen Eigenfrequenzen sind wegen der

Zusatzmasse deutlich gesunken.

T

Abbildung 26: Eigenfrequenzen mit Masse (2)

Weder Masse (1) noch Masse (2) sind geeignet, um die erwiinschte Performance zu erzielen.
Masse (1) hat nur eine vernachlédssigbare Wirkung auf die Rotationseigenfrequenzen erbracht.

Hintergrund ist der nur leicht erhohte Trigheitstensor. Masse (2) hat eine grolere Wirkung, ist
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aber trotz deutlich groBBerer Masse und groerem Triagheitstensor trotzdem nicht ausreichend,

um das Ziel zu erfiillen.

Eine Erhohung der Masse ist heutzutage in der Nutzfahrzeugbranche nie erwiinscht, weil da-
durch Achslasten und Kraftstoffverbauch erhoht werden. Das Anbringen von Zusatzmassen
an einem Reisebus schrinkt die Konkurrenzfahigkeit deutlich ein. Fiir eine deutliche Verbes-
serung der Isolation wiére unter Umstéiinden eine geringe Erhohung der Masse tolerierbar. Bei
Masse (2) handelt sich um eine Massenerhhung von 196kg. Das ist fiir die heutige Reisebus-
industrie ein sehr hoher Betrag. Aus der Untersuchung mit Masse (1) und Masse (2) ist zu
erkennen, dass sich die Konzepte nur durch sehr gro3e Massen in Richtung der perfekten Iso-
lation verbessern lassen. Diese wiirden aber die Konkurrenzfihigkeit des Produktes zu stark

einschrinken und kommen fiir die Losung des Vibrationsproblems nicht in Frage.

5.2 Zusitzliches Auslegungsziel in Bezug auf die Leerlauffrequenz

Da das Ziel, alle Eigenfrequenzen in den Bereich der Isolation zu verschieben, nicht erreicht
wurde, soll die Performance bei den wichtigsten Betriebszustinden optimiert werden. Ein
hiufig auftretender Betriebszustand des Reisebusses ist die Leerlaufdrehzahl des Motors. In
diesem Bereich sind die starken Vibrationen des bisherigen Konzeptes am deutlichsten aufge-
fallen. Die Leerlaufdrehzahl tritt besonders im Stadtverkehr oft, und im Vergleich zu anderen
Drehzahlen, iiber relativ lange Perioden auf. Die Anregungsfrequenz ist in diesem Betriebszu-
stand konstant. Die Rollgerdusche und Windgerdusche sind sehr niedrig, und es gibt keine
zusitzlichen Vibrationen oder Gerdusche von dem Fahrwerk. Aus den genannten Griinden
gibt es im Leerlauf kaum Geridusche oder Vibrationen, die eine vom Kompressor ausgehende
Vibration im Leerlauf maskieren konnte. Eine Eigenfrequenz, die in der Leerlaufdrehzahl im
Bereich der Resonanz ldge, konnte als ganz besonders stérend empfunden werden. Infolge-
dessen wird als zusitzliches Ziel bei der Optimierung die Vermeidung der Eigenfrequenzen

bei der Leerlaufdrehzahl aufgestellt.

Die problematischen Eigenfrequenzen sollen mindestens im Leerlauf deutlich oberhalb der
Leerlaufanregungsfrequenz liegen. In diesem Bereich (n<<1) sind, wie im Kapitel 4.4 be-
schrieben, nur niedrige Verstdrkungserscheinungen der Schwingungen zu erwarten. Die Ei-
genfrequenzen der drei optimierten Konzepte, die immer noch hoher als das Ziel von 21,2Hz
sind, sollen so verschoben werden, dass die Resonanzerscheinungen eingegrenzt werden. Im
Rahmen dieser Arbeit wird eine maximale Verstirkung von 200% der Anregungskraft im

Leerlauf festgesetzt.
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Es soll eine minimale Eigenfrequenz berechnet werden, welche die maximale vorgegebene
Verstirkung erreicht. Hierfiir wird die VergroBerungsfunktion nach der Eigenfrequenz @ um-
gestellt. Der Verlustwinkelanstieg und der Steifigkeitsanstieg werden vernachlédssigt, da wie
im Abschnitt 4.4 vorgetragen diese bei den betrachteten Frequenzen nur wenig Einfluss auf

die VergroBerungsfunktion haben.

Bei Gleichung 23 handelt es sich um die nach ® umgestellte Geleichung 21. Die Vorzeichen-
falle, die aus den Wurzelfunktionen zustande kommen, werden durch eine Parameterstudie

aussortiert. In Gleichung 23 sind nur die relevanten Vorzeichen angegeben.

Q 23

Wmin,Res
J . \/1 @ o ()2

VZ

Fiir die Berechnung wird als Anregungsfrequenz die Leerlauffrequenz eingesetzt: 0 = 30Hz.
Der Zielwert fiir die VergroBBerung lautet V = 2. Beim Verlustwinkel wird ein relativ hoher
Wert genommen, um die Resonanzeffekte niedrig zu halten, ndmlich ¢ = 8°. Aus der Be-
rechnung ergibt sich eine minimale Eigenfrequenz von wyin res = 41,5Hz. Aus der Untersu-
chung ist ersichtlich, dass der Verlustwinkel in dem betrachteten Bereich der Vergroferungs-

funktion nur einen sehr geringen Einfluss auf die Vergroflerung besitzt.

5.2.1 Ergebnisse der Optimierung

Unter Beachtung des zusétzlichen Ziels im Bereich der Leerlauffrequenz werden die Lage-
rungen weiterhin optimiert. Die optimierten Konzepte heiBen Konzept 3.2, 4.2 und 5.2. In
Tabelle 8 sind die entsprechenden Lagerpositionen aufgelistet. Um einen Abstand zwischen
den Eigenfrequenzen im Bereich von 21,2Hz und 41,5Hz zu erzeugen, war es notig, Eigenfre-

quenzen zu erhohen. Im Abschnitt 4.5 ist das grundlegende Vorgehen dafiir erlautert.

