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Kurzfassung

Kupplungssysteme weisen verschiedene dynamische Phdnomene auf, die das
Fahrverhalten eines Fahrzeugs auf unterschiedlichste Art und Weise beein-
trachtigen konnen. Einige davon, wie zum Beispiel das Getrieberasseln und das
Pedalkribbeln, haben lediglich einen negativen Einfluss auf den Fahrkomfort,
andere jedoch, wie beispielsweise das Trennproblem, kénnen zum Versagen

der Funktionen des Kupplungssystems fiihren.

Um die Dynamik eines Kupplungssystems im Falle eines Trennproblems im
Wesentlichen zu beschreiben, werden zunichst analytische Methoden einge-
setzt, die auf Untersuchung von Stofd-Schwingungen angewendet werden
konnen, namlich Methode der harmonischen Balance sowie die Anstiicke-
lungsmethode. Anschlieféend wird ein 3D-MKS-Modell des Kupplungssystems
erstellt, welches eine detaillierte Modellierung der dynamischen Eigenschaften
des Systems erlaubt. Mit Hilfe dieses Modells konnen die Hauptquellen der
Nichtlinearitit des genannten Kupplungssystems sowie die Einfliisse der
Asymmetrie auf das Systemverhalten simuliert werden. Sowohl analytische als
auch numerische Ergebnisse werden mit den Versuchsergebnissen verglichen.
Dadurch werden einerseits die Giiltigkeitsbereiche der gewahlten analytischen

Methoden und Modelle bestimmt, andererseits das Simulationsmodell validiert.

Die Untersuchungen des Getrieberasselns beim Schalten und des Pedalkrib-
belns werden mittels des im Rahmen dieser Arbeit ausgearbeiteten 3D-MKS-
Modells durchgefiihrt. Die daraus resultierenden Simulationsergebnisse wer-
den mit den Versuchsergebnissen verglichen. Dadurch wird nachgewiesen, dass
dieses Modell zur Simulationen mehrerer dynamischer Phdanomene in unter-
schiedlichen Zustdnden des Kupplungssystems, auch unter Beriicksichtigung

der Anregung des Verbrennungsmotors, eingesetzt werden darf.






Abstract

Kupplungssysteme weisen eine Mannigfaltigkeit an dynamischen Phdnomenen
auf, die das Fahrverhalten von Fahrzeugen unterschiedlich beeintrachtigen. Ein
Element dieser Menge an Phdnomene, das Trennproblem, wird zunachst analy-
tisch und messtechnisch betrachtet. Anschlieflend wird ein aus elastisch ver-
bundenen Starrkérper bestehendes dreidimensionales Mehrkorpersystem
erstellt, welches einerseits alle wesentlichen Nichtlinearititen beinhaltet,
andererseits die entscheidenden Einflussfaktoren auf die Dynamik des Systems
abzubilden vermag. Dieses Modell wird eingesetzt, um das Trennproblem, das
Getrieberasseln beim Schalten und das Pedalkribbeln numerisch zu erfassen.
Zur Validierung des Modells werden die Simulationsergebnisse mit experimen-

tellen Resultaten aus statischen und dynamischen Versuchen abgeglichen.
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1  Einleitung. Stand des Wissens

1.1 Thema und Gliederung der Arbeit

In dieser Arbeit wird ein dynamisches Phdnomen im Antriebsstrang unter-
sucht, das einerseits den Fahrkomfort verschlechtert, andererseits zum Versa-
gen der Funktionen des Kupplungssystems fithren kann. Die Ursache dafiir ist
eine nicht mehr zuverldssig zu gewdahrleistende Trennung der Verbindung
zwischen Verbrennungsmotor und Radern. Ein Teil des Motormoments wird
durch das vollstandig ausgeriickte Kupplungssystem weitergeleitet, was zu
unerwiinschte Gerauschentwicklung beim Schaltvorgang, sowie zu einer Erho-

hung der vom Fahrer aufzubringenden Schaltkrafte fiihrt.

Dieses dynamische Phanomen, das unter dem Namen Trennproblem bekannt
ist, tritt lediglich in bestimmten Betriebszustianden auf. Der Grund dafiir ist im
Entstehungsmechanismus des Trennproblems zu suchen, dem das Kapitel 1
gewidmet ist. Weiterhin befasst sich Kapitel 1 zwecks der ndheren Spezifikati-
on dieser Betriebszustinde mit Konstruktion und Funktionen des

Antriebsstrangs.

Es schlief3t sich eine Diskussion der Statik und Dynamik des Kupplungssystems
als Entstehungsort des Trennproblems an, gefolgt von Details zur Konstruktion
und Funktion des Kupplungssystems, sowie eine Abhandlung unterschiedlicher

dynamischer Phdnomene.

Anschliefiend werden Methoden zur Analyse von Stof3-Schwingungen darge-
legt, die eine analytische Untersuchung dieses dynamischen Phdnomens ermog-
lichen, da Stof3-Schwingungen als Entstehungsmechanismus des Trennprob-

lems betrachtet werden konnen. Auflerdem werden die Methoden zur
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MKS-Modellierung angefiihrt, die zur numerischen Analyse des Trennproblems

herangezogen werden kénnen.

Kapitel 2 widmet sich den Messungen und der Analyse der experimentellen
Ergebnisse. Im Anschluss an eine Fahrzeugmessung eines realen Kupplungssys-
tems, die ein Trennproblem aufweist, wird der Versuchsaufbau des Priifstandes
und die spezielle Vorrichtung erldutert, die eine Messung der relevanten Sys-
temgroflen des Kupplungssystems unter Beriicksichtigung aller betriebszu-
standsrelevanten Bedingungen erlaubt. Es folgt die Darstellung typischer
experimenteller Ergebnisse zur Demonstration des Verhaltens des Kupplungs-
systems auf die Anregung des Priifstandes. Die experimentellen Ergebnisse
werden zur Validierung der analytischen bzw. numerischen Modelle des Kupp-
lungssystems herangezogen sowie zur Identifikation der wesentlichen Nichtli-
nearitdten, die das dynamische Verhalten des Kupplungssystems beschreiben.
Auf Basis dieser Ergebnisse werden in Kapitel 3 Modelle erstellt, um analytisch
die wesentlichen Punkte herauszuarbeiten, die das Trennproblem verursachen

konnen.

Zunachst werden erzwungene Schwingungen innerhalb des Kupplungssystems
anndhernd abgebildet. Dazu kommt die Methode der harmonischen Balance
zum Einsatz, welche die Analyse eines nichtlinearen Systems unter Beriicksich-
tigung von Reibung, Dampfung und Kontaktverlust ermdglicht. Danach werden
die periodischen Stof3-Schwingungen der Komponenten des Kupplungssystems
mittels der Anstiickelungsmethode bestimmt und im Anschluss deren Stabilitat
mittels der Floquet-Theorie untersucht. Weiterhin werden die Ergebnissen
beider Verfahren analysiert und mit den experimentellen Ergebnissen verglei-
chen. Auflerdem wird ein Giiltigkeitsbereich der analytischen Losungen

bestimmt.



Thema und Gliederung der Arbeit

Der analytischen Untersuchung des Trennproblems schlief3t sich die numeri-
sche ant. Dazu wird ein MKS-Modell erstellt, das in der Lage ist, alle wesentliche
Nichtlinearitdten der Komponenten des Kupplungssystems und deren Interak-
tionen abzubilden. Dazu gehoren sowohl die nichtlinearen Kennlinien und
Kennfelder, die zur Abbildung der Federelemente noétig sind, als auch Kontakt-
stellen mit Abrollen und Reibung, wie sie beispielsweise zur Simulation der
Schnittstelle zwischen Tellerfeder und Anpressplatte erforderlich sind. Unter
Berticksichtigung aller obengenannter Nichtlinearitdten ist es moglich sowohl
das statische Verhalten des Kupplungssystems abzubilden, als auch unter-

schiedliche dynamische Phanomene zu untersuchen.

Es hat sich herausgestellt, dass dieses Modell nicht ausreichend ist, um die
komplexen dreidimensionalen Bewegungen der Komponenten des Kupplungs-
systems zu simulieren, die beim Trennproblem eine entscheidende Rolle spie-
len. Um diese Bewegungen abzubilden, ist es notwendig die Asymmetrie des
Systems zu beriicksichtigen. Asymmetrien innerhalb des Kupplungssystems
entstehen durch toleranzbehaftete Herstellung und Zusammenbau der einzel-
nen Komponenten des Kupplungssystems. Zur herstellungsbedingten Asym-
metrien gehoren beispielsweise die unterschiedlichen Hoéhen der Tellerfeder-
zungen, im Folgenden als Zungenschlag bezeichnet. Zur Gruppe der zusam-
menbaubedingten Asymmetrien gehort unter anderem der radiale Versatz der
Tellerfeder oder auch der Unterschied in den Vorspannungen der Blattfedern,
der zu einer Schiefstellung der Anpressplatte fithren kann. In Kapitel 4 wird der
Einfluss der obengenannten Griinde der Asymmetrie des Kupplungssystems

dargestellt.

1 In Kapitel 4 wird die numerische Untersuchung des Kupplungssystems dargestellt.
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Im Rahmen der numerischen Untersuchung wird eine mogliche konstruktive
Losung des Trennproblems analysiert, um die Auswirkungen auf das dynami-

sche Verhalten des Kupplungssystems zu ermitteln und zu verstehen.

Anschlieflend werden die Simulationsergebnisse mit den experimentellen

Ergebnissen verglichen, um die Simulationsgiite nachzuweisen.

Das in Kapitel 4 entwickelte Modell des Kupplungssystems kann auch zur
Simulation anderer dynamischer Phdnomene und Betriebszustinde herange-
zogen werden, auf die in Kapitel 5 ndher eingegangen wird, wie zum Beispiel
Getrieberasseln beim Schalten. Dieses Phianomen tritt in der Gleitphase des
Kupplungssystems auf und wird durch Momentungleichformigkeit im Kupp-
lungssystem hervorgerufen. Das Modell eignet sich ebenso zur Modellierung
der Schwingungen des Kupplungspedals, im Folgenden als Pedalkribbeln
bezeichnet. Dafiir sind jedoch zusatzliche Modelle der umgebenden Teilsysteme
erforderlich, wie beispielsweise ein Modell des Ausriicksystems bzw. des

Pedalblocks.

Das letzte Kapitel schlief3t mit einer Zusammenfassung der wichtigsten Ergeb-

nisse der Arbeit.

1.2 Antriebsstrang. Einfiihrung in
Konstruktion und Funktionen

Der Antriebsstrang ist ein System im Fahrzeug, welches Verbrennungsmotor
und Rader miteinander verbindet. Die Hauptfunktion des Antriebsstrangs
besteht in der Ubertagung der Energie vom Motor zu den Rader, sowie in
Umformung und Speicherung der Energie, die in geeigneter Form zur Verfii-

gung gestellt werden muss (Albers, et al., 2012).
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Um diese Hauptfunktion zu erfiillen, weist ein Antriebsstrang eine Vielzahl an
Komponenten bzw. Baugruppen auf, die von der konstruktiven Ausfithrung des
Antriebsstrangs abhdngen. Zum Beispiel beinhaltet der Antriebsstrang eines
heckgetriebenen Fahrzeugs, wie in Abbildung 1.1 dargestellt wird, ein Kupp-

lungssystem, ein Getriebe, eine Kardanwelle, ein Ausgleichsgetriebe und Sei-

tenwellen.
Verbrennungsmotor Kardanwelle
Getriebe Ausgleichsgetriebe
- 4

:r ______________________ | Seitenwelle

| .
| Schwungrad Kupplung ! Rader
] Kupplungssystem _ !

Abbildung 1.1

Antriebsstrang eines heckgetriebenen Fahrzeugs

AufRer der Hauptfunktion der Ubertragung des Antriebsmoments haben alle
obengenannte Komponenten spezifische Funktionen. Ein Beispiel dafiir ist das

Kupplungssystem, welches aus einem Schwungrad, einer Kupplungsscheibe
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und einer Kupplung besteht (Albers, Kriiger, & Behrendt, 2003). Kupplungssys-
teme ermoglichen eine Begrenzung des Moments im Antriebsstang sowie eine
Reduktion der im Antriebsstrang auftretenden Schwingungen?. Zusatzlich
ermdglicht das Kupplungssystem einen Radial- und Winkelachsversatz zwi-
schen Verbrennungsmotor und Getriebe zu kompensieren (Albers, Behrendt, &

Ott, 2007).

Ein weiteres Beispiel ist das Getriebe, das nicht nur eine Momentiibertragung
gewahrleistet, sondern auch den von Drehzahl und dem Betriebspunkt abhan-
gigen Wirkungsgrad des Verbrennungsmotors verbessert (Lechner &

Naunheimer, 1999).

Ein Antriebsstrang weist mehrere Betriebszustande auf (Balashov, et al., 2006),
die unter anderem auch anhand des Zustands des Kupplungssystems in drei

Kategorien klassifiziert werden kénnen:

° Der ersten Kategorie entsprechen die Betriebszustdnde, in denen das
Kupplungssystem vollstandig eingekuppelt ist. Das bedeutet, dass ein
Moment durch das Kupplungssystem iibertragen wird und kein
Drehzahlunterschied zwischen Kupplungsscheibe und Schwungrad
existiert. Dazu gehort beispielsweise Zug, Schub und Lastwechsel.

e Die zweite Kategorie beinhaltet Betriebszustdnde wie zum Beispiel
Anfahren und Gangwechsel. Dabei befindet sich das Kupplungssys-
tem in der Gleitphase. Das bedeutet, dass ein Moment durch das
Kupplungssystem iibertragen wird, jedoch ein Drehzahlunterschied

zwischen Kupplungsscheibe und Schwungrad existiert.

2 In diesem Fall wird es damit gemeint, dass die Torsionsschwingungen im Antriebsstrang durch
einen Einsatz einer torsionsgedampften Kupplungsscheibe bzw. eines Zweimassenschwungrades
reduziert werden kénnen (Wittmann, Tikhomolov, & Héfler, Moderne Kupplungskonzepte fiir
Fahrzeuge, 2011). Als eine andere mogliche Losung dient beispielsweise die Optimierung der
Steuerung des Verbrennungsmotors (Wallentowitz & Reif, 2006).
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e  Die dritte Kategorie beinhaltet Betriebszustidnde, in denen das Kupp-
lungssystem vollstandig ausgekuppelt ist. Das bedeutet, dass eine
Trennung der Verbindung zwischen Verbrennungsmotor und Getrie-
be gewahrleistet sein muss, so dass kein Moment durch das Kupp-
lungssystem libertragen werden kann. Dazu zdhlen unter Umstdnden

Start und Leerlauf.

Weiterhin existieren nicht eindeutig klassifizierbare Betriebszustiande, wie zum
Beispiel der spezielle Betriebszustand3, der zur Untersuchung des Trennverhal-
tens des Kupplungssystems verwendet wird. In diesem Betriebszustand wird
das Kupplungssystem vollstandig ausgeriickt festgehalten und die Drehzahl der
Kurbelwelle vom Leerlauf bis zur maximalen Drehzahl mit vorgegebener
Steigung erhoht, um die Antwort des Kupplungssystems auf die Motoranregung
in den unterschiedlichen Drehzahlbereichen zu analysieren. Dabei konnen zwei

Szenarien auftreten, die zur Definition des Trennproblems fithren:

e  Das Fahrzeug bleibt stehen, da kein Moment durch das ausgekuppelte
Kupplungssystem {iibertragen wird. Die Verbindung zwischen Ver-
brennungsmotor und Getriebe ist vollstandig getrennt.

° Obwohl das Kupplungssystem vollstindig ausgertickt ist, wird ab ei-
ner bestimmten Drehzahl ein Teil des Motormoments zum Getriebe
tibertragen. Dies fithrt zu einer Beschleunigung der Getriebeein-
gangswelle. Somit ist eine sichere Trennung der Verbindung zwi-
schen Verbrennungsmotor und Raddern durch das Kupplungssystem
nicht in jedem Betriebszustand zu gewahrleisten. Dies wird als

Trennproblem bezeichnet.

3 Dieser Betriebszustand wird in dieser Arbeit als Trennversuch bezeichnet.
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Somit lasst sich der Trennversuch ergebnisabhingig verschiedenen Kategorien
zuordnen. Im Fall einer vollstindigen Trennung kann er Kategorie drei zuge-
ordnet werden, im Fall einer nicht vollstdndigen Trennung - Kategorie zwei. Da
das Sollverhalten die vollstindige Trennung ist, wird er tblicherweise Katego-

rie drei zugeordnet

Zusammengefasst bedeutet dies, dass das Trennproblem im realen Betrieb des
Fahrzeugs in allen Betriebszustdnden der dritten Kategorie entstehen kann.
Dadurch wird jedoch das Hauptmerkmal dieses Betriebszustands, namlich die
Trennung der Verbindung zwischen Verbrennungsmotor und Getriebe,

beeintrachtigt.

