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Kurzfassung

In der vorliegenden Arbeit wird die Realisierung eines mechanischen
Tiefsetzstellers in Form eines Prototyps vorgestellt. Neben einer simulativen
Untersuchung des Konzeptes erfolgt die Erprobung am Prufstand.

Die Entwicklung dieser Topologie ist aus den hohen Reibungsverlusten in
der Kupplung bei Drehzahlwandlung und Synchronisation motiviert. Um
diese zu vermeiden, wird ein Blick auf den leistungselektronischen Ansatz
des ,Wandelns durch Schalten® geworfen. Dieser ermdglicht eine nahezu
verlustfreie Transformation einer transienten elektrischen Eingangsgrofe in
eine AusgangsgroRe mit anderem Niveau. Die vorliegende Arbeit
untersucht die Anwendbarkeit dieses Ansatzes auf den mechanischen
Aufbau. Es wird gezeigt, dass sich die elektrische Schaltung des
Tiefsetzstellers mechanisch umsetzen lasst.

Der Prototyp ermdglicht zum einen, in Analogie zu seinem elektrischen
Vorbild, die Einstellung einer konstanten Lastdrehzahl abhangig vom
Tastgrad des gepulsten Anpresskraftverlaufes der Kupplung. Zum anderen
kann die Umsetzung eines Synchronisationsvorgangs von Eingangs- und
Lastdrehzahl erfolgreich am Prifstand demonstriert werden.

FUr die Entwicklung wird zunachst ein Mehrkorpersimulationsmodell in Mat-
lab/Simulink aufgebaut. Das Modell liefert den funktionalen Nachweis des
Konzeptes und bildet die Basis fur den Konstruktionsprozess des Protopys.

Eine Herausforderung bei der technischen Realisierung stellt die Regelung
des gepulsten Anpresskraftverlaufes der Kupplung dar. Zur Umsetzung wird
das zyklische Regelungsverfahren des ,Repetitive Control® verwendet, um
ein geeignetes Steuersignal flur den hydraulischen Kupplungsaktor
abzuleiten.
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Abstract

Power electronic circuits can be found in a variety of electrical and
mechatronic systems: from simple everyday applications such as a cell
phone charger to electric traction drives.

In these systems, the "change by switching" approach enables a virtually
loss-free transformation of a transient electrical input variable into an output
variable of a different level. The present work investigates the applicability of
this approach to the mechanical design. For this purpose, the analogies
between the differential equations are used to describe mechanical and
electrical energy stores. It is shown that the electrical circuitry of the buck
converter can be converted mechanically.

The mechanical buck converter is realized in a first a prototype.

The development of this topology is motivated by the high friction losses in
the clutch during speed conversion and synchronization. The mechanical
buck converter is to combine the function of a classic friction clutch with the
advantages of a continuously variable transmission

On the one hand, the prototype enables, in analogy to its electrical model,
the setting of a constant load speed depending on the degree of duty of the
pulsed contact pressure curve of the clutch. On the other hand, the
implementation of a synchronization process of input and load speed can be
successfully demonstrated on the test bench.

For the development, a multi-body simulation model is first built in
Matlab/Simulink. The model provides the functional proof of the concept and
forms the basis for the design process of the prototype. The thesis presents
the approaches and procedures in modeling and construction of the novel
system. Besides a simulative examination of the concept, the identification
of the subsystems on the test bench as well as the testing of the overall
system is presented.

The control of the pulsed or pulse-width modulated contact pressure curve
of the clutch represents a challenge in the technical realization. For
implementation, the cyclical control method of "repetitive control" is used to
derive a suitable control signal for the hydraulic clutch actuator.
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1 Einleitung

Die schaltbare Reibkupplung ist eines der zentralen Elemente in der
Antriebstechnik. Sie dient zum Verbinden und Trennen des
Leistungsflusses zwischen zwei Aggregaten, wie beispielsweise beim
Anlaufen von Werkzeugmaschinen, in der Pumpen- und Fordertechnik oder
bei aktuellen Hybridfahrzeugen zwischen den beiden Antriebskomponenten.
Eine weitere Aufgabe der Kupplung ist die Ubertragung von Leistung in
Form von Drehzahl und Drehmoment. AuRerdem ermdglicht sie sowohl die
Drehzahlsynchronisation zweier rotierender Wellen als auch die Wandlung
der Drehzahl zwischen den Wellen, wie es im Anfahrvorgang eines
Kraftfahrzeuges (KFZ) mit klassischer Reibkupplung genutzt wird. Bei der
Synchronisation und Drehzahlwandlung entstehen prinzipbedingt hohe
Reibungsverluste.

Ein Blick auf die Leistungselektronik zeigt einen anderen Ansatz zur
verlustarmen dynamischen Wandlung transienter GréRen durch die zu
Grunde liegende Idee des ,Wandelns durch Schalten®.

Dieses Konzept der gepulsten Energieubertragung wurde auch in
mechanischen oder mechatronischen Anwendungen untersucht ([1] [22])
und zeigte dort ein vielseitiges Potential.

Mit Hilfe der Analogien zwischen mechanischen und elektrischen Systemen
wird im Rahmen dieser Arbeit aus einer leistungselektronischen Schaltung
eine Erweiterung der klassischen Reibkupplung abgeleitet. Dieser
.,mechanische Tiefsetzsteller” soll in Anlehnung an sein elektrisches
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1. Einleitung

Aquivalent die dynamische Wandlung von Drehzahlen erméglichen. Eine
spezielle Form der Drehzahlwandlung stellt dabei der
Synchronisationsvorgang beim Anfahren eines KFZ dar. Es wird untersucht,
inwieweit sich mit Hilfe des Konzepts der gepulsten Energielbertragung die
Reibungsverluste im Anfahrvorgang reduzieren lassen.

Ziel der Arbeit ist der Aufbau und die Erprobung eines Prototyps des
mechanischen Tiefsetzstellers am Prufstand. Die GroRenordnung des
Prototyps orientiert sich an einem Kleinwagen. Im Rahmen der Arbeit wird
die Ubertragbarkeit der elektrischen Schaltung auf ein mechanisches
System gezeigt. AuRerdem werden die neuartigen Herausforderungen
untersucht, die sich aus dem Ansatz der gepulsten Energietubertragung
ergeben. Insbesondere beeinflusst die Kupplung als zentrales Element des
mechanischen Tiefsetzstellers dessen dynamisches Verhalten und Verluste,
sodass besondere Anforderungen an die Kupplungsbetatigung und
-konstruktion gestellt werden.



2 Grundlagen

2.1 Kupplungen

Der Begriff der Kupplung ist weit gefasst. Das Spektrum reicht vom starren
Verbindungselement zweier Wellen bis zur nasslaufenden
Lamellenkupplung in modernen KFZ-Antriebsstrangen. Die VDI-Richtlinie
2240 [2] zeigt eine detaillierte Klassifizierung der verschiedenen Arten und
Anwendungsfalle. In der vorliegenden Arbeit wird die fremdbetatige
lastschaltende  Reibkupplung betrachtet. Diese ermoglichen eine
Verbindung und Drehzahlsynchronisation zweier rotierender Wellen unter
Last. Diese Kupplungen werden zudem nach ihrer Betatigungsart in
hydraulische, mechanische, pneumatische oder elektromechanische
Kupplungen unterschieden. Darliber hinaus wird zwischen trocken und in Ol
nasslaufenden Kupplungen differenziert. Die allgemeine Wirkungsweise und
Funktion sind wunabhangig von der Art der Kupplung und des
Betatigungsmechanismus [3].

2.2 Funktion der schaltbaren Reibkupplung

Auf Basis des in Abbildung 2-1 dargestellten Schemas werden im
Folgenden die wichtigsten Grof3en und die grundlegende Funktion erlautert.
In der Modellbildung kann die Kupplung grundsatzlich als
strukturumschaltendes System mit drei Zustdnden aufgefasst werden: Im
geschlossenen ,Haftreibungszustand® sind die Drehzahlen n,, n, sowie die

3



2. Grundlagen

Drehmomente M; und M, gleich. Das maximal ubertragbare Drehmoment
wird durch das Kupplungsmoment M, begrenzt. Wird dieses Uberschritten
bricht die Kupplung los und geht in den Gleitreibungszustand, auch
.~ochlupfzustand® genannt, dber. Im  Schlupfzustand wird das
Kupplungsmoment Mg Ubertragen.

M1n1—FN'>

i

Man;

Abbildung 2-1: Schema Kupplung

Das Eingangsmoment M; und das Ausgangsmoment M, der Kupplung sind
gleich. Wird eine statische Drehmomentbilanz gezogen, gilt zudem

M| = |M;| = M| (2-1)

Das Kupplungsmoment Mg kann auch als ein auf beide Kupplungsseiten

wirkendes Schnittmoment aufgefasst werden [4].

Die Antriebsdrehzahl n; und die Abtriebsdrehzahl n, der Kupplung ergeben

sich aus der Drehmomentbilanz der jeweiligen Seite. Die ggf. daraus

resultierende Drehzahldifferenz wird als Schlupf s, bezeichnet. Es gilt
ng—n;

sp = (2.2)
1

Beim letzten Zustand gilt die Kupplung als vollstandig gedffnet. Es wird kein
Drehmoment Ubertragen, die Drehzahlen werden vom dynamischen
Verhalten der Antriebs- und Abtriebsseite gepragt.

Das Kupplungsmoment My ergibt sich nach Formel (2.3) aus dem mittleren
Reibradius r,, der Reibflachen, der Anzahl der Reibflachen z und den
transienten Grdlien der Anpresskraft F, und des Reibwertes u(t).

My = p(@) - Fy(t) 1y 2 (2.3)

Die Anpresskraft Fy(t) kann als Eingangsgréfe der Kupplung aufgefasst
werden. Sie wird von einem externen Betatigungsmechanismus erzeugt.

4



2.3 Reibungsverluste in der Kupplung

Der mittlere Reibradius r,,, wird nach dem auch von [5] genutzten Ansatz der
Energieverteilung zwischen Innen- und AuRenflache bestimmt. Er ergibt
sich aus dem inneren r; und aul’eren Radius 7, der Reibscheibe:

3_ .3
2 15—

=—. 24
fm 3 12 —1f (2:4)

FUr eine detaillierte Herleitung des mittleren Radius sei an dieser Stelle auf
[5] verwiesen.

Neben der Unterscheidung zwischen Haft- und Gleitreibung spielen beim
Reibwert u(t) die Drehzahldifferenz, die Temperatur der Reibflachen, die
Anpresskraft, aber auch der Verschleil sowie, im Falle einer nasslaufenden
Kupplung, das Kupplungsdl eine Rolle [3], [5]. Fur grundlegende Ansatze
zur Modellierung des Reibwertes sei an dieser Stelle auf die
Grundlagenliteratur [7] und aktuelle Arbeiten zur Beschreibung des
Reibwertverlaufes in der Kupplung ([8], [9], [10]) verwiesen.

2.3 Reibungsverluste in der Kupplung

Die Erwarmung der Reibflachen resultiert aus den Reibungsverlusten im
Schlupf. Diese werden aus der Leistungsbilanz an der Kupplung hergeleitet.
Mit

w=— (2.5)

ergibt sich die Eingangsleistung zu:

P1 =Mk'(1)1 (26)

und die Ausgangsleistung zu:

Liegt eine Drehzahldifferenz vor (die Kupplung befindet sich folglich im
Schlupf), resultiert in der Leistungsbilanz daraus eine Verlustleistung PB,.
Diese wird aus dem auf Antriebs- und Abtriebsseite wirkenden
Kupplungsmomentes M, wie folgt bestimmt:



2. Grundlagen

B, = —M, - (Aw) (2.8)

Die Verlustleistung geht in Form von Reibwarme verloren. Die
GrolRenordnung der Reibarbeit soll am Beispiel eines vereinfachten
Beschleunigungsvorgangs (Abbildung 2-2) veranschaulicht werden.

Mit Hilfe einer schaltbaren Kupplung soll eine stehende Last mit dem
Tragheitsmoment J;, mit einem drehenden Motor verbunden werden. In
diesem Beispiel dreht der Motor mit konstanter Geschwindigkeit w,; = const.
Zudem wird kein zusatzliches Lastmoment (M, = 0) angenommen und zur
Vereinfachung wird zudem unterstellt, dass das Antriebsmoment des
Motors dem Kupplungsmoment M, entspricht.

120 -

100 | /
: E, = Reibarbeit /
/ o
/ E, = Beschleunigungsarbeit
o

t0 Zeit Lsyn

[0
o

I
o

Drehzahl [rad/sec]
(2]
o

N
o

Abbildung 2-2: Vereinfachter Beschleunigungsvorgang

Der Motor verrichtet wahrend des Schlupfvorgangs mit der Dauer ¢, die
Arbeit

Emot = My - wq - tsyn- (29)

Bei einer konstanten Eingangsdrehzahl w; und unter der Annahme, dass
das Antriebsmoment dem Kupplungsmoment entspricht, kann die
Schlupfdauer nach [2] wie folgt bestimmt werden:

_ (a)1 (to) — w; (to))
tsyn = JL’ MK — MZ

(2.10)



2.3 Reibungsverluste in der Kupplung

Mit M, = 0 und unter der Annahme, dass die Drehzahl w, zum Zeitpunkt ¢,
wie im Beispiel null ist, ergibt sich die Schlupfzeit

A 2.11
syn L MK ( . )
Fur die Reibarbeit gilt:
tsyn
Ev=f Py(t) dt (2.12)
t

0

Durch Einsetzen von Gleichung (2.8) ergibt sich:

Ey=[ Mg (0:(6) = w, (®) dt. (2.13)

to

Wird flir w, die in Abbildung 2-2 dargestellte Geradengleichung
angenommen, so ergibt sich fUr die Reibarbeit zum Zeitpunkt ¢ = ¢,,:

My - w; - Lsyn
EV - 2

(2.14)

Durch Subtraktion der Reibarbeit von der Motorarbeit (2.9) zeigt sich, dass
in diesem vereinfachten Beschleunigungsvorgang 50 % der Gesamtarbeit in
Reibungswarme umgewandelt wurde. Diese Reibungsverluste kdnnen nicht
vermieden werden. Wird nun die Schlupfdauer (2.11) in (2.14) eingesetzt,
ergibt sich:

- w2
EV=]L2 L (2.15)

Aus dieser Uberlegung wird klar, dass sich die Verluste nur durch eine
Reduktion der zu beschleunigenden Tragheit oder der Zieldrehzahl
respektive der Differenzdrehzahl verringern lassen.

Wirkt zusatzlich ein Lastmoment M,, kdnnen die Verluste nach [4] mit (2.17)
bestimmt werden.

E, = : (2.16)



2. Grundlagen

In diesem Fall lasst sich der Warmeeintrag in die Kupplung auch durch eine
Erhohung des Kupplungsmomentes reduzieren. Wie aus (2.10) ersichtlich
ist, fuhrt dies zu einer Verklrzung der Schlupfzeit ty;. Ein schnelles
Schalten der Kupplung sorgt nach (2.13) fur einen kurzzeitig hohen
Warmeeintrag, zudem ergeben sich hohe Lastspitzen fur das nachgelagerte
System [11].

2.4 Tiefsetzsteller

In diesem Kapitel wird die leistungselektronische Schaltung des
Tiefsetzstellers vorgestellt. Die Leistungselektronik befasst sich mit der
Wandlung elektrischer Zustandsgrofien (Strom, Spannung, Frequenz) nach
dem Prinzip ,Wandlung durch Schalten® [12]. ,Das Prinzip beruht auf der
Nutzung gesteuerter Schaltvorgédnge und ggf. dem zusétzlichen Einsatz
elektrischer Filter [12]. Dieser Ansatz wird im Folgenden am Beispiel der
Gleichstromstellerschaltung des Tiefsetzstellers naher erlautert.
Gleichstromsteller wandeln die Hohe einer Eingangsgleichspannung in eine
andere Ausgangsgleichspannung um. Sie dienen zur Regelung einer
konstanten Ausgangsspannung bei variabler Eingangsspannung oder zur
Variation der Ausgangsspannung, z.B. zur Drehzahlregelung eines
Gleichstrommotors. Der Tiefsetzsteller (auch ,Step-down-, oder ,Buck-
converter®) gehort zusammen mit dem Hochsetzsteller (,Step-up-, oder
,Boost-converter) zu den Basisschaltungen der Gleichstromsteller [13]. In
Theorie und Praxis findet sich eine Reihe weiterer Schaltungen, die eine
Erweiterung oder Kombination (z. B. Hochtiefsetzsteller) beider Schaltungen
darstellen. Fur weitergehende Informationen zum allgemeinen Konzept und
zur Einordnung von Gleichstromstellern sei an dieser Stelle auf [12], [14]
und [13] verwiesen.

Abbildung 2-3a zeigt die Grundschaltung des Tiefsetzstellers mit einem
Schalter S und einer Last R bei gegebener Eingangsspannung Uy sowie der
zu regelnden Ausgangsspannung U, [15]. Der Schalter wird abwechselnd
fur die Dauer t,;, geschlossen und fur t,,; gedffnet. Der Spannungsverlauf
der sich ergebenden Ausgangsspannung ist in Abbildung 2-3b dargestellt.
Bei geschlossenem Schalter liegt als Ausgangsspannung die Spannung Ug
an, bei gedffnetem Schalter ist sie null.
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Abbildung 2-3: Grundschaltung Tiefsetzsteller links (a), Spannungsverlauf der
Ausgangsspannung rechts (b)

Der Mittelwert von U, Uber eine Periode T kann Uber
Lein UE

) = (2.17)

bestimmt werden. Es ist ersichtlich, dass bei konstanter Frequenz f; (wobei
fs =% ) durch eine Variation der Zeitspanne t,, eine mittlere
Ausgangsspannung zwischen 0 und Up eingestellt werden kann. Dieses
Verfahren wird als Pulsweitenmodulation (PWM) bezeichnet. Neben der

Schaltfrequenz wird ein pulsweitenmoduliertes Signal zudem Uber seinen
Tastgrad D klassifiziert:

o~

ein (2.18)

Dadurch ergibt sich mit Formel (2.17) folgender linearer Zusammenhang
zwischen Eingangs- und Ausgangsspannung am Tiefsetzsteller:

U,=D-Upg (2.19)

Das Steuersignal des Schalters wird Ublicherweise durch den Vergleich
einer Sagezahnspannung (mit konstanter Periodendauer T) mit einer
variablen Steuerspannung Ug...r generiert (siehe Abbildung 2-4). Wird
beispielsweise Ug;qqyeor iN Abbildung 2-4 verringert, reduziert sich in gleichem
MalRe die Zeitdauer t,;,. Durch eine Anderung von Uy,,. kann so linear die
Pulsweite t,;,, und damit die Ausgangsspannung U, eingestellt werden.
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Abbildung 2-4: Grundlegende Spannungsverlaufe PWM

Der in Abbildung 2-5 dargestellte Schalter S steht flr einen allgemeinen
Halbleiterschalter, der z. B. durch einen bipolaren Transistor oder MOSFET
umgesetzt werden kann, oder im Bereich der mittleren und hohen
Leistungen durch einen IGBT. Fir eine nahere Erlauterung der Funktion
von Halbleiterschaltern sei auf [12] verwiesen.

Der in Abbildung 2-4 dargestellte Spannungsverlauf ist fir die meisten
Anwendungen ungeeignet, daher werden ein LC-Filter und eine
Freilaufdiode D; nachgeschaltet (Abbildung 2-5) [15]. Die Induktivitat L,
sorgt zusammen mit der Diode mal3geblich fur die Glattung des Stroms. Zur
Spannungsglattung wird der Kondensator C; verwendet, sodass ein
Tiefpass zweiter Ordnung entsteht [12].

Abbildung 2-5: Schema Tiefsetzsteller
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2.4 Tiefsetzsteller

Um eine gute Filterwirkung zu erreichen, sollte bei der Auslegung die
Eigenfrequenz des LC-Tiefpassfilters deutlich unterhalb der Schaltfrequenz
fs liegen. Sie ergibt sich aus:

fre = Ve (2.20)

Spannungs- und Stromverlaufe

Trotz des Einsatzes des Tiefpassfilters weisen Strom und Spannung eine
prinzipbedingte Welligkeit auf. FUr die nachfolgende Herleitung der Ursache
und Verlaufe dienen [15] und [13] als Orientierung.

In Abbildung 2-6 oben links ist der Verlauf der Schalterstellung zu sehen.
Darunter ist der Verlauf der Spannung u; Uber der Induktivitat L, dargestellt
(vgl. Abbildung 2-5). Bei geschlossenem Schalter liegt die Differenz der
Eingangsspannung U und der Ausgangsspannung Uy.an. In dieser Phase
(tein) steigt der Strom wie dargestellt in der Induktivitat an. Sein Verlauf
ergibt sich aus dem Induktionsgesetz:

1

Unter der Annahme, dass U, und Uy konstant bleiben, gilt mit dem
Anfangsstrom 1(0) zum Zeitpunkt t = 0:

Ug—U
i = EL 2.t +1(0) (2.22)

Bei gedffnetem Schalter ist die Spannung am Eingang, wie oben dargestellt,
(Abbildung 2-3b) null. Die Spannung an der Induktivitat fallt auf u, = —U, .
Der Stromfluss durch die Induktivitat wird Uber die Diode aufrechterhalten.
Er wirkt der Kondensatorspannung entgegen und nimmt daher ab, bis der
Schalter erneut geschlossen wird. Die Differenz zwischen maximalem und
minimalem Stromwert wird als Stromrippel 4i,,;,, bezeichnet. Dieser ergibt

sich aus (2.22) zu

Up — Uy

Al ipp = - tein (2.23)

und lasst sich durch Einsetzen von (2.18) und (2.19) erweitern zu

Us-(1-D)-D-T

Ay ripp = - (2.24)

11
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1 / \/\
o

> >

0 t T t
u i
LA CA
UE'UA Ai
Q* | Lripp

u.
rnpp

Abbildung 2-6: Strom und Spannung am Tiefsetzsteller (Abbildung 2-5)

Aus dieser Uberlegung kann abgeleitet werden, dass Aipyipp fur D =0,5
maximal wird, zudem lasst sich durch Umstellen nach L die Grélkenordnung
der minimalen Induktivitat bei gegebener maximaler Héhe des Stromrippels
A} 5oy DeStimmen:

(UE ) T)

L. =— .
min = 27 AiL,SOll (2 25)

Abhangig vom Stromverlauf im Kondensator ergibt sich die
Spannungswelligkeit. Aus der Kirchhoffschen Knotenregel ergibt sich der

12



2.4 Tiefsetzsteller

Stromverlauf i, im Kondensator mit dem Mittelwert des Laststroms I,
(Abbildung 2-6 Mitte, links).

iC = iL - IA (226)

Ist i, grof3er als null, wird Ladung auf den Kondensator transportiert (Q +),

bei negativer Stromrichtung (i < 0) entladt er sich wieder (Q —). Der

Zusammenhang zwischen Ladung und Spannung kann durch die folgende

Differenzialgleichung ausgedruckt werden:
d_Q _c du,

=C- : 2.27
dt dt ( )

Durch Integration der positiven Flache unter der Kurve (Abbildung 2-6 Mitte,
links)

(1+D)-;
AQ = L NOY" (2.28)
2

kann die Ladungsanderung fur D = 0,5 ausgedruckt werden mit:

T
AQ = 5 - At ripp: (2.29)

Durch Einsetzen von (2.27) in (2.29) lasst sich die HoOhe des
Spannungsrippels berechnen:

Auripp = ﬁ . AiL,ripp (230)
Mit Hilfe von (2.24) lasst sich diese wie folgt darstellen:
(1-D)-D-T?-Ug
TR S 1 (2.31)

Aus der vorangegangenen Uberlegung kann die Hohe der benétigten
Kapazitat bei geforderten Spannungs- und Stromrippeln bestimmt werden.

T .
Csou = 8 dun Aly son (2.32)
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2. Grundlagen

Die dargestellten Strom- und Spannungsverlaufe gelten fur den linearen
Betrieb. Bei kleinen Laststromen oder grolden Stromrippeln entladt sich der
Kondensator vor Ablauf der Periodendauer vollstandig, somit fallt der Strom
in der Induktivitat zeitweise auf null (Abbildung 2-7 unten) und die Spannung
uber der Induktivitat wird ebenfalls null (Abbildung 2-7 oben).

u -
AU, u_-u,
[ l?
-U
. A
|
max /\
f >
t T t

Abbildung 2-7: Spannung (oben) und Strom (unten) in der Spule im lickenden Betrieb

Im sogenannten luckenden Zustand geht der lineare Zusammenhang
zwischen Tastgrad sowie, Eingangs- und Ausgangsspannung verloren. Die
Zeitspannen, in denen Strom und Spannung null sind, fihren dazu, dass
der Mittelwert steigt. Die Grenze zwischen lickendem und nichtlickendem
Betrieb kann uber

Aiy
I?WEQ (2.33)

bestimmt werden.