Auf Tabellen 8 und 9 sind die gewihlten Lagerpositionen und Lagersteifigkeiten fiir die Kon-
zepte 3.2, 4.2 und 5.2 aufgelistet.



Weiterflihrende Untersuchung zur Verbesserung der Schwingungsisolation

Tabelle 8: Optimierte Lagerpositionen mit reduzierten Resonanzeffekten im Leerlauf

Konzept 3.2 | Konzept 4.2 | Konzept 5.2
300 122 170
Lager1 -30 -160 0
0 160 -213
-300 -140 -170
Lager 2 40 -160 0
0 160 -213
-167 0 210
Lager 3 188 160 100
0 -50 220

Tabelle 9: Optimierte Lagersteifigkeiten mit reduzierten Resonanzeffekten im Leerlauf

Steifigkeiten [N/mm]

Konzept 3.2 | Konzept 4.1 | Konzept 5.2
40 60 40
Lager 1 320 350 170
100 95 140
40 40 40
Lager 2 40 80 50
90 50 140
40 100 130
Lager 3 40 50 140
80 90 50
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In Tabelle 10 sind die Eigenfrequenzen der Konzepte 3.2, 4.2 und 5.2 dargestellt. Es wurde
die gleiche Farbkennzeichnung wie in Tabelle 6 und 7 verwendet. Bei Konzept 3.2 und Kon-
zept 4.2 erreichen keine Eigenfrequenzen das Nebenziel von 10,5Hz. Vier Eigenfrequenzen
erreichen das Ziel von 21,2Hz. Zwei Eigenfrequenzen befinden sich auBlerhalb des Isolations-

bereiches.

Bei Konzept 5.2 erreicht eine Eigenfrequenz den Isolationsbereich fiir die erste Ordnung und
zwel Eigenfrequenzen den Isolationsbereich fiir die zweite Ordnung. Drei Eigenfrequenzen
befinden sich auBlerhalb des Isolationsbereiches. Eine mehr, als bei den Konzepten 3.2 und
4.2. Das Hauptziel wird von weniger Eigenfrequenzen erreicht, als bei den Konzepten 3.2 und

4.2. Aus diesem Grund wird Konzept 5.2 nicht weiter untersucht.

Tabelle 10: Eigenfrequenzen der optimierten Konzepte mit reduzierten Resonanzeffekten im

Leerlauf

Konzept 3.2 | Konzept 4.2 | Konzept 5.2
1. Eigenfrequenz [Hz] 10,2 11,5 9,8
2. Eigenfrequenz [Hz] 10,6 13,6 14,5
3. Eigenfrequenz [Hz] 16,2 17,1 18,0
4. Eigenfrequenz [Hz] 19,5 18,5 41,5
5. Eigenfrequenz [Hz] 42,0 42,8 42,0
6. Eigenfrequenz [Hz] 78,4 62,6 63,1

Das Zusatzziel, eine Liicke im Bereich der Leerlauffrequenz zu bilden, konnte bei den Kon-
zepten 3.2 und 4.2 gut umgesetzt werden. Es befinden sich nach der Optimierung keine Ei-
genfrequenzen im Bereich von 21,2Hz bis 41,5Hz. Dies stellt sicher, dass die maximale Ver-

groferung im Bereich des Leerlaufes weniger als 200% der Anregungskrifte betragt.
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6 Vergleich und Bewertung der Lagerungskonzepte

In diesem Kapitel werden die beiden besten Konzepte, die im Rahmen dieser Arbeit entwi-
ckelt wurden, verglichen und bewertet. Hierbei handelt es sich um die Konzepten 3.2 und 4.2.

Am Ende wird das beste Konzept fiir die Anwendung vorgestellt.

6.1 Eigenfrequenzen im Isolierbereich

Auf Abbildung 27 sind die Eigenfrequenzen vom Konzept 3.2 aufgefiihrt. In blauer Schrift
sind zusitzlich die zugehorigen Motordrehzahlen zu jeder Eigenfrequenz angegeben. Die

Werte beziehen sich auf eine Anregung der 2. Ordnung.

i

Abbildung 27: Eigenfrequenzen Konzept 3.2

Auf Abbildung 28 sind die Eigenfrequenzen und zugehdrigen Motordrehzahlen von Konzept
4.2 angegeben; auch bei Anregung der 2. Ordnung.
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i

Abbildung 28: Eigenfrequenzen Konzept 4.2

Beim Startvorgang fihrt der Motor in einem von 0 //min auf 600 //min hoch. Hierbei fihrt er
durch die ersten vier Eigenfrequenzen. Da das Hochfahren des Motors relativ schnell verlduft,
spielen die VergroBerungen der Kréfte keine wichtige Rolle. Wegen der Tréigheit des Systems
kann sich in der kurzen Zeit keine starke Resonanz entwickeln. Bedeutend ist also nur das
Verhalten im normalen Betriebsbereich des Motors, ndmlich zwischen 600 //min und 1900

1/min.

Bei beiden Konzepten befinden sich im normalen Betrieb die ersten vier Eigenfrequenzen im
Isolierbereich. Das bedeutet, dass die Anregungskrifte vermindert auf den Reisebus iibertra-
gen werden. Je niedriger die Eigenfrequenz, desto kleiner die iibertragene Kraft. Bei Eigen-
frequenzen nahe 21,2Hz werden die Krifte fast 1:1 iibertragen. Um den Fahrgastraum zum
Schwingen zu bringen, ist ein hoher Kraftbetrag notig. Daraus ist abzuleiten, dass das Vibra-
tionsproblem des bisherigen Lagerungskonzeptes aus einer Resonanzerscheinung zustande
kommt. Die Eigenfrequenzen, die im Betrieb nur im Isolierbereich arbeiten, sind fiir Vibratio-
nen im Fahrgastraum nicht zustindig. Aus diesem Grund miissen die Eigenfrequenzen, die

sich auBerhalb des Isolierbereiches befinden, genauer untersucht werden,.