Um das Trennproblem zu l6sen, konnten unterschiedliche Ansatze angewendet
werden. Eine Moglichkeit besteht beispielsweise in einer Reduktion der
Schwingungsamplitude der Kurbelwelle. Eine zweite in einer Optimierung der
Konstruktion bzw. des Parametersatzes des Kupplungssystems. Die erste
Variante scheidet aus technischen Griinden aus, da sei eine Veranderung des
Verbrennungsmotors bedingen wiirde. Die zweite Losung erscheint dagegen

vielversprechend, da Anderungen des Kupplungssystems moglich sind.

1.3  Kupplungssystem

1.3.1  Konstruktion unterschiedlicher Kupplungssysteme

Kupplungssysteme haben innerhalb der letzten Jahrzehnte sehr intensive
Entwicklung erfahren. Die Ursache dafiir sind die stetig steigenden Anforde-
rungen der Kunden, wie zum Beispiel die Steigerung des tlibertragbaren Mo-
ments des Verbrennungsmotors. Hierbei wird nicht nur eine Erhohung des
statischen Moments, sondern auch eine Vergrofierung tolerierbarer Schwin-

gungsamplitude des Momentes bei gleichzeitig reduziertem Bauraum gefordert.
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Somit miissen neue kleine bzw. leichte Kupplungssysteme in der Lage sein

grofder Momentenkapazitaten zu bewaltigen.

Auflerdem sind Komfortbediirfnisse der Kunden gestiegen. Einerseits in Bezug
auf die statischen Funktionsmerkmale des Kupplungssystems, wie zum Beispiel
die maximale Ausriickkraft, der maximale Ausriickweg und die verschleifibe-
dingte Kraftinderung, anderseits in Bezug auf die subjektive Wahrnehmung
des Fahrzeugs durch den Fahrer, die durch dynamische Phdnomene verschlech-

tert werden kann.

Um den unterschiedlichen Anforderungen der Kunden zu entsprechen, wurden
verschiedenartige Konstruktionen von Kupplungssystemen entwickelt, die
einige gemeinsame und fiir Systematisierung geeignete Konstruktionsmerkma-
le aufweisen. Dazu gehoren beispielsweise die Anzahl und der Form der Reib-
kontakte, die das Motormoment zu dem Getriebe tibertragen. Die Kupplungs-
systeme, die konische Reibelemente aufweisen, verfiigen in der Regel tiber
einen Reibkontakt (Garrett, Newton, & Steeds, 2001), (Orthwein, 2004). Kupp-
lungssysteme, die flichige Reibelemente aufweisen, haben mindestens zwei
Reibkontakte, sowohl zwischen der Anpressplatte und der Kupplungsscheibe
als auch zwischen dem Schwungrad und der Kupplungsscheibe (Nunney,
2007), (Stone & Ball, 2004). Auf3erdem existieren Mehrscheibenkupplungssys-
teme, wobei die Anzahl der Reibkontakte der doppelten Anzahl der Kupplungs-
scheiben entspricht (Trzesniowski, 2010), (Heisler, 2002), (Wittmann & Berg],
2007). Je grofler ist die Anzahl der Reibkontakte, desto grofder ist das Moment,
das durch das Kupplungssystem iibertragen werden kann. Deswegen werden
die Mehrscheibenkupplungssysteme in Fahrzeugen mit hohen Drehmomenten

eingesetzt (Appel, Brahler, Dahlhaus, Esch, Kopp, & Rhein, 2008).

Der Erzeugungsmechanismus der Anpresskraft, die das Kupplungsmoment

beeinflusst, kann ebenfalls als Konstruktionsmerkmal betrachtet werden.
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Damit ergeben sich folgende Kategorien zur Einteilung der Konstruktionen von

Kupplungssystemen:

Tellerfederkupplungen (Naunheimer, Bertsche, & Lechner, 2007),
(Grote & Feldhusen, 2007). Darunter werden sowohl gezogene* als
auch gedriickte> Systeme verstanden.

Schraubenfederkupplungen. Diese Gruppe weist reichhaltige Vielfalt
an Konstruktionen auf, die sich relativ stark voneinander unterschei-
den (Haberhauer & Bodenstein, 2009), (Schaeffler Automotive
Aftermarket GmbH & Co. KG, 2012). Dazu zdhlen beispielsweise
Kupplungssysteme mit einer Druckfeder, die auf der Achse des Kupp-
lungssystems liegt, als auch Kupplungssysteme mit den mehreren
Druckfedern, die auf einem bestimmten Radius relativ zu der Kupp-
lungsachse gleichméafiig verteilt sind.

Fliehkraftkupplungen. Diese Gruppe beinhaltet eine Reihe von teil-
bzw. vollautomatisierten Kupplungssystemen, welche die Anpress-

kraft abhangig von der Motordrehzahl erzeugen (Heisler, 2002).

Auflerdem weisen einige Konstruktionen von Kupplungssystemen spezielle

Mechanismen des Verschleifdausgleichs auf, die der Kompensation negativer

Effekte,

wie zum Beispiel einer Erhéhung der Ausriickkraft dienen

(Schaeftler Automotive Aftermarket GmbH & Co. KG, 2012), (Kimmig,
Liebermann, & Keck, 2003).

+ Das gezogene Kupplungssystem wird dadurch gekennzeichnet, dass die Betitigung des Kupp-
lungssystems mittels des Ziehens des Ausriicklagers vom Motor weg erfolgt.

5 Dem gedriickten Kupplungssystem entspricht die Betdtigung mittels des Drucks des Ausriickla-
gers in Richtung des Motors.

10
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Im Rahmen dieser Arbeit wird das Trennproblem untersucht, das in Kupp-
lungssystemen mit einer Kupplungsscheibe und einer Tellerfeder entstehen

kann (siehe Abbildung 1.2).

! Kupplung |
! Blattfeder Tellerfeder :
! Anpressplatte Deckel :

Ausriicklager
Schwungrad Kupplungsscheibe

Abbildung 1.2

Konstruktion des Kupplungssystems

Dieses System beinhaltet unterschiedliche Bauteile, die fiir die Funktionsfahig-
keit des Kupplungssystems wichtig sind. Dazu zahlt beispielsweise das
Schwungrad, das mit der Kurbelwelle direkt verbunden ist, und Motormoment
in das Kupplungssystem {iibertragt. Im Schwungrad findet eine Aufteilung des
Motormoments statt. Ein Teil des Moments treibt die Kupplungsscheibe durch
einen Reibkontakt zwischen dem Schwungrad und der Kupplungsscheibe

direkt an, der andere wird durch die Kupplung tibertragen.

11
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Die Kupplung ist eine Baugruppe, die aus folgenden Einzelkomponenten

besteht:

° dem Deckel, der mit dem Schwungrad verschraubt wird und alle an-
deren Bauteile beinhaltet.

e den Blattfedern, die Deckel und Anpressplatte miteinander verbin-
den. Die Hauptfunktion der Blattfedern besteht darin, das Moment
vom Deckel zur Anpressplatte zu libertragen, sowie die Trennung des
Reibkontakts zwischen der Anpressplatte und der Kupplungsscheibe
zu gewahrleisten.

e  der Anpressplatte, die der Anpressung der Kupplungsscheibe an das
Schwungrad dient und die Kupplungsscheibe durch einen Reibkon-
takt antreibt.

o  der Tellerfeder, die einerseits der Vorspannung des Kupplungssys-
tems dient, andererseits als Hebel zwischen Anpressplatte, Deckel

und Ausrticklager fungiert.

Auflerdem beinhaltet das Kupplungssystem noch die Kupplungsscheibe. Die
Kupplungsscheibe ist eine Baugruppe, die sich zwischen Anpressplatte und
Schwungrad befindet und mit der Getriebeeingangswelle durch eine Steckver-
zahnung verbunden ist. Dadurch wird das Kupplungsmoment in Getriebe

weitergeleitet.

In Abbildung 1.2 ist auch das Ausriicklager dargestellt, das zum Ausriicksystem
gehort und sich relativ zum Kupplungssystem bewegen und dadurch den
Zustand des Kupplungssystems vorgeben kann. Aufierdem dient das Ausrtick-
lager als Verbindungselement der drehenden Tellerfederzungen des Kupp-
lungssystems  mit dem  nichtdrehenden  Hydraulik-Zylinder  des

Ausriicksystems.

12
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Das Kupplungssystem weist weitere Bauteile auf, die Funktionen von Verbin-
dungselemente erfiillen. Dazu zdhlen beispielsweise Zentrierbolzen und eine
Stutzfeder, die fiir die Lagerung der Tellerfeder in manchen Konstruktionen des
Kupplungssystems notig ist, sowie Drahtringe, die fiir Reduktion der Hysterese
eingesetzt werden, oder Nieten, die fiir den Zusammenbau des Kupplungssys-

tems angewendet werden.

1.3.2  Statik des Kupplungssystems

Unter Statik wird hier eine unendlich langsame Betatigung des Kupplungssys-
tems verstanden, so dass der Einfluss der Massenkrafte und Dampfungskréfte
vernachldssigt werden kann. Die statischen Krifte bzw. die Positionen der
Komponenten des Kupplungssystems, die in Abhdngigkeit vom Betatigungsweg
erfasst werden, werden als funktions- bzw. komfortrelevante Merkmale des
Kupplungssystems angesehen, anhand deren die Giite des Systems

bewertet wird.

Die Messungen der Krifte bzw. Bewegungen kénnen an einem speziell ausge-
riisteten Prifstand durchgefiihrt werden, der alle nétige Sensoren, wie zum
Beispiel die Kraftsensor und Wegsensoren, aufweist. Dafiir wird die Kupplung
zusammen mit der Kupplungsscheibe auf einem Priifstand iiber das Ausriickla-
ger mit Hilfe einer Betdtigungsvorrichtung gefiihrt, um den Betédtigungsvorgang
abzubilden. Dabei kénnen sowohl Belastungs- als auch Entlastung-Versuche

gefahren werden.

13



Einleitung. Stand des Wissens
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Ergebnisse einer statischen Messung
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In Abbildung 1.3 werden exemplarisch die Ergebnisse einer Messung® darge-

stellt, wie sie in der Regel messtechnisch erfasst werden. Zu sehen sin die:

e  Abhédngigkeit der Ausrickkraft vom Ausriickweg (siehe Abbildung
1.3 (a)), wobei der Ausriickweg dem Weg des Ausriicklagers ent-
spricht. Unter Ausriickkraft wird hier eine axiale Kraft verstanden,
die im Kontakt zwischen den Tellerfederzungen und dem Ausriickla-
ger entsteht. Die Ausriickkraft ist die Fahrerkraft, die mit Hilfe vom
Pedal und Ausriicksystem vergrofdert wird und bis zum Ausriicklager
weitergeleitet wird. Aus ihr lassen sich verschiedene komfortrelevan-
te Merkmale des Kupplungssystems ermitteln, wie zum Beispiel die
maximale Ausriickkraft und die Hysterese der Ausriickkraft, welche
die am Kupplungspedal auftretende Kraft beeinflussen.

e  Abhdngigkeit der Anpresskraft vom Ausriickweg (siehe Abbildung 1.3
(b)), wobei die Anpresskraft eine axiale Kraft sowohl in der Kupp-
lungsscheibe als auch in den Reibkontakten zwischen der Kupplungs-
scheibe und dem Schwungrad bzw. der Anpressplatte ist. Die An-
presskraft beeinflusst somit das iibertragbare Moment des Kupp-
lungssystems? stark (Drexl, 1997) und gehort dementsprechend zu
den funktionsrelevanten Merkmalen eines Kupplungssystems. Zudem
dient die Anpresskraft als ein Kriterium, das die unterschiedlichen
Zustande des Kupplungssystems kennzeichnet.

e  Abhadngigkeit des Abhubs vom Ausriickweg (siehe Abbildung 1.3 (c)).
Unter Abhub wird die Bewegung der Anpressplatte relativ zu deren

Anfangsposition im unbetitigten Zustand verstanden. Daraus lasst

sich die Verformung der Kupplungsscheibe bzw. der Abstand zwi-

schen Anpressplatte und Kupplungsscheibe ermitteln.

6 Hier und im Folgenden wurden die Messergebnisse von LuK GmbH & Co. KG zur Verfiigung
gestellt.
7 Im weiteren Verlauf wird als Kupplungsmoment gekennzeichnet.
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In Abbildung 1.3 werden auch naherungsweise die Bereiche aller obengenann-
ter Zustande des Kupplungssystems dargestellt. Dazu gehoren der eingekuppel-
te Zustand, die Gleitphase und der ausgekuppelte Zustand des Kupplungssys-
tems. Die Grenzen zwischen den Kupplungszustanden kénnen nur annahernd
angegeben werden, da sie nicht nur vom Ausriickweg, sondern auch von ande-
ren Systemparametern abhéngig sind, wie beispielsweise die Grenze zwischen
dem eingekuppelten Zustand und der Gleitphase, die vom Motormoment und

Temperatur der Reibkontakte abhangig ist.

1.3.3  Dynamik des Kupplungssystems

Unter Dynamik des Kupplungssystems werden unterschiedliche Phdnomene
bzw. Probleme verstanden, die durch Schwingungen der Bauteile des Kupp-
lungssystems hervorgerufen werden konnen. Das Kupplungssystem weist eine
Mannigfaltigkeit dynamischer Phdnomene auf, die einerseits in Nichtlinearita-
ten, die das Kupplungssystem beinhaltet, begriindet sind, andererseits in den
diversen Betriebszustdnden, die das dynamische Verhalten des Kupplungssys-
tems stark beeinflussen. Zur Gruppierung der dynamischen Phdnomene im
Antriebsstrang kann auch die selbe Klassifizierung wie in Kapitel 1.3.2 heran-

gezogen werden.

Demnach lassen sich der ersten Gruppe jene dynamischen Phanomene zuord-
nen, die im eingekuppelten Zustand des Kupplungssystems entstehen kénnen,
wie zum Beispiel die Pedalvibrationen®. Diese kénnen beispielsweise durch
axiale Bewegungen der Kurbelwelle angeregt werden. Dabei wird die Anregung
des Verbrennungsmotors durch das Kupplungssystem und das Ausriicksystem

hindurch bis zum Kupplungspedal iibertragen. Diese von Fahrer wahrgenom-

8 Wie aus Abbildung 1.3 hervorgeht entspricht ein Bereich dem eingekuppelten Zustand des
Kupplungssystems, wobei die Ausriickraft am rechten Rand deutlich grofier als Null ist.
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menen, tieffrequenten Schwingungen des Kupplungspedals beeintrachtigen
den Fahrkomfort (Fidlin, Ineichen, Kremer, Kliinder, & Tikhomolov, 2009),
(Welter, Lang, & Wolf, 2010).

Die zweite Gruppe beinhaltet die dynamischen Phdnomene, die in der Gleitpha-
se des Kupplungssystems angeregt werden konnen. Dazu zahlt beispielsweise
das Getrieberasseln beim Schalten (Tikhomolov, Kliinder, & Fidlin, 2011).
Dieses dynamische Phdnomen bewirkt eine Verschlechterung des Fahrkom-
forts durch Emission von vom Fahrer als unangenehm wahrgenommenen
Gerdusch im Antriebsstrang und Weiterleitung in den Fahrgastraum. Dabei sind
Kollisionen von Zahnradpaaren die Hauptgerauschquellen. Die daraus resultie-
rende Anregung kann direkt oder mit Hilfe von Korperschall abgestrahlt wer-

den (Novak, 2010).

Zur zweiten Gruppe gehort auch das Rupfen (Albers, Kriiger, Lux, & Albrecht,
2001). Rupfen bezeichnet niederfrequente Langsschwingungen des Fahrzeugs,
die in der Gleitphase des Kupplungssystems erzeugt werden (Albers & Herbst,
1998), (Diemer, 2008). Obwohl die Quelle des Rupfens im Kupplungssystem zu
finden ist, existieren unterschiedliche Entstehungsmechanismen des Rupfens.

Dadurch ergeben sich folgende Typen des Rupfens:

o  selbsterregtes Rupfen. Die Schwingungserregung entsteht durch die
Abhangigkeit des Reibungskoeffizienten von der Relativgeschwindig-
keit der Korper der Reibstelle (Albers & Kriiger, 2003). Ein Minimal-
modell zur Beschreibung dieses Effekts ist eine Masse auf einem

Forderband®.