2.5 Analogien zwischen Mechanik und Elektrotechnik

Aus der Grundlagenliteratur ist die Ubertragbarkeit des Verhaltens von
mechanischen und elektrischen Schwingkreisen bekannt [16], [17]. Darlber
hinaus lassen sich diese Analogien auch auf elektrische und mechanische
Schaltungen erweitern. Diese Erkenntnis wird z. B. in der technischen
Akustik [17] genutzt.

Es kann zwischen der elektromechanischen Analogie erster Art (Kraft-
Spannungs-Analogie) und der elektromechanischen Analogie zweiter Art

14



2.5 Analogien zwischen Mechanik und Elektrotechnik

(Kraft-Strom-Analogie) unterschieden werden [17]. In Tabelle 2-1 werden
die transienten GrofRen einander gegenubergestellt.

Tabelle 2-1: Elektrische und mechanische Analogien

Analogie erster Art Analogie zweiter Art
Mechanisch Elektrisch Mechanisch Elektrisch
Kraft F Spannung U [Kraft F Strom |
Geschwindigkeitv | Strom | Geschwindigkeitv |Spannung U
Masse m Induktivitat L  |Masse m Kapazitat C
Federkonstante cr |Kapazitat C Federkonstante cg |Induktivitat L
Dampfungsgrad d |Widerstand R |Dampfungsgrad d |Widerstand R

Fir die Kraft-Spannungs-Analogie ergibt sich eine ,Aquivalenz der
Impedanzen bei gleichzeitiger Dualitat der Schaltungen® ([17]). Aus einer
Reihenschaltung wird eine Parallelschaltung bzw. umgekehrt. Die Kraft-
Strom-Analogie ist hingegen impedanzreziprok aber ,schaltungstreu®. Dies
bedeutet, dass eine Reihenschaltung ebenfalls als Reihenschaltung
ubertragen werden kann (bzw. Parallelschaltung als Parallelschaltung). Flr
die Entwicklung einer mechanischen Schaltung ist daher die Analogie
zweiter Art anzuwenden. Die dargestellten Analogien beziehen sich auf die
Mechanik eines translatorischen Systems, kdonnen aber ebenso auf ein
rotatorisches System angewendet werden, wie es auch die
Gegenuberstellung der Differenzialgleichungen in Tabelle 2-2 verdeutlicht.

Tabelle 2-2:; Differenzialgleichungen der Analogie zweiter Art

Mechanisch Elektrisch
M= dw _Cdu
=) =t
1
M = cp jwdt l=—Judt
1
M=d w i=—-u
R

15



2. Grundlagen

Daraus lasst sich der im Folgenden als Drehmoment-Strom-Analogie
bezeichnete Zusammenhang ableiten.

Tabelle 2-3: Analogie zweiter Art fir rotatorische Systeme

Mechanisch Elektrisch
Drehmoment M Strom |
Drehzahl w Spannung U

Massentragheit J Kapazitat C
Federkonstante cg | Induktivitat L=> 1/L
Dampfungsgrad d | Widerstand R 2> 1/R

Auf Basis der in Tabelle 2-2 und Tabelle 2-3 dargestellten Zusammenhange
wird das im folgenden Kapitel vorgestellte Konzept des mechanischen
Tiefsetzstellers abgleitet.
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3 Ansatz und Ziel der Arbeit

Wie eingangs beschrieben, entstehen bei der Drehzahlwandlung und
-synchronisation hohe Reibungsverluste in der Kupplung. Um diese zu
vermeiden, wird ein Blick auf die Leistungselektronik geworfen: Durch den
zugrunde liegenden Ansatz des ,Wandelns durch Schalten®, (siehe 2.4)
gelingt eine nahezu verlustfreie Transformation einer transienten
elektrischen Eingangsgrofie in eine AusgangsgroRe mit anderem Niveau.
Im Rahmen dieser Arbeit wird die Anwendbarkeit dieses Ansatzes auf
mechanische Aufbauten untersucht. Es soll gezeigt werden, in wie weit sich
komplexe elektrische Schaltungen mechanisch umsetzen lassen und sich
so deren aus der Elektrotechnik bekannte Systemeigenschaften ergeben.
Der Fokus liegt auf der Schaltung des Tiefsetzstellers (Abbildung 2-5). Mit
Hilfe der in Kapitel 2.5 vorgestellten Drehmoment-Strom-Analogie kann ein
mechanisches Aquivalent gebildet werden. Dieser Aufbau soll die
Drehzahlwandlung einer Eingangsdrehzahl n; in eine Ausgangsdrehzahl n,
ermoglichen, wobei

OSn3Sn1 (31)

ist. Somit eignet sich der mechanische Tiefsetzsteller nicht nur zur
Drehzahlwandlung, sondern auch zur Drehzahlsynchronisation. Daher wird
der Tiefsetzsteller als Erweiterung der klassischen Reibkupplung
untersucht. Ziel dieser Arbeit ist es, die Ubertragbarkeit der elektrischen
Schaltung auf den mechanischen Aufbau aufzuzeigen. AulRerdem wird
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3. Ansatz und Ziel der Arbeit

untersucht,

inwieweit sich der mechanische Tiefsetzsteller als Anfahrelement im
Antriebsstrang eines Automobils eignet. Um diese Anforderungen zu
erfullen, sollen Drehmomente von bis zu 100 Nm Ubertragen und
Drehzahldifferenzen von bis zu 1000 U/min synchronisiert werden konnen.
Aulerdem soll die Schaltfrequenz der Kupplung oberhalb der ersten
Eigenfrequenzen des automobilen Antriebsstrangs liegen, diese liegen je
nach betrachtetem Schwingungsphanomen zwischen 2 und 12 Hz [18, 19].
Der am Fachgebiet Mechatronik entstandene Ansatz wird nachfolgend
vorgestellt, er wurde bereits in meinen Veroffentlichungen [20] und [21]
erortert. Nach Tabelle 2-3 lasst sich ein Konzept fur einen ,mechanischen
Tiefsetzsteller” aus der Schaltung in Abbildung 2-5 ableiten, das sich aus
den folgenden Komponenten zusammensetzt (vgl. Abbildung 2-5 und
Abbildung 3-1):

1. Einer schnellschaltenden Kupplung (K1) analog zum Schalter Sy,

2. Stellgliedern, die ein ausreichend schnelles Schalten der Kupplung
ermdglichen (Aktor), mit einer geeigneten Aktoransteuerung zur
Erzeugung der Anpresskraft Fanpress,

3. Federn und Massen als mechanische Energiespeicher (c, J1) und

4. einem Freilauf (F4), als Analogie zur Diode

Aulerdem sind in Abbildung 3-1 analog zur Spannungsquelle ein Motor, der
das Drehmoment M; und die Drehzahl n, liefert, sowie eine Last dargestellt.

Antrieb

FAnpress

Abbildung 3-1: Mechanischer Tiefsetzsteller

Im folgenden Kapitel wird zunachst die Funktion des mechanischen
Tiefsetzstellers vorgestellt. Im Anschluss werden bisherige Forschungen zu
dem verfolgten Ansatz diskutiert.
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3.1 Funktion des mechanischen Tiefsetzstellers

3.1 Funktion des mechanischen Tiefsetzstellers

Anhand der in Abbildung 3-2 dargestellten Skizzen wird unten die
Funktionsweise des mechanischen mit Ruckblick auf den elektrischen
Tiefsetzsteller in Kapitel 2.4 erlautert. In Rot sind die Strom- bzw.
DrehmomentflUsse visualisiert.

Als Kupplung wird im dargestellten mechanischen Aufbau eine
Einscheibentrockenkupplung verwendet, Auf die Motivation fur die
Verwendung dieser Kupplung wird in Kapitel 4.4.1 eingegangen. Diese
besteht aus einem mit dem Motor verbundenen Schwungrad, einer
Anpressplatte, die Uber einen Betatigungsmechanismus die Reibscheibe mit
der Kraft Fy,,r.ss gegen das Schwungrad drickt. Die Reibscheibe ist mit
Last verbunden und verflugt Uber beidseitig angebrachte Reibbelage. Als
Feder wird eine Torsionsfeder verwendet. Es wird zunachst idealisiert
davon ausgegangen, dass jeweils nur zwei Zustande moglich sind: Schalter
bzw. Kupplung gedffnet oder geschlossen.
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Abbildung 3-2 Strom- und Drehmomentfluss des Tiefsetzstellers

19



3. Ansatz und Ziel der Arbeit

Bei geschlossenem Schalter S; flieRt ein elektrischer Strom durch die
Induktivitat L. Dabei baut sich ein Magnetfeld auf und gleichzeitig wird die
Kapazitat C, elektrisch geladen. Analog wird bei geschlossener Kupplung
die Torsionsfeder aufgezogen und die Masse rotatorisch beschleunigt.

Im Zustand ,Schalter geodffnet” wird die Last R, weiter mit der in der
Induktivitat und in der Kapazitat C, gespeicherten Energie versorgt. Die
Diode D4 halt in dieser Phase den Stromfluss durch die Spule aufrecht.
Auch im mechanischen Aufbau wird die Last weiter mit der in der
Torsionsfeder und in der Masse gespeicherten Energie versorgt. Der
Freilauf stitzt das riackwirkende Drehmoment der Feder ab und verhindert
eine Umkehr des Energieflusses. Wird die Kupplung erneut geschlossen,
bevor sich die Feder vollstandig entspannt hat, lie3e sich in diesem Aufbau
analog von einem ,nichtlickenden, linearen Betrieb“ sprechen vgl. (Kap.0).
Aus dem Systemverstandnis der Elektrotechnik lasst sich der folgende
Zusammenhang zwischen Eingangsdrehzahl n;, Lastdrehzahl n;und
Tastgrad D ableiten, durch den dem System ein gezielter Drehzahlverlauf
aufgepragt werden kann:

ng =D - n,. (3.2)

Der mechanische Tiefsetzsteller erméglicht die Ubertragung eines
Drehmoments bei gleichzeitiger Wandlung der Eingangsdrehzahl in eine
gewunschte Ausgangsdrehzahl.

Die Energieubertragung kann dabei effizienter gestaltet werden, da die
Drehzahlanpassung nicht wie bisher Uber den Kupplungsschlupf erfolgt,
sondern durch geschaltete Energiespeicher. Dieses Vorgehen hat den
Vorteil, dass die Verlustenergie wie bei der Leistungselektronik primar durch
die Gute des Schaltvorgangs bestimmt wird.

Die Anpassung einer Drehzahldifferenz zwischen Kupplungsprimarseite
(motorseitig) und Kupplungssekundarseite (torsionsfederseitig) erfolgt nach
wie vor uber die Kupplung. Die beiden Drehzahlen sind in Abbildung 3-1 mit
n,; (Primarseite) und n, (Sekundarseite) bezeichnet. Vor allem fir den
Grenzfall des drehenden Motors bei stehender Sekundarseite muss die
Kupplung eine weiterhin grof3e Drehzahldifferenz Gberbricken.

Ziel des Konzeptes ist die Verringerung der Verlustenergie der Kupplung
durch eine Verkurzung der Schlupfzeit. Wie bereits dargestellt (Formel

20



3.1 Funktion des mechanischen Tiefsetzstellers

(2.15)), ist dies in der konventionellen Kupplung nur durch eine Reduktion
der zu beschleunigenden Tragheit oder einer Erhdhung des
Kupplungsmoments maglich. In der vorgestellten Topologie wird hingegen
wahrend des SchlieBvorgangs der Kupplung nur die Tragheit der
Reibscheibe und der Welle, die Reibscheibe und Torsionsfeder verbindet,
beschleunigt (zusammen als Js bezeichnet). Dem Beschleunigungsmoment
wirkt zudem das Widerstandsmoment der Feder entgegen.

Unter der Annahme, dass

Jo > Js

gilt, kdnnen die Schlupfzeit (siehe Formel (2.11)) und Reibungsverluste in
der Kupplung deutlich verringert werden.
Zu beachten ist, dass die Topologie kein einmaliges Schliefen der
Kupplung zur Drehzahlsynchronisation vorsieht, sondern eine periodische
Abfolge von SchlieR- und Offnungsvorgangen. Deren Dauer, Frequenz und
ggf. Tastgrad sind vom Lastfall, dem gewunschten Systemverhalten und
den Systemgrenzen abhangig. Daher kdnnen die Verluste nicht auf diese
Weise direkt miteinander verglichen werden.
In der nach Formel (2.11) berechneten Schaltzeit ist das dynamische
Verhalten der Kupplung nicht abgebildet. Das Kupplungsmoment wird als
Konstante angenommen, der transiente Aufbau der fir das
Kupplungsmoment erforderlichen Anpresskraft wird ebenfalls nicht
betrachtet.
Bei geschlossener Kupplung wird die Torsionsfeder aufgezogen und die
Masse J; beschleunigt. In dieser Phase entstehen ebenfalls Verluste aus
Lagerreibung und innerer Reibung der Feder.
Aulerdem ist zu erwarten, dass die Ausgangsdrehzahl und -drehmoment,
analog zu den dargestellten Spannungs- und Stromrippeln (vgl. 0),
Drehzahl- und Drehmomentrippel aufweisen.
Die Rippel lassen sich mit Hilfe der Tabelle 2-3 und den Formeln (2.24) und
(2.31) wie folgt bestimmen:

wg-(1—=D)-D-T?:cp

Aw,p, = (3.3)
PP 8-,

AMT'ipp = Wg (1 — D) -D-T- Cr (34)
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3.2 Stand der Forschung

Die Idee, Parallelen zwischen Schaltungen der Leistungselektronik und dem
Aufbau fur mechanische Systeme zur Wandlung transienter Groflen
abzuleiten, wird von Gibbert [1] und Van de Ven [22] in mehreren
Forschungsprojekten (u. a. [23—-25]) aufgegriffen, sowie in einem Patent von
[26]. Dabei wird stets das Ziel verfolgt, ein stufenloses Getriebe, das
hochdynamisch seine Ubersetzung dndern kann und eine groRRe Spreizung
aufweist, zu entwickeln.

In den Arbeiten von Gibbert [1], [25] und [27] wird die |dee der gepulsten
mechanischen Energielbertragung von [28] zu der Umsetzung eines
mechanischen Hoch- und Hoch-/Tiefsetzstellers weiterentwickelt. Der
Aufbau, der s.g. ,mechanical switched-mode drives® (mechanisch
geschalteter Antrieb) ist durch die Schaltungen des Hoch- (Abbildung 3-3)
oder Hoch-/Tiefsetzstellers inspiriert [27] und wird mit Hilfe der
Drehmoment-Strom-Analogie aus den Schaltungen abgeleitet. Das
Grundkonzept ist in Abbildung 3-4 dargestellt und wird anhand des
Hochsetzstellers naher erlautert.
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Abbildung 3-3: Schema elektrischer Hochsetzsteller

Die Struktur der Topologie wird durch den Vergleich von Abbildung 3-3 und
Tabelle 2-3 deutlich, wonach die Feder das mechanische Aquivalent zur
Induktivitat ist, die Kupplung den Schalter ersetzt und die Bremse als
mechanische Diode fungiert. Bei der Umsetzung fallt auf, dass auf das
Aquivalent zur Kapazitat, - die Massentragheit - verzichtet wird.
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3.2 Stand der Forschung
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Abbildung 3-4: Schema des a) Hochsetzstellers und b) des Hoch- und Tiefsetzstellers nach
[27]

Analog zum Hochsetzsteller wird die Ausgangsdrehzahl der ,mechanical
switched-mode drives® Uber ein PWM-Signal eingestellt. Oldaker [27]
simuliert die Funktionsweise mit Hilfe von Mehrkérpermodellen und
entwickelte auf dieser Basis ein Verfahren zur Regelung der
Ausgangsdrehzahl. Obwohl mit den vorliegenden Messergebnissen eine
Abhangigkeit der Drehzahl vom Tastgrad aufgezeigt wird, wird die in Formel
(3.2) dargestellte Abhangigkeit nicht direkt auf die Mechanik Ubertragen.
[27] Erste Demonstratorprototypen fur beide Varianten der ,mechanical
switched-mode drives® wurden von [27] entwickelt. Diese konnen ein
Drehmoment von rund 1 Nm Ubertragen, bei Drehzahlen von ca. 400 U/min.
Als Kupplung wird eine elektromagnetische Kupplung-Brems-Kombination
verwendet. Bei der Auslegung der Prototypen werden die Ansatze aus der
Elektrotechnik nicht aufgegriffen, was auch daran deutlich wird, dass auf
den Glattungskondensator respektive die Massentragheit verzichtet wird.
FUr die Bewertung der Simulations- und Messergebnisse greift [27] die
elektrische Vorlage auf. Es werden Parallelen zwischen den Stromverlaufen
und Drehmomentverlaufen gezogen. Insbesondere wird auf die Analogie
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3. Ansatz und Ziel der Arbeit

zwischen Drehzahl- und Spannungsverlaufen auch in Bezug auf die
entstehende ,Drehzahlrippel® (vgl. Spannungsrippel Formel (2.31))
eingegangen. Auf den Zusammenhang zwischen Tastgrad, Schaltfrequenz
und Hohe der ,Drehzahlrippel” wird von [27] hingewiesen, sowie, auf deren
mogliche Beeinflussbarkeit durch eine Massentragheit
(Glattungskondensator) auf der Lastseite. Die Zusammenhange werden
jedoch nicht mathematisch modelliert. Die von [27] vorgestellten
Messergebnisse zeigen, dass sich der Aufbau eines Hoch- bzw. Hoch-
[Tiefsetzstellers praktisch realisieren lasst. Ebenfalls gelingt die Regelung
verschiedener Zieldrehzahlen, die hoher als die Eingangsdrehzahlen sind,
sowie die Drehrichtungsumkehr mit dem Hoch-/Tiefsetzsteller. Die
Reduktion der Eingangsdrehzahl zu einer niedrigeren
Ausgangsdrehzahl - dies wulrde der Tiefsetzstellerfunktion
entsprechen - wird nicht demonstriert.

Das von [27] vorgestellte Konzept wird von [1] dahingehend
weiterentwickelt, dass die Feder uberbrickt werden kann, um eine direkte
DrehzahlUbertragung zu ermaoglichen.

Das Anwendungsgebiet der ,mechanical switched-mode drives® wird vor
allem in der humanoiden Robotik gesehen. Gleiches gilt fir die von [26]
vorgestellten Ansatze fur ,electrically controllable transmissions®. Die
Patentschrift [26] umfasst die Funktion und den Aufbau fur zwei
mechanische Systeme, die zum einen an einen Tiefsetzsteller und zum
anderen an eine D-Class-Verstarker-Schaltung angelehnt sind. Beide
Systeme werden als ,elektrisch regelbare Getriebe“ vorgestellt. Sie sollen
im Unterschied zu den ,mechanical switched-mode drives® die Regelung
eines gewunschten Ausgangsmomentes ermoglichen. Im Allgemeinen ist
der Ansatz von [26] nicht aus der Ubertragbarkeit der Eigenschaften aus der
Elektrotechnik auf die Mechanik motiviert und es wird auch nicht auf diese
eingegangen. Dies wird vor allem bei der Betrachtung des zweiten Systems,
auf dem der Schwerpunkt des Patents liegt, der D-Class-Verstarker-
Schaltung, deutlich. Der D-Class-Verstarker ist keine
Gleichstromstellerschaltung, sondern ein Uberwiegend in der Audiotechnik
verwendeter digitaler Verstarker. Ein analoges Eingangssignal wird in ein
digitales PWM-Signal zerlegt, digital verstarkt und schlussendlich mit Hilfe
einer Transistorschaltung und elektrischer Tiefpassfilter wieder in ein
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3.2 Stand der Forschung

verstarktes analoges Signal umgewandelt. Der Anwendungsbereich liegt
folglich in der Amplitudenverstarkung einer Wechselspannung. Auch hier
wird in der Patentschrift die Anwendung des mechanischen Aquivalents als
Drehmomentregler gesehen (respektive Stromregler). Die Funktion der
Drehzahlwandlung und die Abhangigkeit der Drehzahl vom Schaltverhaltnis
der Kupplung wird von [26] angesprochen, der Fokus der Anwendungen
liegt jedoch auf der Drehmomentwandlung. Der mathematische
Zusammenhang zwischen Tastgrad und Drehzahl (Formel (3.2)) wird nicht
dargestellt.

Neben dem Ansatz werden Entwdurfe fur die konstruktive Umsetzung beider
Systeme vorgestellt. Da bei beiden Anwendungen der Fokus auf der
Drehmomentregelung liegt, wird auf das Massentragheitsmoment, ebenso
wie bei [27] (vgl. in Abbildung 3-1 J,), verzichtet, weshalb ebenfalls keine
anwendungsbezogene Auslegung des mechanischen Tiefpassfilters (vgl.
Kap. 2.4) erfolgt.

DarUber hinaus werden fur die konstruktive Umsetzung die gleichen
Elemente wie in Kapitel 3.1 angefuhrt: Kupplung, Freilauf und
Torsionsfeder. Als Kupplung kommen laut Patentschrift elektrolaminierte
Kupplungen [29] oder elektrisch gesteuerte Federbandkupplungen in Frage.
Nach jetzigem Stand der Forschung sind diese Kupplungsvarianten nur far
die Ubertragung von Drehmoment bis 1 Nm geeignet.

Fir die Ubertragung gréRer Drehmomente sind die von [26] sowie [25, 27]
vorgestellten Kupplungsvarianten nicht geeignet. Am Worcester Polytechnic
Institute wurde die ldee aufgegriffen und Ansatze fir die Ubertragung
hoherer Drehmomente entwickelt. Diese als ,switch-mode continuously
variable transmission® (kurz CVT) bezeichneten Getriebe sollen die
Anbindung eines Hochgeschwindigkeitsschwungrads an den automobilen
Antriebsstrang realisieren und so die Nutzung von Schwungradern als
Energiespeicher in Hybridfahrzeugen ermaéglichen. Das erstmals von [22]
vorgestellte Konzept greift die Idee des mechanischen Hochsetzstellers auf.
Es wird jedoch auf die Kraft-Spannungs-Analogie (siehe Tabelle 2-1) bzw.
Drehmoment-Spannungsanalogie zurtckgegriffen. Folglich ergibt sich ein
anderer mechanischer Aufbau, die Induktivitdt wird durch ein Schwungrad
ersetzt, die Kapazitat durch eine Feder.

25



3. Ansatz und Ziel der Arbeit

Das System soll eine Erhohung des Ausgangsmomentes bei gleichzeitiger
Verringerung der Ausgangsdrehzahl ermoglichen. Die im Schwungrad
gespeicherte Energie wird gepulst Uber die Feder an den Antriebsstrang
abgegeben. Auf diese Weise soll mit der im Schwungrad gespeicherten
Energie ein Fahrzeug angefahren werden.

Das von [24] vorgestellte Anwendungsszenario sieht die Beschleunigung
eines 1500 kg schweren Fahrzeugs auf ca. 110 km/h mit Hilfe der im
Schwungrad gespeicherten Energie vor. Laut [24] wird eine
Ausgangsdrehzahl des Schwungrades von 2100 rad/s bendétigt. Um eine
Anbindung an den automobilen Antriebsstrang zu ermdoglichen, wird von
[22] zunachst ein Tastgrad in Hohe von 0,9 % vorgeschlagen. Zur
Vermeidung von Schwingungsanregung empfiehlt er eine Schaltfrequenz
von grofder 20 Hz.

Wahrend des gesamten Anfahrvorgangs werden bei konstantem Tastgrad
.energie-Pakete” ([22], [30]) vom Schwungrad auf die Last Ubertragen. Die
Last bzw. der Antriebsstrang wird in den vorgestellten Szenarien durch eine
weitere Schwungmasse reprasentiert. Die beschriebene Anwendung wird in
der geplanten GroRenordnung nur simulativ umgesetzt. Des Weiteren stellt
[30] heraus, dass die Kupplung das zentrale Element der Anwendung ist
und das zum jetzigen Stand der Forschung kein Kupplungskonzept vorliegt,
das die Anforderungen erfullt. [30] stellt ein Konzept einer rein mechanisch
betatigten Kupplung vor. Der Aufbau aus drei verstellbaren Axialnocken
ermdglicht eine Variation des Tastgrades bei Schaltfrequenzen von bis zu
20 Hz. Das System hat den Nachteil, dass die Axialnocken an die
Antriebswelle gekoppelt sind, sodass die Schaltfrequenz nicht unabhangig
von der Eingangsdrehzahl variiert werden kann. Ein skalierter Prototyp
dieser schnell schaltenden Kupplung, die bis zu 70 Nm Ubertragen kann,
jedoch fur ein Lastmoment von 20 Nm konzipiert ist, wurde von [30]
entwickelt und bei Drehzahlen bis 1000 U/min erprobt.

Das von [22] vorgestellte Konzept der CVT wurde in Form von skalierten
Prototypen u. a. von [31] und [32] praktisch realisiert.