6.2 Eigenfrequenzen auBlerhalb des Isolationsbereiches

Die Gefahr der Eigenfrequenzen im Bereich iiber 21,2H7 ist, dass der Kompressor im Betrieb
durch diese Eigenfrequenzen gefahren wird. Es gibt dann fiir jede Eigenfrequenz, die hoher

als 21,2Hz ist, auch jeweils Motorgeschwindigkeiten, die genau diese Eigenfrequenz treffen.
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Dadurch sind Resonanzeffekte moglich, die zu sehr hohen Schwingungskriften fithren kon-

nen.

Die genauen Auswirkungen vom Betrieb im Resonanzbereich hingen von mehreren Einfluss-
grofen ab: Betrag der Anregungskrifte, Dimpfungsmall der Mischung und Dauer der Anre-
gung in einer bestimmten Frequenz. In diesem Abschnitt soll auf jedem dieser Parameter ein-

gegangen werden, um eine Bewertung zu ermdoglichen.

6.2.1 Die Ursache fiir den hohen Betrag der vorkommenden Eigenfrequenzen

Auffillig bei der Auswertung, nicht nur von Konzept 3.2 und 4.2, sondern von allen Konzep-
ten, sind die hohen Rotationseigenfrequenzen. Alle untersuchten Konzepte haben eine Eigen-
frequenz von iiber 60Hz, die immer gier-dominant war. Hieraus entsteht die Frage, warum

dies unabhingig vom Konzept der Fall ist.

Um eine Antwort zu finden, geht man zuriick auf die grundlegende Formel zur Berechnung
der Eigenfrequenzen (Gleichung 21 und Gleichung 3). Die Eigenfrequenz wird durch die Stei-
figkeit und die Masse des Systems bestimmt. Der Kompressor ist sehr kompakt und hat eine
kleine Masse (m =35kg). Zum Vergleich: ein 4-Zylinder Reihenmotor eines PKWs hat eine
Anregung bei dhnlichen Frequenzen wie der Kompressor, wiegt aber inklusive Getriebe iiber
150kg und hat deutlich groBere Dimensionen. Dies fiihrt zu hoheren Werten im Tréigheitsten-
sor. Der Motor hat also niedrigere Eigenfrequenzen bei dhnlichen Lagersteifigkeiten und be-

sitzt deswegen wenig Vibrationsprobleme.

Zusitzlich erfiahrt der Kompressor dullere Lasten, ndmlich die Krifte, die iiber den Antriebs-
riemen tibertragen werden. Diese werden von der Lagerung aufgenommen. Im Kapitel 4 wur-
de eine maximale Auslenkung der Lager von Smm festgelegt. Der Nachteil sind die dadurch
entstehenden Steifigkeiten. Die hohen Krifte erfordern hohe Steifigkeiten, um die maximale
Auslenkung von 5mm einzuhalten. Aus den hohen Steifigkeiten entstehen dann die hohen
Eigenfrequenzen. Die hochsten Kraftbetrige von 1000N wirken in Richtung der y-Achse und
erzeugen eine Rotation des Kompressors um die z-Achse. Deswegen besitzen die problema-
tischsten Eigenfrequenzen immer eine Dominanz in der Gier-Richtung. Bei den beiden besten
Konzepten ist die fiinfte Eigenfrequenz entweder nick-dominant, oder wank-dominant. Dies
ergibt sich aus dem gleichen Grund: der Antriebsriemen ist in einem Winkel von 20° zur Ho-
rizontalen eingebaut, dies erzeugt zusitzlich noch eine Rotation um die y-Achse und das ab-
genommene Drehmoment erzeugt eine Rotation um die x-Achse. Zusammengefasst: der

Kompressor erfihrt starke Drehmomente in alle Rotationsrichtungen. Um diese abzugreifen,
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sind die benotigten Steifigkeiten sehr hoch. Die Folge davon sind hohe Rotationseigenfre-

quenzen.

6.2.2 Empfohlenen Didmpfungsmall

Fiir ein System, das auch im Bereich der Resonanz arbeiten muss, ist es empfehlenswert, eine
Gummimischung mit einem hohen MaBl an Didmpfung einzusetzen. Die hohe Didmpfung
schrinkt die Verstirkung im Resonanzbereich deutlich ein. Fiir die Lagerung des Kompres-
sors ist eine hochddmpfende Gummimischung mit einem Verlustwinkel von 8° zu empfehlen.
Mischungen mit noch hoheren Dampfungsraten entwickeln im Betrieb mehr Hitze als nied-
rigddmpfende. Dies kann bei hohen Temperaturen die Lebensdauer deutlich einschréinken.
Noch hohere Dampfungsraten sind also fiir diese Anwendung empfehlenswert, aber nur so-

lange diese die Lebensdaueranforderung einhalten konnen.

In Abbildung 12 ist der Einfluss des Verlustwinkels auf die Vergro3erungsfunktion angezeigt.
Bei hohen Dampfungsraten ist die Isolierwirkung niedriger. Was sich am meisten bei hohen
Frequenzen bemerkbar macht. Bei der Lagerung des Kompressors muss das in Kauf genom-

men werden, um die extremen Kréfte bei der Resonanz zu vermeiden.

6.2.3 Schwingungsanregung

Gegenstand dieser Arbeit war bis jetzt eine gleichgewichtige Betrachtung aller Eigenfrequen-
zen. Dabei sind nur Schwingungsrichtungen, die auch eine Anregung durch Massenkrifte
oder -momente vom Kompressor erfahren, auch eine potentielle Quelle fiir Vibrationen im
Fahrgastraum. Eigenfrequenzen in Richtungen, die keine Anregung erfahren, konnen keine

bedeutenden Resonanzeffekte zur Folge haben.