9 Eine ausfiihrliche Analyse dieses Modells kann in (Fidlin A., 2006) gefunden werden.
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18

motorangeregtes Rupfen. Dabei regen Axial- bzw. Kippschwingungen
der Kurbelwelle aufgrund der Anregung des Verbrennungsmotors
Schwingungen der Bauteile des Kupplungssystems, wodurch sich der
Abstand zwischen Anpressplatte und Schwungrad dndert, was wiede-
rum eine Anderung der Axialkraft bedingt. Dies fiihrt zu Oszillationen
des Kupplungsmomentes.

zwangserregtes bzw. geometrisches Rupfen. Die Oszillationen des
Kupplungsmoments entstehen hierbei aufgrund von Herstellungsto-
leranzen einzelner Bauteile und Toleranzen des Zusammenbaus
(Albers, Ott, & Nowicki, 2003). Der Entstehungsmechanismus des ge-
ometrischen Rupfens kann an einem vereinfachten Beispiel erklart
werden. In Abbildung 1.4 wird ein Kupplungssystem mit zwei geo-
metrischen Abweichungen dargestellt, ndmlich eine Kupplungsschei-
be, die ungleichmaflig dick ist, und eine Anpressplatte, die einen deut-
lichen Schiefabhub aufgrund einer abweichenden Position der Teller-
feder aufweist. Das Kupplungssystem befindet sich in der Gleitphase.
Das bedeutet, dass die Drehgeschwindigkeiten des Verbrennungsmo-
tors und des Getriebes unterschiedlich sind. Das fiihrt dazu, dass die
axiale Kraft in der Kupplungsscheibe vom Winkel zwischen Kupplung
und Kupplungsscheibe abhangig ist. Dieser Effekt lasst sich in Abbil-
dung 1.4 dadurch erkennen, dass die Kupplungsscheibe in (a) zwi-
schen der Anpressplatte und dem Schwungrad gepresst wird. Dabei
wird das Moment durch das Kupplungssystem iibertragen. In (b) ent-
steht ein Luftspalt zwischen Anpressplatte und Kupplungsscheibe.
Das bedeutet, dass kein Moment durch das Kupplungssystem iiber-
tragen wird. Daraus folgt, dass periodischen Schwingungen des Kupp-

lungsmoments hervorgerufen werden.



Trennproblem

W Getriebe

Abbildung 1.4

Entstehungsmechanismus des geometrischen Rupfens

Die dritte Gruppe beinhaltet die Phdnomene, die im vollstindig ausgeriickten
Kupplungssystem entstehen kénnen. Dazu zdhlt auch das Trennproblem, das

im Rahmen dieser Arbeit untersucht wird.

1.4 Trennproblem

Unter dem Trennproblem wird immer eine spezifische Fehlfunktion des Kupp-
lungssystems verstanden, die darin besteht, dass die Trennung des Antriebs-
strangs durch das Kupplungssystem nicht mehr zuverldssig gewahrleistet
werden kann. Das bedeutet, dass das vollstandig ausgertickte Kupplungssystem
unter Umstdnden ein Moment weiterleitet. Dies kann zu unterschiedlichen

Probleme fiihren.
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Einerseits kann das Trennproblem den Fahrkomfort verschlechtern. Darunter
werden verschiedene storende Effekte verstanden, die im Fahrzeug entstehen
konnen. Dazu zdhlen beispielsweise Gerdusche beim Schalten und hohe

Schaltkrafte.

Andererseits kann das Trennproblem zu einer unerwiinschten Drehmoment-
libertragung in das Getriebe und damit in den Triebstrang fiihren. In diesem
Fall wird trotz ausgeriicktem Kupplungssystem der Kraftfluss nicht vollstandig

getrennt, sondern es entsteht ein Schleppmoment.

Zu den Ursachen des Trennproblems gehoren beispielsweise Festigkeitsprob-
leme einzelner Bauteile des Kupplungssystems. Dazu zdhlen unter anderem
gebrochene Anpressplatten, stark verformte bzw. gebrochene Blattfedern und
ermidete Tellerfedern (Nunney, 2007), (LuK-Aftermarket Service oHG, 2002).
In diesem Fall kann das Trennproblem auch ohne dynamische Untersuchung
dadurch erklart werden, dass die Kupplungsscheibe an das Schwungrad auch
bei dem maximalen Ausriickweg angepresst wird. Das fiihrt dazu, dass ein Teil
des Momentes immer durch das Kupplungssystem {ibertragen wird. Um das
Trennproblem in dhnlichen Féllen zu vermeiden, wird die Festigkeit der Bautei-

le entsprechend erhoht.

Auflerdem kann das Trennproblem im Fahrzeug dadurch verursacht werden,
dass ein Unterdruck zwischen dem Belag der Kupplungsscheibe und dem
Schwungrad entsteht. Der Unterdruck fithrt dazu, dass axiale Krafte im Reib-
kontakt zwischen den beiden Bauteilen erzeugt werden, wodurch ein Moment
durch das Kupplungssystem iibertragen wird, das den Fahrkomfort deutlich
verschlechtern kann. Um die Ursache des Unterdrucks zu beheben, kann die
Geometrie des Belags optimiert werden. Dafiir konnten beispielsweise Radial-
bzw. Umfangsnuten an den Oberfldchen der Beldge hergestellt werden, die der
Druckunterschied mit der Umgebung reduzieren lassen (Albers & Elison,

1997).
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Das Trennproblem kann auch durch Verspannen der Kupplungsscheibe zwi-
schen den Krafteingriffspunkten hervorgerufen werden. Unter Krafteingriffs-
punkten werden einerseits der Reibkontakt zwischen der Kupplungsscheibe
und dem Schwungrad, andererseits die Verbindung der Eingangswelle des
Getriebes und der Nabe der Kupplungsscheibe verstanden. In diesem Fall kann
der Entstehungsmechanismus des Trennproblems und der dazu fiihrenden
axialen Kraft folgendermafien erklart werden. Im eingekuppelten Zustand wird
ein Moment durch das Kupplungssystem iibertragen. Das fithrt dazu, dass das
Kupplungssystem in Axial- bzw. Umfangsrichtung verspannt wird. Wahrend
des Betdtigungsvorgangs werden alle Bauteile des Kupplungssystems ent-
spannt. Aber wegen der Reibung in der axialen Richtung bewegt sich die Nabe
der Kupplungsscheibe relativ zur Eingangswelle nicht. Dadurch bleibt die axiale
Kraft im Reibkontakt zwischen Kupplungsscheibe und Schwungrad erhalten.
Das fithrt dazu, dass das Moment durch das Kupplungssystem auch im ausge-
riickten Zustand weitergeleitet wird und die axiale Reibstelle in der Verbindung
der Nabe und der Welle weiter verspannt bleibt. Zu den Verbesserungsmaf3-
nahmen gehort in diesem Fall einerseits die Optimierung der Verbindungsgeo-
metrie, anderseits aber die Reduktion des Reibungskoeffizienten (Albers &

Elison, 1997).

Es hat sich auch herausgestellt, dass die Anregung des Verbrennungsmotors
das Trennproblem verursachen kann. In diesem Fall werden Schwingungen der
Bauteile des Kupplungssystems durch Axial- bzw. Kippbewegungen der Kur-
belwelle hervorgerufen. Dazu gehéren unter anderem die Schwingungen der
Anpressplatte, die auf Grund der Nichtlinearititen im Kupplungssystem eine
sehr grofde Schwingungsamplitude aufweisen konnen. Unter Nichtlinearitat
wird dabei ein Kontaktverlust zwischen Tellerfeder und Anpressplatte (siehe
Abbildung 1.5, (a)) verstanden, der zu Stof3-Schwingungen im Kupplungssys-

tem fiihrt.
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Die Schwingungen der Anpressplatte mit sehr grofden Schwingungsamplituden
und die Schwingungen des Schwungrades fithren dazu, dass sich der Abstand
zwischen den beiden Bauteilen dndert. Falls die Amplitude der Abstandsande-
rung grofd genug ist, kann die Kupplungsscheibe zwischen beiden Bauteilen
dadurch zusammengepresst werden (siehe Abbildung 1.5, (b)). Dabei eine
axiale Kraft aufgebaut, die zu einer Momentiibertragung durch das vollstandig

ausgeriickte Kupplungssystem fiihrt.

(a) (b)

W Getriebe

Abbildung 1.5

Motorangeregtes Trennproblem

Um das motorangeregte Trennproblem zu erforschen, werden sowohl analyti-
sche als auch numerische Untersuchungen im Rahmen dieser Arbeit

durchgefiihrt.

1.5 Methoden zur Analyse der
Stof3-Schwingungen

In Kapitel 1.4 wurde erwdhnt, dass ein Kontaktverlust zwischen Tellerfeder
und Anpressplatte Stof3-Schwingungen mit grofder Amplitude im Kupplungs-

system verursachen kann. Das bedeutet, dass Stof3-Schwingungen analysiert
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werden miissen, um das Trennproblem zu untersuchen. Dafiir kénnen ver-
schiedene analytische Verfahren eingesetzt werden, wie zum Beispiel die
Methode der harmonischen Balance, das Verfahren der Mittelwertbildung und

die Anstiickelungsmethode.

1.5.1 Methode der harmonischen Balance

Die Idee der Methode der harmonischen Balance besteht darin, dass stationire
Schwingungen nichtlinearer Systeme unter Umstidnden als harmonische be-
trachtet werden konnen (Chelomei & Blekhman, 1979), (Krylov & Bogoliubov,
2004), (Babitsky & Kolovsky, 1967), (Babitsky & Kolovsky, 1970), (Babitsky &
Kolovsky, 1976).

Es wird angenommen, dass ein nichtlineares System mit

i+ C %) = 0(t) (1.1)

beschrieben wird, wobei unter Q(t) eine periodische Funktion verstanden

wird, die in Form einer Fourierreihe dargestellt werden kann:

Q) =4, + Z(An cosnwt + By, sinnwt) . (1.2)

n=1
Auflerdem wird angenommen, dass sowohl die periodische Losung der Glei-
chung (1.1) als auch die nichtlineare Funktion C(x, x), welche die nichtlineare

Feder- bzw. Dampferkraft darstellt, in eine Fourierreihe entwickelt werden

kénnen:
x(t) =ay+ Z(an cos nwt + b, sinnwt) , (1.3)
n=1
C(x(t),fc(t)) =Cy+ Z(Cn cosnwt + D, sinnhwt), (1.4)
n=1
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mit
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Colag ag, by, ..) = %f c(x(®),x(®) dt,
0
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w

Cn(ag,as, by, ) = %f C(x(t),a'c(t)) cosnwt dt,

C(x(t), J'C(t)) sinnwt dt

O\EVS‘J o

w
Dn(ao, al, bl' ) = ;

(n=1,..,00).

Durch Einsetzen von (1.2), (1.3) und (1.4) in (1.1) wird eine Gleichung erstellt,
die unterschiedliche cos(nwt)-Terme, sin(nwt)-Terme und auch lose Terme
aufweist. Daraus wird ein Gleichungssystem (1.5) abgeleitet, wobei jede Glei-
chung aus den Koeffizienten bei entsprechenden cos nwt- oder sin nwt-Terme
besteht. Dieses Gleichungssystem kann gelost werden, um die unbekannten

Koeffizienten a,, a,, und b, zu ermitteln.

Co(ag,aq,by,...) = Ay
—n?w?a, + C,(ay, a, by, ...) = A,
—n?w?b, + Dy(ay, as, by, ...) = By

(n=1,..,00).

(1.5)

Theoretisch ist die Suche nach einer genauen Ldosung des Gleichungssystems
(1.5) unmoglich, weil dieses Gleichungssystem aus unendlich vielen Gleichun-
gen besteht. Praktisch ldsst sich eine brauchbare Losung der nichtlinearen
Gleichung (1.1) unter der Annahme finden, dass die konstante Komponente
und die erste Harmonische iiberwiegen (Chelomei & Blekhman, 1979),

(Semenov, 2008):

x(t) = ag + a; cosnwt + by sinnwt . (1.6)
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1.5.2  Das Verfahren der Mittelwertbildung

Unter dem Verfahren der Mittelwertbildung wird eine Methode der Storungs-
theorie verstanden, die darin besteht, eine Losung eines anderen, ungestorten
Systems in geschlossener Form zu finden, das nah am zu untersuchenden
System liegt (Bogoliubov & Mitropolskii, 1961), (Zhuravlev & Klimov, 1988),
(Biderman, 1980). Dadurch weicht das dynamische Verhalten des nichtlinearen

Systems vom Verhalten des integrierbaren Systems nur leicht ab.

Es wird angenommen, dass ein nichtlineares System folgendermafien vorgege-

ben wird:

z=127Z(zte), eK1. 1.7)

Durch Nullsetzen von € kann das entsprechende ungestorte System
ZO = Z(Zo, t, 0) (1.8)

ermittelt werden. Die Losung des ungestorten Systems kann relativ einfach

gefunden werden:

ZO = f(t' C) . (1'9)

Unter C sind im Fall des ungestorten Systems Integrationskonstanten gemeint.
Im Fall des gestorten Systems sind C neue Variable. Daraus folgt, dass die

Gleichung (1.7) folgenderweise umgeschrieben werden kann:

of . of
%C + E = Z(f(t, C), t, S) . (1.10)

Die rechte Seite der Gleichung (1.10) kann auch in eine Taylorreihe entwickelt

werden:

£C+g=2(f(t,C),t,0) +eg—i

2). 1.11
ac o 0+0(8) (1.11)

E=
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Falls det(df/9C) # 0, folgt aus (1.11):

¢= () 2ULOLD

2
s P +0(?). (1.12)

£=0
Dies ist eine Gleichung in Standardform, die folgenderweise (Fidlin A., 2006)
x=eX(x,t &), (1.13)
dargestellt werden kann, wobei unter x die neuen Zustandsvariablen mit den

Anfangswerten x(0) = x, verstanden werden.

Der folgende Schritt besteht in der Anwendung einer fast identischen Variab-

lentransformation:
x =&+ eu(é t,e) +0(?). (1.14)

Durch Transformation (1.14) werden die Zustandsvariable in zwei Teile aufge-
teilt: u - ein kleiner schnell verdnderlicher Teil und § - ein langsam verédnderli-

cher Teil, der folgende Gleichung erfiillen soll:
§=e5(&,e)+0(g?). (1.15)
Mit (1.14) und (1.15) erhalt man aus (1.13) eine Gleichung fiir die unbekannten

Funktionen £ (¢, &) und u(¢, t, €):

ou_ eX(E,t,e) +0(e2). (1.16)

e:(f,s)+eat =

Da u(¢, ¢, €) eine kleine Korrektur zum Hauptanteil der Losung ¢ sein soll, soll
sie beschrankt sein. Dies ist nur dann moglich, wenn = der Mittelwert von X in

Bezug auf explizite Zeit t ist:

) B 1 21
Z(&,¢) —Eof X t,e)dt. (1.17)
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Aus (1.16) folgt dann

u(E t,e) = f (X(,0,8) — 55, ) dO + up(, ). (1.18)
0

Unter u, (¢, €) wird eine Funktion verstanden, die unabhéngig festgelegt wer-
den kann. In der Regel wird diese Funktion so eingestellt, dass der Mittelwert

von u(é,t, ) gleich 0 ist:
1 21
= -0, 1.19
an u(é, t,e)dt =0 ( )
0

Die Begriindung des Verfahrens und der darauf basierenden Stabilitdtsanalyse

findet man in (Sanders & Verhulst, 1985).

1.5.3  Anstiickelungsmethode

Die Anstiickelungsmethode kann zur Untersuchung der nichtlinearen Schwin-
gungen der stiickweise linearen Systeme eingesetzt werden. Dazu gehoren
beispielsweise Systeme mit Reibung (Mandel'shtam, 1955), St6f3e oder Systeme
mit stiickweise linearen Feder- bzw. Dampferkraften (Bat', Dzhanelidze, &
Kel'zon, 1973), (Kobrinskii & Kobrinskii, Vibroimpact Systems, 1973),
(Kolovsky, 1960), (Kolovsky, 1963). Die Idee der Methode besteht darin, die
Losungen in den stiickweise linearen Bereichen des nichtlinearen Systems zu

ermitteln und aneinander anzustiickeln.

Es wird angenommen, dass der erste Abschnitt des nichtlineares Verlaufs der
Schwingungen mit
Aljc"l + lel + C1x1 = Fl(t) ’ xl(O) = x10 , xl(O) = ).Clo (1.20)

abgebildet werden kann, wobei unter x; generalisierten Koordinaten und unter

F;(t) generalisierte Krafte fiir den ersten Abschnitt verstanden werden. Die
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entstehende lineare Gleichung kann einfach geldst werden. Das bedeutet, dass
die Zustandsvariablen am Ende des ersten Abschnitts ermitteln werden

konnen.