Sowohl [26] als auch [30] oder [27] stellen heraus, dass die wesentlichen
Verluste der vorgestellten Ansatze wahrend des Schaltvorgangs der
Kupplung, bzw. im Schlupfzustand entstehen. Unter anderem stellt [26]
daflr, die in Kapitel 2.3 dargestellten Abhangigkeiten, der Schaltverluste
von der zu beschleunigten Tragheit auf. In diesem Zusammenhang wird die
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3.2 Stand der Forschung

unter 3.1 diskutierte Forderung nach einer moglichst geringen
Massentragheit des  Verbindungselementes von  Kupplung und
Torsionsfeder sowohl von [26] als auch von [30] herausgestellt. Neben den
Verlusten beim SchlieRen der Kupplung werden von beiden auRerdem die
Verluste beim Offnen der Kupplung diskutiert. Diese betragen laut [26] ein
Funftel der Verluste beim SchlieBen, eine physikalische oder
mathematische Begrindung dafur wird nicht erbracht. Diese Erkenntnis wird
von den Messergebnissen von [30] nicht bestatigt. Um den Schaltvorgang
zu verkurzen, sind laut [30] die Schaltwege so weit wie moglich zu
reduzieren.

Zusammenfassend unterscheidet sich die in dieser Arbeit untersuchte
Topologie des mechanischen Tiefsetzstellers von den ,regelbaren
Getrieben® zum einen in der theoretischen Herangehensweise der Ansatze
und zum anderen in der Motivation: Der mechanische Tiefsetzsteller in
dieser Arbeit wird mit dem Ziel der Drehzahlwandlung umgesetzt, die von
[26] und [24] vorgestellten Ansatze sollen zur Drehmomentregelung
verwendet werden. Dadurch bedingt entfallt in diesen Anwendungen die
Auslegung eines Tiefpassfilters. [1] et.al stellt zwar Anwendungen zur
Drehzahlregelung vor, es wird dennoch auf die Auslegung eines
Tiefpassfilters verzichtet, obwohl bei beiden elektrischen Schaltungen das
Ubertragungsverhalten des Tiefpassfilters malfdgeblich die
Systemeigenschaften pragt. Auf diese Weise kann die gewtlnschte
Drehzahlglattung erreicht werden. Bei dem in dieser Arbeit entwickelten
mechanischen Tiefsetzsteller soll die Funktion der elektrischen Schaltung
ubertragen  werden. Daher wird die Dimensionierung  des
Massentragheitsmomenten nach den unter Kapitel O dargestellten Ansatzen
mit in die Auslegung einbezogen, aullerdem wird ein Federelement nach
diesen Ansatzen ausgewahit.

Bisherige Arbeiten zur simulatorischen und praktischen Untersuchung, die
vorgestellt wurden, identifizieren die Kupplung als ein zentrales Element
hinsichtlich der Gesamtverluste und der Funktionalitdt des Ansatzes.
Welchen spezifischen Einfluss das dynamische Verhalten der Kupplung auf
das Gesamtsystem und vor allem auf die entstehenden Reibungsverluste
hat, wird nicht betrachtet. Insbesondere wird die Drehmomentubertragung
im Schlupf nicht untersucht.
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3. Ansatz und Ziel der Arbeit

Zum jetzigen Stand der Forschung findet sich zudem keine Umsetzung des
Ansatzes in der geplanten GrolRenordnung.
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4  Auslegung und Konstruktion

Im folgenden Kapitel werden die Auslegung und Konstruktion des Prototyps
vorgestellt. Zunachst sollen die zentralen Anforderungen definiert werden.
Anschliel3end erfolgt eine Vorauslegung des mechanischen Tiefsetzstellers
nach den Ansatzen der Elektrotechnik. Zur Plausibilisierung des Ansatzes
und zur Dimensionierung der mechanischen Bauteile wird ein
Mehrkopersimulationsmodell erzeugt. Die Konstruktion und Modellbildung
des Prototyps laufen im Entwicklungsprozess interaktiv ab. Im Folgenden
werden die CAD-Modelle und die dazugehoérigen Simulationsmodelle
vorgestellt.

Anforderungen
Um die Anwendbarkeit des Ansatzes als Anfahrelement im
Personenkraftwagen (PKW) zu untersuchen, wird die Grdélkenordnung
einem Anfahrvorgang eines Kleinkraftwagens angenahert:

e Ubertragbares Drehmoment: bis 100 Nm

e Eingangsdrehzahlen: bis 1000 U/min

e Schaltfrequenzen: 10 Hz—-20 Hz

e Tastgrade: 10%—90%
Die Schaltfrequenzen sollen oberhalb der ersten Eigenfrequenz des
Antriebsstrangs liegen. Aus den Schaltfrequenzen und den Tastgraden
ergeben sich geforderte Schaltzeiten von 2,5 bis 5 ms.
Zur Untersuchung der Realisierbarkeit des mechanischen Tiefsetzstellers in
der geplanten GroRenordnung wird ein detailliertes Mehrkérpermodell des
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spateren Prufstandsaufbaus aufgebaut. Mit Hilfe des Modells soll zudem
untersucht werden, inwieweit ein Anfahrvorgang eines PKW umgesetzt
werden kann. Des Weiteren dient das Modell als Grundlage fur die
Auslegungen der Teilkomponenten, um die zu erwartenden Lastkollektive
abzuschatzen.

Ein Abgleich des Modells mit Prototypen ermoglicht zudem eine
Abschatzung interner Prozessgrofden, die am Prufstand nicht gemessen
werden konnen.

Der simulierte Priufstandsaufbau ist in Abbildung 4-1 dargestellt. Fur die
Simulation der Priufstandsumgebung, bestehend aus Antriebs- und
Lastmaschine sowie Drehzahl- und Drehmomentsensoren, wird auf das in
der ATZ [33] vorgestellte Verfahren des ,rapid control prototyping"
zuriickgegriffen. Als Last wird zum einen das Aquivalent zum elektrischen
Widerstand, eine lineare Dampfung, angenommen. Zum anderen wird das
Verhalten eines PKW-Antriebsstrang nach dem von [18] vorgestellten
Ansatz des virtuellen Antriebsstrangs (VATS) verwendet. Der VATS bildet
die erste Eigenfrequenz des Antriebstrangs bei verschieden
Gangubersetzungen ab. Zudem werden Fahrwiderstande, wie Roll- und
Luftwiderstand bertcksichtigt.

niM;
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Abbildung 4-1: Schema des simulierten Prufaufbaus

Abbildung 4-2 zeigt den schematischen Modellaufbau, die Ansatze zur
Modellbildung werden im Anschluss an die Vorauslegung des
Tiefsetzstellers gemeinsam mit der jeweiligen konstruktiven Umsetzung
dargestellt.
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Abbildung 4-2: Struktur des Simulink aufgebauten Prufstandsmodell

4.1 Vorauslegung des mechanischen Tiefsetzstellers

Fir die erste Dimensionierung des mechanischen Tiefsetzstellers wird sich
an der Vorgehensweise zur Auslegung des elektrischen Tiefsetzsteller
orientiert.

Hierflr wird zunachst die Grolde des Drehzahlrippels (Spannungsrippel) mit
2 % der maximalen Drehzahl bzw. 15 U/min definiert. Als Schaltfrequenz
wird 20 Hz angenommen. Um die Ubertragbarkeit der elektrischen
Schaltung zu zeigen, soll zudem untersucht werden, inwieweit auch beim
mechanischen Tiefsetzsteller ein lUickender Betrieb erzeugt werden kann.
Laut Gleichung (2.33) liegt die Lickgrenze bei

T = MFeder- (41)

Da fir kleine Ausgangsmomente Mg,4.r bzw. M, < 20 Nm der Lickbetrieb

moglich sein soll, wird AMg,ger,min = 40 Nm angenommen.
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4.1 Vorauslegung des mechanischen Tiefsetzstellers

Aus der Formel (2.25) lasst sich damit fur die minimale Federsteifigkeit
folgender Zusammenhang ableiten:
1 (l)E * T

4.2)

CF min 4 - AIVIFeder,soll

Die Periodendauer T wird 0,05 s festgelegt, die Eingangsdrehzahl wird mit

Wy = 104% angenommen, sodass sich ergibt:

Nm
CFmin = 30,557@ (4 3)

Die Grolle des Massentragheitsmomentes wird aus der Formel fur die
bendtigte Kapazitat abgeleitet (Formel (2.32)
T
Jsou = 8A— * AMpeger,sou (4.4)

Wso11

Demzufolge ergibt sich fur das Massentragheitsmoment:

]SOll = 0,18kg : m2 (45)

Wie auch beim elektrischen Tiefsetzsteller wird angestrebt, dass die
Eigenfrequenz des Tiefpassfilters unterhalb der Schaltfrequenz liegt, die

Eigenfrequenz wird bestimmt mit
o= 1
< T (4.6)

2. |LL
Cr

Aus den ermittelten Daten ergibt sich somit f.; = 3,1 Hz.

Die Eigenfrequenz liegt unterhalb der Schaltfrequenz von 20 Hz. Die
Auswahl stellt einen Kompromiss dar, um den Luckbetrieb des
mechanischen Tiefsetzstellers zu provozieren.
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4 Auslegung und Konstruktion

4.2 Feder und Masse

In Abschnitt 4.1 wurde die Vorauslegung der Massentragheit und der Feder
vorgestellt und eine Federkonstante von ¢y = 30,5571—21 berechnet.

Die Hohe der Drehmomentrippel wird mit 40 Nm angenommen. Der in der
Formel (3.4) dargestellte Zusammenhang fur die Hohe der
Drehmomentschwankungen gilt nur im stationaren Zustand des Systems, in
dem die Ausgangsdrehzahl ausschliellich vom Tastgrad abhangig ist.
Allgemein kann die Drehmomentanderung in der Feder mit der folgenden
Formel (2.22) berechnet werden:

M(t) = (w1 — w3) ten - cp+ M(t— 1) (4.7)

Zur Abschatzung der Belastung im Einschwingvorgang wird ein
Mehrkopermodell aufgebaut, dessen Modellbildung in diesem Kapitel
vorgestellt wird. Die Simulationsergebnisse finden sich in Kapitel 4.8.1. Es
wird der Drehmomentverlauf bei 10 Hz und 20 Hz bei einem Lastmoment
von 100 Nm untersucht. Bei einer Frequenz von 10 Hz =zeigt sich
erwartungsgemal ein groRerer Uberschwinger bis zu 160 Nm, sodass fiir
die Drehmomentaufnahme Mg,;., = 160 Nm angenommen wird.

Bei einer Federsteifigkeit von ¢y = 30,56rl\;—r;1 ergibt sich somit ein

Verdrehwinkel von

OF max = 5,23 rad ~285° (4.8)

bei einem maximalen Drehmoment von 160 Nm.

In den Arbeiten von [31, 34] werden verschiedene Torsionsfederelemente
fur vergleichbare Anwendungen einander gegenlbergestellt. Dazu zahlen
u.a. Torsionsstdbe, Spiralfedern und an den Aufbau eines
Zweimassenschwungrads angelehnte Anwendungen. In [31] wird als finale
Ldsung ein System aus mehreren parallel angeordneten Torsionsstaben
vorgestellt, welches sich jedoch nicht auf diese Anwendung Ubertragen
lasst. Um eine Federkonstante in der geforderten Grdélienordnung zu
erhalten, ware eine Gesamtlange des Torsionsfederelements nétig, die den
am Prifstand zur Verfigung stehenden Bauraum deutlich Gberschreitet. Die
Idee wird von [34] aufgegriffen und gezeigt, dass ein Torsionsstab eine
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4.2 Feder und Masse

Lange von rund 1 m haben musste. Ebenso ist auf Grund des geforderten
Verdrehwinkels die Verwendung einer an ein Zweimassenschwungrad
angelehnten Konstruktion ungeeignet.

GrolRe Verdrehwinkel bei ausreichender Drehmomentaufnahme zeigen
Spiralbandfedern. Hierbei handelt es sich um gewundene Blattfedern.

Bei der Einleitung des Drehmomentes wird der Querschnitt des Bandes
hauptsachlich auf Biegung beansprucht. Beim Auf- oder Abrollen der
Windungen wird die Energie aufgenommen oder abgegeben. Hinsichtlich
ihrer Bauart ist zwischen Spiralfedern mit und ohne Windungsabstand zu
unterscheiden (siehe Abbildung 4-3).

b)

vt

I

Abbildung 4-3: Spiralfeder: a) mit konstantem Windungsabstand

b) ohne Windungsabstand [35]

Spiralfedern mit Windungsabstand werden mit einem konstanten Abstand
zwischen den Windungen hergestellt, sodass die Windungen sich im
Betrieb nicht berthren. Im Gegensatz dazu liegen die Windungen bei
Spiralfedern ohne Windungsabstand aufeinander. Sie gleiten unter
Belastung zuerst aufeinander und I6sen sich stoRartig ab [36]. Deswegen
weisen diese Spiralfedern eine nicht lineare Kennlinie auf. Aufierdem
entsteht beim Aufeinandergleiten der Windungen Reibung. Die bei der
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4 Auslegung und Konstruktion

Energieaufnahme und -abgabe entstehenden Verluste resultieren
ausschliel3lich aus inneren Reibungseffekten. Auf Grund der genannten
Vorteile einer linearen Federkennline und der geringeren Reibung wird eine
Spiralfeder mit Windungsabstand verwendet.

Der Verdrehwinkel wird von geometrischen Daten des Bandes und dem E-
Modul E beeinflusst. Fur die Spiralfeder mit konstantem Windungsabstand
ergibt sich fur die in Abbildung 4-3 dargestellte Geometrie:

180-M-1-12
nlElblh3

(M) = (4.9)

Aus dem Zusammenhang zwischen Belastung (Drehmoment) und
Verformung (Verdrehwinkel) ergibt sich die Federsteifigkeit cr. Diese kann
fur Metallfedern unterhalb der Elastizitdtsgrenze als linear angenommen
werden [306].

cp = —— =— = const (4.10)

_Ebhm (4.11)
12-1-180

Auf Basis der von [36] und [35] dargestellten Vorgehensweise zur

Auslegung von Spiralfedern kann eine theoretische Geometrie abgeleitet

werden, die die oben genannten Bedingungen erfullt.

Es ergibt sich die in Tabelle 4-1 dargestellte Geometrie:

Tabelle 4-1: Theoretische Abmafe der Feder

Breite des Federbandes b 190 mm
Lange des Federbandes | 4132,33 mm
Dicke h 3,5 mm
Innenradius ri 17 mm
AuRRenradius re 120 mm

Auf dem Markt sind nur wenige Standard- oder Serienprodukte fir
Spiralfedern verfugbar, und diese stammen zudem meist aus dem Bereich
der Uhrentechnik und Feinmechanik. Mit den bestimmten Abmalen liegt die
Feder nicht in der GroRenordnung dieser Anwendungen. Eine
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4.2 Feder und Masse

Sonderfertigung war im Rahmen der zur Verfugung stehenden Ressourcen
nicht moglich. Daher wurden Katalogfedern genutzt, die eine

Federsteifigkeit von cF=8,5£ aufweisen und Uber eine maximale

Drehmomentaufnahme von 48,6 Nm fur dauerfeste schwingende
Belastungen und von 60,75 Nm fur kurzzeitige Belastungen verfugen. Durch
das Parallelschalten mehrerer Federn wird die Belastung der einzelnen
Feder reduziert und die Gesamtfedersteifigkeit erhoht. Sie ergibt sich aus
der Summe der einzelnen Steifigkeiten:

Coges = Cp1+ Cpz +++ Cun (4.12)

Durch die Verwendung von vier parallelen Federn wird eine
Gesamtfedersteifigkeit von ¢, 4.5 = 3411;—21 erreicht, ebenso erhdht sich das

dauerfeste Drehmoment auf 194,4 Nm. Somit eignet sich der Aufbau eines
aus vier parallelen Federn zusammengesetzten Federpaketes fur das
Torsionsfedersystem und wird folglich so umgesetzt.
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Abbildung 4-4: CAD-Zeichnung der Spiralbandfeder mit konstanten Windungsabstand

Das Federpaket weist insgesamt eine um 11 % hodhere Federsteifigkeit auf
als geplant. Dadurch erhohen sich ebenso die Drehmomentrippel (Formel
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4 Auslegung und Konstruktion

(3.4)) auf 44,5 Nm. Um weiterhin die geplanten Drehzahlrippel (Formel
(3.3)) von 15 U/min zu erhalten, wird das Massentragheitsmoment nach
Formel (4.4) neu mit 0,11 kgm? bestimmt.

Abbildung 4-4 zeigt eine CAD-Zeichnung einer Feder.

Die inneren Enden der Federn werden Uber die Verbindungswelle mit der
sekundaren Seite der Kupplung verbunden. Auf die Verbindungswelle
(Abbildung 4-5 links) wird in Kapitel 4.6 eingegangen. Die aul’eren Enden
der Federn sind mit der Schwungmasse verbunden. Die Schwungmasse
setzt sich aus zwei Schwungscheiben, die rechts und links des
Federpaketes sitzen, zusammen. Die Schwungscheiben sind Uber
insgesamt acht Stabe miteinander verbunden. Die Stabe dienen erstens als
Aufnahme flr das auliere Ende der Spiralbandfedern, zweitens verbinden
sie die Schwungscheiben zu einer torsionssteifen Schwungmasse. Und
drittens lassen sich durch die exponierte Lage der Stabe diese leicht
austauschen um, ggf. die Schwungmasse an den Prifstandsaufbau
anzupassen (Abbildung 4-5).

Abbildung 4-5: Feder-Masse-System mit Verbindungswelle (links im Bild)

Das System aus Feder und Massentragheit wird als linearer
Einmassenschwinger modelliert. Das Modell bildet die Steifigkeit der Feder,
eine aus der inneren Reibung resultierende Dampfung sowie eine
Massentragheit ab, die sich aus der Masse der Feder und dem
Massentragheitsmoment J; ergibt.
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4.3 Aktor

4.3 Aktor

4.3.1 Auswahl des Aktors

Eine zentrale Herausforderung des Konzeptes stellt das schnelle Offnen
und Schliel3en der Kupplung dar, sodass der Schlupfzustand der Kupplung
moglichst kurzgehalten wird und die Kupplung ein anndhernd digitales
Schaltverhalten aufweist.
Fur die Auswahl der Kupplung und des Aktors wird zunachst das
erforderliche Kupplungsmoment bestimmt. Nach [37] ergibt sich das
notwendige Kupplungsmoment, ohne die fur die in Formel (2.10)
getroffenen Vereinfachungen zu:
K:]P‘]s-ah_a’z Jp M, + s -
Jp+Js tg Jp+Js Jp+Js

M, (4.13)

Es wird eine Schaltzeit von tg= 2,5 ms (siehe oben) angenommen. Das zu
beschleunigende Massentragheitsmoment Js entspricht der
Verbindungswelle zwischen Kupplung wund Federn. Es betragt
Js = 0,012 kgm? (siehe unten Kapitel 4.6). Als Massentragheitsmoment Jp
der Antriebsseite werden alle Massentragheitsmomente bis zur Kupplung
inklusive des Schwungrades und der Anpressplatte zusammengefasst. Es
ergibt sich J, =0,5kgm?. Das Antriebsmoment wird mit 150 Nm
angenommen. Als Lastmoment muss das ruckwirkende Drehmoment der
Feder Uberwunden werden. Bei jedem Schaltvorgang wird die Feder um
A aufgezogen, woflr das Drehmoment AMg,4qr50n @ufgebracht werden
muss. Daher wird das Lastmoment mit- M; = AMg,4er 50 @NgENOMMeEN.

Als Kupplungsmoment M ergibt sich aus (4.13) :

My = 539,7Nm (4.14)

Wie die Untersuchungen von [32], [22] und [30] gezeigt haben, existieren
zum jetzigen Stand der Forschung keine Kupplungskonzepte, die die oben
beschriebenen Anforderungen hinsichtlich Schaltzeiten und Drehmoment
erfillen. Verschiedene Ansatze zur dynamischen Kupplungsbetatigung
stellen [30] und [38] einander gegenuber. Beide Autoren zeigen, dass
Elektro- und elektromagnetische Kupplungen fiir eine Ubertragung von
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4 Auslegung und Konstruktion

Drehmoment in der GroRenordnung von 100 Nm nicht in Frage kommen.
Auch piezoelektrische Elemente eignen sich auf Grund der kleinen
Verfahrwege und der starken Temperaturempfindlichkeit nicht (vgl. [38],
[30]). Einen interessanten Ansatz stellen hydraulische Aktoren da: Sie
ermoglichen aufgrund der geringen bewegten Eigenmassen des Fluids
hohe Stellkrafte und groRe Beschleunigungen. Vorteile gegenuber der
pneumatischen Losung liegen in der hohen Steifigkeit und Stolfestigkeit,
bedingt durch die geringe Kompressibilitat von Hydraulikdl. [38]

Moderne hydraulische Servoventile verfugen zudem Uber eine
ausreichende Schaltdynamik [39]. Dies zeigen auch die Untersuchungen
von [38], wahrend [30] die Verwendung von hydraulischen Aktoren
ausschlief3t. Auf Grund der breiteren Moglichkeiten zur Variation der
Kupplungsbetatigung wird in dieser Arbeit der von [38] vorgestellte Ansatz
der hydraulischen Kupplungsbetatigung verwendet. Als hydraulischer Steller
kommt ein direktgesteuertes Servoventil zum Einsatz. Fur eine detaillierte
Gegenuberstellung moglicher Aktorsysteme sei auf [38] verwiesen.

Das hydraulische System umfasst eine hydraulische Pumpe [40], das direkt
gesteuerte Servoventil, sowie einen Stellzylinder.

Als Servoventile werden Stetigventile mit Grenzfrequenzen von uber 80 Hz
und besonders praziser Nulluberdeckung bezeichnet. Bei Stetigventilen
werden keine diskreten Schaltpositionen vorgegeben, die Ausgangsgrofle
ergibt sich aus einem kontinuierlichen Verhaltnis zur EingangsgroRe.
Stetigventile dienen in hydraulischen Regelkreisen als elektrohydraulische
Umformer. Sie verbinden die guten Leistungseigenschaften der Hydraulik
mit den Vorteilen der Elektro-, Digital- und Regelungstechnik. Durch diese
Kombination kénnen sehr dynamische Systeme entwickelt werden, die
gleichzeitig hohe Stellkrafte erzeugen. Stetigventile werden in drei
verschiedene Gruppen eingeteilt. Es gibt Wegeventile, bei denen die
Kolbenposition proportional zum Eingangssignal ist. Bei Druckventilen ist
der Lastdruck am Arbeitsanschluss proportional zum Eingangssignal und
bei Volumenstromventilen ist der Volumenstrom proportional zum
Eingangssignal [41].
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4.3.2 Modellbildung Hydraulik

Die Aufgabe des Aktors ist es, einen idealerweise rechteckigen Verlauf der
Anpresskraft Fy zu realisieren. Wie dargestellt, wird ein hydraulischer Aktor,
bestehend aus dem direktgesteuerten Servoventil, eine
Konstantdruckpumpe und ein Ein-Gang-Stellzylinder verwendet. Auf die
Auswahl des Stellzylinders wird in Kapitel 4.4.2 naher eingegangen. In der
Modellbildung werden das Servoventil sowie der Stellzylinder berucksichtigt,
die hydraulische Pumpe wird als konstante Druckquelle vereinfacht.

Das verwendete Ventil ist ein direktbetatigtes Servoventil mit integrierter
digitaler Elektronik, die sowohl die Regelung des Drucks als auch des
Volumenstroms ermadglicht (Siehe Datenblatt Moog D638 [39]).

Der Steuerkolben im Ventil wird durch einen Linearmotor verstellt, auf diese
Weise werden der Hochdruckanschluss P mit den Lastanschllissen A oder
B verbunden bzw. die Lastanschlisse mit der Ruckfuhrleitung T. Das Ventil
ist, wie in Abbildung 4-6 zu sehen, ein 4/3-Wegeventil. Es wird davon
ausgegangen, dass der Ventilanschluss A mit dem Stellzylinder verbunden
ist und der Ventilanschluss B verschlossen ist, sodass sich daraus ein 3/3-
Wegeventil ergibt [39].

Der Stellzylinder betatigt Uber den hydraulischen Ringkolben die
Anpressplatte der Kupplung (Kapitel 4.4.2.).

|
@i X

Abbildung 4-6: hydraulisches Schaltbild des Ventils

Das Ubertragungsverhalten vom Ansteuersignal Uy ., zur Position des
Steuerkolbens ist im Datenblatt [39] des Ventils als Frequenzgang
dargestellt (siehe Abbildung 4-7). Die dargestellten Prozentangaben geben
die Position des Steuerkolbens in Bezug auf seine maximale Auslenkung
an. Die Position des Steuerkolbens wird nachfolgend mit s, bezeichnet, bei
+100 % Kolbenposition ist der Lastanschluss A maximal zur Zuleitung P
geoffnet. In der Zuleitung P herrscht der von der Konstantdruckpumpe
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4 Auslegung und Konstruktion

erzeugte Druck. Er wird im Folgenden als Versorgungsdruck bezeichnet
und kann zwischen 25 bar und 250 bar variiert werden. Bei einer

Kolbenposition sy = —100% ist der Lastanschluss A maximal zur
Ruckfuhrleitung T geodffnet In der Ruckfuhrleitung T, die das Ventil mit dem
Tank der Konstantdruckpumpe verbindet, herrscht Umgebungsdruck.