Wegen der Auswuchtmassen auf der Kurbelwelle des Kompressors sind die Krifte der 1.
Ordnung niedrig. Das Nebenziel der Isolation der Schwingungen der 1.0rdnung wurde nicht
erreicht. Dieser ist aber wegen der nur niedrigen Anregungskrifte nur von untergeordneter
Bedeutung. Die bedeutenden Anregungskrifte bei dieser Bauart eines Kompressors sind die
der 2. Ordnung. Nur im Bezug auf diese soll die Lagerung bewertet werden. Wichtig dabei ist

auch in welcher Richtung die Anregung der 2. Ordnung wirkt.

Massenkrifte und Massenmomente der 2. Ordnung entstehen hauptsédchlich durch Geschwin-
digkeitsunterschiede bei hochfahrenden beziehungsweise herunterfahrenden Kolben. Der Bet-
rag der Anregung hingt von der Bauweise der Maschine ab. Bei einer V4 Kolbenmaschine

sind Schwingungskrifte der 2. Ordnung in z- und y-Richtung zu erwarten. Auflerdem sind
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Rotationsschwingungen um x-, y- und z-Richtung vorauszusagen. (2) Zusammengefasst kann
man sagen, dass die Translation in x-Richtung die einzige Raumrichtung ist, die keine
Schwingungsanregung vom Kompressor erfihrt. Leider sind alle problematischen Eigenfre-
quenzen der Lagerung Rotationseigenfrequenzen. Wegen der Bauart des Kompressors sind
Anregungskrifte bei den problematischen Eigenfrequenzen zu erwarten. Welchen Betrag die

Anregungskrifte besitzen, ist in diesem Fall nicht bekannt.

6.2.4 Bewertung der Schwingungsrichtungen

Schwingungen in unterschiedlichen Richtungen werden in Fahrzeugen subjektiv unterschied-
lich bewertet. In der Regel werden Schwingungen quer zur Fahrtrichtung als besonders unan-
genehm empfunden (16). Die Griinde dafiir sind wahrscheinlich Storungen der Orientierung
und Verlust des Vertrauens in das Fahrzeug von seitens der Fahrers und der Fahrgéste. Insbe-
sondere Wankbewegungen geben ein Gefiihl der Instabilitiat. Schwingungen in anderen Rich-
tungen in den in dieser Arbeit untersuchten Frequenzbereich werden fiir gewohnlich als weni-

ger unangenehm befunden.

Die Eigenfrequenzen des Kompressors konnen bei Resonanzeffekten starke Schwingungen
des Fahrgastraumbodens bewirken. Die Schwingungen werden durch die Lagerung in den
Rahmen des Busses eingeleitet. Vom Rahmen werden diese zum Boden des Fahrgastraumes
weitergeleitet. Da die Ubertragung iiber mehrere Strukturen erfolgt, ist die Schwingungsrich-
tung des Fahrgastbodens in Abhingigkeit der Schwingungsrichtung des Kompressors nicht
bekannt. Aus diesem Grund ist eine Bewertung der Eigenfrequenzen in Bezug auf deren Rich-
tung im Rahmen dieser Arbeit nicht moglich. Hierfiir wire ein Experiment oder eine Studie

mit Multikorpersimulation notig.

6.2.5 Bedeutung der Einschwingzeit

Fiir die Untersuchung des Verhaltens der Kompressorlagerung wurde die VergroBerungsfunk-
tion verwendet. Bei der Vorstellung dieser Funktion in Abschnitt 3.3.2 wurde erwéhnt, dass
die VergroBerung sich erst nach der Einschwingzeit einstellt. Eine Einschwingzeit beschreibt
die Zeit, die vergeht, bis das System seine endgiiltige Schwingungsform erreicht. Die Dauer
der Einschwingzeit ist aufwendig zu berechnen und hingt unter anderem von Zeitpunkt zu
dem die Schwingungsanregung gestartet wird, und von der Tridgheit des Systems ab. Beim
Betrieb des Kompressors im Bereich einer Eigenfrequenz dauert es eine bestimmte Zeit (die
Einschwingzeit), bis die Verstarkung entsprechend der Vergroerungsfunktion ihren endgiil-

tigen Betrag erreicht. (6)
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Bei den zwei ausgewihlten Konzepten sind zwei Eigenfrequenzen auflerhalb des Isolationsbe-
reiches. Bei einem Motorhochlauf werden beide Eigenfrequenzen durchfahren. Starke Ver-
groerungen der Schwingungskrifte entstehen beim schnellen Durchfahren der Eigenfrequen-
zen aber nicht. Der Hintergrund ist die bereits erwihnte Einschwingzeit. Damit sich die mit
der VergroBerungsfunktion berechnete VergroBerung einstellt, muss genug Zeit vergehen.
Wie groB3 die entstehende VergroBBerung tatsidchlich wird, hingt ab von der Zeit im Resonanz-

bereich, ebenso vom Phasenunterschied zwischen Phase und Antwort der Schwingung.

Im Abschnitt 5.3 wurden beide Konzepte so optimiert, dass die Verstirkung der Krifte im
Leerlauf maximal 200% der Anregungskraft erreichen. Die Leerlaufdrehzahl tritt tiber relativ
lange Perioden auf, ndmlich sehr oft mehr als 10 Sekunden. Also auch oft ldnger als gewohn-
liche Einschwingzeiten der Lagerung. Aus diesem Grund war es besonders wichtig, die ma-
ximale VergrofBerung bei dieser Drehzahl zu beschrianken. Zunichst soll das Verhalten der

Lagerungskonzepte im Bereich des maximalen Drehmomentes des Motors erfolgen.