Um die Gleichung zu lésen, die den zweiten Abschnitt beschreibt, sind die
Werte der Zustandsvariablen am Anfang des zweiten Abschnitts nétig. Diese

Anfangswerte kdnnen mit Hilfe von Ereignisgleichungen bestimmt werden

X20 = fl(xl(tl)' % (t)), = fu(x1(t1), % (t)), (1.21)

die zwei benachbarte Abschnitte zum Zeitpunkt ¢ = t; miteinander verbinden.
Als Beispiel flir Ereignisgleichung konnen die Stofibedingungen betrachtet
werden (Levi-Civita & Amaldi, 1951), die Positionen und Geschwindigkeiten

der Koérper vor und nach dem Stof3 in Verbindung setzen.
AnschliefRend kann die Losung der Gleichung des zweiten Abschnitts

Azjéz + Bzxz + szz = Fz(t) ) xz(tl) = x20 ) xZ(tl) = 5C20 (1.22)
ermittelt werden.
Dieser Algorithmus kann weiter verfolgt werden. Dadurch koénnten unter-
schiedliche instationdre Schwingungen des nichtlinearen Systems abgebildet
werden. Auflerdem kann die Anstiickelungsmethode zur Untersuchung der

stationdren periodischen Losungen und deren Stabilitit eingesetzt werden.

Dies wird in Kapitel 3.2 ausfiihrlich erklart.

1.6 Methoden zur MKS-Modellierung

In den 70er Jahren wurden die Grundlagen der Methoden zur Modellierung und
Simulation von den Mehrkorpersystemen (MKS) entwickelt (Wittenburg,
2008). Seitdem werden diese Methoden zur Losungen unterschiedlicher Aufga-

ben eingesetzt. Dazu zdhlen beispielsweise:
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quasistatische Simulationen. Darunter werden Simulationen verstan-
den, bei denen die schnelle Dynamik des Systems eine untergeordnete
Rolle spielt. Als Beispiel dient die Ermittlung von Kraft-Weg-
Kennlinien (siehe Abbildung 1.3) komplexer Baugruppen
(Tikhomolov, Kliinder, & Fidlin, 2011).

kinematische Simulationen, die zur Untersuchung von Bewegungen
der Mechanismen ohne Berticksichtigung des Einflusses der System-
dynamik angewendet werden.

lineare dynamische Simulationen, die auch fiir Berechnungen der Ei-
genfrequenzen und Eigenformen eingesetzt werden (Dresig &
Holzweif3ig, 2005).

nichtlineare dynamische Simulationen, die zur Analyse verschieden-
artiger komplexer Phdnomene und Baugruppen angewendet werden,
wie zum Beispiel eines Selbstzentrierungseffekts bei einem ebenen
Lagers (Stamm, 2011), die Untersuchung der Intensitat der Parame-
tererregung eines Planetengetriebes (Dresig, 2006), die Untersu-
chung der reibungsinduzierten Schwingungen (,Eek-Noise“) im An-
triebstrang (Drozdetskaya, Fidlin, & Waltersberger, 2011), (Fidlin &
Drozdetskaya, 2011).

multidomane Simulationen, die die gemeinsame Betrachtung von den
mechanischen, thermoelastischen (Arnold & Heckmann, 2007), hyd-

raulischen, elektrischen und anderen Teilsystemen ermoglichen.

Die Idee der MKS-Methode besteht darin, ein komplexes System in Form einer

Zusammensetzung von verschiedenen diskreten miteinander verbundenen

Elementen, wie zum Beispiel Starrkorper, Gelenke, Federn, Dampfern, Anschla-

ge, dargestellt werden kann. Daraus ergibt sich eine Struktur von Elementen

und Verbindungen, die mit Hilfe eines graphentheoretischen Formalismus als
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Zusammensetzung von Kanten!® und Knoten!! wiedergegeben werden kann
und darauf basierend als System von differentialen bzw. differential-
algebraischen Gleichungen beschrieben werden kann. Dabei ist in Betracht zu
ziehen, dass abhdngig vom Typ des Formalismus sowohl unterschiedliche
Graphen als auch die unterschiedliche Gleichungssysteme zu erwarten sind. In
diesem Zusammenhang konnen die existierenden Formalismen und auf ihnen
basierende MKS-Software abhidngig vom eingesetzten Koordinatentyp den

unterschiedliche Gruppen zugerechnet werden.

Die erste Gruppe der MKS-Software ist dadurch gekennzeichnet, dass ein
Formalismus basierend auf absoluten Koordinaten (Shabana, 2005) angewen-
det wird. In diesem Fall weist jeder Starrkorper alle sechs Freiheitsgrade auf.
Das fiihrt dazu, dass Zwangsbedingungen sowohl zur Simulation der Gelenk-
verbindung zweier Starrkorper, als auch zur Abbildung geschlossener kinema-
tischer Schleifen oder komplexer gekoppelter Bewegungen der Korper einge-
setzt werden miissen. Ein Beispiel einer MKS-Software, die die obenerwahnte
Vorgehensweise anwendet, kann ADAMS genannt werden (Mechanical

Dynamics, Incorporated, 2001).

Zur zweiten Gruppe gehoren MKS-Software, die einen Formalismus mit relati-
ven Koordinaten oder Gelenkkoordinaten (Wittenburg, 2008) einsetzen. In
diesem Fall miissen Anzahl und Typ der Freiheitsgrade fiir jeden Starrkorper
explizit vorgegeben werden. Dafiir werden translatorische und rotatorische
Gelenke angewendet, die sich sowohl {iber absolute als auch relative Freiheits-
grade beschreiben lassen. Die Zwangsbedingungen werden in diesem Fall zur
Abbildung bestimmter Systeme, wie beispielsweise die Systeme mit den ge-

schlossenen kinematischen Schleifen, verwendet. Als Beispiel einer

10 Unter Kanten werden unterschiedliche Elemente verstanden.
11 Durch die Knoten werden die Bezugskoordinatensysteme gekennzeichnet.
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MKS-Software, die zur zweiten Gruppe zdhlt, kann SimulationX dienen

(ITI GmbH, 2012).

Die dritte Gruppe der MKS-Software beinhaltet die Umgebungen, die fiir die
Erstellung des Gleichungssystems einen Formalismus basierend auf den soge-
nannten Zweigkoordinaten (Stamm, 2011) einsetzen. Darunter wird ein Ver-
fahren verstanden, das dem Modellierer eine Moglichkeit zur Verfiigung stellt,
den Koordinatentyp einzeln fiir jedes Teilmodell zu bestimmen. Dadurch ent-
steht eine Mischung aus absoluten, relativen und sogenannte elastischen Koor-
dinaten!?, die zur Erzeugung des Gleichungssystems angewendet wird, das im
allgemeinen Fall effizienter als das Gleichungssystem basierend nur auf den

absoluten bzw. nur auf den relativen Koordinaten ist (Shi & McPhee, 2000).

Obwohl die Gleichungssysteme fiir die obengenannten Formalismen unter-
schiedlich werden, lassen sich einige Gemeinsamkeiten erkennen. Dazu zdhlen
beispielsweise die konstitutiven Gleichungen der Elemente, die zur Abbildung
ihrer Physik notig sind, oder Struktur der Gleichungssysteme, die die verschie-
denen Gleichungstypen aufweisen. Im einfachsten Fall sieht das Gleichungssys-

tem folgendermafien aus:

M(q)i =Q(q,q,¢), (1.23)

wobei unter g die Spaltenmatrix der generalisierten Koordinaten verstanden
wird. M(q) und Q(gq, q,t) sind die Massenmatrix und die Matrix der generali-
sierten Krafte (Wittenburg, 2008). Dieses Gleichungssystem kann beispielswei-
se zur Simulationen eines Systems mit offener Baumstruktur basierend auf

Gelenkkoordinaten angewendet werden.

12 Darunter werden Koordinaten verstanden, die die Verformungen der elastischen Korper
beschreiben.
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Um holonome und nichtholonome Zwangsbedingungen zu beschreiben, wird
(1.23) um die Matrix der generalisierten Zwangskrafte erganzt (Flores,
Ambrésio, Pimenta Claro, & Lankarani, 2008), (Amirouche, 2006). Aufierdem
wird das Gleichungssystem zusatzlichen algebraischen Gleichungen erweitert,
um Zusammenhinge der Geschwindigkeiten und der Koordinaten abzubilden
(Stamm, 2011), (Wittenburg, 2008):
{M (@)§=0(q,4,) —H' ()2 (1.24)
H(q)g =0
Das Gleichungssystem (1.24) ermoglicht die Simulationen von MKS durchzu-
fithren, die sowohl eine offene Baumstruktur als auch geschlossene kinemati-

sche Schleifen aufweisen.

Um ein System abzubilden, das nichtlineare Elemente mit Zustandsdanderun-
gen!3 hat (Brogliato, 1999), (Pfeiffer & Glocker, 1996), (Glocker, 1995), werden

Ereignisfunktionen eingesetzt:

y=0G(q,qt), (1.25)

die Abhdngigkeiten der internen Variablen des Elements von den Geschwindig-
keiten und den Koordinaten des Systems beschreiben. Der Wert der Ereignis-
funktion wird stdndig beobachtet, um einen Nulldurchgang zu detektieren, weil
das Gleichungssystem in diesem Fall entsprechend modifiziert werden muss.
Als Beispiel dafiir kann eine Kontaktstelle dienen, die zwei Ereignisfunktionen
zur Verfiigung stellt, namlich einen Abstand zwischen den Kérpern und eine
Kraft im Kontakt. Falls der Abstand grofder als Null ist, ist die Kontaktstelle
offen, und ist die Kraft im Kontakt gleich Null. Falls der Abstand gleich Null ist,
besteht ein Kontakt zwischen den Korpern. Die Kraft im Kontakt ist dann

grofRer als Null. Ein Ubergang zwischen den obengenannten Fillen ist ein

13 Die Reibstelle und Kontaktstelle konnen als Beispiel in dem Fall dienen
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Ereignis, das dadurch gekennzeichnet wird, dass die Ereignisfunktionen deren
Werte dndern. Auflerdem kann eine spezielle zusatzliche Menge an Gleichun-
gen bei einem Ereignis ausgefiihrt werden, die die benachbarten Zustédnde des
Systems miteinander anstiickeln, wie zum Beispiel ein Stofdgesetz (Stamm,

2011):
qt=U(q,q,t). (1.26)

Zusammengefasst bedeutet es, dass (1.24), (1.25) und (1.26) ein gesamtes
Gleichungssystem zur Verfiigung stellen, das zur Simulation des MKS-Modells

eingesetzt werden kann.
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2  Messtechnische Erfassung
des Trennproblems

2.1  Trennproblem im Fahrzeug

Wie in Kapitel 1.4 beschrieben wurde, kennzeichnet sich das Trennproblem
dadurch, dass ein Moment durch das vollstdndig ausgertickte Kupplungssystem

iibertragen wird. Dies kann dazu fiihren, dass:

e  Schaltgerdusche im Fahrzeug hervorgerufen werden,
° hohe Schaltkrafte im Getriebe entstehen,

e  die Getriebeeingangswelle in Drehung versetzt wird.

Ausgehend davon kénnen spezielle Versuchsablaufe entwickelt werden, die die
obengenannten Folgen des Trennproblems fiir dessen Erfassung einsetzen, wie

zum Beispiel ein Trennversuch, der in Kapitel 1 kurz erwahnt wurde.

Der Trennversuch bietet eine Moglichkeit, den Fall der in Drehung versetzten
Getriebewelle zu detektieren. In Abbildung 2.1'# sind die wéahrend eines Trenn-
versuchs gemessenen Kennlinien des Kupplungssystems mit dem Trennprob-
lem dargestellt. Dazu gehoren die Abhangigkeit der Motordrehzahl von der Zeit,
die Abhdngigkeit der Drehzahl der Eingangswelle des Getriebes von der Zeit
und die Abhdngigkeit der Position des Kupplungspedals von der Zeit. Aufier-
dem wird der Ablauf des Trennversuchs in Abbildung 2.1 gekennzeichnet, der

in diesem Fall aus drei Phasen besteht.

14 Die hier aufgefithrten Messergebnisse wurden von Herrn Dipl. Ing. Kliinder zur Verfiigung
gestellt.



Messtechnische Erfassung des Trennproblems
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Abbildung 2.1

Trennversuch: das Kupplungssystem mit dem Trennproblem

36



Trennproblem im Fahrzeug

Zu Begin des Trennversuchs ist das Kupplungssystem eingekuppelt. Dadurch
wird die Eingangswelle des Getriebes vom Verbrennungsmotor angetrieben.
Wiéhrend der ersten Phase wird das Kupplungssystem durch Betdtigung des
Kupplungspedals ausgertickt. Dies ldsst sich dadurch erkennen, dass die Positi-
on des Kupplungspedals sich entsprechend andert (siehe Abbildung 2.1). Das
fithrt dazu, dass die Kurbelwelle und die Getriebeeingangswelle voneinander
abgetrennt werden. In diesem Fall wird die Eingangswelle des Getriebes auf-
grund der Reibung und Dampfung im Antriebsstrang gebremst. Die Drehzahl

der Kurbelwelle wird mittels eines Reglers im Leerlaufbereich gehalten.

Im Laufe der zweiten und dritten Phase bleibt das Kupplungspedal vollstandig
ausgeriickt. In diesem Fall ist zu erwarten, dass die Eingangswelle des Getrie-
bes zundchst vollstdndig gebremst wird und sich dann unabhédngig von der
Anregung im Ruhezustand befindet. Unter Anregung werden die Schwingungen
der Kurbelwelle in den Axial- bzw. Kipprichtungen verstanden, die in das
Kupplungssystem weitergeleitet werden und die Schwingungen der Bauteile
des Kupplungssystems verursachen. Weil die Schwingungen der Kurbelwelle
von der Drehzahl abhangig sind, wird die Motordrehzahl wahrend des Trenn-
versuchs gedndert. Wie in Abbildung 2.1 dargestellt ist, wird zundchst die
Motordrehzahl von Leerlaufdrehzahl bis zur maximalen Drehzahl erhoht, dann
wird die maximale Drehzahl gehalten, und anschliefiend wird die Motordreh-
zahl reduziert. Zunachst bleibt die Eingangswelle des Getriebes auch bei Erho-
hung der Motordrehzahl erwartungsgemaf? im Ruhezustand!>. Dann aber wird
die Getriebeeingangswelle bei weiterer Erhohung der Drehzahl der Kurbelwel-
le in Rotation gebracht, obwohl das Kupplungssystem vollstindig ausgeriickt
ist. Dies kennzeichnet die dritte Phase des Trennversuchs, namlich das

Trennproblem.

15 Dies entspricht einem tatsachlich ausgekuppelten Kupplungssystem (siehe Abbildung 2.1,
Ausgekuppeltes Kupplungssystem).
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Daraus folgt, dass das Trennproblem in diesem Versuch in der Nahe des Maxi-
mums der Motordrehzahl stark ausgepragt ist. Um den Einfluss der Motordreh-
zahl zu untersuchen, werden die Schwingungen der Kurbelwelle getriebeseitig
gemessen. Dafiir werden drei Sensoren eingesetzt, die den Abstand zwischen
der getriebeseitigen Wand des Verbrennungsmotors und dem Schwungrad in
der Ndhe der Verbindung der Kurbelwelle und des Schwungrades ermitteln.
Die Sensoren werden auf bestimmten moglichst kurzen Abstand relativ zu der
Drehachse der Kurbelwelle mit 120° Winkelversatz eingebaut. Dadurch lassen
sich die Abstinde zwischen der Motorwand und einer virtuellen Ebene, die dem
Ende der Kurbelwelle entspricht, in den drei unterschiedlichen Punkten mes-
sen. In Abbildung 2.21¢ sind die gemessenen Abhédngigkeiten des Abstandes als
Funktion der Zeit fiir denselben Trennversuch (siehe Abbildung 2.1)
dargestellt.

Die Analyse der in Abbildung 2.2 dargestellten Messergebnisse zeigt, dass eine
Anderung des Mittelwerts wihrend der ersten Phase mit Hilfe von allen zur
Verfiigung stehenden Sensoren gemessen wurde. Dies kann dadurch erklart
werden, dass die Ausriickkraft seitens des Ausriicklagers auf das Kupplungssys-
tem wahrend des Ausriickens wirkt. Das fithrt dazu, dass sich das Kupplungs-
system infolge der durch die Ausriickkraft verursachten Verformungen der
Bauteile des Verbrennungsmotors in Richtung der Motorwand verschiebt.
Auflerdem steigen die Amplituden der Bewegungen der Kurbelwelle mit zu-
nehmender Motordrehzahl. Die Sensoren zeigen die minimalen Amplituden der
Bewegungen im Leerlaufbereich (siehe den Anfang der zweiten Phase in Abbil-
dung 2.2 bzw. linke Spalte in Abbildung 2.3), und die maximalen Amplituden
bei maximaler Motordrehzahl (siehe die Mitte der dritten Phase in Abbildung
2.2 bzw. rechte Spalte in Abbildung 2.3).