Laut [41] kann fur Ventile dieser Art typischerweise die Dynamik mit der
eines PT2-Glied angenahert werden. Bei genauer Betrachtung des
Frequenzgangs (Abbildung 4-7) wird deutlich, dass das dargestellte
Verhalten sich nicht ausschliel3lich an das eines PT2-Glieds annahern lasst
So liegen die 3 dB-Eckfrequenz des Amplitudengangs und die 90°-
Eckfrequenz des Phasengangs nur bei sy =5 % Ubereinander. Aulerdem
sind Phasen- und Amplitudengang abhangig vom Sollsignal, es zeigt sich
ein anderes Ubertragungsverhalten, je nach geforderter StellgroRe.

FREQUENZGANG
= 3 -150
=
S +10%
©
3, +25% / 120
g \EEEE: 4
< ™ Z 1+ 5%
3 AN 90
. +90% 0 T
- 4 N - It}
/2 I\ :
Z 2
-9 7 -30 S
= g
%)\ 4 “
-
"%

/
= +25 1005\

0
1 10 100 1000
Frequenz [Hz]

Abbildung 4-7: Frequenzgang Moog Ventil D638, Steuersignal zu Steuerkolbenposition in %
[39]
Vereinfacht wird als Ubertragungsfunktion der von [41] vorgestellte Ansatz
nach der allgemeinen Formel fur ein PT2-Glied angenommen:

1
2y 2 (4.15)
1% Wy
mit der Eigenkreisfrequenz w, und dem Dampfungskoeffizienten d, des
Ventils. In der Simulation werden zunachst eine konstante Eigenfrequenz

und Dampfung angenommen. Fir das Systemverhalten wird der Verlauf far

GKolbenposition = 1
-2
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sy = 90 % aus Abbildung 4-7 angenahert, er bildet die ungunstigste
Systemdynamik ab.

Das modellierte PT2-Glied beschreibt somit das Ubertragungsverhalten von
der Steuerspannung Uy s, zur Kolbenposition sy,.

Abbildung 4-8 zeigt den Frequenzgang des modellierten PT2-Glieds. Im
Vergleich zu den 90 %-Kurven in Abbildung 4-7 ist zu erkennen, dass der
Verlauf eine gute Naherung darstellt.

3 — ————rr Amplitude
= = = Phasenwinkel E
— 0 7120 &
) o,
o -3fF 1-90 ©
S =
= 6f 1-60 2
= s
< 9t 1-30 &
____._’ o

_12 —— | i i i i i id i aii 0

10° 10" 10? 10°

Frequenz in [Hz]

Abbildung 4-8: Modellierter Frequenzgang

In Abbildung 4-9 ist das Modell der hydraulischen Strecke dargestellt. Der
Volumenstrom Q,,; ist proportional zur Kolbenposition:

Qmax * Su% = Usou (416)

Der erste Block der Strecke des hydraulischen Aktors in Abbildung 4-9
umfasst die Formeln (4.15) und (4.16). Die Ubertragungsfunktion der
gesamten Strecke ist in Abbildung 4-9 dargestellt. Eingangsgréfen sind die
Steuerspannung Uy 5,; des Ventils sowie der Druck in den Leitungen T und
P zum Ventil p, ;.

U sol E Qsoll

pLeitung

}f) N Pist >

Abbildung 4-9: Blockschaltbild Hydraulische Strecke
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Im Datenblatt des Ventils ([39]) ist der Zusammenhang zwischen Q,; und

Qist mit
f Ap
Qist = Usorr (4.17)
pnenn
angegeben.

Die Variable Ap beschreibt die Druckdifferenz Uber dem Ventil. Je nach
Vorzeichen des Volumenstroms wird im Modell zwischen zwei Zustanden
unterschieden: Bei positivem Soll-Volumenstrom Q,,;; ist die Zuleitung P mit
dem Lastanschluss A verbunden, bei negativem Soll-Volumenstrom ist der
Lastanschluss A mit der Ruckfuhrleitung T verbunden. Far Ap gilt:

Pp — Da, Qsoll =0
Ap = { 418
P Pa — Pr» Qsoll <0 ( )

Aus dem Volumenstroms Q;,, ergibt sich die Anderung des Drucks p mit
Hilfe der hydraulischen Kapazitat Cy:
1
Q. (4.19)

P=C—H'
Die hydraulische Kapazitat beschreibt die Kompressibilitat der
hydraulischen Flussigkeit. Bei Druckerhohung wird Energie in der
Hydraulikflissigkeit gespeichert und bei Druckreduzierung wieder
freigegeben, indem sich die Hydraulikflissigkeit ausdehnt. Die hydraulische
Kapazitat wird Uber das Kompressionsmodul E;; und das Volumen der
Hydraulikflussigkeit definiert [42]:

Vo

Cy = (4.20)

ol

Es wird davon ausgegangen, dass sich der Kolben des Stellzylinders nur
geringfugig bewegt. Das Volumen bleibt wahrend des Druckaufbaus
konstant, somit bleibt ebenfalls die hydraulische Kapazitat unverandert. Als
Volumen wird das gesamte Volumen bestehend aus Stellzylinder und
Zuleitungen angenommen. Durch Integration von p ergibt sich der Druck im
Stellzylinder (rechter Block in Abbildung 4-9).

Das Ventil verflgt Uber eine integrierte Temperaturmessung, um eine
prazise Positionierung des Steuerkolbens temperaturunabhangig zu
gewabhrleisten.
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Im stromlosen Zustand wird der Steuerkolben durch die Ruckstellfeder in
der Mittelposition gehalten und so auch bei einem Ausfall der Elektronik in
die Ausgangsstellung zurtickgestellt. Durch diese Position im stromlosen
Zustand und die Nulluberdeckung soll ein ungewollter Druckanstieg im
System verhindert werden und das verbundene Bauteil wird vor einer
Uberbelastung geschiitzt.

Trotz Nulliberdeckung steigt der Druck in Mittelstellung an, da immer Spiel
zwischen Steuerkolben und Laufhllse vorhanden ist. Durch das Spiel
entsteht ein Leckolstrom, der erst bei einem Kraftegleichgewicht zwischen
beiden Seiten zum Stillstand kommt. Fur die Modellierung der
Leckagestrome wird der in Formel (4.17) dargestellte Zusammenhang
verwendet, wobei fur Qg,; der maximale Leckagestrom nach Datenblatt
angenommen wird. Die Druckdifferenz wird nach Formel (4.17) bestimmt.

Das Servoventil ist in verschiedenen GroRen erhaltlich. Aus dem
Frequenzgang (Siehe Datenblatt [39]) und der Sprungantwort (Siehe
Datenblatt [39]) ist ersichtlich, dass sich kleine Verfahrwege des
Steuerkolbens positiv auf die Dynamik des Systems auswirken. Um auch
bei kleinen Verfahrwegen einen ausreichenden Volumenstrom zu erhalten,

wird die Ventilvariante mit dem maximalen Volumenstrom von Q,,,4x = 40$
gewahlt. Als Versorgungsdruck wird, der vom Hersteller fir den
hochdynamischen Anwendungsfall vorgeschlagene Druck von 100 bar

verwendet.

4.4 Kupplung

4.4.1 Auswahl der Kupplung

Damit die geforderte Drehmomentkapazitat erreicht und eine Lastschaltung
ermdglicht werden kann, kommen, wie auch [30] herausstellt, ausschlief3lich
Reibkupplungen in Frage. Hier kann grundsatzlich zwischen nasslaufenden
und trockenlaufenden Kupplungen sowie zwischen Einscheiben- und
Mehrscheiben- oder Lamellenkupplungen unterschieden werden. In den
Arbeiten von [10] und [5] wird das Betatigungsverhalten von nasslaufenden
Lamellenkupplungen naher beschrieben. Das zur Kihlung verwendete Ol
beeinflusst nicht nur den Reibkoeffizienten der Kupplungsbelage, sondern
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auch den Aufbau der Anpresskraft im Reibspalt [10]. Der Groldteil des
zwischen den Lamellen befindlichen Ols gelangt Uber die offenen
Ringquerschnitte nach aul3en, ein Teil muss beim Schlielen der Kupplung
durch Belagnuten nach aulen gepresst werden. Wahrend dieses
Ausquetschvorgangs entsteht durch die Kompression des Ols eine
nichtlineare Gegenkraft. Dieses Verhalten stellt eine besondere
Herausforderung bei der Regelung und Steuerung des
Kupplungsmomentes dar [10].

Beim SchlieRen der Lamellenkupplung entsteht Reibung in der Verzahnung
zwischen Lamellentragern und Lamellen. Dieser als Axialkraftverlust
bezeichneter Effekt reduziert die vom Kupplungsaktor aufgebrachte
Verschiebekraft und sorgt im Schlievorgang fur eine ungleichmallige
Axialkraftverteilung der Lamellen untereinander. Zudem  haben
nasslaufende Kupplungen auch im gedffneten Zustand ein Schleppmoment,
das zusatzliche Verluste zur Folge hat.

Aus den vorgestellten Grunden fallt die Entscheidung auf eine
trockenlaufende Einscheibenkupplung, mit dem Ziel, die Gegenkrafte im
Schaltvorgang so weit wie moglich zu reduzieren und zusatzliche Verluste
im gedffneten Zustand der Kupplung zu vermeiden. Um die Gegenkrafte
weiter zu reduzieren, wird in der vorgestellten Topologie au’erdem auf die
Tellerfeder und die haufig zwischen den Reibbelagen befindlichen
Belagfedern verzichtet. Auf diese Weise werden auch die Schaltwege
gegenuber einer konventionellen Kupplung reduziert. Die verwendete
Reibscheibe ist ein Serienbauteil aus einem Hybrid-Modul, die nur aus
beidseitig auf einer Tragerscheibe aufgebrachten Reibbelagen besteht. Der

mittlere Reibradius nach (2.4) ergibt sich zu 7, =0,1661 m. Aus dem
Datenblatt wird ein Reibwert von p = 0,33 entnommen.
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Blattfedern

Schwungrad

Anpressplatte Reibscheibe

| N
7Y

Hydraulikkolben

="

Verbindungswelle
Abbildung 4-10: Explosionszeichnung der Kupplung

Durch Einsetzen der Geometriedaten und des Kupplungsmoments in die
Formeln (2.3) und (2.4) wird die erforderliche Anpresskraft, mit der die
Anpressplatte die Reibscheibe gegen das Schwungrad drickt, mit
Fy = 7052N ermittelt und fur spatere Betrachtungen auf 7000 N gerundet.
Abbildung 4-10 zeigt eine Explosionszeichnung der Kupplung.

Zwischen Anpressplatte und Schwungrad werden Blattfedern verwendet,
die die Kupplung wieder aufdricken koénnen. Hierfir werden einfache
Blattfedern konzipiert. Bei der Anpressplatte wird auf eine moglichst geringe
Gesamtmasse bei gleichzeitig ausreichender Steifigkeit zur Aufbringung der
Anpresskraft Wert gelegt. Das Schwungrad wurde mit einem grof3en
Tragheitsmoment ausgelegt, um die Ruckwirkung der Drehmomentstoflie
auf die Antriebsmaschine zu reduzieren. Rechts in Abbildung 4-10 sind eine
Lageraufnahme sowie die Anbindung an die Antriebsmaschine zu sehen.
Links in Abbildung 4-10 sind die Verbindungswelle (Kapitel 4.6) zwischen
Federn und Reibscheibe sowie der hydraulische Stellzylinder dargestelit.

4.4.2 Stellzylinder

Der Stellzylinder, dessen Hydraulikkolben in Abbildung 4-10 zu sehen ist,
setzt den von der Hydraulik aufgebrachten Druck in die Anpresskraft der
Kupplung um. Wie auch die Anpressplatte bewegt sich der Kolben des
Stellzylinders bei jedem Schaltvorgang. Bei der Auslegung des

46



4 Auslegung und Konstruktion

Stellzylinders stand daher ebenfalls ein Minimieren der Eigenmasse im
Vordergrund. Wie die Untersuchungen von [43] gezeigt haben, ist die Wahl
eines Stellzylinders mit kleinem AuRendurchmesser in mehreren Hinsichten
von Vorteil:

Die Skalierung des Auflendurchmessers skaliert auch das Gesamtvolumen
des Stellzylinders und damit die Fullzeit bzw. die zum Druckaufbau
bendtigte Zeit.

Neben dem Volumen erhoht sich mit einer VergroRerung des
Aulendurchmessers auch das Tragheitsmoment um die Rotationsachse
des Stellzylinders und seiner Aufnahme (Siehe auch Abbildung 4-12).

Schwungrad Anpressplatte
Al AL
-)‘6 &
| / Kupplungsscheibe
Blattfeder- 1 /

Abbildung 4-11: Schema Kupplung

Abbildung 4-11 zeigt ein Schema der Kupplung Bei gedffneter Kupplung
befindet sich rechts und links der Reibscheibe ein Liftspalt 41, und A4l,,
beide zusammen ergeben die Reibspalthbhe a. Zum SchlieRen der
Kupplung muss der Stellzylinder diese Uberwinden. Die Reibspalthohe wird
mit 1,5 mm ausgelegt.

Als eine zentrale Herausforderung erwies sich zudem die Beschaffung
eines geeigneten Ausrlcklagers. Dieses verbindet den Stellzylinder mit der
Anpressplatte (Abbildung 4-12) und ermdglicht die Ubertragung der axialen
Druckkraft auf die rotierende Anpressplatte. Die Verwendung eines
klassischen Axiallagers kommt an dieser Stelle nicht in Frage, da dieses
nicht selbsthaltend ist und auf Grund dessen axiale Vorspannkraft bendtigt.
Beim Ausrucklager konnte wie beim mit dem dazugehorigen
Stellzylinderkolben auf ein Serienbauteil aus einer Lammelenkupplung
zurtickgegriffen werden. In Abbildung 4-12 ist der Aufbau dargestellt. Beim
Ringgehause handelt es sich um eine Konstruktion, deren Wande im
Vergleich mit dem Serienbauteil verstarkt sind.

47



4.4 Kupplung

Anpressplatte

Lageraufnahme

Ausriicklager

Ringkolben

Ringgehduse

Abbildung 4-12: Zeichnung Stellzylinder

Mit dem Volumen des Stellzylinders sowie dem der Hydraulikleitungen
zwischen Ventil und Stellzylinder wird in Formel (2.12) das Volumen mit
Vo = 17,22cm? beschrieben.

4.4.3 Modell Kupplung

Mit dem linearen Zusammenhang

Fpruck = Pist * Akotven (421)

wird die Druckkraft des Stellzylinders aus der Ringkolbenflache Agx,ipen

bestimmt. Die Flache des Ringkolben wird aus den CAD-Dateien mit
Axopen = 3,36 - 1073m?

bestimmt. Die Blattfedern zwischen Anpressplatte und Schwungrad werden

uber eine lineare Federkennline modelliert, mit der Federkonstante cgx

und dem Weg der Reibspalthohe a:
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Friick = @ Criick (4.22)

Die vom Aktor erzeugte Kraft wird um die im Stellzylinder entstehenden
Reibungsverluste sowie um die Ruckstellkraft der Federn reduziert. Aus
dem Kraftegleichgewicht an der Anpressplatte ergibt sich fur die
Anpresskraft der Kupplung:

Fyn = Fpruck — Frick — Freip — Fr (4.23)
F. I — 7
el B
Reib E (
FRi]c.k 7 h
B FDruck

Abbildung 4-13: Krafte am Kolben

Die Tragheitskraft F. berechnet sich wie folgt
Fr=m-d (4.24)

Dabei umfasst m die gesamte Masse aus Ringkolben, Ausrlcklager,
Lageraufnahme und Anpressplatte.

Der Schaltvorgang der Kupplung wird in einem strukturumschaltenden
Modell abgebildet (vgl. [44], [20]), dessen schematischer Aufbau in
Abbildung 4-14 zu sehen ist. Das Modell sieht die Zustande ,Haften,
~ochlupfen®, ,Offen“ und ,Losbrechen” vor. Das Kupplungsmoment My wird
abhangig vom Systemzustand bestimmt, Abbildung 4-15 zeigt die in
Abbildung 4-14 dargestellten Gréfden in einem Mehrkérperschaubild.
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Abbildung 4-14: Schema Kupplungsmodell nach [20, 44]
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Abbildung 4-15: Mehrképermodell zum Kupplungsmodell

V] Ma w> Freilau Mew

\

7~ <

Die Modellierung des Reibwertes u(t) erfolgt Gber eine Stribeck-Kurve und

wird mit der Formel
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4 Auslegung und Konstruktion

u(Av) = py — (uy — 1y - Ky) - tanh (K, - Av) (4.25)

beschrieben, mit uy = 0,35, u; =0,3, K; =0,85 und K, = 0,05. Fur die
Herleitung und die Bestimmung der Koeffizienten sei auf [45] und [44]
verwiesen.

Die Gleitgeschwindigkeit Av ergibt sich aus dem mittleren Reibradius:

Av = (w; — w,) * Ty (4.26)

45 Freilauf

Wird die Kupplung geoffnet, muss das in der Feder gespeicherte
Drehmoment abgestutzt werden. Ein Ansatz ist eine von [27] und [1]
verwendete eine Kupplungs-Bremsen-Kombination, die jedoch den Nachteil
hat, dass sie ebenfalls betatigt werden muss. Daher wird, wie auch von [26]
vorgeschlagen, ein Freilauf eingesetzt. Um die Anforderungen zu erflllen,
wird ein Klemmkoperfreilauf verwendet (siehe Datenblatt [56]). Fur
Schaltfrequenzen Uber 10 Hz wird die verwendete Ausfuhrung mit
Maanderfedern empfohlen.

Der Freilauf weist Ublicherweise ein Eindrehverhalten Uber ein Winkelspiel
auf, in dem sich der Klemmkorper mit steigendem Krafteintrag zwischen
dem Innen- und AuRenring aufstellt (siehe Abbildung 4-16), bis ein
Kraftegleichgewicht zwischen dem wirkenden Drehmoment und den
Reaktionskraften des Freilaufs herrscht.

©

¢ = Verdrehwinkel

Abbildung 4-16: Klemmkd&per im Freilauf nach [46]
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4.6 Verbindungswelle

Die Modellierung des Eindrehverhaltens von Klemmkorperfreilaufen wird
u.a. von [47] und [48] vorgestellt. Wie von [48] erlautert wird das
Eindrehverhalten des Freilaufes vereinfacht Uber eine lineare Federkennline
mit der Federkonstante cy,.,; mit einem Anschlag abgebildet. Als Winkelspiel
wird ein fur Klemmkorperfreilaufe typischer Wert von 2° angenommen.

Mg — Mgy, | w3=0
Mereitaus = 3 Mk — Mem| — @rrei  Crrei | @3 <0 & @prei <2° (4.27)
|MK - MFMl - MFrei,max I w3 <0 & PFrrei > 2°

4.6 Verbindungswelle

Uber die Verbindungswelle sind das Feder-Masse-Element und die
Reibscheibe verbunden. Zwischen Reibscheibe und Federn befindet sich
der Freilauf.

Das Massentragheitsmoment der Verbindungswelle beeinflusst, zusammen
mit dem Widerstandsmoment der Federn, die Schlupfzeit der Kupplung und
wird daher so gering wie moglich gehalten. Gleichzeitig ist die
Verbindungswelle einem anspruchsvollen Lastkollektiv ausgesetzt, da bei
jedem Schaltvorgang hohe Drehmomentgradienten wirken.

In Anbetracht dieses Zielkonfliktes wurde ein Wellendurchmesser von
30 mm gewahit.

Die inneren Enden der Spiralfedern werden uber eine Nut in die Welle
gesteckt. Um ein Verrutschen der Spiralfeder in der Nut zu verhindern,
werden die Federenden au3erdem eingeklebt.

Die Reibscheibe ist mit einem Flansch Uber einen Kegelpressverband mit
der Verbindungswelle verbunden (siehe Anhang A, Abbildung A 1 und
Abbildung A 2: CAD-Zeichnung Flansch Abbildung A 2). Auf Grund der
impulsartigen  Drehmomentubertragung von  der  Kupplung  zur
Verbindungswelle und der ebenfalls stoRRartigen Rickwirkung der Federn
kommen nur spielfreie Verbindungen in Frage. Das zu Ubertragende
Torsionsmoment ergibt sich aus dem Kupplungsmoment von 539,7 Nm. Zur
Erzeugung der erforderlichen Flachenpressung eignen sich nur
Temperaturflgeverfahren oder ein Kegelpressverband. Auf Grund der
einfacheren Montage wird ein Kegelpressverband verwendet.

Aus der Grundlagenliteratur [49] kann ein Verfahren zur Auslegung
entnommen werden, sodass sich die im Anhang A, Abbildung A 1 und
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4 Auslegung und Konstruktion

Abbildung A 2 dargestellte Geometrie ergibt. Analog zur Verbindungswelle
wird auch der Flansch hinsichtlich seiner Massentragheit optimiert.
In der Modellbildung werden beide Bauteile zu einem zusammengefasst,

das ein Gesamttragheitsmoment von J; = 0,011 kgm? besitzt.

4.7 Gesamtaufbau

In Abbildung 4-17 ist der vollstandige Aufbau des Prototyps dargestellt. Eine
Zuordnung der Bezeichnungen kann mit Hilfe der Liste in Tabelle 4-2
erfolgen. Das hydraulische Ventil fehlt in der Darstellung.

Das Kupplungsgehause (10) erfullt mehrere Funktionen: So nimmt es die
von dem Kupplungsaktor aufgebrachten Axialkrafte Uber das Festlager (12)
auf, sodass diese nicht in die Antriebsmaschine geleitet werden. Aul3erdem
ist die gehausefeste Aufnahme des Freilaufs (7) damit verbunden. Durch
die Freilaufaufnahme verlauft zudem die Zuleitung zum hydraulischen
Stellzylinder. Des Weiteren stellt das Kupplungsgehause einen Schutz vor
den rotierenden Bauteilen der Kupplung dar und bietet eine Abdichtung
gegen Staub von den Kupplungsbelagen.

An den Wellen (13) und (14) sind je ein Drehmoment- und Drehzahlsensor
der Firma HMB angeschlossen. Daruber hinaus wird die Drehzahl zwischen
Kupplung und Federpaket hinter dem Freilauf durch einen Inkrementalgeber
erfasst.
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4.8 Simulationsergebnisse

Abbildung 4-17: Gesamtaufbau des Pruflings

Tabelle 4-2: Zuordnung der Nummern aus Abbildung 4.19

Nr. |Baugruppe Nr. |Baugruppe

1 Anschluss Antrieb 8 Drehzahlsensor

2 Festlager 9 Verbindungswelle

3 Gehause Kupplung 10 | Feder

4 Kupplung 11 | Massentragheit/
Schwungmasse

5 Kupplungsaktor 12 | Loslager

6 Aufnahme Freilauf 13 | Anschluss Last

7 Anschluss Moog-Ventil 14 | Anschluss Druckleitungen

4.8 Simulationsergebnisse

Die beschriebenen Teilmodelle werden nach dem in Abbildung 4-2
dargestellten Schema zu einem Gesamtmodell zusammengefihrt.

Es werden zwei Simulationsszenarien untersucht: Zum einen wird eine
konstante Lastdrehzahl mit Hilfe des Tastgrades Uber den Zusammenhang
n, =D -ng eingestellt. Dies entspricht dem Anwendungsfall des
elektrischen Tiefsetzstellers. Als Last wird daher eine drehzahlabhangige
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4 Auslegung und Konstruktion

Dampfung, als Aquivalent zum elektrischen Widerstand, verwendet. Zum
anderen wird eine Synchronisation der Lastdrehzahl mit der
Eingangsdrehzahl in Anlehnung an einen Anfahrvorgang mit einem VATS
als Last durchgefuhrt. Dies erfolgt durch eine kontinuierliche Anhebung des
Tastgrades.

Beide Szenarien werden im Folgenden mit den fur die Konstruktion
relevanten Zustandsgrofen vorgestellt. Im Rahmen des ersten Szenarios
wird des Weiteren untersucht, welchen Einfluss das Verhalten der Kupplung
im Schlupfzustand hat.

In den in Kapitel 3.2 vorgestellten Arbeiten zum Stand der Forschung wird
die Kupplung als System mit zwei Zustanden (offen oder geschlossen)
gesehen. Der Schlupfzustand, in dem es ebenfalls zu einer
Energielbertragung kommt, wird nicht mit einbezogen.