6.2.6 Bewertung der Eigenfrequenzen in Bezug auf die Motordrehzahl

Die Drehzahl des Kompressors hingt direkt mit der des Antriebsmotors zusammen. Die Re-
sonanzbereiche der Lagerung werden folglich in Bezug auf die Drehzahlen des Motors unter-
sucht. Erwiinscht ist, dass bei den wichtigsten Betriebsfillen keine hohen Resonanzeffekte
auftreten. Besonders problematisch fiir Resonanzeffekte sind Drehzahlen, die konstant iiber
langere Zeiten gefahren werden. Dies ist nicht nur bei der Leerlaufdrehzahl der Fall, sondern
kommt auch bei hoheren Motorgeschwindigkeiten vor. Ein hiufig auftretender Fall ergibt sich
bei der Fahrt auf einer SchnellstraBe. Hierbei wird eine Geschwindigkeitsbegrenzung vorge-
geben, welche oft iiber lingere Strecken eingehalten wird. Der Reisebus fihrt mit konstanter
Drehzahl iiber weite Strecken. Der ausgewihlt Gang legt die Drehzahl des Motors bei einer
bestimmten Geschwindigkeit fest. Dies ist aber nicht erwiinscht. Die beste Performance des
Antriebsmotors wird im Bereich des maximalen Drehmomentes abgegeben. Die Drehzahlen,
bei denen das maximale Drehmoment des Motors zur Verfiigung steht, sind motorabhingig.
Bei dem eingesetzten Motor handelt es sich um den MX-11 271 vom Hersteller DAF Trucks
N.V. Eindhoven. Das maximale Drehmoment dieses Motors wird bei Drehzahlen von 1000
bis 1650 1/min erreicht (17). Beim ordnungsgemélen Betrieb befinden sich die Motorge-

schwindigkeiten bei hidufig gefahrenen Geschwindigkeiten immer in diesem Bereich.

Auf Abbildung 29 ist die VergroBerungsfunktion von Konzept 3.2 basierend auf Gleichung 20
angegeben. Dabei wurde der Verlustwinkel auf die empfohlenen 8° festgelegt. Verlustwinkel-

und Steifigkeitsanstieg wurden vernachlissigt. Es wurde fiir jede Eigenfrequenz eine Vergro-
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Berungsfunktion erstellt. Zusétzlich ist in Orange die Leerlaufdrehzahl des Motors eingetra-
gen. In Blau ist der Bereich des maximalen Drehmomentes angegeben. Die ersten vier Eigen-
frequenzen sind im Betriebsbereich des Motors (600-1900 //min beim Motor und 30-100Hz
vom entsprechend bei dem Kompressor) im Isolierbereich. Sichtbar ist auch das Ergebnis der
Optimierung im Leerlauf (siehe Abschnitt 5.3). Im Leerlauf betrdgt die maximale Vergroe-
rung V = 2, also 200%. Das Maximum der Funktion der fiinften Eigenfrequenz befindet sich
mit 840 //min zwischen Leerlauf und 1000 //min. Ein Bereich der im Betrieb nur durchfahren
werden muss, um auf den optimalen Bereich des maximalen Drehmomentes zu kommen. Bei
1000 1/min ergibt die Vergroerung dieser Eigenfrequenz nur noch 250%. Bei hoheren Fre-
quenzen sinkt dieser Betrag weiter. Anders sieht es bei der sechsten Eigenfrequenz aus. Das
Maximum befindet sich mit 1568 1/min innerhalb des Bereiches des maximalen Drehmomen-
tes. Schwingungskrifte konnen dabei mit bis zu Faktor 7,2 verstidrkt in den Busrahmen {iber-

tragen werden. Bei der sechsten Eigenfrequenz handelt es sich um eine Gierbewegung.
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Abbildung 29:Vergrofierungsfunktion Konzept 3.2

In Abbildung 30 ist die Vergrolerungsfunktion vom Konzept 4.2 dargestellt. Der Verlustwin-
kel wurde hierbei auch auf 8° festgesetzt und Verlustwinkel- und Steifigkeitsanstiege wurden
vernachldssigt. Die ersten fiinf Eigenfrequenzen weisen einen dhnlichen Verlauf wie beim
Konzept 3.2 auf. Der Hauptunterschied zwischen den beiden Konzepten bezogen auf Motor-
drehzahlen ist bei der Vergroerungsfunktion der sechsten Eigenfrequenz zu finden. Wie

beim vorherigen Konzept ist das Maximum im unerwiinschten blauen Bereich, wo das Dreh-
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moment am grofBten ist. Bei diesem Konzept ist das Maximum bei einer niedrigeren Drehzahl

erreicht, namlich bei 1252 I/min.
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Abbildung 30: Vergroflerungsfunktion Konzept 4.2

Bei beiden Losungskonzepten befinden sich der Resonanzbereich der sechsten Eigenfrequenz
im blauen Bereich. Es gibt eine Drehzahl im Bereich des maximalen Drehmomentes die zu
einer groflen Verstiarkung (bis zu 720%) der Schwingungskrifte fithren kann. Diese wird aber
bei den beiden gewihlten Konzepten bei verschiedenen Drehzahlen erreicht. Fiir die Bewer-

tung muss untersucht werden, welcher Drehzahlbereich den kleineren Kompromiss bedeutet.