16 Die hier aufgefithrten Messergebnisse wurden von Herrn Dipl. Ing. Kliinder zur Verfiigung
gestellt.

38



Trennproblem im Fahrzeug

Ausgekuppeltes

Ausriicken Trennproblem
.  Kupplungssystem _,_
—
—
o
v
=]
(<5}
wn
<
=
[95]
-
w
Q0
<
Zeit
(V]
—
o
%]
=
(<5}
wn
<
S
(98]
-+
w
Q0
<
Zeit
o
—
o
v
=]
(<5}
wn
<
=
(35
-+
w
Q0
<

Zeit

Abbildung 2.2

Trennproblem: Messung der getriebeseitigen Bewegungen der Kurbelwelle
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Dartiber hinaus weichen die Signale der Sensoren voneinander stark ab. In
Abbildung 2.2 sind die Amplituden der Relativbewegungen, die die Sensoren
messen, in der zweiten und besonders in der dritten Phase unterschiedlich. Um
den Unterschied noch deutlicher zu erlautern, werden die Kennliniensegmente
in Abbildung 2.3 vergrofdert dargestellt. Die linke Spalte der Abbildung 2.3 zeigt
die Signale in einem Zeitfenster im Leerlaufbereich. In diesem Fall weichen
sowohl die Amplituden als auch die Phasen der Signale der einzelnen Sensoren
voneinander ab. Die rechte Spalte der Abbildung 2.3 stellt die Kennlinien fiir ein
Zeitfenster in der Nahe der maximalen Drehzahl des Verbrennungsmotors dar,
wobei auch zu erkennen ist, dass alle Signale verschiedene Amplituden und

Phasen aufweisen.

Daraus folgt, dass der Verbrennungsmotor sowohl Axial- als auch Kippbewe-
gungen der Kurbelwelle hervorruft, deren Amplituden, Frequenzen und Phasen
von der Motordrehzahl abhangig sind. Die Axial- bzw. Kippanteile der Bewe-
gungen der Kurbelwelle kdnnen von den gemessenen Signalen unter der An-
nahme abgeleitet werden, dass der innere Bereich des Schwungrades einem

nicht verformbaren Teil entspricht.

Zusammengefasst bedeutet dies, dass basierend auf Fahrzeugmessungen
sowohl die Tatsache der Entstehung des Trennproblems festgestellt werden
kann, als auch die Anregungen seitens des Verbrennungsmotors gemessen
werden konnen. Um aber weitere Daten iiber das dynamische Verhalten des
Kupplungssystems zu erhalten, sind Fahrzeugmessungen in der Regel nicht
geeignet. Dafiir sind mehrere Ursachen bekannt, wie zum Beispiel der begrenz-
te Raum, der fiir den Einbau der Sensoren zur Verfiigung steht, hohe Tempera-
turen in der Kupplungsglocke usw. Daraus resultiert, dass ein dynamischer
Priifstand eingesetzt werden muss, um Bewegungen der anderen Bauteile des

Kupplungssystems zu erfassen.

40



Trennproblem im Fahrzeug

Leerlaufdrehzahl Maximale Drehzahl

IR

Zeit Zeit

Abstand: Sensor 1
Abstand: Sensor 1

Abstand: Sensor 2
Abstand: Sensor 2

Zeit Zeit

Abstand: Sensor 3
Abstand: Sensor 3

Zeit Zeit

Abbildung 2.3

Trennproblem: Vergrofierte Kennliniensegmente der Messergebnisse
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Messtechnische Erfassung des Trennproblems

2.2  Prifstandmessungen der Dynamik
des Kupplungssystems

Die weiteren Schritte der messtechnischen Untersuchung der Dynamik des
Kupplungssystems werden am Priifstand durchgefiihrt (siehe Abbildung 2.4)
(Kliinder, 2007). In diesem Fall miissen sowohl die Anregungs- als auch die
Betdtigungseigenschaften den tatsachlichen Fahrzeugbedingungen entspre-
chen. Dies fiithrt dazu, dass eine Betdtigungsvorrichtung benétigt wird, um
dynamische Messungen des vollstindig ausgertiickten Kupplungssystems zu

ermoglichen.

o n e e e e e en = en em Em Em Em Em Em Em Em Em Em Em Em e e e Em e S e Em Em Em Em em em e e Em e ey

Kupplungssystem
Schwungrad Kupplungsscheibe Kupplung

Schwingtisch  Betatigungsvorrichtung  Schwingerreger

Abbildung 2.4

Aufbau des Priifstandes
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Die Betatigungsvorrichtung, die aus einer Gewindestange, einer Schraubenmut-
ter und einer Scheibe besteht, ist mit dem Schwingtisch des Priifstandes ver-
bunden. Zusammen mit dem Schwingtisch bietet die Betdtigungsvorrichtung
eine Moglichkeit den Abstand zwischen der Scheibe, die dem Ausriicklager
entspricht, und dem Schwingtisch, der das Ende der Kurbelwelle abbildet,
durch die Anderung der Position der Schraubenmutter einzustellen. Dabei ist in
Betracht zu ziehen, dass unter dem Abstand der Ausriickweg des Kupplungs-
systems verstanden werden kann. Zusammengefasst bedeutet dies, dass mittels
der Einstellung der Position der Schraubenmutter alle moglichen Zustidnde des
Kupplungssystems, unter anderem auch der vollstindig ausgeriickte Zustand,

erzielt werden konnen.

Der Verlauf der dynamischen Priifstandmessungen besteht aus mehreren
Schritten. Zuerst wird das untersuchte Kupplungssystem am Schwingtisch des
Priifstandes!” befestigt. Dadurch kann die Anregung schwungradseitig ins
Kupplungssystem weitergeleitet werden, dass der Anregungsstelle im Fahrzeug

entspricht.

Anschlieflend wird das Kupplungssystem mittels der Betdtigungsvorrichtung
vollstandig ausgeriickt. Aber im Unterschied zum Fahrzeugbetatigungssystem
werden die Tellerfederzungen seitens des Priifstandes auch angetrieben, weil
die Betatigungsvorrichtung mit dem Schwingtisch direkt verbunden ist. Darii-
ber hinaus ist die Betatigungsvorrichtung deutlich steifer im Vergleich zu einer
Betatigungseinheit, die aus dem Ausriicksystem, dem Kupplungspedal und dem
Fahrerfufd besteht. Das bedeutet, dass der Priifstand Betdtigungseigenschaften
aufweist, die von den Betdtigungsbedingungen im Fahrzeug abweichen. Hierbei
ist zu bemerken, dass eine Untersuchung des Einflusses der unterschiedlichen

Betatigungsvorrichtungen auf Dynamik des Kupplungssystems im vollstandig

17 In Abbildung 2.4 wird als Schwingerreger gekennzeichnet.
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ausgeriickten Zustand durchgefiihrt wurde. Die Untersuchung hat gezeigt, dass
keine relevanten Anderungen des dynamischen Verhaltens des Kupplungssys-

tems durch den Austausch der Betadtigungsvorrichtung verursacht werden.

Nach dem Betatigungsvorgang wird das Kupplungssystem in axialer Richtung
angeregt. Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass unter Anregung nur axiale Bewe-
gungen des Schwingtisches im Falle von Priifstandmessungen verstanden
werden, da der Priifstand nur in der Lage ist, eine translatorische Anregung zur
Verfiigung zu stellen. Um einen Anregungssweep mit konstanten Beschleuni-
gungsamplituden zu erzeugen (siehe Abbildung 2.5) (Klinder, 2007), wird
sowohl die Amplitude, als auch die Frequenzidnderung der Anregung gesteuert.
Wie die Kennlinie in Abbildung 2.5 oben zeigt, wird dafiir die Anregungsfre-
quenz von 25 Hz bis 500 Hz innerhalb von 50 s linear erhoht. Die untere Kenn-
linie in Abbildung 2.5 stellt die Abhangigkeit der Beschleunigung von der Zeit
dar. Dabei ist auffallig, dass die Beschleunigungsamplitude der Anregung keine
Konstante, sondern eine von dem untersuchten Kupplungssystem abhangige
Variable ist. Dies ldsst sich dadurch erkldren, dass eine Riickwirkung des Kupp-
lungssystems auf den Schwingtisch entsteht, die seitens des Priifstandes nicht

ausgeglichen werden kann.

Um die Schwingungen der Bauteile des Kupplungssystems zu erfassen, werden
Sensoren installiert, die eine translatorische Beschleunigung in einer vordefi-
nierten Richtung messen lassen. Das fiihrt dazu, dass mehrere Sensoren einge-
setzt werden miissen, um die Beschleunigungen in unterschiedlichen Richtun-
gen zu ermitteln. Ein bezeichnendes Beispiel dafiir ist die Messung der Be-
schleunigungen der Anpressplatte, die mit den aufgestellten Sensoren in
Abbildung 2.6 dargestellt wird. Es ist zu erkennen, dass die Beschleunigungs-
aufnehmer neben den Nietbohrungen montiert werden, um die Beschleunigun-
gen der drei Punkte, die zur Anpressplatte gehoren, in axialer Richtung zu

erfassen.
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Anregung des Priifstandes
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Abbildung 2.6

Anpressplatte mit den aufgestellten Sensoren

In Abbildung 2.7 (Kliinder, 2007) werden die Signale der obengenannten
Beschleunigungssensoren dargestellt, die die unterschiedlichen Beschleuni-

gungsverlaufe zur Verfiigung stellen:

e  bei14.2 s zeigt der Sensor 3 die grofite Beschleunigungsamplitude,

e  bei 24.5 s hat der Sensor 2 den grofiten Beschleunigungswert.

Daraus folgt, dass sowohl Axial- als auch Kippbewegungen der Anpressplatte
im Kupplungssystem hervorgerufen werden, obwohl der Priifstand die rein
axiale Anregung erzeugt. Dariiber hinaus weisen Signale aller Beschleunigungs-
sensoren unsymmetrische Verldufe auf, was auf eine starke Nichtlinearitat des

Kupplungssystems hindeutet.
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Abbildung 2.7

Beschleunigung der Anpressplatte: gemessene Signale
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Um einzelne Komponenten der Bewegungen von Anpressplatte zu analysieren,
werden die Signale nach der Messung gefiltert und ausgewertet. Dabei werden

folgende Annahmen getroffen:

e  Die Anpressplatte verhalt sich wie ein Starrkorper.
e Die radialen Verschiebungen und Rotation der Anpressplatte sind

vernachldssigbar klein.

Unter Bertiicksichtigung der obengenannten Annahmen werden die Axial- und
Kippanteile der Beschleunigungen der Anpressplatte ermittelt, die einerseits
zur messtechnischen Untersuchung des Trennproblems, andererseits zur
Validierung der analytischen bzw. MKS-Modelle verwendet werden koénnen.
Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass zu der messtechnischen Untersuchung
auch eine Analyse der Messwerte gehort, die mit grofier Wahrscheinlichkeit auf
die Entstehung des Trennproblems im Kupplungssystem deuten konnen. Dazu
zdhlen unter Umstdnden die Frequenzen und Amplituden der lokalen Maxima
der axialen Anpressplattenbeschleunigung, die in Abbildung 2.8 (Fidlin,
Ineichen, Kremer, Kliinder, & Tikhomolov, 2009) dargestellt werden. Es ist zu

erkennen, dass es im untersuchten Kupplungssystem einige lokale Maxima gibt:

e  das erste Maximum wurde bei 160 Hz gemessen. In diesem Fall weist
die Anpressplatte einen Wert der axialen Beschleunigungsamplitu-
den von 70 m/s? auf.

e daszweite Maximum bei 200 Hz hat eine axiale Beschleunigungsamp-
litude der Anpressplatte von 130 m/s?.

e  das dritte Maximum bei 260 Hz zeigt eine axiale Beschleunigungs-

amplitude der Anpressplatte von 42 m/s?.

Um einen fiir die Untersuchung des Trennproblems relevanten Frequenzbe-
reich zu ermitteln, muss ein Verbrennungsmotor spezifiziert werden. In diesem

Fall wurde das Kupplungssystem fiir einen Vierzylinder-Benziner ausgelegt.

48



Priifstandmessungen der Dynamik des Kupplungssystems

Dies deutet darauf hin, dass die Anregungen der zweiten Motorordnung im
Fahrzeug stark ausgeprégt sind. Daraus folgt, dass der relevante Frequenzbe-

reich bis auf 200 Hz reduziert werden kann.
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Abbildung 2.8

Beschleunigung der Anpressplatte und der Anregung: ausgewertete Signale

Zusammengefasst bedeutet dies, dass das untersuchte Kupplungssystem zwei
potenzielle Problemstellen aufweist, die im relevanten Frequenzbereich sind,
namlich: bei 160 und 200 Hz. Dartiber hinaus zeigt die Anpressplatte bei 160

Hz sowohl Axial- als auch ausgepragte Kippbewegungen.
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3 Analytische Untersuchung
des Trennproblems

Obwohl die statischen (siehe Abbildung 1.3) und dynamischen (siehe Abbil-
dung 2.7) Messungen darauf hinweisen, dass eine Menge unterschiedlicher
Nichtlinearitdten im Kupplungssystem vorhanden sind, werden nur wesentli-
che davon im Rahmen der analytischen Untersuchung berticksichtigt, um die

Dynamik des Kupplungssystems zu analysieren.

Dariiber hinaus wurden die Messergebnisse in Kapitel 2.2 aufgefiihrt, die
darauf hindeuten, dass nicht nur Axial-, sondern auch Kippschwingungen der
Anpressplatte sogar bei rein axialer Anregung seitens des Priifstandes im
Kupplungssystem hervorgerufen werden. Aufderdem, wie in Kapitel 2.1 erlau-
tern wurde, weist die Anregungsquelle im Fahrzeug - die Kurbelwelle - sowohl
Axial- als auch Kippbewegungen auf. Die beiden Tatsachen fiithren dazu, dass
Kippschwingungen der Komponenten des Kupplungssystems im Fahrzeug
angeregt werden. Trotzdem wird eine Untersuchung der rein axialen Schwin-
gungen innerhalb des Kupplungssystems im Rahmen der analytischen Betrach-

tung durchgefiihrt.

Die beiden Vereinfachungen erméglichen die analytische Untersuchung des
Trennproblems durchzufiihren, um die fiir dessen Entstehung bedeutsamsten

Effekte zu erfassen.



Analytische Untersuchung des Trennproblems

3.1 Analyse eines vorgespannten
Systems mittels der Methode
der harmonischen Balance

3.1.1 Aufgabestellung

Um ein moglichst einfaches Modell zu erstellen, wird angenommen, dass die
Anpressplatte und das Schwungrad als Starrkorper betrachtet werden kdnnen.
Dabei ist zu beriicksichtigen, dass diese Annahme begriindet ist, weil die Eigen-
frequenzen der Anpressplatte oder des Schwungrades, die mit Hilfe einer FE-
Rechnung der einzelnen Bauteile ermittelt wurden, deutlich oberhalb des

relevanten Frequenzbereiches liegen.

Da das Schwungrad wahrend der Priifstandmessungen mit dem Schwingtisch
verbunden ist, ist es notig nur die Schwingungen der Anpressplatte zu ermit-
teln, um die Anderung des Abstands zwischen der Anpressplatte und dem
Schwungrad zu berechnen, der auf eine mogliche Entstehung des Trennprob-
lems hinweisen kann. Das bedeutet, dass ein Modell mit einem einzigen Frei-
heitsgrad (siehe Abbildung 3.1 (a)) fiir eine einfachste analytische Betrachtung

des dynamischen Verhaltens des Kupplungssystems eingesetzt werden kann.

(@ (b) KD
Pl
Xg I —

Abbildung 3.1

Modell fiir eine einfachste analytische Betrachtung
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Aufier einem Starrkoérper mit der Masse m weist das obengenannte Modell eine
nichtlineare Feder F auf, deren Kraft-Verformungs-Kennlinie in Abbildung 3.1
(b) dargestellt ist. Es ist zu erkennen, dass die Kennlinie zweistufig und un-

symmetrisch ist. Dies ldsst sich folgendermafien erkldren:

e falls sich die Anpressplatte in Richtung des Deckels bewegt (in Abbil-
dung 3.1 (b) positive Verformungsrichtung der Feder), wirken alle
Federn des Kupplungssystems ausschliefdlich der Kupplungsscheibe.
Dadurch ist die Steifigkeit cx dieser Kennlinienstufe grof3.

e  bei einer Bewegung der Anpressplatte in Gegenrichtung bleibt die
Steifigkeit des Kupplungssystems zundchst auch grof3. Aber wenn
sich die Anpressplatte noch weiter in Richtung des Schwungrades
verschiebt, geht der Kontakt zwischen der Anpressplatte und der Tel-
lerfeder verloren!s. Dies fiihrt dazu, dass sich die Steifigkeit des Sys-
tems sprungartig dndert, weil nur die Blattfedern mit der Steifigkeit

cg bei der weiteren Bewegung der Anpressplatte belastet werden.