In  den durchgeflihrten Simulationen beschleunigt zunachst die
Antriebsmaschine auf eine definierte Eingangsdrehzahl, nach 2 s beginnt
die Drehzahlanpassung der Lastseite mit Hilfe des Tiefsetzstellers.

Neben einer Variation des Tastgrades werden verschiedene
Schaltfrequenzen (10 Hz und 20 Hz) und unterschiedliche
Anpresskraftverlaufe untersucht.

Untersuchungen am Prufstand (Kapitel 5 und Kapitel 6) zeigen, dass eine
Resonanz des Gesamtaufbaus zwischen 320 und 340 U/min vorliegt. Aus
diesem Grund wird die Grundfrequenz und deren Oberwellen (640 —
680 U/min, 980 —1020 U/min usw.) bei Versuchen vermieden. Die geplante
Maximaldrehzahl von 1000 U/min liegt innerhalb des
Resonanzdrehzahlbereiches, daher werden Versuche mit Drehzahlen von
maximal 900 U/min umgesetzt. Bei den im Folgenden vorgestellten
Simulationen werden nur die am Prifstand gemessenen Drehzahlen
berticksichtigt. Bei den gemessenen Drehzahlen stellen 900 U/min den
ungunstigsten Belastungsfall dar, deshalb werden nachfolgend primar
Simulationen mit dieser Drehzahl beschrieben.

4.8.1 Funktion als Tiefsetzsteller

Um die Funktion als Tiefsetzsteller nachzuweisen, wird der Zusammenhang
zwischen Tastgrad, Eingangsdrehzahl und Ausgangsdrehzahl untersucht.
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4.8 Simulationsergebnisse

Zunachst wird das Systemverhalten bei einem Tastgrad von 50 % und
folgenden Eingangsgrof3en betrachtet:

Eingangsdrehzahl: n, = 900 —

min
Schaltfrequenz: 20 Hz und 10 Hz
Lastmoment:
100 Nm
[ = — ‘Ng (4.28)
mit

U
113 - 0,5 ‘N = 4‘50_
min

M, = 100 Nm

Abbildung 4-18 zeigt einen Ausschnitt aus dem Verlauf der Anpresskraft,
die das Eingangssignal in das Kupplungsmodell ist. Als Sollkraftverlauf wird
ein Rechtecksignal mit einem Tastgrad von 0,5 angenommen. Das
dargestellte Signal resultiert aus dem modellierten Ubertragungsverhalten
der hydraulischen Strecke. Der Verlauf der Kupplungsdrehzahlen ist in
Abbildung 4-19 zu sehen. Die Drehzahl der Sekundarseite n, steigt in
jedem Schaltvorgang von null auf die Synchrondrehzahl von knapp
900 U/min an, nach dem Offnen der Kupplung fallt sie wieder ab. Es zeigt
sich ein Unterschwinger auf -150 U/min, der aus dem Eindrehverhalten des
Freilaufes bis zum Aufbau des Gegenmomentes resultiert.

N A

7000 — — A

6000
4500 |

3000 |

1500

OLJlJt.,

2.15 2.2 2.25 2.3

Abbildung 4-18: Verlauf der Anpresskraft Giber der Zeit
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4 Auslegung und Konstruktion
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Abbildung 4-19: Drehzahlen Kupplung

Der Verlauf des Federmomentes (Abbildung 4-20) weist die erwarteten
Rippel, sowie ein Einschwingverhalten auf. Nach Formel (3.4) lasst sich die
Hohe der Rippel mit 44 Nm fir 20 Hz bestimmen. Diese Uberlegung wird
durch die Simulation bestatigt.

In Abbildung 4-21 sind die Eingangsdrehzahl n, und Ausgangsdrehzahl n,
dargestellt. Die aus der Formel (3.3) bestimmte Hohe der Drehzahlrippel mit
14.45 U/min deckt sich ebenfalls mit den Ergebnissen der Simulation.

150

<

100

50

O 1 1 1 1) S
2 2.5 3 3.5

Abbildung 4-20: Drehmoment Uber der Feder Uber der Zeit
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Abbildung 4-21: Verlauf der Eingangs- und Ausgangsdrehzahl Gber der Zeit

Die Ausgangsdrehzahl schwingt um einen Mittelwert von 503,54%, dieser

Wert weicht vom erwarteten Mittelwert von n; =n, - D = 450% ab.

Aus diesem Grund ist auch das nach der Formel (4.28) bestimmte
Lastmoment grofler und es ergibt sich ein hoheres Federmoment mit
durchschnittlich 112,68 Nm.

Zur Untersuchung des linearen Zusammenhangs zwischen Tastgrad und
Ausgangsdrehzahl wird der Tastgrad des Anpresskraftverlaufes in diskreten
Schritten von 0,05 auf 0,9 erhoht.

In Abbildung 4-22 sind die Ausgangsdrehzahlen bei steigendem Tastgrad
visualisiert. Zur besseren Ubersicht werden nur die Tastgrade 0,1 bis 0,9 im
Abstand von 0,1 dargestellt.

Die Abhangigkeit der Ausgangsdrehzahl vom Tastgrad ist klar zu erkennen.
Aulerdem ist die Hohe der Drehzahlschwankungen abhangig vom
Tastgrad. Analog vom elektrischen Vorbild sind diese bei 0,5 am grofiten.
Zur Ermittlung des realen Tastgrades wird der Mittelwert der
Ausgangsdrehzahl im eingeschwungenen Zustand in ein Verhaltnis zur
Eingangsdrehzahl gesetzt. Wird der reale Tastgrad uber den eingestellten
Tastgrad aufgetragen, so ergibt sich der in Abbildung 4-23 dargestellte
annahernd lineare Zusammenhang. Bei Tastgraden grofer 0,85 wird die
Kupplung nicht mehr vollstandig in einem Schaltzyklus gedffnet, sodass es
hier zu einer Erhdhung des Tastgrades kommt. In allen Fallen liegt der reale
Tastgrad leicht Uber dem eingestellten.
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4 Auslegung und Konstruktion
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Abbildung 4-22: Drehzahlverlaufe bei steigendem Tastgrad Uber der Zeit

Tastgrad
gemessen 1A

0.8
0.6
0.4

0.2
Tastgrad

O I 1 | | I) ]
0 0.2 0.4 0.6 0.8 > eingestellt

Abbildung 4-23: Tastgrad Zusammenhang

In theoretischen Grundlagen zum Tiefsetzsteller (Kapitel 2.4) wird davon
ausgegangen, dass der Schalter bzw. die Kupplung nur Uber die Zustande
offen und geschlossen verflgt. Im offenen Zustand wird kein Drehmoment
ubertragen, die hinter der Kupplung anliegende Drehzahl ist null. Die an der
Feder anliegende Drehzahldifferenz ist negativ und die Feder gibt Energie
an das nachgelagerte System ab.

Im geschlossenen Zustand wird das mittlere Lastmoment Ubertragen und
die Drehzahl hinter der Kupplung ist gleich der Eingangsdrehzahl. Die von
der Feder aufgenommene Energie ist in diesem Zustand abhangig von der
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4.8 Simulationsergebnisse

Differenzdrehzahl Uber der Feder und der Zeitdauer, wahrend der die
Kupplung geschlossen ist.

Das Verhalten im Schlupfzustand der Kupplung bzw. das Schaltverhalten
des Schalters wird bei den in Kapitel 2.4 vorgestellten Betrachtungen,
ebenso wie in der bisherigen Forschung aulder Acht gelassen. Es darf aber
nicht vernachlassigt werden. Im Schlupf wird das Kupplungsmoment My,
das abhangig von der anliegenden Anpresskraft ist, Ubertragen. Es ist hier
grolder als das Lastmoment. Die Sekundardrehzahl der Kupplung steigt von
null auf die Synchrondrehzahl an. Sobald diese hoher als die Lastdrehzahl
ist (es liegt eine positive Drehzahldifferenz vor), wird die Feder weiter
gespannt. Der transiente Verlauf der Sekundardrehzahl und damit die
Synchronisationszeit sind abhangig vom Kupplungsmoment und dem
Lastmoment (Formel (2.10)). Die Synchronisationszeit der Kupplung ist
antiproportional zur Differenz der beiden Drehmomente.

In Abbildung 4-24 ist der Verlauf der Differenzdrehzahl Uber der Feder bei
einem idealen Kupplungsverhalten dargestellt. Aulierdem sind der Verlauf
fur das oben erlduterte Simulationsszenario und der Verlauf bei einer
Reduktion der Last um 50 % abgebildet. Im Vergleich zum idealen Verlauf
verlangert sich die Zeitdauer der Energieaufnahme der Feder, es liegt
langer eine positive Differenzdrehzahl an der Feder an. Es vergroRert sich
somit ebenfalls der Tastgrad. Bei einer Reduktion des Lastmomentes
verklrzt sich die Synchronisationsdauer der Kupplung, wie es an dem
steileren Anstieg der in Blau dargestellten Drehzahl bei 3,835 s zu sehen
ist, und der Tastgrad erhoht sich gegentber dem idealen Verlauf.

rad A w Last 50%
5 60 it
w ideal
40 A w Last 100%
20| 47 \ /
0 / I/ > S
-20
-40
-60
_80 1 1 1 1
3.82 3.84 3.86 3.88

Abbildung 4-24: Drehzahldifferenz tGiber der Feder bei Tastgrad 0,5 tber der Zeit

60



4 Auslegung und Konstruktion

In der Formel (2.10) wird das Kupplungsmoment als konstant angenommen,
dies fuhrt zu einer konstanten Beschleunigung der Sekundarseite der
Kupplung nach:

My — M,

7 (4.29)

053:

Wird fir My ein linearer Anstieg angenommen, fuhrt dies in dieser
Zeitspanne zu einer linearen Beschleunigung. Ein hoherer Gradient der
Anpresskraft und damit des Kupplungsmomentes bewirkt somit eine
Verkirzung der Synchronisationszeit und damit eine Erhohung des
Tastgrades.

Es ergibt sich ein quadratischer Zusammenhang zwischen dem Tastgrad
und dem Gradienten der Anpresskraft.

Neben dem SchlieRvorgang der Kupplung ist das Verhalten beim Offnen mit
einzubeziehen. Wird der Verlauf der Anpresskraft gemafly Abbildung 4-18
betrachtet, so zeigt sich, dass diese auf Grund der modellierten Dynamik
nicht in einem Zeitschritt vom maximalen Wert auf null abfallt. Die Kupplung
bleibt solange geschlossen, bis das Kupplungsmoment kleiner ist als das
Lastmoment. Bei einem Lastmoment von ca. 112 Nm ist dies bei einer
Anpresskraft von 1609 N der Fall. Die Kupplung bleibt in diesem Fall 1,8 ms
langer geschlossen, als aus dem Sollkraftverlauf zu erwarten ist. Auch nach
dem Losbrechen der Kupplung ist noch Energie in den Massentragheiten
der Sekundarseite (Reibscheibe und Verbindungswelle) gespeichert. Die
Feder wird auch in diesem Zustand weiter gespannt, solange eine positive
Drehzahldifferenz vorliegt. In Abbildung 4-24 ist der Abfall der Drehzahl bei
ca. 3,85 s zu erkennen. Durch eine Reduktion des Lastmomentes bleibt die
Kupplung langer geschlossen, wodurch sich der Tastgrad erhoht.

Zur Beurteilung des realen Tastgrades ist daher die Betrachtung der
Drehzahldifferenz tUber der Feder erforderlich.

Es kénnen somit zwei zentrale Einflussgréflen fir die Verschiebung des
Tastgrades identifiziert werden: die Hohe des Lastmomentes und der
transiente Verlauf der Anpresskraft und damit des Kupplungsmomentes.
Beide Aspekte wirken sich auf die Synchronisationsdauer und damit auf die
Reibungsverluste nach der Formel (2.14) aus. Durch eine Verlangerung der
Rutschzeit erhdhen sich stets auch die Reibungsverluste. Abbildung 4-25
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4.8 Simulationsergebnisse

zeigt die GroRenordnung der Reibungsverluste als spezifische
Warmearbeit.
Die entstandene spezifische Warmearbeit wird mit

—fM"'A“’ dt (4.30)
L I R P |

bestimmt.

Die Warmearbeit in dem oben vorgestellten Simulationsszenario wird Uber
den Zeitraum von 0 bis 3 s integriert. AnschlieRend werden die maximale
Anpresskraft und damit das Kupplungsmoment sowie das Lastmoment
variiert. Wie zu erwarten, reduziert sich mit kleiner werdendem Lastmoment
die Warmearbeit, da sich die Rutschzeit verkurzt.

Wird die Warmearbeit in Abbildung 4-25 abhangig von der steigenden
Anpresskraft betrachtet, so zeigt sich, dass sich diese ab einer Anpresskraft
von 4000 N geringflgig reduziert. Die Anpresskraft hangt linear mit dem
Kupplungsmoment zusammen, sodass sich mit einer hdheren Anpresskraft
auch die Rutschzeit der Kupplung verkurzt. Gleichzeitig findet wahrend der
Synchronisation ein hoherer Energieeintrag statt, sodass sich hinsichtlich
der Reibungsverluste Uber 4000 N keine signifikanten Vorteile ergeben.

Zur Erzeugung hoherer Anpresskrafte ist auch ein hoéherer Druck im
Stellzylinder erforderlich, wodurch sich die Belastung dieses Bauteils
vergroRert. Aus diesem Grund wird sich entschieden, am Prifstand primar
Anpresskrafte bis 5000 N zu untersuchen.

W's
em2 10A M, 100%
M, 80%
8T M, 60%
ML 40%
6 M 20%
L
4 e
2_ N B — —_—
0 f ' ' - > N
2000 3000 4000 5000 6000 7000

Abbildung 4-25: Spezifischer Warmeeintrag abhéangig von dem Lastmoment und der
Anpresskraft der Kupplung.

62



4 Auslegung und Konstruktion

4.8.2 Anfahrvorgang

Neben dem Einstellen einer konstanten Zieldrehzahl wird die Funktionalitat
der Drehzahlsynchronisation, sie beim Anfahrvorgang eines Fahrzeuges
auftritt, untersucht. Ziel ist es, die Reibungsverluste im Anfahrvorgang im
Vergleich zu einer konventionellen Kupplung zu reduzieren. In meiner
Veroffentlichung [20] wird der mit dem mechanischen Tiefsetzsteller
umgesetzte Anfahrvorgang mit einem Anfahrvorgang einer konventionellen
Kupplung verglichen.

Ws rad
cm? $

A 200A
8t wGetriebe
6l _J
4t 100 wMotor
2
0 : > 0 : >

1 2 3 0.5 1 1.5 2 2.5
S

8A- ZOOA wGetriebe
6} M 7
4 100 wMotor
21
0

> s

>y 0—4L
3 0.5 1 1.5 2 2.5

1 2

Abbildung 4-26: Vergleich konventionelle und schnellschaltende Kupplung tber der Zeit

Abbildung 4-26 stellt links unten den Verlauf von q,, nach der Formel (4.30)
fur den Anfahrvorgang mit dem mechanischen Tiefsetzsteller dar. Fir den
gesamten Anfahrvorgang ergibt sich somit eine spezifische Reibarbeit von

ca. 3,8 :N?Sz Links oben in Abbildung 4-26 ist die spezifische Reibarbeit bei
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4.8 Simulationsergebnisse

einem konventionellen Anfahrvorgang dargestellt. Es zeigt sich eine
Halbierung der spezifischen Reibarbeit. Damit kann das Potential des
mechanischen Tiefsetzstellers als Anfahrelement herausgestellt werden.

Die einzelnen Schlupfphasen im vorgestellten Konzept liegen im Bereich
einer Millisekunde. Daher ist der Energieeintrag in die Kupplung Uber den
gesamten Anfahrvorgang erwartungsgemal gering.
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5 Untersuchung des mechanischen Tiefpassfilters

Die Inbetriebnahme des Prototyps erfolgt in mehreren Schritten. Zunachst
wird das Verhalten des mechanischen Tiefpassfilters, bestehend aus Feder
und Massentragheitsmoment, untersucht. Daflr wird ein vereinfachter
Versuchsaufbau verwendet, bei dem der mechanische Tiefpassfilter, in
Abbildung 5-1 bestehend aus cgq und J;, zwischen die Last- und
Antriebsmaschine eingespannt wird.

Ziel ist die Validierung des verwendeten Federmodells mit der Feder- und
Dampfungskennlinie.

Im dargestellten Versuchsaufbau werden die Drehzahl und das
Drehmoment der Maschinen erfasst. Aullerdem werden mit je einem
Drehmomentsensor die Schnittmomente Mg, und Mg, gemessen. Die
Erfassung aller Messdaten erfolgt mit einer Abtastrate von 2 kHz.

Js

Antrieb

CA n\z {‘ Last
2R

Abbildung 5-1: Schema des Versuchsaufbaus mit Bezeichnung der GréR3en
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5. Untersuchung des mechanischen Tiefpassfilters

5.1 Vorgehen

Zur Validierung werden zwei verschiedene Versuchsszenarien
durchgeflhrt.

In der ersten Versuchsreine wird bei konstanter Drehzahl n; ein
Drehmomentsprung M, erzeugt. Aus dem Verdrehwinkel im
eingeschwungenen Zustand wird die stationare Federkennlinie bestimmt.
Die Versuche werden mit verschiedenen Drehzahlen durchgefuhrt, um
deren Einfluss auf das Federverhalten zu untersuchen. Tabelle 5-1 zeigt
eine Ubersicht Uiber die durchgeflhrten Versuche.

Tabelle 5-1: Ubersicht der Versuche zur Bestimmung der Federkonstante

Drehmomentsprung Hohe in Nm Drehzahl in U/min
20 100, 250 500, 900
40 100, 250, 500, 900
60 100, 250, 500, 900
80 100, 250
100 100, 250

Als weiterer Parameter wird das Dampfungsverhalten des Federpaketes
bestimmt. Dafur wird die Sprungantwort des Systems untersucht. Diese wird
technisch durch einen Drehmomentsprung von Maschine 2 umgesetzt,
Maschine 1 fungiert als freies Ende und wird daher wahrend der Versuche
nicht bestromt. Diese Versuche werden aullerdem im Folgenden
exemplarisch zur Validierung der Simulation vorgestellt.

5.2 Messungen

Abbildung 5-2 zeigt beispielhaft die Messergebnisse flir einen
Drehmomentsprung (M,) in Hohe von 40 Nm bei -100 U/min, -200 U/min
und

-500 U/min. Oben in Abbildung 5-2 ist der Drehzahlverlauf n, dargestellt. In
dieser Versuchsreihe ist der Drehzahlregler der Antriebsmaschine aktiv, er
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5.2 Messungen

erzeugt ein zusatzliches Drehmoment M, auf die Federn. Zum Einstellen
einer konstanten Drehzahl muss er die Reibungsverluste am Prufstand
kompensieren, sodass sich das auf die Federn wirkende Drehmoment
erhoht. Als an der Feder wirksames Drehmoment wird daher das
Schnittmoment an der Messwelle 1, Mg, verwendet (Abbildung 5-2 Mitte)
Unten in Abbildung 5-2 ist der der Verdrehwinkel des Federpaketes
dargestellt. Der Verdrehwinkel wird durch Integration der Differenzdrehzahl
n, —n, ermittelt. Die Kurven fuar -200 U/min und -500 U/min liegen
ubereinander. Das Verhalten bei -100 U/min weicht leicht von den anderen
Verlaufen ab. Die Ursache liegt in dem Storubertragungsverhalten des
Drehzahlreglers der Antriebsmaschine. In Abbildung 5-2 ist zu sehen, dass
der Verdrehwinkel, unabhangig von der Drehzahl, um denselben Mittelwert
schwingt.
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Abbildung 5-2: MessgrdoRen, Drehmomentsprung M, bei konstanter Drehzahl Uber der Zeit

Zur Bestimmung der Federkonstante werden der berechnete Verdrehwinkel
und das Schnittmoment Mg, Gber die letzte Periode gemittelt. Abbildung 5-3
zeigt die ermittelten Verdrehwinkel Uber die Federmomente fir alle in
Tabelle 5-1 dargestellten Versuche. Durch die Messpunkte wird eine
Regressionsfunktion gelegt, mit der die Federkennline angenahert wird:

Mp=-114-¢?>+374- ¢ + 2.1 (5.1)
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Abbildung 5-3: Federkennline

Es zeigt sich, dass mit steigender Drehzahl die ermittelten Verdrehwinkel
zunehmend vom genaherten Verlauf der Federkennline abweichen. Dies ist
mit dem Verfahren zur Ermittlung des Verdrehwinkels zu begrinden.

Der Winkel wird durch Integration der gemessenen Drehzahldifferenz
ermittelt. Messfehler werden in diesem Verfahren mit aufsummiert, sodass
mit steigender Drehzahl auch die Messungenauigkeit zunimmt.

5.3 Validierung der Simulation durch Messungen

Zur Simulation des Prufaufbaus wurde ebenfalls der RCP-Ansatz von [33]
verwendet. Das dynamische Verhalten des Systems wird nicht nur vom
Federpaket und dem Tragheitsmoment J; beeinflusst, sondern auch vom
gesamten Prifaufbau. Dazu zahlen die Last- und Antriebsmaschine, welche
uber ihre Massentragheit und Reibung modelliert werden, sowie die
Massentragheiten der Anschlusskupplungen. Zur Modellbildung ist es
erforderlich, diese Parameter zu bestimmen.

Im ersten Schritt werden Auslaufversuche durchgefihrt, um die
Reibungsverluste der Maschinen zu identifizieren. Hierflr wird der gesamte
Aufbau (Abbildung 5-1) auf 1000 U/min beschleunigt und das
Auslaufverhalten aufgenommen. Der Drehzahlverlauf im Auslaufvorgang
wird unter Verwendung des Drallsatzes und des Coulombschen
Reibwertmodells mit viskosem Anteil durch folgende Differentialgleichung
beschrieben:
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5. Untersuchung des mechanischen Tiefpassfilters

—w-d, —si M
. w - d, —sign(w) - Mg, (5.2)
Je
Werden fur w nur positive Werte angenommen, ergibt sich folgende Losung

der Differentialgleichung:

Mg,

_dp, M
w(t) = (wo + g el T - R

)

; 4, (5.3)
Das Gesamttragheitsmoment Jg wird dabei aus den CAD-Dateien des
Prufaufbaus mit 0,99 kgm2 bestimmt, Wo beschreibt die
Winkelgeschwindigkeit zu Beginn des Auslaufversuches.
Die Parameter Mg, und dp der Funktion werden Uber ein quadratisches
Optimierungsverfahren angenahert. Aus dem dynamischen Reibanteil d,
und dem konstanten Reibanteil Mg, ergibt sich die Funktion fur die Reibung
jeder Maschine:

My = 0,011N—m -w + 2,56Nm (5.4)

rad

Zum Abgleich mit der Simulation wird im letzten Schritt die
Dampfungskonstante des Federpaketes bendtigt.
Zur Bestimmung der Dampfungskonstante wird Momentensprung mit 20 Nm
Hohe von der Lastmaschine erzeugt und die Sprungantwort des Systems
untersucht. Betrachtet werden als Systemgrof3en der Drehzahlverlauf n,
sowie der Verlauf des Schnittmomentes Ms,. Abbildung 5-4 zeigt die
gemessenen Verlaufe im Vergleich mit der Simulation. Die
Dampfungskonstante wird mit Hilfe folgender Uberlegung aus der
Amplitudenabschwachung des Schnittmomentes Mg, bestimmt. Die
Amplitude A(t) nimmt, ausgehend von ihrem Anfangswert A4,, in
Abhangigkeit vom Dampfungsgrad § exponentiell ab ([16]):

A(t) = Ay - et (5.5)
Aus dem Dampfungsgrad wird Uber den Zusammenhang
dp
6 =—F—= 5.6
2 Cf '_]2 ( )

fir einen Feder-Masse-Schwinger die Dampfungskonstante d. ermittelt.

Die Amplituden A; zum Zeitpunkt t;, und A, zum Zeitpunkt t, werden in die
Formel (5.5) eingesetzt. Aus dem Verhaltnis ergibt sich zusammen mit der
Formel (5.6):
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5.3 Validierung der Simulation durch Messungen

e =572 e T2 2 57)

mit AT = t, — t,, dr mit 0,062 Nms/rad.

Abbildung 5-4 zeigt, dass das simulierte und gemessene Verhalten in guter
Naherung ubereinstimmen. Bei der Beurteilung der Simulationsergebnisse
ist zu beachten, dass sowohl die Last- als auch die Antriebsmaschine stark
vereinfacht nur dber ihre Reibung und ihr Massentragheitsmoment
abgebildet wurden. Beide Maschinen verfugen beispielsweise Uber eine
umfangreiche Reglerstruktur, die nicht abgebildet wurde.