Der Kraftstoffverbrauch spielt bei einem Reisebus eine wichtige Rolle. Dieser steigt bekann-
terweise mit der Drehzahl des Motors. Getriebeiibersetzungen von Nutzfahrzeugen werden so
optimiert, dass der Motor immer im Optimum arbeitet. Beriicksichtigt werden dabei Dreh-
moment und Kraftstoffverbrauch. Ganz besonders wird auf hiaufig gefahrenen Geschwindig-
keiten genau geachtet. Aus diesem Grund sind bei héaufig gefahrenen Geschwindigkeiten ei-
nes Reisebusses, iiber die Getriebeilibersetzungen, niedrige Drehzahlen festgelegt, bei denen
trotzdem noch das maximale Drehmoment zur Verfligung steht. Bei der Bewertung der Kon-
zepte fiir die Lagerung des Kompressors ist aus diesem Grund eine Eigenfrequenz bei einer
niedrigeren Drehzahl im maximalen Drehmomentbereich schlechter, als eine bei einer hohe-
ren Drehzahl. Zusitzlich sind Vibrationen des Antriebsmotors mit steigender Motorge-
schwindigkeit grofler, Rollgerdausche und Windgeridusche sind auch erhoht. Die zusitzliche

vibroakustische Belastung maskiert bei hoheren Drehzahlen die von dem Kompressor erzeug-
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ten Schwingungen stirker, als bei niedrigen Motorgeschwindigkeiten. Das Konzept 3.2 ist aus

diesem Grund in dieser Hinsicht positiver zu bewerten, als Konzept 4.2.

6.3 Das Lagerungskonzept mit der besten Performance

Innerhalb dieser Ausarbeitung wurden verschiedenen Konzepten entwickelt, untersucht und
hinsichtlich der besten Performance optimiert. Bei den ersten Konzepten befanden sich bis zu
vier Eigenfrequenzen auBlerhalb des Isolierbereiches der VergroBerungsfunktion. Nachdem
optimiert und aussortiert wurde, sind nur noch 2 Konzepte verblieben. Diese wurden unter-

sucht und verglichen.

Im Bezug auf den Einbau ist Konzept 4.2 im Nachteil, da die Anschraubpunkte sich unterhalb
des Kompressors befinden, und zwei der Lager sind deutlich oberhalb des Kompressors, weit
weg von den Anschraubpunkten. Im Gegensatz dazu benotigt Konzept 3.2 mehr Raum. Hier-
bei handelt es sich aber um kleine Vor- und Nachteile. Wichtiger ist wie, sich die beiden
Konzepte in Bezug auf die aufgestellten Anforderungen behaupten. Beziiglich der Aufnahme
der statischen Krifte sind beide Konzepte innerhalb der Anforderungen. In Tabelle 11 sind
die Auslenkungen der Lager bei Last von beiden Konzepten dargestellt. Zu beachten ist, dass

sich alle Auslenkungen unter den geforderten Smm befinden.

Tabelle 11: Auslenkungen der Lager von Konzept 3.2 und Konzept 4.2 bei Last

Auslenkungen [mm]
Konzept 3.2 | Konzept 4.2

X 0,34 4,16

Lager 1 y 3,52 3,56
z -4,04 -4,84

X 0,09 4,16

Lager 2 y 1,42 -2,38
z 2,08 -3,51

X -0,43 -4,16

Lager 3 y 1,89 4,07

z -4,36 0,77

Um die Belastung auf den Riemen in Grenzen zu halten, ist die maximale erlaubte Rotation
des Kompressors auf 5° festgelegt. In Tabelle 12 sind die Rotationswinkel des Kompressors
bei Last angegeben. Die Winkel bei beiden Konzepten befinden sich im Bereich von unter 2°.

Diese Anforderung wurde erfiillt.
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Tabelle 12: Rotationswinkel des Kompressors bei Konzept 3.2 und Konzept 4.2 bei Last

Rotationswinkel [°]

Konzept 3.2 | Konzept 4.2
Rotation um x -1,78 0,89
Rotation umy 0,79 0,29
Rotation um z 0,2 1,3

Beziiglich der Anforderungen an Temperaturbestidndigkeit, Lebensdauer und Aufnahme von

dynamischen Kriften sind beide Konzepte als gleichwertig zu betrachten:

e Die Auslenkungen der Lager bei Last sind dhnlich. Dies fiihrt auch zu einer ver-
gleichbaren Lebensdauer.

¢ Bei der Temperaturbestdandigkeit ist ein kleiner Vorteil bei Konzept 3.2 zu erkennen,
da dessen Lager von der Position her besser vor der Wirmestrahlung des Motors ge-
schiitzt sind.

¢ Die Lagersteifigkeiten der beiden Konzepte besitzen vergleichbare Betrdge, was auch

zu einer dhnlichen Performance beziiglich der dynamischen Belastungen fiihrt.

Bei der letzten Anforderung handelt es sich um das Hauptziel dieser Arbeit: die Schwingungs-
isolation. Bei der Entwicklung der Konzepte sollten keine Eigenfrequenzen auBerhalb des
Isolationsbereiches arbeiten. Dies war nicht moglich. Deswegen wurden Konzepte entwickelt
mit der geringstmoglichen Menge an Eigenfrequenzen auflerhalb des erwiinschten Bereiches.
Bei den beiden besten Konzepten ist das bei jeweils zwei Eigenfrequenzen der Fall. Die do-
minante Richtung der Eigenfrequenz ist unterschiedlich. Die Anregung ist bei beiden Eigen-
frequenzen moglich und wahrscheinlich. Zusitzlich wurde untersucht, bei welchen Drehzah-
len des Antriebsmotors Resonanzeffekte auftreten konnen und in welchem Betrag. Das Er-
gebnis spricht fiir Konzept 3.2. Die Eigenfrequenz bei einer hoheren Drehzahl ist weniger
problematisch in Bezug auf Schwingungsiibertragung in den Fahrgastraum als die bei der

niedrigeren Drehzahl.

Das Konzept 3.2 erfiillt die aufgestellten Anforderungen und zeigt beziiglich der Schwin-
gungsisolierung das beste Verhalten. Fiir die Lagerung des Kompressors ist Konzept 3.2

demnach die bessere Losung!
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6.4 Verhalten des ausgewihlten Konzeptes in Bezug auf Schwingungsisolie-

rung bei Betrieb

Die beste Konzeptlosung besitzt zwei Eigenfrequenzen, die zu Resonanzeffekten fithren kon-
nen. Die Frage stellt sich, was das fiir das Schwingverhalten des Reisebusses im Fahrgastraum

bedeutet.