Dartiiber hinaus hat dieses Modell auch eine Reibstelle F, einen linearen Damp-
fer Fp und eine Anregung, die als vorgegebene Schwingungen des Schwingti-

sches xj ins System eingeleitet wird. Daraus folgt die Gleichung fiir das Modell:
m¥ = —Fp(q) + Fc(q) — Fs(q), (1)
mit
Fp(q) = bgq,

: q
FC(q) = _uFqu_-lv

Fs(q) = ckq + (cx — cg)(—q0 — )H(q), H(q) = {(i gfgs -

18 Die Verformung der nichtlinearen Feder, die dem Kontaktverlust zwischen der Tellerfeder und
der Anpressplatte entspricht, wird mit g, in Abbildung 3.1 (b) gekennzeichnet.
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3.1.2  Begriindung der gewahlten Methode

In Kapitel 1.5 wurden mehrere Verfahren erwdhnt, die fiir die analytische
Untersuchung des Trennproblems eingesetzt werden konnen. Dazu zahlt unter
anderem auch die Methode der harmonischen Balance, die zur Betrachtung des
in Abbildung 3.1 (a) dargestellten Modells gewahlt wurde (Tikhomolov &
Fidlin, 2011). Der Hauptgrund dafiir besteht darin, dass diese Methode im
Unterschied zum Verfahren der Mittelwertbildung eine Mdglichkeit bietet,
Systeme mit starker Nichtlinearitdt zu untersuchen. Das bedeutet, dass es nicht

zwingend notwendig ist, die nichtlinearen Terme der Gleichung zu begrenzen.

Als weiterer Vorteil dient auch der relativ geringe Schwierigkeitsgrad der
Methode der harmonischen Balance bei der Suche nach der Lésung, die nur aus
einer konstanten Komponente und der ersten Harmonischen besteht. Diese
Vereinfachung wird unter der Annahme durchgefiihrt, dass die hoheren Har-
monischen eine untergeordnete Rolle spielen und deswegen vernachlassigt
werden konnen. Dies fiihrt offensichtlich dazu, dass dadurch nur eine grobe

Nédherungslosung gefunden werden kann (Hagedorn, 1978), (Ineichen, 2013).

Zusammengefasst bedeutet dies, dass die Methode der harmonischen Balance
eingesetzt wird, um eine qualitative Vorstellung liber das Verhalten des sehr

stark vereinfachten Modells zu erhalten.

3.1.3 Vorgehensweise. Theoretische Untersuchung
eines vorgespanntes Systems

Die Analyse des kinematisch angeregten Systems mit Vorspannung wird in den
relativen Koordinaten durchgefiihrt. Daflir wird ein Zusammenhang zwischen

der absoluten x und relativen g Koordinaten eingesetzt:

X=Xg+q. (3.2)
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Aus (3.1) und (3.2) folgt dann eine Gleichung in relativen Koordinaten fiir das

in Abbildung 3.1 (a) dargestellte System:

A q ;
mg + bg + uFy Tl + cxq + (cx — cp)(—qo — @Q)H(q) = —mi . (33)

Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass unter kinematischer Anregung die harmo-
nische Bewegung des Unterbaus mit konstanter Beschleunigungsamplitude

verstanden wird:

a
Xp = w—icos(wt) . (3.4)

Das fiihrt dazu, dass sich die rechte Seite der Gleichung (3.3) durch Einsetzen
von (3.4) in (3.3) zu:

A q
mg + bq + pFy Tl + cxq + (cx — cg)(—qo — Q)H(q) = mag cos(wt). (3.5)

ergibt. AnschliefRend wird die Gleichung (3.5) in dimensionsloser Form

dargestellt:
z'"+ Bz + pé—il +z+4+n(—1—-2)H(z) = & cos(x1), (3.6)
mit
b F,
P P Tha T e Tk T
Z=%, T = kgt k,z(z%{, H(z)={(1): ii:i

Wie in Kapitel 1.5.1 und Kapitel 3.1.2 erklart wurde, wird angenommen,

dass unter
Z = Zy + 2, cos(KT + @), 3.7)

eine brauchbare Losung der Gleichung (3.6) verstanden werden kann, wobei
mit ¢ eine Phasenverschiebung zwischen der Bewegung des Korpers und der

Anregung bezeichnet wird.
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Mit (1.1), (1.4) und (3.7) aus (3.6) wird eine Gleichung erstellt, die sowohl die
konstanten Terme, als auch die Terme der ersten Harmonische, namlich:

cos(xt) und sin(k7), hat!:
—z4K? cos(kt) + Cy + C; cos(kt) + D sin(kt) = & cos(kt — @), (3.8)

mit
1 21
Colim7a) = 55 | Cam + 20 coSGH) =zt cos)) di

0

21

Ci(zp, 24) = %f C(zy + z4 cos(Y), —zyk cos(yp)) cos(W) dy,
0

21
Dy 7) = 3 [ €l + 2 cOS), ~zk cos(y) sin()
0

und

!

z

C(z,2z") =Bz +pm+ z+n(—-1—-2)H(z).
Um die Unbekannten zu bestimmen, wird ein Gleichungssystem basierend auf
(3.8) erzeugt. Dafiir wird diese Gleichung auf die Basisfunktionen (Konstante,

cos(kt), sin(kt)) projiziert:

21
%f C(zy + 2z, cos(), —zzxcos(y)) dyp =0,
0

2m

2K + % f € + 74 €OS() , gk cOS()) cos(W) dip = £ cos(9),  (3.9)
0

2

! j C(zy + 2z, cos(Y) , —z4x cos(y)) sin(y) dyp = & sin(e) .

T
0

191n diesem Fall wird die Phasenverschiebung ¢ in Definition der Anregungskraft in der rechte
Seite der Gleichung berticksichtigt.
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Die erste Gleichung von (3.9)

21

1 z'
%f <ﬂZ +pm+2+n(—1—z)H(—1—z)>d¢=0 (3.10)
0

lasst sich dadurch vereinfachen, dass

2m

f (ﬁz’ + plj—,|> dp=0. (3.11)
0

Dies flihrt dazu, dass diese Gleichung wie folgt dargestellt werden kann:
L1 +1, =0, (3.12)

mit

21
Li; = f (zy + 2, cos(P)) dy,
0

2n—arccos(_1z%)
= [ ne1-a— o) v,
—1-z
arccos(Tm)

Daraus folgt

z2—(1+z,)?

zg

+z,

1
Tz + N2, — narccos ( ) (1+2z,)=0. (3.13)

a

Um die zweite Gleichung von (3.9) zu vereinfachen, wird berticksichtigt, dass

21

f (ﬁz’ + p%) cos()dy =0 (3.14)
0

gilt. Das bedeutet, dass das Integral in der zweiten Gleichung folgendermafien

dargestellt werden kann:
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27
f C (2 + Za COS(P) , ~Zak cOS@)) S dip = Iy + Iz, (3.15)
0
mit
21
foa = [ G+ 20 cO5C)) cos(p)
0
2n—arccos(_1z_%)
o= [ n1= 2 = g cos) cosp) .
arccos(_lz_zm)

Durch Einsetzen von (3.14) und (3.15) gestaltet sich die zweite Gleichung von
(3.9) in der folgenden Form:

1
—Z k% + ;IZ = & cos(p), (3.16)
mit
z2— (14 z,)? 14z
L=n1+2z,) a(z—zm) +z, (n — narccos ( m))

a a

Anschlieflend wird die dritte Gleichung von (3.9) vereinfacht. Daftir wird

folgende Beziehung berticksichtigt:

21
f (=1 —-2)H(—1—-2))sin(yp)dy =0. (3.17)
0

Daraus folgt:

21

f C(Zy + 2z, cos(Y), —z4x cos(Y)) sin(y) dyp = —4p — Bz kT . (3.18)

0
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Unter Beriicksichtigung von (3.18) wird die dritte Gleichung von (3.9) wie folgt

aussehen:
4
——: — Bzyk = Esin(gp) . (3.19)

Zusammengefasst bedeutet dies, dass die Gleichungen (3.13), (3.16) und (3.19)
gelost werden miissen, um die Mittelwertverschiebung z,,, Amplitude z,, und
Phase ¢ der Bewegung der Korper relativ zum angeregten Unterbau zu

ermitteln.

3.1.4 Ergebnisse und Diskussion

Laut der Aufgabenstellung (siehe Kapitel 3.1.1), um die Verklemmung der
Kupplungsscheibe nachzuweisen, wird die relative Bewegung des Koérpers g
eingesetzt, die in diesem Fall eine zuldssige Grenze iiberschreiten soll 20. In
Abbildung 3.2 wird diese Bewegung mittels der Kennlinien dargestellt, die
sowohl die Schwingungsbreite, als auch die Verschiebung des Mittelwerts der

Schwingungen des Korpers relativ zur beweglichen Unterlage kennzeichnen.

Bei der Betrachtung der Abbildung 3.2 koénnen einige Schlussfolgerungen

gezogen werden:

e Im Frequenzbereich oberhalb von 200 Hz existiert nur eine Losung
(siehe Abbildung 3.2 oben), die verhaltnismafig kleine Amplitude der
relativen Schwingungen des Koérpers aufweist. Auf3erdem ist der Mit-
telwert der relativen Schwingungen gleich 0. In diesem Fall fithrt dies
dazu, dass sich die relative Schwingungsbreite des Kérpers im zulas-

sigen Bereich befindet.

20 In diesem Fall befindet sich der zuldssige Bereich oberhalb von gy (siehe Abbildung 3.2).
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Im Frequenzbereich unterhalb von 200 Hz stehen zwei Losungen zur
Verfligung:

Schwingungen des Korpers, bei denen der Kontakt zwischen Teller-
feder und Anpressplatte erhalten bleibt, entsprechen der ersten Lo-
sung, die dadurch gekennzeichnet ist, dass sowohl die Amplitude der
Schwingungen vergleichsweise klein ist, als auch der dazugehorige
Mittelwert gleich 0 ist (siehe Abbildung 3.2 oben). Das fiihrt in die-
sem Fall dazu, dass die Bewegungen des Korpers im zuldssigen Be-
reich stattfinden.

Die zweite Losung entspricht dem zeitweisen Kontaktverlust zwi-
schen der Tellerfeder und der Anpressplatte. Diese Schwingungen
verfiigen einerseits liber eine sehr grofle Amplitude, andererseits
liber einen Mittelwert, der von der Anregungsfrequenz abhangig ist
(siehe Abbildung 3.2 unten). Daraus folgen die unsymmetrischen
Bewegungen des Korpers, die in Richtung der Kupplungsscheibe ver-
schoben werden. Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die untere Ein-
hiillende (siehe Abbildung 3.2 unten: Mittelwertverschiebung + Amp-
litude) die Grenze des zuldssigen Bereichs gk iiberschreitet. Das deu-
tet darauf hin, dass die Kupplungsscheibe zwischen der
Anpressplatte und dem Schwungrad zusammengepresst wird, und

lasst sich als Trennproblem interpretieren.

Zusammenfassend hat sich herausgestellt, dass der Kontaktverlust zwischen

Tellerfeder und Anpressplatte zu unsymmetrischen Schwingungen mit grofder

Amplitude im Frequenzbereich bis 200 Hz fiihrt und das Trennproblem

verursacht.
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3.1.5 Vergleich mit den experimentellen Ergebnissen.
Bestimmung des Giiltigkeitsbereichs

Um den Einsatz des in Abbildung 3.1 (a) dargestellten Modells fiir die analyti-
sche Untersuchung des Trennproblems mittels der Methode der harmonischen
Balance zu validieren, werden die Berechnungsergebnisse mit den Messergeb-

nissen verglichen.

Dafiir wird zunéchst die Amplitude der Bewegung des Korpers im Inertialsys-

tem ermittelt, deren Frequenzabhangigkeit in Abbildung 3.3 dargestellt ist:

a ag\?
Xq = \]qé +2q, (w—b;) cos(gp) + (cu_b;) . (3.20)
100 3 N :
LS N ®  Anpressplatte [
\ \ v Anregung
107
g
E 2
£ 10
00
(<]
=
10°
10"
0 100 200 300 400 500

Frequenz in Hz

Abbildung 3.3
Abhangigkeiten der absoluten Bewegungsamplitude von der Frequenz
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Anschliefdend wird die absolute Beschleunigungsamplitude des Korpers (siehe
Abbildung 3.4) berechnet, die mit dem ausgewerteten Messergebnis direkt

verglichen werden kann.

103 ! I o
®  Anpressplatte (MHB) |
‘\ v Anregung (MHB)
~ ®  Anpressplatte (MES)
L v Anregung (MES)
E 10°
£
o)
=)
=
)
=
=
= 1
S 10
%]
Q
)
10"
0 100 200 300 400 500
Frequenz in Hz
Abbildung 3.4

Abhingigkeit der absoluten Beschleunigungsamplitude von der Frequenz

Bei der Analyse des Vergleichs ist auffallig, dass obwohl das erste Maximum der
gemessenen Kennlinie (siehe Abbildung 3.4, bei 160 Hz, rote Kennlinie) einen
Kippanteil aufweist, die mittels harmonischer Balance ermittelte Abhangigkeit
(siehe Abbildung 3.4, schwarze Kennlinie) wenigstens einen Hinweis gibt, dass
Schwingungen mit grofler Amplitude in diesem Frequenzbereich méglich sind,

da zwei stabile Losungen bei 160 Hz zur Verfiigung stehen.
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Das zweite Maximum (siehe Abbildung 3.4, bei 200 Hz) lasst sich mit Hilfe des
gewdhlten Modells und der Berechnungsmethode sehr gut abbilden. Die ge-

messene und berechnete Amplitude stimmen miteinander tiiberein.

Aufierdem ist zu erkennen, dass dieses Modell nicht in der Lage ist, das dritte
Maximum (siehe Abbildung 3.4, bei 260 Hz, rote Kennlinie) zu ermitteln. Dies
kann dadurch erklart werden, dass bei 260 Hz ausgepragte Kippschwingungen
der Anpressplatte gemessen wurden, die nur unter Beriicksichtigung der

Kippfreiheitsgrade berechnet werden kénnen.

Daraus folgt, dass das in Abbildung 3.1 (a) dargestellte Modell zusammen mit
der Methode der harmonischen Balance eine Moglichkeit bietet, die analytische
Untersuchung der durch den Kontaktverlust verursachten axialen Schwingun-
gen durchzufithren, die das Trennproblem hervorrufen kénnen. Dies ist aber
nur begrenzt aussagekréaftig und kann deswegen nicht fiir eine zuverldssige

Bewertung eines realen Systems eingesetzt werden.

3.2 Analyse eines eindimensionalen
Stof3-Schwingers mittels der
Anstiickelungsmethode

3.2.1  Aufgabestellung

In Kapitel 3.1 wurde gezeigt, dass die Ursache der Entstehung des Trennprob-
lems in den Schwingungen der Anpressplatte besteht, die mittels der Methode
der harmonischen Balance nur ndherungsweise ermittelt wurden. Um diese
Schwingungen, die wegen des Kontaktverlustes zwischen Tellerfeder und
Anpressplatte auftreten, exakt abzubilden, wird ein Modell erstellt, das sowohl
beide Korper als auch den Kontakt dazwischen aufweist (siehe Abbildung 3.5).

Dabei ist zu beriicksichtigen, dass unter m; und mp entsprechend eine redu-
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zierte Masse von Tellerfeder und Anpressplatte verstanden werden. Der Kon-
takt zwischen den beiden Kérpern, der mit Hilfe der Kontaktkraft Fy in Abbil-

dung 3.5 gekennzeichnet wird, wird als absolut starr betrachtet.

Abbildung 3.5

Modell des eindimensionalen Stof3-Schwingers

Die beiden Korper sind mittels der linearen Feder ¢z und ¢y mit dem Schwing-
tisch verbunden. Hierbei ist zu bemerken, dass cy die Steifigkeit der Blattfedern
des Kupplungssystems ist. Mittels ¢ wird eine wirksame Feder gekennzeichnet,
die die Steifigkeiten der unterschiedlichen Bauteile des Kupplungssystems
beinhaltet. Dazu zahlt unter anderem auch die Tellerfeder mit der Steifigkeit,
die sowohl die Steifigkeit des Kraftrandes als auch die Steifigkeit der Zungen
mit der Beriicksichtigung des Einflusses des Ubersetzungsverhiltnisses der

Tellerfeder aufweist.