U
min A
500 f n.Sim
niMess
0 . 3. S
0 1 2 3 4
Nm
10A
— Mg, Sim
0 ——— Mg Mess
10k
-20 : : : > S
0 1 2 3 4
Grad
50A
pSim
NANNNANANA
-50 : : . p
0 1 2 3 4

Abbildung 5-4: Drehmomentsprung freies Ende, Vergleich Simulationsergebnisse und
Messung Uber der Zeit
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6. Regelung der Anpresskraft

6 Regelung der Anpresskraft

Das Ansteuerungskonzept des mechanischen Tiefsetzstellers stellt hohe
Anforderungen an den Kupplungsaktor. Sein hydraulisches System weist
eine Reihe von Nichtlinearitaten auf, wie den bereits vorgestellten
stellgroRenabhangigen Phasen- und Amplitudengang. Des Weiteren
beeinflussen Sattigungseffekte und die Reibung das System ebenso wie
das dynamische Verhalten der Kupplung. Diese Herausforderungen sind bei
der Regelung des Anpresskraftverlaufs zu beachten. Ziel ist es, einen
rechteckformigen pulsweiten- oder pulsfrequenzmodulierten
Anpresskraftverlauf auf die Kupplung aufzupragen. Um diesen Verlauf zu
erzeugen, werden zunachst die im Servoventil implementierten
Standardregler untersucht.

Bei den Sollsignalverlaufen fir die Anpresskraft handelt es sich um
zyklische Verlaufe, daher bieten sich lernende Regelungsverfahren an, zu
denen das verwendete Repetitive Control Verfahren [6] gehdrt. Es findet
Anwendung in der Kompensation zyklischer Stérungen [50], kann aber auch
zur Regelung zyklischer Sollwertverlaufe genutzt werden.

Im Folgenden werden der verwendete Prufaufbau sowie die im Servoventil

implementierte Software vorgestellt. Im Anschluss wird das verwendete
Verfahren des Repetitive Control und dessen Umsetzung erlautert
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6.1 Prufaufbau

6.1 Priufaufbau

Zur Inbetriebnahme der Aktorsteuerung und Untersuchung der
Systemdynamik wird ein vereinfachter Prufaufbau (Abbildung 6-1)
verwendet.

—_

Servoventil

Stellzylinder @

Kraftmessdose

N

w

Abbildung 6-1: Vereinfachter Prufaufbau

Der Stellzylinder druckt eine Platte auf eine Kraftmessdose. Als
Ausgangsgrolle ergibt sich die Kraft F sowie der Druck am Ventilausgang A.
Die Stellgrofie des Systems ist der Soll-Volumenstrom in Prozent bzw. die
Kolbenposition s in Prozent, die in der Ansteuerungssoftware mit dem Soll-
Volumenstrom gleichgesetzt und Gdber die Steuerspannung Uy son
angegeben wird, wobei:
Upsou = £10V £ sy 5on = £100 %

Der Versorgungsdruck wird vom Hydraulikaggregat [40] erzeugt und kann
zwischen 25 und 350 bar variiert werden. Der Anschluss des Servoventils
erfolgt wie in Kapitel. 4.3.2 dargestellt.

In den Untersuchungen zur Inbetriebnahme des hydraulischen Aktors wird
die Verwendung der integrierten Betriebs- und Regelungsstrategien des
Servoventils analysiert. Die Steuerungssoftware des Ventils stellt eine
kaskadierte Regelungsstruktur zur Verfligung, die sich aus einer
unterlagerten Regelung der Kolbenposition s, des Steuerkolbens und einer

73



6. Regelung der Anpresskraft

ubergeordneten Regelung des Drucks im Ventilausgang A zusammensetzt
(siehe Abbildung 4-6). Abbildung 6-2 stellt die grundlegende
Regelungsstruktur dar, mit den EingangsgroRen Druck- und
Kolbenpositions-Istwert, sowie den Sollwerten fur beide GrolRen.
Ausgangsgrofle an die Hardware ist die Steuerspannung fur den
Linearmotor, der den Steuerkolben bewegt.

Es gibt drei Betriebsarten: Druckregelung (p-Regelung), reine Regelung der
Kolbenposition (Q-Regelung) oder ein kombinierter Modus (p-Q-Regelung),
bei dem zwischen beiden Varianten abhangig vom anliegenden Druck
umgeschaltet wird. Der unterlagerte Kolbenpositionsregler kann im
Unterschied zum Druckregler vom Nutzer nicht parametriert werden.
Ebenso Iasst sich die Umschaltbedingung nicht nutzerspezifisch anpassen.
FiUr eine detaillierte Darstellung moglicher Regelungsoptionen und deren
Struktur sei auf das Handbuch [52] verwiesen.

Kolbenposition
Sollwert-
aufbereitung

Kolbenposition
Sollwert

Kolbenpositions

Hardware
regler

Druck Druck

Sollwert Sollwert- Druckregler B
aufbereitung Kolbenposition
Istwert
Druck
Istwert

Abbildung 6-2: Reglerstruktur Servoventil [51]

Zur ersten Inbetriebnahme der Regelung der Anpresskraft werden die in der
Ventilsoftware implementierten Regelungsverfahren untersucht [51].

Als interessant erwies sich die Verwendung des PID-Reglers zur Regelung
des Drucks am Ventilausgang A.

Die Software bietet die Moglichkeit, die einzelnen Reglerparameter mit Hilfe
eines einzigen Wertes zu parametrieren. Es ist ein linearisiertes Modell des
Ventils hinterlegt (siehe auch Kapitel 4.3.2.). Dieses wird in Abhangigkeit
von der Volumenstromsignalverstarkung, der Eigenfrequenz des Ventils und
der Dampfung des Ventils parametriert. Aus dem als ,hydraulische
Kapazitat® bezeichneten Einstellparameter werden durch hinterlegte
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6.1 Prufaufbau

Funktionen in der Ventilsoftware die P-, |- und D-Verstarkung bestimmt. Fur
weitere Informationen zur Bestimmung der Reglerparameter sei an dieser
Stelle auf [53] verwiesen.

Zunachst wurde die hydraulische Kapazitdt des verwendeten Ols genutzt.
Auf Grund von empirischen Untersuchungen wurde der Einstellparameter
mit 240- 10°° I/bar gewahlt fir Driicke bis 60 bar. In Kapitel 4.3.2 ist der
Zusammenhang zwischen tatsachlichem Volumenstrom Q;;; und
Versorgungsdruck py.itung hergeleitet. Mit steigendem Versorgungsdruck
erhoht sich auch die Systemdynamik. Insgesamt zeigt sich beim Einsatz
des PID-Reglers kein Vorteil durch die Verwendung hoherer
Versorgungsdrucke als 26 bar [51]. Das System weist mehrere nichtlineare
Effekte auf, zu denen u. a. ein Totzeitverhalten gehort.

Eine weitere Option stellt die Verwendung des ,p-Q-Modus® dar. In diesem
Modus werden ein Sollverlauf der Kolbenposition vorgegeben sowie ein
Druck, bei dem auf die Druckregelung umgeschaltet wird, um den
gewulnschten Zieldruck stationar zu halten und eine Beschadigung des
Stellzylinders zu verhindern. Der Stellzylinder kann mit maximal 20 bar
belastet werden.

Um Springe im StellgroRenverlauf zu vermeiden, ist eine geeignete
Initialisierung des I-Anteils zum Zeitpunkt der Umschaltung erforderlich. Als
ein erster Ansatz wird ein Sprung auf +30 % der Kolbenposition gewahlt.
Abbildung 6-3 zeigt die Sprungantwort beider Regelungsverfahren fur eine
Sollkraft von 4000 N. Dies entspricht einem Zieldruck von ca. 10 bar.

Der PID-Regler zeigt ein geringeres Uberschwingen. Der Gradient der
Anpresskraft ist bei Vorgabe der Kolbenposition mit 196,62 N/ms hoher als
beim PID-Regler mit 180 N/ms. Bei beiden Verfahren ist eine Totzeit von
mindestens 1 ms zu erkennen.
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N 6000A PID-RegIer nach N
hydraulischer Kapazitat
5000
4000 Kolbenpositionsregelung
./ mit Druckbegrenzung
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Abbildung 6-3: Vergleich Regelungsansatze

Beim PID-Regler wird der Kolben nicht mit der maximalen Dynamik verstellt
und beim Kolbenpositionsregler mit Druckbegrenzung beginnt der
SchlieRvorgang zu spat und das Ventil darf nur wenig geoffnet werden. Ein
weiterer Regelungsansatz besteht in der Maoglichkeit eines lernenden
Reglers. Durch das immer gleiche Sollsignal fur das Ventil kdnnte ein
Sollwertprofil fir die Kolbenposition ermittelt werden und dieses direkt auf
den Kolbenpositionsregler gegeben werden. So koénnen die maximale
Dynamik des Ventils ausgenutzt und groRe Uberschwinger verhindert
werden. Dieser Ansatz wird in Kapitel 6.2 aufgegriffen.

6.1.1 Einbau der Kupplung

Nach der oben vorgestellten Inbetriebnahme wird der Prifaufbau um die
Kupplung erweitert, siehe Abbildung 6-4.

Stellerzylinder
|

Kraftmess
dose

Anpressplatte
Schwungrad

XH

Servoventil

Abbildung 6-4: Priifaufbau mit Kupplung
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6.2 Regelungsansatz Repetitive Control

In diesem Aufbau ist die Anpresskraft auf die Reibscheibe nicht direkt
messbar. Der Stellzylinder druckt die gesamte Kupplung gegen die
Kraftmessdose. Die gemessene Kraft wird im weiteren Verlauf als Fj, .
bezeichnet. Der Einbau der Kupplung hat den Vorteil, dass dadurch auch
das Verhalten der Blattfedern betrachtet werden kann.

Es zeigte sich, dass die Kupplung, wie erwartet, ab einer Kraft Fy..; von ca.
800 N optisch geschlossen ist, was zu den ermittelten Kennlinien der
Blattfedern zwischen Anpressplatte und Schwungrad passt. Wahrend der
Schaltvorgange soll die Kupplung stets nur bis zum Beruhrungspunkt der
Reibflachen (Kiss-Point) gedffnet werden, um die zurickzulegende Strecke
der bewegten Masse (Anpressplatte) zu reduzieren. Es wird daher fur die
Umsetzung des Repetitive Control Ansatzes davon ausgegangen, dass ein
minimaler Druck von 2 bar im Stellzylinder herrschen muss, um die
Anpressplatte in der gewiinschten Position zu halten.

6.2 Regelungsansatz Repetitive Control

Das Konzept zur Anwendung des Repetitive Control Verfahrens wurde in
meiner Veroffentlichung [21] vorgestellt. Im Folgenden wird eine erweiterte
Fassung dieser Ausfuhrungen wiedergegeben.

Das Repetitive Control Verfahren beruht auf dem inneren Modell-Prinzip.
Laut [54] ist dieses wie folgt definiert: ,Ein stabiler Regelkreis kann nur dann
eine Stérung vollstandig unterdricken bzw. dem Fuhrungssignal ohne
bleibende Regelabweichung folgen, wenn er ein inneres Modell der
Stoérungssignale bzw. der Fihrungssignale besitzt, [...]°.

Das Modell einer periodischen Fuhrungsgrole wird Uber eine
zuriickgekoppelte Totzeit mit der Ubertragungsfunktion

1
G1=1—Z_N (6.1)

im zeitdiskreten Bereich umgesetzt, der als periodischer Integrator

bezeichnet wird. Dieser verfligt Uber N regelmallig verteilte Polpaare auf
dem Einheitskreis und bildet die zyklische FlhrungsgréfRe im Bildbereich
ab. Wobei N die Anzahl der Abtastpunkte einer Periode der FlhrungsgroRe

beschreibt. Der periodische Integrator ermaoglicht die Regelung von g— 1

Frequenzanteilen fir eine gerade Anzahl N. Die N grenzstabilen Pole des
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6. Regelung der Anpresskraft

Regelkreises konnen laut [55] Uber einen FIR-Filter stabilisiert werden, der
auch als zyklischer Kompensator bezeichnet wird.

FuUr dessen Auslegung wird die Phasenverschiebung ¢, der Strecke bei den
n zu regelnden Frequenzanteilen der FUhrungsgroRe bendtigt. Die
Auslegung der Filterkoeffizienten erfolgt nach [55] Gber:

n—-1

1 j j27ti'—k
¢ = ;z Ik * elPk . e n (62)
k=0

Die Variable g, gibt die Amplitudenverstarkung fur die jeweilige Phase ¢
an und wird hier mit g, =1 gewahlt. Auf die Identifikation der
Phasenverschiebung wird unter 6.2.1 eingegangen.

Die allgemeine Struktur des verwendeten Regelungsansatzes im diskreten
Zeitbereich ist in Abbildung 6-5 dargestellt. Der Sollwertverlauf ist ein
Rechtecksollverlauf fur die Anpresskraft, die Stellgro3e des Reglers ist der
Sollverlauf der Kolbenposition. Es wird der oben dargestellte Q-Modus der
Ventilsoftware genutzt.

\ 4

lisch
J”“m Byklnepicr + Strecke

Kompensator
Sollwert
Totzeitglied

n

Z

Abbildung 6-5: Grundstruktur des Regelungsansatzes [21]

Der Regler schwingt sich Gber mehrere Perioden auf den Sollwertverlauf ein
und folgt ihm dann stationar genau. Diese Herangehensweise hatte zur
Folge, dass bei einer Veranderung der Frequenz oder des Tastgrades der
Regler wieder ein Einschwingverhalten zeigt. Dies wurde das dynamische
Andern des Tastgrades erschweren. Das Repetitive Control Verfahren wird
daher zum Generieren eines geeigneten Sollsignals fur den Verlauf der
Kolbenposition genutzt.
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NA
7000 tz Kraft
5000
3000
t1
1000
0 0.05 0.1 0.15 0.2

Abbildung 6-6: Ausschnitt Sollkraftverlauf

Abbildung 6-6 =zeigt einen Ausschnitt aus einem Sollwertverlauf der
Anpresskraft. In Rot ist der SchlieRvorgang der Kupplung und in Grin der
Offnungsvorgang markiert. Es wird der Ansatz verfolgt, je einen Anteil im
StellgroRenverlauf fir das Offnen und fur das SchlieBen der Kupplung zu
identifizieren. Die Pulsweiten- bzw. Pulsfrequenzmodulation des Kraft-
Sollsignals erfolgt Uber die Variation der in Abbildung 6-6 schwarz
gekennzeichneten Zeiten t; und t,. Wahrend der Zeit t; hat die Kupplung
nur ein geringes LUftspiel. In diesem Zustand bringt der hydraulische Aktor
die Gegenkraft zu den 6ffnenden Blattfedern (vgl. 4.4.1) auf. Aus diesem
Grund sinkt die in Abbildung 6-6 gezeigte Anpresskraft nicht auf null. Es
wird eine Frequenz von 5 Hz gewahlt, um die Anteile fir das Offnen und
Schlielen im StellgréoRenverlauf eindeutig identifizieren zu kdnnen.

Ul soll

] 1 1 1 )
4.05 4.1 4.15 4.2 5

Abbildung 6-7: Vereinfachter StellgréRenverlauf; £ 10 V entsprechen + 100 % der
Ventilkolbenposition
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6. Regelung der Anpresskraft

Das in Abbildung 6-6 dargestellte Signal wird als periodischer
Sollwertverlauf genutzt. Im eingeschwungenen Zustand des Reglers wird
die StellgroRe einer Periode gespeichert. Der angelernte Verlauf fur eine
Periode ist vereinfacht in Abbildung 6-7 dargestellt. Zum Schliel3en lasst
sich der rot markierte und zum Offnen der grin markierte Bereich
extrahieren. Die Zeitspannen dazwischen kdnnen nun variiert werden, um
Pulsfrequenz und Pulsweite zu modulieren.

6.2.1 Identifikation der Regelstrecke

Zur  Auslegung des  zyklischen = Kompensators werden  die
Phasenverschiebungen der nzu regelnden Frequenzanteile bendtigt.
Hierfir wird der Phasengang der Strecke betrachtet. Die Strecke umfasst
das hydraulische Servoventil, die hydraulische Zuleitung, den
Stellhohlzylinder mit Kolben sowie die Anpressplatte der Kupplung. Die
StellgroRe ist der vom Ventil bereitzustellende Volumenstrom, welcher Gber
die Position des Ventilsteuerkolbens im Servoventil eingestellt wird.

Phasenwinkel [Grad]

OL Y = arg( Uj{ioll )
\ gemessen
00| o = ang( )
Modell
-200
gp - arg( UH],jsoll )
- - F
300 SO - arg( UH,soll)
400 |
-500 : >
10" 102 Frequenz [Hz]

Abbildung 6-8: Gemessener und simulierter Phasengang der hydraulischen Strecke
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6.2 Regelungsansatz Repetitive Control

Zur Systemidentifikation wird der Q-Regelungsmodus verwendet. Das
System wird durch eine Sinusfrequenz mit einer Amplitude von bis zu 40 %
der Soll-Kolbenposition angeregt und die Systemantwort fur die
Kolbenposition, Druck und  Anpresskraft  aufgezeichnet. Eine
Herausforderung ist hierbei, das Verhalten auch bei Frequenzen kleiner
10 Hz zu untersuchen, ohne dass es zu einer Beschadigung des
Stellzylinders kommt. Dies begrundet die Auswahl der Amplitude von 40 %.
Mit Hilfe einer Fast-Fourier-Transformation des Eingangssollsignals und der
Ausgangssignale wird der Phasengang in Abbildung 6-8 bestimmt.

Der Verlauf der Phase fir die Ubertragungsfunktion zur Kolbenposition
SH

- ) stimmt in der Naherung mit dem aus dem Datenblatt entnommenen
H,soll

Verlauf bzw. dem modellierten PT2-Verlauf Uberein. Fur den Verlauf der
14

H,soll

Phase fir die Ubertragungsfunktion zum Druck ( ) zeigt sich eine

hohere Systemdynamik. Zum einen weist das System ein integrales
Verhalten auf, da bereits bei kleinen Frequenzen (<= 5Hz) eine
Phasenverschiebung groRer 90° vorliegt. Dies ist auf den Zusammenhang
zwischen Druck und Volumenstrom zurtckzufihren (Formel (4.17) und
Formel (4.19)). Zum anderen ergeben sich mindestens zwei Nullstellen aus
der Phasenumkehr zwischen 50 und 90 Hz. Dies kann mit der Rickflhrung
des Stellzylinderdrucks auf den tatsachlichen Volumenstrom begrindet
werden, da im Bereich groRer 60 Hz die Phase um mehr als 90 Grad pro
Dekade fallt.

Die Phasenumkehr zeigt sich nicht im Ubertragungsverhalten zur Kraft, was
einen Hinweis auf zwei weitere Polstellen in der Systemdynamik zwischen
Druck und Kraft darstellt. Fir Frequenzen Uber 155 Hz konnte auf Grund
der Amplitudenabschwachung keine Phasenverschiebung identifiziert
werden.

Fir die Filterkoeffizienten des zyklischen Kompensators wird zunachst der

F

Phasengang der Ubertragungsfunktion ( ) verwendet.

UH,soll

Das Rechtecksollsignal kann durch die Uberlagerung von unendlich vielen
Sinusfrequenzen nach einer Fourierreihe

Ao 1
VR = ;; =1 sin((21 — 1) wyt) (6.3)
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6. Regelung der Anpresskraft

erzeugt werden. w, ist die Frequenz des Rechtecksollsignals wobei
wo =2 -m-5Hz ist. In der praktischen Umsetzung ist die Anzahl der
Sinusoberwellen begrenzt. Zum einen konnen mit dem periodischen

Integrator maximal g—l Frequenzanteile abgebildet werden. Bei einer

Frequenz von 5 Hz und einer Abtastrate von 2000 Hz ergibt sich N = 400.
Zum anderen konnten aus dem Phasengang nur Frequenzen bis 155 Hz
identifiziert werden, folglich 31 Oberwellen.

FUr hohere Frequenzanteile wird die Amplitudenverstarkung g, in Formel
(6.2) auf null gesetzt. Dies hat sich in der Praxis als gute Methode gezeigt,
um diese Frequenzen zu ,sperren®.

6.3 Messungen und Umsetzung

M A 800N-6500N
R 1200N-6500N
5500 | 1000N-6500N

1000N-6000N

4500 1000N-5500N
3500
2500
1500

500 |

1 1 | )
0 200 400 600 gop Datenpunkte

Abbildung 6-9: Ausschnitt der gemessenen Kraft (iber Datenpunkte, Abtastrate 2000 Hz

Mit Hilfe des Repetitive Control Ansatzes werden Sollgroflen mit
verschiedenen Extrema (minimal und maximal Kraften) angelernt.
Abbildung 6-9 zeigt Ausschnitte aus dem Verlauf der Kraft Fy,.. im
eingeschwungenen Zustand des Reglers fir ein 5 Hz-Rechtecksignal.

In Abbildung 6-10 ist der Verlauf der StellgroBe Uy, in Volt zur
Abbildung 6-9 dargestellt. Die Verlaufe unterscheiden sich nur in ihren
Amplituden wahrend des Offnens und SchlieRens der Kupplung. Die
qualitative Form des Stellgrof3ensignals bleibt gleich. Die Amplituden sind
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6.3 Messungen und Umsetzung

von den Sprunghdhen abhangig, wie der Detailausschnitt in Abbildung 6-11
zeigt.

Wie aus dem dargestellten Zusammenhang zwischen Kolbenposition,
Volumenstrom und Druck hervorgeht, wird das Ventil umso weiter geodffnet,
je groRer die zu uberwindende Druckdifferenz ist. Es lassen sich eindeutig
die Abschnitte fur das Offnen und SchlieRen identifizieren sowie konstante
Abschnitte, in denen die Kupplung gedffnet bzw. geschlossen ist.

800N-6500N

1200N-6500N
1000N-6500N
1000N-6000N
1000N-5500N

>
300 400 500 600 700 Datenpunkte

Abbildung 6-10: Ausschnitt der Stellgrol3e des Reglers Uy g, im eingeschwungenen
Zustand

1k
/\ﬂ

3£I)0

>
370 380 400 410 420 Datenpunkte

Abbildung 6-11: Detailausschnitt Uy .., aus Abbildung 6-10 (Legende in Abbildung 6-10)

Aus den in Abbildung 6-10 dargestellten Signalen wird ein allgemeiner
Verlauf fur die StellgroRe abgleitet. Dieser besteht aus den Abschnitten zum
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6. Regelung der Anpresskraft

Offnen und SchlieBen und den Abschnitten t; (offen) und t, (geschlossen),
wobei sich der Anteil t; aus einem quadratischen und einem linearen Anteil
zusammensetzt. Durch die Variation der Zeitabschnitte t; und t, werden
verschiedene Tastgrade und Frequenzen realisiert. Als Anwendungsbeispiel
sind in Abbildung 6-12 drei SollgroRenverlaufe Uy, dargestellt sowie in
Abbildung 6-13 die daraus resultierenden Kraftverlaufe. Die
Signalabschnitte zum Offnen und SchlieRen sind bei allen drei Signalen
identisch. Bei den beiden Verlaufen mit 12,5 Hz o6ffnet die Kupplung
zeitgleich, die Signalverldufe fir das Offnen liegen Ubereinander. Sie
unterscheiden sich nur im Verhaltnis der Strecken t; und t, zueinander.
Beide Signale umfassen 160 Datenpunkte. Das 10 Hz Signal hat eine
Lange von 200 Datenpunkten.

Mit dem vorgestellten Verfahren kénnen Tastgrad und Frequenz variiert

werden.
AY

5A_ 12.5 Hz D 0.5
12.5 Hz D 0.37
10 Hz D 0.5

N L\

5tk

1 1 1 1 ) S
0.6 0.62 0.64 0.66 0.68 0.7

Abbildung 6-12: Abgeleiteter StellgrofRenverlauf des Reglers Uy ., fur verschiedene
Signalverlaufe Uber der Zeit
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N 00A
7000 12.5HZ D 0.5
—12.5HZ D 0.37
10HZ D 0.5
5000
3000 +
1000 \-—-———L‘
L 1 ) S
0.55 0.6 0.65 0.7

Abbildung 6-13: Erzeuge Anpresskraftverlaufe Gber der Zeit
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7 Funktion am Prufstand

In diesem Kapitel werden die Untersuchungen am Gesamtaufbau des
mechanischen Tiefsetzstellers vorgestellt. Zunachst wird der verwendete
Versuchsaufbau erortert.