Man betrachtet zuerst die Eigenfrequenzen im Isolierbereich. Hierbei ergibt sich das er-
wiinschte Verhalten. Uberall auf dem Drehzahlband des Antriecbsmotors werden die Anre-
gungskrifte mit einem verminderten Betrag in der Busstruktur weitergeleitet. Je hoher die
Drehzahl, desto kleiner der weitergeleitete Kraftbetrag. In Bezug auf die Schwingungen in

diesen Freiheitsgraden ist die Lagerung ein Erfolg.

Anders sieht es aus bei Schwingungen, die die Richtung der fiinften und der sechsten Eigen-
frequenz betreffen. Die fiinfte Eigenfrequenz betrifft hauptsichlich das Nicken. Im Leerlauf
werden die Schwingungen in Nick-Richtung mit doppeltem Kraftbetrag in den Busrahmen
ibertragen. Bei den Drehzahlen bis 1000 1/min ist die Vergroerung der Krifte sogar deutlich
hoher mit einem Maximum der Resonanz bei 840 1/min. Hierbei betrigt die VergroBBerung
sogar iiber 700%. Dieser Drehzahlbereich wird aber in der Regel nur durchgefahren. Starke
Resonanzeffekte sollten daher selten auftreten. Im Bereich des maximalen Drehmomentes des
Motors sind bei niedrigen Frequenzen Verstirkungen unter 250% moglich. Ab 1180 1/min

werden die Schwingungen in Nick-Richtung vermindert weitergeleitet.

Die problematischste Eigenfrequenz ist diejenige in Gier-Richtung. Im Leerlauf liegt die Ver-
starkung der Gier-Schwingungen bei 115%. Das heil}t, die Krifte werden nur leicht verstérkt
weitergeleitet. Die deutliche Problemzone liegt im Bereich des maximalen Drehmomentes.
Bei 1000 I/min ist die Verstarkung mit 1,7 auf keinem hohen Niveau. Dieser steigt aber bis zu
einem Maximum von 720% bei 1568 I/min. Hierbei handelt sich aber um eine relativ hohe

Motordrehzahl. Bei noch hoheren Drehzahlen sinkt die Verstiarkung wieder.

Zusammengefasst werden gute Isolierungswerte bei allen Schwingungen aufler Nicken und
Gieren erreicht. Beim Gieren werden die Schwingungen mit bis zu 720% Verstirkung bei
hiufig auftretenden Fahrsituationen in dem Busrahmen weitergeleitet. Die Konsequenzen
daraus hingen ab von der Ubertragung von den Lagern auf den Fahrgastraum. Eine endgiilti-
ge Bewertung des Konzeptes kann deswegen nur mit dem Einbau im Bus erfolgen und einer

darauffolgenden subjektiven Begutachtung.
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7 Zusammenfassung

Bei einem Reisebus erzeugt der Klimakompressor starke Vibrationen im Fahrgastraum. Das
Ziel der Arbeit war, ein Lagerungskonzept zu entwickeln, welches die Schwingungskrifte des
Kompressors isoliert. Hierfiir wurde das bisherige Lagerungskonzept im Detail vorgetragen.
Dabei wurde besonders auf die Eigenschaften des eingebauten Kompressors und die Herkunft

der Vibrationen eingegangen.

Um das Vibrationsproblem zu erkldren und dessen Untersuchung zu ermdglichen wurden die
physikalischen Prinzipien einer elastischen Lagerung in Detail erldutert. Hierbei gab es zwei
Schwerpunkte: Eine Untersuchung der Stoflbelastungen im Betrieb mit Einbeziehung der
Grundlagen eines freien Schwingers und eine Betrachtung des Verhaltens im normalen Be-
trieb mit den Fundamenten einer erzwungenen Schwingung. Die Vergroferungsfunktion wur-
de vorgestellt, die als Basis fiir die Entwicklung einer schwingungsisolierenden Lagerung

dient.

Fiir die Entwicklung einer Lagerung mussten zuerst alle Anforderungen an die Lagerung auf-
gestellt werden. Dabei musste nicht nur auf die Anforderungen fiir Laufruhe eingegangen
werden, sondern zusitzlich auf die Anforderungen der Annahme der wirkenden Krifte. Basie-
rend auf den Anforderungen wurden Berechnungsziele aufgestellt. Eine maximale Auslen-
kung fiir die Lager wurde festgelegt. Auch ein gro3tmoglicher Verdrehwinkel wurde fiir den
Kompressor aufgestellt. Zusitzlich wurden auch maximale Eigenfrequenzen ausgerechnet,

damit sich die Lagerung im Betrieb im Isolierbereich befindet.

Es wurden sechs Lagerungskonzepte vorgestellt und untersucht. Die Eigenfrequenzen waren
zu hoch. Um die Eigenfrequenzen zu verringern, wurde eine Optimierung der drei besten
Konzepte ausgefiihrt. Hierbei wurden die Lagerpositionen gedndert, und die Eigenfrequenzen

dadurch reduziert.

Die optimierten Konzepte erfiillten trotz bessere Performance nicht das aufgestellte Ziel fiir
die maximal erwiinschten Eigenfrequenzen. Der Antrieb des Kompressors wird iiber einem
Antriebsriemen realisiert. Die hohen Krifte, die iiber dem Riemen iibertragen werden, mach-

ten es nicht méglich, die Eigenfrequenzen iiber einem bestimmten Betrag zu reduzieren.