Dartber hinaus, wie in Abbildung 3.5 dargestellt, dient die vorgegebene Bewe-
gung des Schwingtisches xj als Anregungsquelle. Dabei ist in Betracht zu
ziehen, dass die kinematische Anregung in diesem Fall auch harmonisch ist und

eine konstante Beschleunigungsamplitude aufweist:

a
Xp = —Ezsin(a)t) . (3.21)
w
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Abschliefdend ist in der Aufgabenstellung anzumerken, dass im Rahmen der
analytischen Untersuchung mittels dieses Modells nicht nur die stationdren
Losungen in Form der Bewegungen der Korper ermittelt werden miissen,

sondern auch die Stabilitat der Losungen analysiert werden muss.

3.2.2  Begriindung des Einsatzes der Anstiickelungsmethode

Um die Aufgabe zu losen, die im vorherigen Kapitel festgelegt wurde, wird die
Anstlickelungsmethode verwendet, da diese eine Mdéglichkeit zur Verfiigung
stellt, sowohl eine exakte transiente Analyse des Systems mit absolut starrem
Anschlag durchzufiihren?!, als auch eine exakte stationdre Losung fir das

obengenannte System zu ermitteln.

Jedoch kann die stationdre Losung nur unter der Annahme gefunden werden,
dass die Information tiber die Bewegungen der Korper des Systems zur Verfii-
gung steht bzw. die qualitativen Verldufe der Zustandsvariablen bekannt sind
(Panovko, 1971), (Panovko, 1977). Diese Annahme wird eingesetzt, einerseits
um die Anzahl der linearen Abschnitte der periodischen Losung festzulegen,
anderseits um die Bedingungen der Ereignisse zu bestimmen, die die einzelnen
linearen Abschnitte miteinander verbinden. Das bedeutet, dass mittels der
Anstlickelungsmethode nur nach den Lésungen gesucht wird, die den qualitativ
vorgegebenen periodischen Bewegungen entsprechen. Daraus folgt ein Nachteil
der gewdhlten Methode zur Auffindung stationdrer Lésungen des Modells, der

darin besteht, dass nicht alle mégliche Losungen gefunden werden konnen, weil
nicht alle moéglichen qualitativen periodischen Lésungen untersucht werden

konnen.

21In Kapitel 1.5.3 wurden die Vorgehensweise erldutert, die die Auffindung der transienten
Losungen der stiickweise linearen Systeme ermaglicht.
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Zu den Vorteilen der Anstiickelungsmethode gehort unter anderem auch die
Maoglichkeit, eine Stabilitdtsuntersuchung durchzufiihren. Dadurch werden die
stabilen periodischen Losungen des Systems mit dem absolut starren Anschlag
ermittelt, die mit den ausgewerteten Ergebnissen der Messungen verglichen
werden. Aufgrund dieses Vergleichs kann sowohl dieses Modell des Kupplungs-
systems validiert werden, als auch der Giiltigkeitsbereich des Modells festge-

stellt werden.

3.2.3 Periodische Bewegungen eines eindimensionalen
Stof3-Schwingers

Um die periodischen Lésungen des Modells mittels der Anstiickelungsmethode
zu ermitteln, werden die qualitativen Verldufe der Zustandsvariablen vorgege-
ben. Wie aus Abbildung 3.6 hervorgeht, wird in diesem Fall nach Lésungen

gesucht, die zwei lineare Abschnitte und zwei Ereignisse aufweisen.

Zunichst bewegen sich die beiden Korper unabhdngig voneinander (siehe
Abbildung 3.6, Phase I). Das fithrt dazu, dass diese Phase mittels folgender zwei

Gleichungen beschrieben werden kann:

ijC"F + CFQF = 0 ) (3 22)
mpip + c5(qp — qpo) =0,

wobei unter gp, ein Vorspannweg der Blattfeder verstanden wird.

Zum Zeitpunkt t; stoflen die beiden Kdrper aufeinander (siehe Abbildung 3.6,
Ereignis I). Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass der Stof3 vollplastisch model-
liert wird. Daraus folgen die Zusammenhange der Zustandsvariablen der Kor-
per vor dem Stof3, die die Wege und Geschwindigkeiten der Kérper am Ende
der Phase I darstellen, und nach dem Stof3, die den Weg und die Geschwindig-
keit des Systems am Anfang der Phase II bestimmen (Akademischer Verein

Hiitte e.V., 2012), (Appell, 1953):
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xp(t) =xp(t;), xp(t;) = xpp(t)),

(3.23)
mgxs(t;) = mpxp(t;) + mpxp(t;),

wobei mit mg und x5 entsprechend eine Masse und ein Weg des Systems be-

zeichnet wird, das aus den kontaktierenden Korper my und m, besteht.

Phase I Phase Il

- >
- >

A
Y

v Tellerfeder
®  Anpressplatte
m  Tellerfeder+Anpressplatte

N

Weg

Zeit
Ereignis | Ereignis Il

Abbildung 3.6

Form der gesuchten periodischen Losung

Nach dem Stof? entsteht ein Kontakt zwischen den Koérpern, da die Kontaktkraft
grofder als Null ist. Dadurch bewegen sich die Korper zusammen (siehe
Abbildung 3.6, Phase II). Das bedeutet, dass eine einzige Geleichung eingesetzt

werden kann, um die Phase II abzubilden:

mgsXs + cs(qs — qso) = 0. (3.24)
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Dabei ist zu beriicksichtigen, dass cg die Steifigkeit einer virtuellen Feder ist, die
die Steifigkeiten der beiden linearen Federn cz und ¢ beinhaltet. Unter g5 und
qso wird entsprechend eine Verformung und eine Anfangsverformung der

virtuellen Feder verstanden.

Wenn die Kontaktkraft gleich 0 ist, geht der Kontakt zwischen den Koérpern
verloren (siehe Abbildung 3.6, Ereignis II). Daraus folgen die Zusammenhange
des zweiten Ereignisses, die sowohl die Bedingungen fiir die Zustandsvariablen
der Korper vor dem Kontaktverlust (am Ende der Phase II) und nach dem
Kontaktverlust (am Anfang der Phase I) zur Verfiigung stellen, als auch die

Bedingungen fir die Kraft im Kontakt berticksichtigen:

xp(0) =xp(0), x£(0) = x5(T),
xp(0) = xp(0), x£(0) = %5(T), (3.25)
Fe(T)=0, Fg(T)<0

wobei mit T eine Periode der gesuchten Losung bezeichnet wird. Dabei ist in
Betracht zu ziehen, dass das Kraftegleichgewicht des Korpers my am Ende der

Phase II betrachtet werden kann, um die Kontaktkraft zu ermitteln:

FK = mpjés + CFCIS . (3.26)
Im Endeffekt fiithrt dies dazu, dass einerseits drei Gleichungen zur Verfiigung
stehen, die die beiden Phasen beschreiben, andererseits acht Zusammenhénge

fiir zwei Ereignisse ermittelt wurden, die wahrend der Suche nach der periodi-

schen Losungen beriicksichtigt werden missen.
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3.2.4 Vorgehensweise. Suche nach den periodischen Losungen
eines Systems zweier kollidierender Korper

Um die periodischen Bewegungen der Kérper my und mp mit einem einzigen
Stofd pro Periode zu ermitteln, die beispielsweise in Abbildung 3.6 gezeigt
wurden, miissen Gleichungen (3.22) und (3.24) gelost werden. Da in diesen
Gleichungen sowohl absolute xg,xp,Xxrp, als auch relative Koordinaten
qr, qp, Qrp zur Verfiigung stehen, werden diese zunachst mittels (3.21) und der

Zusammenhdange:

Xp = Xg +4qp,
Xp =Xg+qp, (3.27)
Xs = Xg t+ (s

in Relativkoordinaten dargestellt:

Mp{r + Cpqr = Mpag sin(wt)
mpp + c5(qp — qpo) = Mpag sin(wt) , (3.28)

mss + cs(qs — qso) = msag sin(wt) .

Aufierdem werden die Bedingungen fiir periodische Losungen?? (3.23), (3.25)
und (3.26) durch Einsetzen von (3.27) in Form von Relativkoordinaten

formuliert:

qr(t) = qp(ty), qr(t) =qs(t),
msqs(t;) = mpqe(t;) + mpdp(t;),

qr(0) = gp(0), qr(0) = qs(T), (3:29)
QF(O) = QP(O) ’ (:IF(O) = QS(T) ,
mpis(T) + cpqs(T) = mpag sin(wt) .

22 Darunter werden die acht obengenannten Zusammenhénge der beiden Ereignisse verstanden.
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AnschliefSend konnen die Gleichung in dimensionsloser Form aus (3.28) abge-

leitet werden:
z¢ + {fzp = (Fsin(t + ),
zp + {3 (zp — zpg) = (Zsin(t + @), (3.30)
zs' + (é(zs — z50) = (Fsin(t + @),
mit
_ QqrCr _ 4pCr _ 9sCF
mpag ' mpag ' mpag’
c C c
2 F 2 P 2 S
ZF mez 4 (P mez ’ (S mswz
dpoCr qsoCr
T = wt ) ZPO = ) = .
Mmrag Mmrag

Die Losung der Gleichungen (3.30) lautet

%

Gr—1

%

-1
2

Zg = Cg1 €0S({sT) + Cgp Sin({sT) + ;—Flsin(‘r + @) + zg,
Z -

Zp = Cpq COS({rT) + Cpy sin({pT) + sin(t + @),

Zp = Cpp €0S({pT) + Cpy sin({pt) + sin(z + @) + zpg, (3.31)

wobei Cgq, Cpz, Cp1, Cpy, Cs1, Cso die verbleibenden Integrationskonstante und ¢

die unbekannte Phasenverschiebung bezeichnen.

Um die sieben obengenannten Unbekannten zu ermitteln, werden die Bedin-
gungen fiir periodische Losungen eingesetzt. Das fiihrt dazu, dass noch eine
unbekannte Konstante verbleibt, ndmlich 7; - der Zeitpunkt des ersten Ereig-
nisses. Daraus resultierend ergibt sich ein nichtlineares System, das einerseits
acht Gleichungen zur Verfiigung stellt, andererseits acht Unbekannte aufweist.
Unter Berticksichtigung von (3.30) lasst sich dieses Gleichungssystem wie folgt

transformieren:
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zp(t) = zp(7)),

zp(0) = zp(0),

zp(0) = z5(2m),

zp(0) = 2p(0),

24(0) = 2(2m), (8:52)
z' (2m) + {fzs(2m) = {F sinp)

zp(1p) = z5(1)),
mszg(1;) = mpzp(t;) + mpzp(7)),
mit

2

zp(T;) = Ccpq €0S({rTy) + Cpp SIN({pT)) + 75— 7z fi 1 sin(t; + ¢),
F

2

(F
zp(;) = cpy €0s({pTy) + Cpz Sin({pT)) + 53— Z-1 sin(t; + @) + zpo ,
P

2

CF
z5(1;) = cs1 c05({s7)) + Csp 5In({57)) + 55— 71 sin(t; + @) + 2z,
5

2
zp (1)) = —cp1Gp Sin({pT)) + cpplp cos({pt)) + 55— 7z e 1 cos(z; + ),
F
(2
zp(t) = —cp1p sin({pt)) + cpalp cos({pt)) + 75— Z-1 cos(t; + ¢),

2
z5(t;) = —cs1{s sin({s7;) + c52{5 cos({s7)) + 75— fi cos(t; + @),

-1
52

zp(0) = cp1 + 55— sm(go)

{F—

B o

zp(0) = cpy + 55——=sin(@) + zpo,

-1

(2
z5(2m) = cgq cos(2ms) + ¢, Sin(2m ) + 7= sm(<p) + Zgo,
s

2

240) = erae + 72+ T —cos()
F
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2

zp(0) = cpplp + (Pz{—ilcos(‘l’) ,

2

z5(2m) = —c51{s sin(2n{s) + c5,{s cos(2n{s) + (Zz—ilcos(qo) ,
$

2
zg'(2m) = _Cs1(§ cos(2m{s) — Cszfs2 sin(2m{s) — (zq—Flsm(q’) .

S

Um die Suche nach Lésungen zu vereinfachen, werden zunachst die unbekann-
ten Integrationskonstanten in Form von Abhdngigkeiten von der Phasenver-
schiebung ¢ und dem Zeitpunkt des ersten Ereignisses 7, dargestellt. Daftir
werden die erste sechs Bedingungen der periodischen Bewegungen (3.32)
eingesetzt. AnschliefRend werden mittels dieser Abhangigkeiten die Integrati-
onskonstanten in den restlichen zwei Gleichungen ersetzt. Das fiihrt dazu, dass
ein reduziertes Gleichungssystem numerisch gel6st werden muss, um alle

Unbekannten zu bestimmen.

In Abbildung 3.7 werden die Ergebnisse der numerischen Losung des reduzier-
ten Gleichungssystems?23 aufgefiihrt, wobei unter Punkten die einzelnen im
untersuchten Frequenzbereich existierenden periodischen Losungen mit einem
einzigen Stofd pro Periode verstanden werden konnen. Dabei ist auch in Be-
tracht zu ziehen, dass die Anregungsamplitude in diesem Fall gleich 10 m/s?

vorgegeben war.

23 Hier werden beispielsweise die Phasenverschiebungen fiir unterschiedliche Anregungsfrequen-
zen dargestellt.
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o~

Phasenverschiebung in rad

100 200 300 400 500
Frequenz in Hz

Abbildung 3.7

Abhangigkeit der Phasenverschiebung von der Anregungsfrequenz

Es hat sich herausgestellt, dass nicht alle in Abbildung 3.7 dargestellten Losun-
gen den vordefinierten qualitativen Verldufen (siehe Abbildung 3.6) entspre-
chen. Die Ursache dafiir besteht darin, dass die Bedingungen fiir periodischen
Losungen (3.39) nicht gewahrleisten konnen, dass einerseits kein Stof3 vor
Ereignis I auftritt, andererseits kein unerwarteter Kontaktverlust vor Ereignis
II entsteht. Um die Losungen mit den beiden obengenannten Effekten von der
folgenden Betrachtung auszuschliefien, werden zusitzlichen Bedingungen

eingesetzt:

zp(1) > zp(1), wenn 0 <7< 1
(3.33)
zg (7) + (fzg(7) > {Esin(t +¢) , wennt, <7 <271
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wobei erste Bedingung bedeutet, dass sich die Bahn des Kérpers m; wahrend
der Phase I oberhalb der Bahn des Korpers mp befindet. Die zweite Bedingung
stellt sicher, dass eine positive Kraft im Kontakt zwischen beiden Kérpern zur

Verfligung steht.

Durch Einsetzen von (3.33) konnen zuldssige Losungen mit einem einzigen

Stof3 pro Periode ermittelt werden (siehe Abbildung 3.8).

27

—

Phasenverschiebung in rad
3

0 100 200 300 400 500
Frequenz in Hz

Abbildung 3.8

Abhangigkeit der Phasenverschiebung von der Anregungsfrequenz (zuldssige Losungen)

Dartiber hinaus ist zu beachten, dass die dargestellten Ergebnisse alle mittels
Anstiickelungsmethode berechneten zuldssigen Loésungen zur Verfiigung

stellen, sowohl stabile als auch instabile.
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3.2.5 Stabilitatsuntersuchung der ermittelten Losungen

Um stabile periodische Losungen zu ermitteln, die einerseits zur Validierung
des Modells, andererseits zur Untersuchung des Trennproblems im Kupplungs-
system eingesetzt werden konnen, muss eine Stabilitdtsuntersuchung durchge-

fiihrt werden?4.

Die Stabilitatsuntersuchung, die im Rahmen der Arbeit verwendet wird, beruht
auf der Floquet Theorie. Dieses Verfahren bezieht sich auf die Analyse der
Eigenwerte der Monodromy-Matrix (Nayfeh & Balachandran, 1995), (Ivanov,

1997), die zunachst bestimmt werden muss.

Dafiir werden sowohl kleine Stérungen der Zustandsvariablen der Korper,
namlich Stérung der Positionen der Kérper 55114 und Stérung der Geschwindig-
keiten der Kérper 61511)4, als auch kleine Storung der Zeit des Kontaktverlustes
6(” zu Begin der Phase I Periode 1 dem System hinzugefiigt. Das fiihrt zu den

Storungen der Integrationskonstanten der Phase [ §¢pq, O¢cpa, Ocpr Und S¢py, die

mittels der folgenden Gleichungen ermittelt werden konnen2s:

Ayr = Apq cos({Fc?T(,l,)) + Ap, sin(fpdr(,l,)) + 7 i 1 sin(c?r(,l,) + (p) ,
Avp = —Ap, 0 sin((F(ST(III)) + Apy(r cos((Fé‘T(,lI)) + = Zz cos(ST(,ll) + (p),
(3.34)

AZP = APZ COS((P(ST(;[I)) + APZ Sln(zp6.§111)) + 1 Sln(5r(111) + (p) + ZPO )

AVP = _AP1€P Sln(fp&glll)) + Apz(p COS((P(S‘IE}I)) + COS((S.E}I) + (p) )

{2

24 Einige Beispiele der Stabilititsanalyse der periodischen Losungen sind in (Peterka, 1974),
(Peterka & Kotera, 1984) und (Kobrinskii, 1964) angefiihrt.