7.1 Aufbau

Abbildung 7-1 zeigt den schematischen Versuchsaufbau. Als Antriebs- und
Lastmaschine kommen zwei Synchronmaschinen zum Einsatz, wie auch bei
der Untersuchung des Tiefpassfilters (Kapitel 5). Es werden die
Drehmomente (M; und M, ) und Drehzahlen (n, und n;) der Antriebs- und
Lastmaschinen messtechnisch erfasst. Dazu befinden sich entsprechend
eingangs- und ausgangsseitig des Demonstrators Drehmomentsensoren,
welche die Schnittmomente Mg, und Mg, messen. Die Betatigung der
Kupplung erfolgt durch den hydraulischen Stellzylinder, mit Hilfe des
Servoventils (Kapitel 6). Als Messgrolien stehen der Druck am
Ventilausgang p,, der Versorgungsdruck in der Zuleitung p, sowie die
Position s, des Steuerkolbens im Ventil zur Verfigung. Au3erdem wird die
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7. Funktion am Prufstand

Drehzahl n, hinter dem Freilauf Uber einen Inkrementalgeber erfasst. Die
Erfassung aller
Messdaten erfolgt mit einer Abtastrate von 2 kHz. Vorangegangene
Untersuchungen zeigten bereits, dass sich im Bereich zwischen 320 und
350 U/min Resonanzeffekte am Prufstand ausbilden. Auf Grund dessen
wird speziell dieser Drehzahlbereich und dessen Vielfache fur die Eingangs-
und  Ausgangsdrehzahl  vermieden. Als maximale untersuchte
Eingangsdrehzahl wird daher 900 U/min verwendet.

JP Cr1 .]1

niMi Mg,

— |
2

Abbildung 7-1: Schema des Versuchsaufbaus

n;

Last

533

Die Massentragheiten der antriebsseitigen Prufstandsanbindung und
Kupplungsprimarseite sind in Abbildung 7-1 mit Jp zusammengefasst.

Die Reibscheibe der Kupplung ist Uber einen Flansch mit Verbindungswelle
uber einen Kegelpressverband verbunden. Hierfur wird der Flansch auf die
Verbindungswelle gefugt; der Kegelpressverband wird tUber ein Gewinde am
Ende der Verbindungswelle mit einer Mutter eingestellt (siehe Kapitel 4.4
und 4.6).

Fertigungsbedingt konnte der Kegelpressverband nicht vollstandig gefligt
werden. Das hat zur Folge, dass sich die Reibscheibe und das Schwungrad
berihren und die Kupplung bereits im gedffneten Zustand minimal reibt.
Messungen zur DrehmomentlUbertragung haben gezeigt, dass dabei
dauerhaft ein Drehmoment von 8,5 Nm Ubertragen wird. Grundsatzlich wird
im weiteren Verlauf zwischen drei Zustanden der Kupplung hinsichtlich des
Liftspiels unterschieden:

1. Geoffnet: Es herrscht ein Liftspiel zwischen Anpressplatte und
Reibscheibe. Reibscheibe und Schwungrad berihren sich, es wird ein
Drehmoment von 8,5 Nm ubertragen.

2. Kiss-Point: Die Anpressplatte ist bis zum Berthrpunkt (Kiss-Point) an
die Reibscheibe gefahren. Es wird ein Drehmoment von 10 Nm
ubertragen.
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7.2 Messungen

3. Geschlossen: Die Anpressplatte druckt die Reibscheibe mit einer vom
Druck im Stellzylinder abhangigen Anpresskraft gegen die
Reibscheibe.

7.2 Messungen

7.2.1 Allgemeiner Versuchsablauf

Nachfolgend wird zunachst exemplarisch die allgemeine
Versuchsdurchfuhrung inklusive der Systemgroflen vorgestellt; der
Versuchsablauf ist bei allen nachfolgenden Versuchen identisch.

Die Lastmaschine stellt in Analogie zum elektrischen Widerstand ein
drehzahlabhangiges Lastmoment M, dar, das nach dem in Abbildung 7-2
dargestellten Blockschaltbild modelliert wird. Fir die Beschreibung der
Strom- und Spannungsverlaufe aus Kapitel 0 wird von einem ohmschen
Widerstand als Last ausgegangen. Um das Verhalten des mechanischen
Tiefsetzstellers mit seinem elektrischen Vorbild zu vergleichen, wird ein
aquivalentes Lastmodell verwendet.

n3 > Ws » MLd (1) ML »
» L\ »
L A
a
an | W3 My,
JLv

Abbildung 7-2: Am Priufstand implementiertes Lastmodell

In der praktischen Umsetzung zeigte sich ein Lastmodell, das um ein
kleines virtuelles Massentragheitsmoment erweitert wird, als robuster als ein
reines Dampfungsmodell.

In Abbildung 7-3 ist der Verlauf der Drehzahlen n, und n; Uber einen
kompletten  Versuchsdurchgang dargestellt. Die Antriebsmaschine
beschleunigt zunachst auf die Zieldrehzahl (hier 400 U/min).

Das oben visualisierte Lastmodell ist wahrend des gesamten Versuchs auf

der Lastmaschine aktiv, im unten dargestellten Versuch betragt das
Lastmoment 35 Nm.
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7. Funktion am Prufstand

Nach 4 s wird die Kupplung bis zum Kiss-Point geschlossen. Dies ist in
Abbildung 7-4 durch einen Anstieg des Drucks auf 2,2 bar zu sehen.
Vorangegangene Untersuchungen haben gezeigt, dass bei 2,2 bar ein
Drehmoment von ca. 10Nm Ubertragen wird. In den weiteren
Betrachtungen wird daher davon ausgegangen, dass die Kupplung ab

einem Systemdruck von p, = 2,2 bar geschlossen ist.

Nach 6s beginnt der eigentliche Schaltvorgang der Kupplung, in
Abbildung 7-3 mit einem Tastgrad von D = 0,5 und einer Schaltfrequenz
von 10 Hz. Nach 12 s wird die Antriebsmaschine wieder zum Stillstand
heruntergefahren. Um Schwingungen im System zu vermeiden, schaltete
die Kupplung so lange, bis beide Maschinen im Stillstand sind. Anhand von
Abbildung 7-3 ist ersichtlich, dass eine konstante Zieldrehzahl einstellbar ist.
Die Lastdrehzahl weist Drehzahlrippel in der erwarteten Hohe von
30,5 U/min auf. Aus der Formel (3.3) lasst sich die theoretische Hohe mit
25,6 U/min bestimmen.

ns

ny

L L 1 1 1 1 )S
2 4 6 8 10 12

Abbildung 7-3: Drehzahlverlaufe der Antriebs- und Lastseite Uber der Zeit

Abbildung 7-4 zeigt den Druckverlauf am Ventilausgang. Das Schlie3en der
Kupplung erfolgt druckgeregelt, mit Hilfe des in der Ventilsoftware
integrierten PID-Reglers. Beim SchlieRen der Kupplung ist bei ca. 4 s eine
Schwingung auf dem Druck zu sehen. Der Stellzylinder Uberwindet das
Liftspiel der Kupplung und regt dabei das schwingungsfahige System aus
Anpressplatte und Blattfedern an.
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bar 7A

Y

[\ w =~ ot D
T T T T T

L L L 1 L L ) S
0 2 4 6 8 10 12

Abbildung 7-4: Druckverlauf zum Schaltvorgang in Abbildung 7-3 Gber der Zeit
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Abbildung 7-5: Drehzahlen der Kupplung tber der Zeit

Ab 6 s beginnt die Ansteuerung des Ventils mit Hilfe des angelernten
Sollsignals fur die Kolbenposition (Kapitel 6.2.).

Der Drehzahlverlauf n, ist in Abbildung 7-5 gemeinsam mit der Drehzahl n,
dargestellt. Wie zu erkennen ist, fallt die Sekundardrehzahl der Kupplung
bei jedem Schaltzyklus auf null ab und steigt wieder auf die Lastdrehzahl.
Drehzahlen unter 50 U/min kdnnen auf Grund der Auflésungsgrenze des
Inkrementalgebers nicht genau dargestellt werden. Die Ausgabe von
negativen Drehzahlen kann daher nicht eindeutig dem Eindrehverhalten des
Freilaufes zugeordnet werden.
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7. Funktion am Prufstand

7.2.2 Anpresskraftverlauf

FUr das Aufpragen eines gepulsten Anpresskraftverlaufes ist es erforderlich,
dass wahrend des gesamten Schaltvorgangs kein Luftspiel in der Kupplung
vorliegt. Damit sollen zum einen Totzeiten beim Schlieen der Kupplung
vermieden werden. Zum anderen entsteht durch den impulsartigen Anstieg
des Drucks im Stellzylinder ein Schwingen der Anpressplatte. Das kann sich
ungunstig mit dem Druckverlauf im Stellzylinder Uberlagern und zu
Beschadigungen am System fuhren, da der Druck im Stellzylinder kurzzeitig
Uber die zulassigen 20 bar steigt. Dieser Effekt ist besonders ausgepragt,
wenn die Kupplung sich bei jedem Schaltvorgang 6ffnet. Aus diesem Grund
wird wahrend des Schaltvorgangs ein Minimaldruck von 2,5 bar angestrebt.
Dies entspricht einem ubertragbaren Drehmoment von 12 Nm.

bar 7

pa Stillstand

U
ba 50%

2 ' >
9.5 10 10.5

S

Abbildung 7-6: Vergleich des Druckverlaufs Uber der Zeit bei Stillstand und 50 U/min

Zur Erzeugung des Anpresskraftverlaufes wird das Steuersignal des
Servoventils gemaf der Darstellungen in Kapitel 6 generiert.

In Abbildung 7-6 ist der resultierende Druckverlauf fir Stillstand und
50 U/min dargestellt. Es zeigt sich eine deutliche Schwingungsanregung im
Drucksignal bei Druckanstieg und Druckabfall. Ein signifikanter Einfluss der
Drehzahl auf die Schwingungen konnte nicht festgestellt werden.
Unabhangig von der Drehzahl liegt die Frequenz der Schwingungen bei ca.
54 Hz (siehe Abbildung 7-7). Bei der Aufnahme des Phasengangs konnte in
diesem Bereich eine Phasenumkehr fir die Ubertragungsfunktion vom
Sollsignal zum Druck identifiziert werden (siehe Kapitel 6.2.1).
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7.2 Messungen

Der Effekt der Schwingungsanregung fallt vor allem bei hoheren
Schaltfrequenzen starker ins Gewicht. Es steht weniger Zeit zum
Druckabfall zur Verfugung, dadurch wird der geforderte Minimaldruck nicht
mehr erreicht. Auf Grund der beschriebenen Schwingung werden zunachst
geringere Maximaldricke  genutzt, um Beschadigungen  am
Prufstandsaufbau zu vermeiden.

pa 5Hz
pa 8Hz

bar 8‘

1 1 1 1 )_S
10.55 10.6 10.65 10.7 10.75

Abbildung 7-7: Vergleich des Druckverlaufes Uber der Zeit bei 5Hz und 8Hz

Um in jeder Schaltperiode den geforderten Minimaldruck auch bei hdheren
Schaltfrequenzen zu erreichen und die Schwingungen auf dem Drucksignal
zu reduzieren, werden verschiedene MalRnahmen untersucht: Zum einen
wird das Steuersignal des Servoventils dergestalt angepasst, sodass das
Ventil langer zum RUckfluss (Leitung T) gedffnet ist, wodurch sich der
Abschnitt des Sollsignals zum Offnen der Kupplung verléngert. Aus diesem
Grund kdnnen nur Schaltfrequenzen bis 17 Hz umgesetzt werden. Oben in
Abbildung 7-9 ist der angepasste Verlauf zu sehen. Zur Erzeugung des

Steuersignals wurde der Phasengang der Ubertragungsfunktion (U ul ) far

H,soll

das Repetitive Control Verfahren genutzt. Daher werden die Ergebnisse
dieses Versuchs nachfolgend mit ,RC Kraft“ bezeichnet.
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7. Funktion am Prufstand

Um von Beginn an das dynamische Verhalten des Druckverlaufs zu
berucksichtigen, wird ein neuer StellgroRenverlauf angelernt und dabei der
zyklische Kompensator mit dem Phasengang der Ubertragungsfunktion von

( P ) bedatet (nachfolgend ,RC Druck®). Als Sollsignal wird der

Un soul

vorgestellte Rechteckverlauf (Abbildung 6-6) verwendet. Auch hier zeigt
sich, dass das Steuersignal des Servoventils mit steigender Frequenz so
angepasst sein muss, dass das Ventil langer zum Ruckfluss (Leitung T)
gedffnet ist. Der erzeugte Steuersignalverlauf ist in Abbildung 7-9 Mittig
dargestellt.

Neben dem Rechteckverlauf als Sollsignal wird der in Abbildung 7-8
dargestellte Verlauf untersucht. Anstelle eines Sprungs wird fur den
Ubergang je ein Viertelsinus verwendet, sodass bereits das Sollsignal keine
Unstetigkeiten aufweist. Der Steuersignalverlauf ist in Abbildung 7-9 unten
als ,RC Sollsignal Sinus® aufgetragen.

bar A
10 Solldruckverlauf

viertel Sinus
st

'S
T

0.44 0.46 0.48 0.5 0.52 0.54 0.56

Abbildung 7-8: Solldruckverlauf tiber der Zeit

Der StellgroRenverlauf des ,RC Sollsignal Sinus® in Abbildung 7-9 unten
zeigt, dass sich keine konstanten Abschnitte, in denen die Kupplung
geschlossen ist, identifizieren lassen. Dies erschwert die Anwendung des in
Kapitel 6.2 vorgestellten Verfahrens und somit die Variation von Tastgrad
und Schaltfrequenz.
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V5A ——  RC Kraft

5A- —— RC Druck

0.3 0.35 0.4 0.45 0.5 0.55 0.6

5A_ RC
Sollsignal
0 Sinus

0.3 0.35 0.4 0.45 0.5 0.55 0.6

Abbildung 7-9: Erzeugte Steuersignalverlaufe Uy ., Uber der Zeit

Zur Beurteilung der verschiedenen MalRnahmen wird der in Kapitel 7.2.1
vorgestellte Versuchsablauf mit einer Eingangsdrehzahl von 400 U/min mit
den in Abbildung 7-9 dargestellten Steuersignalverlaufen durchgefihrt.
Abbildung 7-10 zeigt einen Ausschnitt der Druckverlaufe. Es ist zu sehen,
dass der Druckverlauf ,RC Sollsignal Sinus® die geringsten Schwingungen
aufweist, auflerdem konnten bei diesem Verfahren maximale
Anpressdricke von 12 bar erzeugt werden. Der Druckverlauf ,RC Druck®
weist geringere Schwingungen beim SchlieRen der Kupplung auf als der
Verlauf in ,RC Kraft, zudem konnten hohere Maximaldricke erreicht
werden.
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bar A RC Kraft
12
RC Druck
10t RC
Sollsignal
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0.44 0.46 0.48 0.5 0.52 0.54 0.56
Abbildung 7-10: Druckverlaufe Gber der Zeit mit verschiedenen Sollprofilen
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éb.i)ildung 7-11: Kupplungsdrehzahlen bei verschiedenen Anpresskraftverlaufen tber der

el

Zur Bewertung der Ansatze werden die Kupplungsdrehzahlen betrachtet
und die Rutschzeiten der Kupplung verglichen. In Abbildung 7-11 sind die
Drehzahlen der Kupplungssekundarseite dargestellt. Durch die Verwendung
des Steuersignals ,RC Druck® wird eine hdhere Dynamik beim Offnen und
SchlieBen der Kupplung gegeniber dem ,RC Kraft‘-Signal erreicht.
Aulerdem zeigt sich, dass der hdhere Systemdruck und damit die héhere
Anpresskraft des ,RC Sollsignal Sinus“ im Vergleich mit dem ,RC Druck®-
Verlauf bei der Synchronisation der Kupplung keinen Vorteil generieren.
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Unmittelbar zu Beginn des Synchronisationsvorgangs steigt die Drehzahl
deutlich langsamer an (siehe zum Zeitpunkt 0,54 s in Abbildung 7-10). Dies
ist mit dem langsamen Druckanstieg des Signals zu begrinden. Beim
Offnen der Kupplung I8sst sich aus dem schwingungsarmeren Druckverlauf
ebenfalls kein signifikanter Vorteil gegenuber dem ,RC Druck®-Verlauf
ableiten. Zusatzlich zur optischen Bewertung der Drehzahlverlaufe wird die
Schlupfzeit der Kupplung bei den vorgestellten Steuersignalverlaufen
untersucht. Auf Grund der Aufldsungsgrenze des Inkrementalgebers ist

davon auszugehen, dass die Kupplung bei Drehzahlen n, < 50% bis zum
Kiss-Point gedffnet ist. Die Kupplung wird als geschlossen angesehen,
wenn die Differenzdrehzahl der Kupplung ngr < 15# ist. Aus dieser

Uberlegung wird der prozentual zeitliche Anteil des Kupplungsschlupfes in
einem Schaltzyklus bestimmt. Dieser wird fur zehn Schaltzyklen berechnet
und gemittelt.

Schlupfanteilgckrare = 25,79 %

Schlupfanteilgcpryck = 22,79 %
Schlupfanteilpcssinus = 33,22 %

Der Vergleich des Schlupfanteils zeigt den geringsten Kupplungsschlupf
beim ,RC Druck“Signal. Durch das Anlernen des in Abbildung 7-8
gezeigten Signalverlaufes ,Sollsignal Sinus® gelingt es zwar, das
Schwingungsverhalten des Drucks zu reduzieren und zusatzlich hdhere
Maximaldricke umzusetzen. Dies reduziert jedoch die Dynamik im
Druckaufbau, wie im Vergleich der Verlaufe ,RC Druck® und ,RC Kraft® mit
,RC Sollsignal Sinus® in Abbildung 7-10 zu sehen ist. Dies verlangert die
Synchronisationsdauer der Kupplung. Die Verwendung des Phasengangs

der Ubertragungsfunktion (”) zur Auslegung des zyklischen

UH,soll

Kompensators (Signal ,RC Druck®) erweist sich als vorteilhaft, daher wird fir
weitere Versuche dieses Steuersignal verwendet.

Um eine maoglichst breite Variation des Tastgrades zu ermaoglichen, wird der
Groldteil der Versuche bei 10 Hz durchgeflhrt. Als Versorgungsdruck wird
30 bar verwendet.
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7.2.3 Funktionsweise als Tiefsetzsteller

Um die Funktionsweise als Tiefsetzsteller nachzuweisen, wird analog zur
Simulation zunachst der Zusammenhang zwischen Tastgrad, Eingangs-
und Ausgangsdrehzahl untersucht, indem Uber einen konstanten Tastgrad
eine gewunschte Ausgangsdrehzahl eingestellt wird. Hierfur werden neben
dem Tastgrad auch die Eingangsdrehzahl, die Schaltfrequenz, das
Lastmoment und das Massentragheitsmoment J; variiert. Tabelle 7-1 gibt
eine Ubersicht Uber die durchgeflihrten Versuche.

Tabelle 7-1: Ubersicht der Versuche mit konstantem Tastgrad

Tastgrad Eingangsdrehzahl Schaltfrequenz Massentragheits- Lastmoment

moment J;
0,2-0,9 50-900U/min 5-20Hz 0,1kgm* und 20 —
0,18 kgm? 80 Nm

Tastgrad
Abbildung 7-12 zeigt beispielhaft die Abhangigkeit zwischen Tastgrad,

Eingangs- und Ausgangsdrehzahl. Aus Abbildung 7-12 wird ersichtlich,
dass durch Variation des Tastgrades eine variable konstante
Ausgangsdrehzahl eingestellt werden kann. Wie in Formel (3.3)
beschrieben, ist die Hohe der Drehzahlrippel bei einem Tastgrad von 0,5
am grofdten.

In Tabelle A 1 und Tabelle A 2 im Anhang B sind weitere Versuche
aufgefuhrt, bei denen das Massentragheitsmoment sowie Eingangsdrehzahl
und Tastgrad variieren und die Hohe der Drehzahlrippel bestimmt wurde. Es
zeigt sich, dass die Hohe der gemessenen Rippel in guter Naherung mit
den theoretischen Vorausberechnungen nach Formel (3.3) Gbereinstimmen,
die mittlere Abweichung betragt 4 U/min.
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Abbildung 7-12: Drehzahlverlaufe Gber der Zeit bei verschiedenen Tastgraden
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Abbildung 7-13 Drehzahlen der Lastseite bei verschiedenen Massentragheitsmomenten
Uber der Zeit
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7. Funktion am Prufstand

Tragheitsmoment

Zusatzlich zum Tastgrad werden zwei unterschiedliche Massentragheiten
untersucht. Hierfur wird der unter 7.2.1 vorgestellte Versuch mit einem
reduzierten Massentragheitsmoment durchgefuhrt, indem die
Verbindungsstabe der Schwungmasse (Abbildung 4-5) ausgetauscht
werden. Abbildung 7-13 zeigt einen Ausschnitt aus dem Drehzahlverlauf der
Lastseite (siehe Abbildung 7-1). Durch Verringerung der Masse vergrol3ert
sich, wie erwartet, die Drehzahlschwankung.

Lastmoment

In Kapitel 4.8.1 wird anhand der Simulationsergebnisse gezeigt, dass das
Lastmoment den realen Tastgrad beeinflusst. Dieses Verhalten wird auch
anhand von Messungen untersucht. Es wird der unter Kapitel 7.2.1
vorgestellte Versuch mit einem Lastmoment von 50 Nm und einem Tastgrad
von 0,5 durchgefuhrt, im Anschluss wird das Lastmoment auf 35 Nm
reduziert. Abbildung 7-14 zeigt einen Ausschnitt aus dem Drehzahlverlauf n;
der Lastseite. Wie erwartet, erhdhen sich die Lastdrehzahl und damit der
reale Tastgrad mit fallendem Lastmoment.

U
min. 250

Lastmoment 35Nm
240

230 Lastmoment 50Nm
220 +
210 ¢
200 |

190

180 : - >
9.2 9.4 9.6 9.8

Abbildung 7-14: Lastdrehzahl tber der Zeit bei verandertem Lastmoment

In Kapitel 7.2.1 wird gezeigt, dass der reale Tastgrad vom zeitlichen
Verhaltnis zwischen der Energieaufnahme und der Energieabgabe der
Feder abhangt. Abbildung 7-15 zeigt die Drehzahldifferenz (n, — n3) Uber
der Feder. Bei positiver Drehzahldifferenz werden die Federn gespannt und
nehmen Energie auf, bei negativer geben sie Energie ab. Beim Schliel3en
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7.2 Messungen

(bei 9,22 s in Abbildung 7-14) der Kupplung zeigt sich kein signifikanter
Unterschied im Drehzahlverlauf zwischen den beiden Versuchsdurchlaufen.
Dahingegen bleibt die Kupplung bei der Reduktion der Anpresskraft
geschlossen und die Drehzahldifferenz Uber der Feder nimmt bei einem
kleineren Lastmoment langsamer ab. Die Feder wird somit Uber einen
langeren Zeitraum gespannt.

Der aus den Simulationsergebnissen abgeleitete Zusammenhang zwischen
realem Tastgrad und Lastmoment wird durch die Messungen bestatigt.

% A Lastmoment 35Nm
200 (N NI Lastmoment 50Nm
100
OF
-100 c
J
200 4 Jf” \)
-300 : : - -

9.2 9.22 9.24 9.26 9.28 9.3 8

Abbildung 7-15: Differenzdrehzahl Uber der Zeit am Federpaket bei verschiedenen
Lastmomenten

7.2.4 Synchronisation

Neben dem Einstellen einer konstanten Zieldrehzahl wird die Funktionalitat
zur Drehzahlsynchronisation, wie sie beim Anfahrvorgang eines Fahrzeuges
auftritt, untersucht. Ziel ist es, die Reibungsverluste im Anfahrvorgang im
Vergleich zu einer konventionellen Kupplung zu reduzieren. Abbildung 7-16
zeigt die Drehzahlverlaufe der Eingangs- und Lastdrehzahl fir
Drehzahlsynchronisation bei einer Eingangsdrehzahl von 550 U/min. Im
Anhang A finden sich die Drehzahlverlaufe fir eine Drehzahlsynchronisation
der Eingangsdrehzahlen von 200 U/min, 400 U/min und 460 U/min.