Da das Ziel wegen den groBen Kriften nicht erfiillt werden kann, wurden nach weiteren Lo-
sungsmoglichkeiten untersucht. Es wurde eine Untersuchung durchgefiihrt, ob zuséitzliche
Massen das Problem l6sen konnen. Hierbei handelte sich um eine Kompromisslosung. Die

zwel untersuchten Massen zeigten eine Verringerung der Eigenfrequenzen, aber nicht in ge-
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niigendem MaBe. Dieser Losungsvorschlag wurde wegen des hohen benétigten Massenbe-

trags aussortiert.

Da die zusitzlichen Massen kein zufriedenstellendes Ergebnis brachten, wurde ein zusitzli-
ches Ziel fiir die Kompressorlagerung formuliert. Die Vergroerung der Schwingungskrifte
wurde im Bereich der Leerlauffrequenz auf 200% beschrinkt. Nur bei zwei Konzepten konnte

das neue Ziel durch erneute Verdnderung der Lagerpositionen erfiillt werden.

Die zwei verbliebenen Konzepten wurden danach im Bezug auf alle Anforderungen unter-
sucht. Um die Resonanzeffekte zu reduzieren, wurde eine hochddmpfende Gummimischung
fiir die Lagerung empfohlen. Eines der Konzepte zeigte einen kleineren Kompromiss in Be-

zug auf Laufruhe. Dieses wurde dementsprechend als bestes Konzept vorgestellt.

Das Konzept stellt ein gutes Isolierverhalten bei translatorischen Bewegungen dar. Bei
Schwingungen in Wank-Richtung zeigt es auch gute Ergebnisse. Anders sieht es beim Nicken
aus, wo es nur eine miBige Performance mit VergroBerungen von bis zu 250% bei wichtigen
Betriebspunkten aufweist . Bei Schwingungen in Gier-Richtung zeigt das Konzept eine man-
gelhafte Performance, bei der starke Resonanzeffekte (bis zu 720%) bei wichtigen Betriebs-

punkten auftreten kdnnen.
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8 Ausblick

Bei dieser Ausarbeitung wurde das bestmogliche Losungskonzept fiir Lager mit einer maxi-
malen Auslenkung von Smm vorgetragen. Dabei wurden Lagerpositionen und Lagersteifigkei-
ten optimiert. Auch zusitzliche Massen wurden untersucht. Das Ergebnis war nicht zufrie-

denstellend.

Eine endgiiltige Bewertung des Lagerungskonzeptes kann nur mit dem Einbau im Reisebus
erfolgen. Grund dafiir ist, dass es nicht bekannt ist, welche Schwingungsrichtung des Komp-
ressors fiir das bisherige Vibrationsproblem im Reisebus zustdndig ist. Um eine Untersuchung
zu ermoglichen, wire es notig, eine Aufnahme fiir die Lager in den vorgeschlagenen Positio-
nen zu konstruieren. Zusitzlich wére es notig, geeignete Lager mit den vorgestellten Steifig-

keiten zu bekommen oder herzustellen.

Bei dieser Arbeit sind zusitzliche Ansitze offen geblieben und sollten bei nachfolgenden Ar-

beiten noch untersucht werden:
Tilger

Bei dem vorgestellten Konzept weist nur eine Eigenfrequenz eine mangelhafte Performance-
auf. Eine Moglichkeit, Resonanzeffekte einzuschrianken, wird von einem Tilger angeboten.
Ein Tilger beschrinkt die maximale Vergoferung in einer bestimmten Richtung. Dabei ist die
Erhohung der Masse um ein Vielfaches kleiner, als die Masse des schwingenden Korpers. Im

Falle des Kompressors ein Vielfaches kleiner als 35kg.
Pendelstiitze:

Auf der Stirnseite des Antriebsmotors sind noch freie Anschraubpunkte. Der Einsatz einer
Pendelstiitze als Verbindung zum Motor konnte einen Betrag der Kréfte an den Motor weiter-
leiten. Der Motor in seiner elastischen Lagerung wiirde wegen seiner gro3en Masse die Krifte
isolieren. Dabei wiirden aber auch die Schwingungen des Motors an den Kompressor weiter-
geleitet werden. Eine genauere Untersuchung mit Multikorpersimulation konnte eine Perfor-

mance dieses Konzeptes beurteilen.
Gasdruckfeder:

Auch an der Stirnseite des Antriebsmotors wire es moglich, eine Gasdruckfeder anzuschrau-
ben. Diese Losung hat die gleichen Potentiale und Nachteile wie die Pendelstiitze, mit dem
Zusatz, dass sie eine vernachlissigbare Steifigkeit besitzt und selber eine Kraft aufbringt, was

ein Einsparen des Riemenspanners ermdglichen wiirde. Eine Gasdruckfeder ist in der Regel
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nicht fiir die Aufnahme von Schwingungskriften aausgelegt. Das dynamische Verhalten der

Gasdruckfeder miusste untersucht werden sowie auch die Lebensdauer.
Einsatz eines Kompressors von einer anderen Bauart

Den Einsatz eines Hubkolbenkompressors einer Bauart mit besserer Laufruhe verspricht nied-
rigere Anregungskrifte. Ein Kompressor mit 6 Zylindern in Reihe angeordnet verspricht ei-

nen deutlich ruhigeren Lauf. Hierbei wiren die Kosten und Baumale zu beachten.
GroBere Auslenkungen:

Bei grofleren erlaubten Auslenkungen wire es moglich, die Steifigkeiten der Lager zu verrin-
gern, was auch zu einer Verringerung der Eigenfrequenzen fiihren wiirde. Dabei miisste aber
auf den Verdrehwinkel des Kompressors geachtet werden, um den Antriebsriemen nicht zu

beschidigen.
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Abbildung 33: Eigenfrequenzen von Konzept 3
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Abbildung 36: Eigenfrequenzen von Konzept 4.1
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Abbildung 37: Eigenfrequenzen von Konzept 5.1
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