Der Tastgrad wird in diesen Versuchen mit jedem Schaltzyklus erhéht, bis
die Kupplung ganz geschlossen ist; der Verlauf des Steuersignals wird in
Abbildung 7-17 gezeigt. Als Lastmoment wird das in Abbildung 7-2 gezeigte
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7. Funktion am Prufstand

Lastmodell verwendet. Wie aus Abbildung 7-16 hervorgeht, wird die
Drehzahlsynchronisation erfolgreich in 2,5s umgesetzt. Da Last- und
Antriebsseite Uber das Feder-Masse-System miteinander verbunden sind,
zeigt sich nach der Synchronisation eine Schwingung auf der Lastdrehzahl.
Weitere  Schwingungseffekte  entstehen  beim  Durchfahren  der
Resonanzdrehzahl bei ca. 320 U/min. Dies ist vor allem in dem
Drehmomentverlauf der Lastseite in Abbildung 7-18 zu sehen. Da die
gemessenen Drehmomente an der Lastseite deutlich Uber der
Belastungsgrenze der Feder liegen, werden keine
Synchronisationsvorgdnge mit hoheren Drehzahlen, bei denen die
Resonanzdrehzahl bei ca. 320 U/min mehrfach durchfahren werden muss,
umgesetzt.

min n3

500
ni
400
300
200

100

Abbildung 7-16 Synchronisation der Drehzahlen bei 550 U/min, Synchronisationsdauer 2,5 s
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Abbildung 7-17: Steuersignal Uy 4, in Volt Gber der Zeit zu Abbildung 7-16
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Abbildung 7-18: Drehmomentverlaufe tiber der Zeit zu Abbildung 7-16

Das Schnittmoment Mg, (siehe Abbildung 7-1) der Antriebsseite ist in
Abbildung 7.18 in roter Farbe dargestellt. Die Drehmomentpeaks resultieren
aus dem abstitzenden Drehmoment der Kupplung. Bei schlupfender
Kupplung wird das Kupplungsmoment My und im geschlossenen Zustand
das Lastmoment, das dem ruckwirkenden Drehmoment der Feder
entspricht, Ubertragen. Bei gedffneter Kupplung herrscht kein riickwirkendes
Drehmoment. Das kontinuierlich wechselnde Lastprofii muss von der
Antriebsmaschine kompensiert werden. Dies erfordert zum einen eine hohe
Dynamik und zum anderen eine ausreichende Leistung der
Antriebsmaschine. Auf diese Herausforderung weist auch [1] hin und
empfiehlt die Verwendung einer Schwungmasse zwischen Kupplung und
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7. Funktion am Prufstand

Antrieb. Aus diesem Grund wird antriebsseitig eine Schwungmasse von
0,24 kgm? gewahlt, was den Effekt jedoch nicht ausreichend kompensiert.

Ziel der Untersuchung des mechanischen Tiefsetzstellers beim
Synchronisationsvorgang ist es, die Reibungsverluste im Vergleich zu einer
konventionellen Kupplung zu reduzieren. Um dies zu beurteilen, wird der
Wirkungsgrad des Systems bei vier dargestellten Versuchen untersucht.
Dafur wird eine Energiebilanz Uber die Dauer des gesamten
Synchronisationsvorgangs (von t; bis t,,,) gezogen. Der Wirkungsgrad

Nrs wird wie folgt definiert:
Epus + E
fps =~ (7.1)
en
Mit der von der Last abgenommenen Arbeit E,, die Uber die
Synchronisationsdauer aufgebracht wird, ergibt sich:

tsyn
Equs = Mg, - wsdt (7.2)
t1l

Und es wird die von der Antriebsmaschine erbrachte Arbeit E,;,, einbezogen:

tsyn
Eein = Mg, - wq dt (7.3)

t1
E =l] - w? (7.4)
Sys 2 G 3

E,,s beschreibt die im System gespeicherte kinetische Energie nach dem

Synchronisationsvorgang. Weiter ist Jc die Summe
Massentragheitsmomente aller rotierenden Bauteile zwischen den
Drehmomentsensoren MS1 und MS2 (siehe Abbildung 7-1) aus dem CAD-
Aufbau ergibt sie sich mit
Je = 0,43 kgm?.

Aus den Formeln (7.1) bis (7.4) wird der in Tabelle 7-2 dargestellte
Wirkungsgrad abgeschatzt. Bei allen Versuchen entsteht rund ein Drittel an
Verlustenergie. In ihrer absoluten Hohe nehmen die Verluste linear mit der
Drehzahl zu. Den groten Anteil der Verluste machen die Reibungsverluste
der Kupplung aus; des Weiteren spielen der Reibungsverlust der Lager und
des Freilaufes sowie das Dampfungsverhalten der Federn eine Rolle.
Aulerdem geht ein Teil des in der Feder gespeicherten Drehmomentes
durch das Eindrehverhalten des Freilaufes beim Offnen der Kupplung
verloren.
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7.2 Messungen

Tabelle 7-2 Synchronisationsvorgang, Zusammenhang Verluste und Zieldrehzahl

Zieldrehzahl 200 U/min 400 U/min 460 U/min 550 U/min
Wirkungsgrad 0,66 0,67 0,66 0,67
Verluste gesamt 0,70 kWs 1,52 kWs 1,8 kWs 2,22 kWs
Reibungsverluste 0,40 kWs 1,00 kWs 1,24 KWs 1,56 kWs
Kupplung

Die Reibungsverluste der Kupplung kdnnen nicht direkt gemessen werden.
Daher wird die Bestimmung im Folgenden erlautert. Abbildung 7-19 zeigt
einen Ausschnitt aus der Differenzdrehzahl der Kupplung.

Fur Differenzdrehzahlen kleiner 15 U/min  wird die Kupplung als
geschlossen angenommen, was dazu fuhrt, dass keine Reibungsverluste
entstehen. Ist die Differenzdrehzahl groer als 500 U/min, wird das im Kiss-
Point-Zustand der Kupplung bestimmte Drehmoment von 12,5 Nm als
Kupplungsmoment angenommen. Die Grenze von 500 U/min wird gewahlt,
da Drehzahlen der Sekundarseite der Kupplung (n,) mit einem Wert unter
50 U/min vom inkrementalen Drehzahlsensor nicht mehr korrekt erfasst
werden konnen. Fur die zeitlichen Abschnitte dazwischen, in denen die
Kupplung schlupft, wird das Kupplungsmoment wie folgt nach Formel (2.3)
aus dem Druck p, bestimmt

My = (pA(t) - pmin) Aot * Hiupp " Tm * 2 (75)

Die Variable pnin bezeichnet den im Stellzylinder erforderlichen Druck um
die Kupplung gegen die Blattfedern zu schlielRen. Wie oben dargestellt,
werden hier 2 bar angenommen.

Die Reibarbeit wird in jedem Schaltvorgang mit

tsz
WRSchalt == MK . Aw dt (76)

ts1

analog zur  Simulation bestimmt und Uber die gesamte
Synchronisationsdauer aufsummiert.
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Abbildung 7-19: Differenzdrehzahl der Kupplung Uber der Zeit, Ausschnitt

Bei der Bewertung der Ergebnisse der Reibarbeit ist zu beachten, dass die
Anpresskraft Uber den Druck im Stellzylinder abgebildet wird. AuRerdem
wird fur den Reibwert der Kupplung der theoretische Reibwert aus dem
Datenblatt der Reibscheibe entnommen.

Bei jedem Schaltvorgang entstehen Reibungsverluste, weswegen sich
durch eine Verkirzung des Synchronisationsvorgangs die Effizienz des
Systems steigern lasst. Dies wird bei 200 U/min und 550 U/min mit einer
Dauer von 1,5s umgesetzt. Abbildung 7-20 veranschaulicht die
Drehzahlverlaufe fur 550 U/min, Abbildung A 6 im Anhang A zeigt die
Drehzahlverlaufe flr 200 U/min. Es zeigt sich ein mit Abbildung 7-16
vergleichbarer Verlauf. Dennoch fallen diese Effekte weniger ins Gewicht,
da die Resonanzdrehzahl schneller Uberwunden wird. Dies ist auch zu
erkennen, wenn die Drehmomentverlaufe in Abbildung 7-21 und Abbildung
7-18 miteinander verglichen werden.
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Abbildung 7-20: Synchronisation der Drehzahlen bei 550 U/min Uber der Zeit bei einer
Synchronisationszeit von 1,5 s
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Abbildung 7-21: Drehmomentverlauf Gber der Zeit zu Abbildung 7-20

Fur beide Versuche wird erneut der Wirkungsgrad wie zuvor erlautert
bestimmt, es ergibt sich daher:

550 U/min: s = 0,74
200 U/min: 7y =0,71 (7.7)

Die Dauer des Synchronisationsvorgangs wird primar durch den gewahlten
Verlauf des Tastgrades bestimmt, kann aber nur innerhalb gewisser
Grenzen verklrzt werden. Der Extremfall ware ein einmaliges Schliel3en der
Kupplung, das umgesetzt werden kann, solange das Lastmoment das
maximale Federmoment nicht Uberschreitet Die Federn konnen ein
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7. Funktion am Prufstand

maximales Drehmoment von 200 Nm aufnehmen. Dies stellt das maximal
fur die Beschleunigung der Last zur Verflugung stehende Drehmoment dar.
In diesem Fall kann der Verlauf des Synchronisationsvorgangs nicht
beeinflusst werden. Um einen kontinuierlichen und gezielten
Drehzahlanstieg zu gewahrleisten, ist eine gezielte Anpassung des
Tastgrades notwendig. Dies ist auch im Vergleich von Abbildung 7-16 und
Abbildung 7-20 ersichtlich: In beiden Fallen wird der Tastgrad mit jedem
Schaltzyklus erhoht, in Abbildung 7-20 sind die Stufen, in denen er erhoht
wird, jedoch groRer, da nur 15 anstelle von 20 Schaltzyklen zur Verfugung
stehen. Es ist ein weniger kontinuierlicher Drehzahlanstieg vor allem im
unteren Drehzahlbereich zu beobachten. Allerdings bedingt die geringere
Anzahl an Schaltzyklen auch die geringen Reibungsverluste. Eine Erhohung
der Schaltfrequenz wirde eine differenzierte Anpassung des Tastgrades
ermdglichen, hatte jedoch auch eine hdéhere Anzahl an Schaltzyklen und
somit héhere Reibungsverluste zur Folge.
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8 Fazit und Ausblick

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit konnte ein Prototyp eines
mechanischen Tiefsetzstellers erfolgreich realisiert werden. Der Prototyp
ermoglicht zum einen, in Analogie zu seinem elektrischen Vorbild, die
Einstellung einer konstanten Lastdrehzahl abhangig vom Tastgrad des
gepulsten Anpresskraftverlaufes. Zum anderen kann die Umsetzung eines
Synchronisationsvorgangs von Eingangs- und Lastdrehzahl erfolgreich am
Prufstand demonstriert werden.

Fur die Entwicklung wurde zunachst ein Mehrkopersimulationsmodell in
Mat-lab/Simulink aufgebaut. Das Modell dient dem funktionalen Nachweis
des Konzeptes aulierdem unterstitzt es den Konstruktionsprozess.

Eine Herausforderung bei der technischen Realisierung stellt die Regelung
des gepulsten Anpresskraftverlaufes der Kupplung dar. Zur Umsetzung wird
das zyklische Regelungsverfahren des ,Repetitive Control“ verwendet um
ein geeignetes Steuersignal fur den hydraulischen Kupplungsaktor
abzuleiten.
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8. Fazit und Ausblick

Es ergibt sich analog dem leistungselektronischen Vorbild ein linearer
Zusammenhang zwischen Tastgrad sowie Eingangs- und Lastdrehzahl.
Jedoch zeigt sich anhand von Messungen und Simulationen, dass die sich
real einstellende Drehzahl vom transienten Verlauf der Anpresskraft sowie
vom Lastmoment beeinflusst wird. Es muss folglich zwischen dem
theoretisch sich aus dem Ansteuersignal des Kupplungsaktors ergebenden
Tastgrad und dem sich real einstellenden Tastgrad unterschieden werden.
Dies ist auch aus der praktischen Umsetzung des elektrischen
Tiefsetzstellers  bekannt und wird durch die Reglung der
Ausgangsspannung Uber eine Anpassung des Tastgrades kompensiert. Auf
Grund der derzeit genutzten Prufstandsansteuerung war eine Umsetzung
dieser Strategie zum jetzigen Zeitpunkt nicht moglich.

Ein Zurtckfuhren der Ausgangsdrehzahl auf den Tastgrad wirde auRerdem
eine gezielte Beeinflussung des Synchronisationsvorgangs ermaoglichen.
Fur weiterfUhrende Untersuchungen des mechanischen Tiefsetzstellers ist
daher eine Anpassung der Prufstandsansteuerung zu empfehlen.

Um die Regelung der Lastdrehzahl im Synchronisationsvorgang zielfihrend
einzusetzen, ist aulRerdem eine ausreichende Anzahl an madglichen
Reglereingriffen erforderlich. In den umgesetzten Synchronisations-
vorgangen mit einer Dauer von 1,5 s bzw. 2 s ergibt sich mit 15-20
Schaltzyklen nur eine geringe Anzahl an Reglereingriffen. Dies begrindet
die Forderungen nach hoheren Schaltfrequenzen. In der vorliegenden
Arbeit konnten am Prifstand Schaltfrequenzen bis 17 Hz umgesetzt
werden. Um eine breite Variation des Tastgrades zu ermdoglichen, wurde
der Groldteil der Versuche mit einer Frequenz von 10 Hz durchgeflhrt.

FUr eine Nutzung des mechanischen Tiefsetzstellers im automobilen
Antriebsstrang ist diese Frequenz ungeeignet, da sie innerhalb der ersten
Eigenfrequenzen des Antriebsstrangs liegt und daher mit starken
Schwingungsanregungen und Komforteinbulen zu rechnen ist. Von [22]
wird daher empfohlen, Schaltfrequenzen Uber 20 Hz zu wahlen.

Die Schaltfrequenz des Prototyps am Prufstand wird durch die Dynamik des
Servoventils beeinflusst, sodass flr zuklnftige Weiterentwicklungen die
Verwendung anderer Ventile in Betracht gezogen werden sollte. Bei der
Auswahl des Ventils war, neben dem dynamischen Verhalten, auch die
einfache Steuer- und Regelbarkeit ein Auswahlkriterium. Bei der
Inbetriebnahme des Ventils stellte sich heraus, dass dieses sehr
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empfindlich auf EMV-Effekte der Antriebs- und Lastmaschine reagierte und
sich dauerhaft eine hochfrequente Schwingung in der Position des
Steuerkolbens zeigte. Auch diese Aspekte sollten bei der Auswahl eines
geeigneten Ventils beachtet werden.

Eine weitere Herausforderung bei der Umsetzung hdherer Schaltfrequenzen
stellte die Abtastrate des Drucksignals, insbesondere bei dem verwendeten
Ansatz zur Ableitung eines Steuersignals fur den hydraulischen Aktor, dar.
Gerade bei Versorgungsdrucken >30 bar =zeigte sich, dass die
Druckanderung pro Zeitschritt durch das angelernte Steuersignal nicht
ausreichend kompensiert werden konnte und daher keine gezielte
Anpassung des Tastgrades mehr moglich war. Eine hohere Abtastrate des
Drucksignals und die damit verbundene feine Auflosung des Steuersignals
wurde die Verwendung hoherer Versorgungsdricke und damit eine hdhere
Schaltfrequenz ermoglichen.

Eine weitere Herausforderung bei der Umsetzung hdherer Schaltfrequenzen
entsteht durch die auftretenden Schwingungen auf dem Drucksignal, die auf
die Anregung des schwingungsfahigen Systems aus Anpressplatte,
Blattfedern, Stellzylinder und Olsdule zuriickzufiihren sind.

Der Ansatz, das zyklische Regelungsverfahren des ,Repetitive Control“ zu
verwenden, um ein geeignetes Steuersignal fir den hydraulischen
Kupplungsaktor abzuleiten, zeigte sich als geeignet. Fur das Verfahren ist
kein detailliertes Modell der Strecke erforderlich, das sich auf Grund der
Nichtlinearitaten des Systems nicht trivial identifizieren lasst. Dennoch wird
mit dem Phasengang der Strecke die Dynamik des Systems berUcksichtigt.
Der Regler wird nicht, wie Ublich, bei jedem Betrieb neu angelernt, sondern
es wird aus einem Anlernvorgang ein allgemeines Steuersignal bestimmt
und daraus ein vereinfachter Signalverlauf abgeleitet, der abhangig von
Tastgrad und Schaltfrequenz variiert wird. Hierdurch ist es nicht erforderlich,
dass sich der Regler bei jeder Tastgradanderung erneut einschwingt. Dies
verbessert die Dynamik des Systems und reduziert die Belastung der
Bauteile. Die Nutzung eines vereinfachten Steuersignals weist jedoch auch
mehrere Nachteile auf: So sind die Variationsmdglichkeiten des
Steuersignals durch die Anzahl seiner Datenpunkte begrenzt. Dies wurde
bereits im Zusammenhang mit der Abtastrate naher erlautert. Das
vereinfachte Steuersignal wird in mehrere Abschnitte unterteilt: 6ffnen,
geoffnet, schlielRen, geschlossen. Bei einer Variation dieser Abschnitte
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entstehen Unstetigkeiten im Steuersignalverlauf, die zur Anregung der
unerwunschten Schwingungseffekte auf dem Drucksignal fuhrten. Durch die
Verwendung eines kontinuierlichen Signals reduzieren sich die
Variationsmoglichkeiten. Das Anlernen eines gepulsten Druckverlaufes,
anstelle des Anpresskraftverlaufes, zeigte sich als vorteilhaft hinsichtlich der
Schwingungsanregung und Dynamik.

Typisch  fur das elektrotechnische Vorbild des mechanischen
Tiefsetzstellers sind Schwingungen der Ausgangsspannung und -stroms.
Dieses Verhalten tritt auch bei dem vorgestellten Prototyp auf und wird in
Analogie zur Elektrotechnik als Drehmoment- und Drehzahlrippel
bezeichnet. Die Hohe der Rippel kann aus den elektrotechnischen
Grundlagen abgeleitet werden. Der lineare Zusammenhang zwischen den
Eingangs- und Lastdrehzahlen sowie dem Tastgrad bestatigt die
Ubertragbarkeit zwischen der elektrischen und mechanischen Schaltung. Es
ist allerdings zu bedenken, dass die Rippel eine zusatzliche Belastung der
Last darstellen. Fiur die praktische Anwendung des mechanischen
Tiefsetzstellers sollte daher das Ziel verfolgt werden, diese so weit wie
mdglich zu reduzieren. Die Frequenz der Schwingung entspricht der
Schaltfrequenz und sollte oberhalb der vorhandenen Eigenfrequenzen
gelegt werden.

Analog zur Elektronik konnte auch im mechanischen Aufbau gezeigt
werden, dass die Héhe der Schwingungen von der Eingangsdrehzahl, dem
Tastgrad, der Schaltfrequenz und der Auslegung des Feder-Masse-
Elements abhangt. Die ersten beiden Punkte konnen nur im Rahmen der
geplanten Anwendung verandert werden. Auf die Herausforderungen,
héhere Schaltfrequenzen umzusetzen, wurde bereits weiter oben in diesem
Kapitel eingegangen. Der Aspekt der Drehzahl- und Drehmomentrippel
unterstreicht nochmals die Forderungen nach hdheren Schaltfrequenzen:
Die Schaltfrequenz geht quadratisch in die Hohe der Drehzahlrippel und
linear in die HOhe der Drehmomentrippel ein. Wie anhand von Messungen
bestatigt werden konnte, lasst sich die Hohe der Drehzahlrippel durch eine
VergroRerung des Massentragheitsmomentes des Feder-Masse-Elements
reduzieren. Bei der Auslegung des Feder-Masse-Elements wurde der
Ansatz verfolgt, den Lickbetrieb des Tiefsetzstellers zu provozieren. Dies
gelang zwar in der Simulation, in der Messung konnte der Luckbetrieb
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dahingegen nicht eindeutig identifiziert werden. Grundsatzlich wird dieser
Zustand in leistungselektronischen Schaltungen vermieden, da der lineare
Zusammenhang zwischen den Spannungen und dem Tastgrad verloren
geht. Es ist davon auszugehen, dass der Luckbetrieb auch fur den
mechanischen Tiefsetzsteller keinen Vorteil bringt. Daher kann fur spatere
Entwicklungen eine veranderte Auslegung des Feder-Masse-Elements
(Tiefpassfilter) erfolgen. In der Leistungselektronik wird als Eigenfrequenz
des Tiefpassfilters f, = 0,01 fichae €mpfohlen, um eine gute
Schwingungsglattung zu gewahrleisten. Dieser Ansatz stellt auch fur eine
erneute Auslegung des mechanischen Tiefsetzstellers einen guten
Anhaltspunkt dar. Neben einer VergrofRerung des
Massentragheitsmomentes erfordert dies vor allem auch ein weicheres
Federelement.

Ziel des Einsatzes des mechanischen  Tiefsetzstellers  zur
Drehzahlsynchronisation ist es, die Reibungsverluste gegenudber dem
Einsatz einer klassischen Reibkupplung zu reduzieren. Anhand des
bestimmten Wirkungsgrades konnte das Potential des Systems deutlich
herausgestellt werden. In Kapitel 2.3 wurde hergeleitet, dass der
Wirkungsgrad einer klassischen Reibkupplung bei ca. 50 % fur einen
Synchronisationsvorgang liegt. Mit dem mechanischen Tiefsetzsteller
konnte ein Wirkungsgrad von 66 bis 74 % erzielt werden. Bei der Bewertung
des Wirkungsgrades muss beachtet werden, dass auch bei gedffneter
Kupplung geringe Reibungsverluste entstehen, da (fertigungsbedingt)
standig ein Kontakt zwischen Schwungrad und Reibscheibe besteht. Durch
eine verbesserte Konstruktion oder Montage kann diese Problematik
umgangen werden und so die Effizienz des Tiefsetzstellers weiter gesteigert
werden.

Die Reibungsverluste konnten auf Grund der vorliegenden Messdaten nur
auf Basis der Sekundardrehzahl der Kupplung und des Drucks in der
Zuleitung zum Stellzylinder abgeschatzt werden. Der verwendete
Inkrementalgeber zur Erfassung der Sekundardrehzahl erwies sich fir
Drehzahlen unter 50 U/min als ungeeignet, dies ist auf eine grobe
Auflésung zurlckzufihren. Das hatte zur Folge, dass bei Stillstand der
Kupplungssekundarseite das Eindrehverhalten des Freilaufes nicht
eindeutig detektiert werden konnte. Der Drehzahlsensor befindet sich
zwischen der Reibscheibe und den Federn auf der Verbindungswelle. Fur
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die Funktionalitat des Ansatzes ist ein geringes Massentragheitsmoment
dieses Elementes entscheidend. Hierbei bot sich der kompakte
Inkrementalgeber als Kompromisslosung an. Fur zukinftige Umsetzungen
ware eine  beruhrungslose  Erfassung der  Sekundardrehzahl
empfehlenswert. Eine hohere Auflosung dieses Drehzahlverlaufs wirde
zudem die Bestimmung des Verdrehwinkels der Federn sowie eine
Bestimmung des wirksamen Federmomentes und damit auch eine gezielte
Analyse der Drehmomentrippel ermoglichen.

Einen weiteren Punkt fur die Untersuchung der Reibungsverluste stellt die
Bestimmung der Anpresskraft und des Kupplungsmomentes dar. Zum
jetzigen Zeitpunkt wurde kein geeigneter Ansatz zur Erfassung der
tatsachlich wirkenden Anpresskraft gefunden, der folgende Bedingungen
erfullt: Er sollte im rotierenden System appliziert werden kdnnen, aul3erdem
fur ggf. auftretende Scherkrafte zwischen Schwungrad und Anpressplatte
geeignet sein und die Funktionalitat des Systems nicht beeinflussen.

Es konnte gezeigt werden, dass das dynamische Verhalten der Kupplung
einen zentralen Einfluss auf das Systemverhalten des mechanischen
Tiefsetzstellers hat. Die genaue Messung der genannten GroRen wurde
daher auch das Systemverstandnis der Anwendung verbessern und eine
weitere Optimierung vereinfachen.
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B. Tabellen

Tabelle A 1 Versuchsergebnisse, Zusammenhang Drehzahl Tastgrad und Schaltfrequenz fur
J1:O,1

Eingangsdreh- | Puls- Tastgrad Drehzahlrippel | Drehzahlrippel | Abweichung
zahl in 1/min frequenz gemessen in berechnet in

in Hz 1/min 1/min
400 10 0,52 48,2 51,0 2,8
400 10 0,67 41,7 45,0 3,3
400 17 0,69 15,1 19,1 4
200 17 0,61 8,3 12,8 4.5
200 10 0,50 27,7 25,6 -2,1
150 8 0,64 25,6 27,6 2

Tabelle A 2 Versuchsergebnisse, Zusammenhang Drehzahl Tastgrad und Schaltfrequenz fur

Eingangsdreh- | Puls- Tastgrad Drehzahlrippel | Drehzahlrippel | Abweichung
zahl in 1/min frequenz gemessen in berechnet in

in Hz 1/min 1/min
200 10 0,40 15,44 12,33 -3,11
200 10 0,57 16,80 12,62 -4,18
200 10 0,66 14,55 11,60 -2,95
200 10 0,81 13,16 7,76 -5,40
400 10 0,44 28,67 25,28 -3,38
400 10 0,59 33,38 24,85 -8,53
550 10 0,32 31,13 30,91 -0,22
550 10 0,45 41,84 34,94 -6,90
550 10 0,82 22,05 20,61 -1,43
550 10 0,90 17,03 12,81 -4,22
750 10 0,62 44,64 45,51 0,87
750 10 0,86 22,21 22,58 0,37
900 10 0,39 59,65 55,10 -4,55
900 10 0,49 60,36 57,78 -2,58
900 10 0,62 51,63 54,31 2,68
900 10 0,89 22,04 23,08 1,04
J;=0,18
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