25 Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die Zusammenhdnge der Storungen hier und im Folgenden
mittels der Taylor-Entwicklung linearisiert werden.
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AZF = ZF(O) + 6;}1)4 ) AVF = ZII:'(O) + 65}1)4 )

Apy = cp1 + bcrr Apy = Cpp + bcra

Bzp = 2p(0) + 851s,  Byp = 2p(0) + 6y},

Apy = cp1 + 6cp1,s Ap; = cpy + Gcpy -

Die Storungen der Integrationskonstanten fiihren dazu, dass der Zeitpunkt des
ersten Ereignisses und die Zustandsvariablen am Ende von Phase I auch gestort
vorliegen. Um die Storung der Zeit des vollplastischen Stof3es §;; zu bestimmen,
wird die Bedingung fiir periodische Losungen eingesetzt, die unter Beriicksich-

tigung der Storungen der Integrationskonstanten wie folgt transformiert wird:
Azr = Agp, (3.35)
mit
2

(7
Azr = Ap1 c0s({pAyp) + Apz Sin({plyy) + 5—— Z Sln(A‘rI + ),

2

(7
Azp = Dpy cos({pAyy) + Apy sin({plAy) + 55— Z 1 sin(A + @) + zpo

und
A‘L’I =T + 6-[1 .

Anschlieffend konnen die Stérungen der Zustandsvariablen am Ende der

Phase I ermittelt werden:

2

Apy cos({pAyp) + App sin({plyy) + 5—— ( fi Sln(A‘rI + ),

AZF

ZZ
(-1
2

SF
E-1

Ayr = —Ap1{rsin({pAr) + Apz{r c0s({pAyy) + 5—cos(A + @), (3.36)

Ayp = —Dp1Qp sin({pAy;) + Apyp cos({pAr;) + 5——cos(Ay + @),
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mit

Azrp = zp(T)) + Ozp

Ayr = zp(t)) + Sypip,  Avp = 2p(1) + Sypig

wobei unter 65 die Storung der Position der Korper beim Stof3 und unter
Syrig, Oypip die Storungen der Geschwindigkeiten der Korper vor dem Stofd

verstanden werden.

Um die Storung der Geschwindigkeit des Systems am Anfang der Phase Il 614
zu berechnen, wird der transformierte Zusammenhang der Geschwindigkeiten

der Koérper vor dem Stofd und nach dem Stof? eingesetzt:

Mg8yia = MpSypig + Mpbypp - (3.37)

Jetzt kdnnen die Storungen der Zustandsvariablen nach dem Ereignis I fiir das
Auffinden der Storungen der Integrationskonstanten in Phase II verwendet

werden:

2

{r
Azs = Agq c0s({sAry) + Agy sin({sAyy) + 75— 7z Sln(ArI + @) + zs,

, (3.38)

Ays = —Ds1{ssin({sAr) + Agp{s cos({sAy) + 5— 7z fi 1 cos(Ay + @),

mit
Ays = z5(t)) + 8z, Ays = z5(17) + Syppa s
ASl = Cs1 + 6(;51 ) ASZ = Cs2 + 5C52 4

die zur Bestimmung der Storungen der Zustandsvariablen am Ende der Phase I1
eingesetzt werden konnen. Dafiir ist es auch notig, die Storung der Zeit des
zweiten Ereignisses 6;;; im Vorfeld zu finden, die mittels der transformierten

Bedingung der periodischen Losungen berechnet werden kann:

Dps + GFAzs = (F sin(Agy + ), (3.39)
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mit

2

Ay = _As1{s cos({sAy) — Asz(s sin({sA ) — 7z _ 5 sm(Am + ),
S

2

F
Azs = Agq c0s({sAry) + Asz Sin({sAyy) + 5—— 7= Sln(Am + @) + 25,
5

und

A’L’” =2+ 6-[11 .

Unter Beriicksichtigung von (3.38) und (3.39) werden die Stérungen der Zu-
standsvariablen am Ende der Phase II, ndmlich die Stérung der Position 6%

und die Storung der Geschwindigkeit beim Kontaktverlust 6y, ermittelt:

2

{r
Azs = Agq cos({sAqyp) + Ay Sin({sAyy) + 55— 7z Sln(ArII + @)+ z5,

, (3.40)

{F
Ays = —As1{ssin({sAy;) + Agp s c0s({sAryp) + —5— -1 cos(A;; + @),

mit

Azs = zs(2m) + 8715
Ays = zg(2m) + Sy

Die Bedingungen fiir periodische Losungen des Ereignisses II fiithren zu folgen-

den Zusammenhingen der Stérungen:

2
Berr = 0]

Szig = 52,)4 (341)
Syue = 841
wobei unter 51(11) die Storung der Anfangszeit der Phase I Periode 2, unter 5;2
die Storung der Position und unter 6‘(,2 die Stérung der Geschwindigkeit am

Anfang der Phase I Periode 2 verstanden werden.
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Im Endeffekt bedeutet dies, dass die Abhadngigkeiten der Stérungen der be-
nachbarten Periode aus (3.34)-(3.41) abgeleitet werden kénnen. Da die Zu-
sammenhdnge der Stérungen (3.34)-(3.41) linearisiert wurden, lassen sich die
obengenannten Abhangigkeit in Form von Polynomen darstellen, die dement-

sprechend auch linear beziiglich der Stérungen sind:

2 1 1 1

5&121 = m115§121 + m1251£121 + m1351(n)
2 1 1 1

5151,)4 = m215§u)1 + m22515121 + m235r(11) (3.42)
2 1 1 1

51(11) = m316§121 + m3251511)4 + m335r(11)

oder in Matrixform:
§@ =MD, (3.43)

wobei unter M die sogenannte Monodromy-Matrix, unter § und §® die
Spaltenmatrizen der Stdrungen fiir Periode 1 und 2 entsprechend verstanden

werden.
Der nichste Schritt der Stabilititsuntersuchung der periodischen Ldsungen
besteht in der Ermittlung der Eigenwerte 1 der Monodromy-Matrix mittels
det(M — AE) =0, (3.44)

wobei mit E die Einheitsmatrix bezeichnet wird.
Die Eigenwerte der Monodromy-Matrix werden direkt im Stabilitdtskriterium
eingesetzt, das in diesem Fall wie folgt lautet:

<1, |A]1<1, |431<1. (3.45)

Das bedeutet, dass die asymptotisch stabilen periodischen Losungen dieses
Systems iiber die Eigenwerte der Monodromy-Matrix verfligen, deren absolute

Werte kleiner als eins sind.
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Aufgrund der oben angefiihrten Stabilitdtsuntersuchung kénnen die in Abbil-
dung 3.8 dargestellten periodischen Losungen mit einem einzigen Stofd pro

Periode in zwei Gruppen unterteilt werden (siehe Abbildung 3.9):

e  Zur ersten Gruppe gehoren die stabilen Losungen, die in Abbildung
3.9 mit Hilfe von schwarzen Punkten gekennzeichnet werden. Diese
Losungen werden im Rahmen der weiteren Schritte der analytischen
Untersuchung ausgewertet.

e Die zweite Gruppe periodischer Losungen beinhaltet nur instabile
Losungen, die in Abbildung 3.9 mittels grauer Punkte markiert wer-
den. Da keine dieser Losungen realisiert werden kann, werden sie

hier nicht weiter betrachtet.

27
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Abbildung 3.9

Stabile und instabile periodische Lésungen
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3.2.6  Auswertung der Ergebnisse

Um die Entstehung des Trennproblems zu erfassen, wird in diesem Fall diesel-
be Bedingung wie in Kapitel 3.1.4 eingesetzt, die darin besteht, dass eine Gren-
ze des zuldssigen Bewegungsbereiches der Anpressplatte relativ zum Schwung-
rad iiberschritten werden muss, um die Kupplungsscheibe zu verklemmen und
dadurch das Trennproblem hervorzurufen. Diese Bedingung ist in Abbildung
3.10 grafisch dargestellt, wobei die spezifische Grenze mittels g5 gekennzeich-

net wird?e,

0.4 J

-1.2

®  Mittelwertverschiebung + Amplitude
v v Mittelwertverschiebung
1

-1.6 < : ~
0 100 200 300 400 500

Frequenz in Hz

Abbildung 3.10

Schwingungsbreite und mittlere Position der Anpressplatte relativ zum Unterbau

26 Der zuldssige Bewegungsbereich ist oberhalb der Grenze.
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Wie aus der Abbildung 3.10 hervorgeht, existieren stabile periodische Bewe-
gungen der Korper mit einem einzigen Stofd pro Periode nur in bestimmten
Frequenzbereichen. Dazu zdhlen einerseits die getrennten relativ engen Fre-
quenzabschnitte, die sich in der Nahe von 50 Hz, 60 Hz, 74 Hz, 95 Hz und 135
Hz befinden, andererseits auch ein relativ breiter Bereich, der zwischen 183 Hz
und 215 Hz liegt. AufSerdem stehen zwei stabile periodische Losungen in der
Nahe von 185 Hz zur Verfiigung, die abhdngig von den Anfangswerten der

Zustandsvariablen angeregt werden konnen.

Dariiber hinaus folgt aus der Analyse der Abbildung 3.10, dass die Bahn der
relativen Bewegungen der Anpresspatte sich immer oberhalb der Grenze
befindet, falls die Anregungsfrequenz grofier als 150Hz ist. Das bedeutet, dass
ein Luftspalt zwischen der Anpressplatte und der Kupplungsscheibe zur Verfii-
gung steht?’, der die Momentiibertragung durch das Kupplungssystem

verhindert.

Im Frequenzbereich von 50 Hz bis 150 Hz existieren fiinf potenzielle Problem-
stellen, namlich: in der Ndahe von 50 Hz, 60 Hz, 74 Hz, 95 Hz und 135 Hz. Dies
lasst sich dadurch erkennen, dass die strichpunktierten Linien, die die Schwin-
gungsbreiten der Anpresspatte relativ zum Schwungrad in Abbildung 3.10
darstellen, die obengenannte Grenze iiberschreiten?8. Das deutet darauf hin,
dass die Kupplungsscheibe seitens des Verbrennungsmotors angetrieben
werden kann, da sie zwischen Anpressplatte und Schwungrad zusammenge-

presst wird.

27In diesem Fall wird es angenommen, dass die Kupplungsscheibe mit dem Schwungrad kontak-
tiert, und die Anpressplatte relativ zum Schwungrad rein axial sich bewegt.

28 Dabei ist es noch zu beriicksichtigen, dass die Verformungen der Kupplungsscheibe, die den
ersten vier Frequenzbereichen entsprechen, sehr grof sind. Das weist darauf hin, dass die Kupp-
lungsscheibe in diesen Féllen unbedingt betrachtet werden muss, um die Bewegungen der Kor-
per zu ermitteln und dadurch die aussagekraftige Folgerung liber die Entstehung des Trennprob-
lems zu ziehen.
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3.2.7

Da dieses Modell zur Untersuchung der Dynamik des Kupplungssystems und
dadurch zur Analyse der Trennproblementstehung eingesetzt wird, miissen die
Berechnungsergebnisse, die mittels der Anstiickelungsmethode ermittelt

wurden, mit den Messergebnissen im Rahmen einer Validierung verglichen

werden.

Dafiir werden zunachst die absoluten Bewegungsamplituden der Anpressplatte

(siehe Abbildung 3.11) fiir die in Abbildung 3.10 dargestellten Losungen mit

einem einzigen Stof3 pro Periode berechnet.

10
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Vergleich mit den experimentellen Ergebnissen.
Bestimmung des Giiltigkeitsbereichs
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Abbildung 3.11

Frequenz in Hz

Amplitude der absoluten Bewegung der Anpressplatte
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Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die obengenannten Amplituden folgen-
dermafien bestimmt werden:

X — Xpmi

X, = Smax Pmin ) (3.4-6)
2

wobei unter Xg,,,, ein maximaler Wert des Weges des Systems mit Kontakt

zwischen beiden Koérpern und unter xp,,;,ein minimaler Wert des Weges der

Anpressplatte innerhalb der Phase I verstanden wird.

Dariiber hinaus kdnnen die Beschleunigungsamplituden der Anpressplatte fiir
die stabilen periodischen Lésungen mit einem einzigen Stof pro Periode abge-

leitet werden (siehe Abbildung 3.12, schwarze Kennlinie).

10° ‘ :
- ®  Anpressplatte (ASM) |
- v Anregung (ASM)
. e ®  Anpressplatte (MES)
< ° v Anregung (MES
= 1o o gung (MES)
g
E_:D I’l A“ ........
5 A
eT]
g .4 R
3 of e T
S 10 T T, R
%] ¥.J
[«5]
m
10"
0 100 200 300 400 500

Frequenz in Hz

Abbildung 3.12

Amplitude der absoluten Beschleunigung der Anpressplatte
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Die mittels Anstlickelungsmethode erfasster Beschleunigungsamplituden
werden mit dem ausgewerteten Messeergebnis (siehe Abbildung 3.12, rote und

blaue Kennlinien) verglichen. Aus diesem Vergleich folgt:

e in der Nahe des ersten gemessenen Maximums der Beschleunigungs-
amplitude der Anpressplatte, das sich bei 160 Hz befindet (siehe Ab-
bildung 3.12, rote Kennlinie), gibt es periodische Bewegungen des
untersuchten Systems mit grofsen Amplituden (siehe Abbildung 3.12,
bei 135 Hz und 183 Hz, schwarze Kennlinie).

e im Frequenzbereich zwischen 183 Hz und 215 Hz wurden periodi-
sche Stof3-Schwingungen ermittelt, die mit dem zweiten gemessenen
Maximum tbereinstimmen (siehe Abbildung 3.12, bei 200 Hz).

e es gibt keine periodischen Schwingungen mit einem Stof3 pro Perio-
de, die dem dritten gemessenen Maximum (siehe Abbildung 3.12, bei

260 Hz, rote Kennlinie) entsprechen.

Die Erklarung dafiir besteht darin, dass das erste und dritte Maximum um
ausgepragte Kippbewegung aufweist, die mit Hilfe des axialen Modells nicht

abgebildet werden kann.

Dariiber hinaus konnen die mit Hilfe der Anstiickelungsmethode berechneten
Beschleunigungsamplituden, die in Abbildung 3.12 angefiihrt sind, mit den
mittels der Methode der harmonischen Balance ermittelten Beschleunigungs-
werten (siehe Abbildung 3.4) verglichen werden. Wie aus diesem Vergleich
hervorgeht, stimmen die Ergebnisse der beiden Verfahren iiberein, da sowohl
die Kennlinien der Abhdngigkeiten der Beschleunigungsamplitude von der
Frequenz in den nichtlinearen Bereichen qualitativ dhnlich sind, als auch die
Werte der Beschleunigungsamplituden fiir die entsprechenden Frequenzen

miteinander korrelieren.
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3.2.8 Periodische Losungen mit den mehrfachen St6f3en

Im Rahmen der Untersuchung der Dynamik des Kupplungssystems hat sich
herausgestellt, dass sich das Verhalten des Systems bei Beschleunigungsampli-
tuden der Anregung, die grofler als 10 m/s? sind, dndert. Dies kann dadurch
festgestellt werden, dass der Frequenzbereich der stabilen periodischen
Schwingungen mit einem einzigen Stof pro Periode, der sich bei 10 m/s?
zwischen 183 Hz und 215 Hz befindet (siehe Abbildung 3.9), sich bei 20 m/s?
geteilt hat (siehe Abbildung 3.13, erster Abschnitt - von 163 Hz bis 181 Hz,
zweiter Abschnitt - von 215 Hz bis 230 Hz). Auferdem entsteht ein Frequenz-
bereich von 181 Hz bis 215 Hz, in dem Ldsungen mit einem einzigen Stof3 pro

Periode instabil sind.

27

I I
stabile Losungen
' *  instabile Losungen

Phasenverschiebung in rad
3
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Abbildung 3.13

Stabile und instabile periodische Lésungen (20 m/s? Anregungsamplitude)
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Um diese Auffalligkeit zu analysieren, werden die numerischen Simulationen
mittels eines in SimulationX erstellten Modells durchgefiihrt, das das in Abbil-
dung 3.5 dargestellte System vollstdndig nachbildet. Dieses Modell wird ver-
wendet, um die Beschleunigungsamplitude der Anpressplatte im untersuchten

Frequenzbereich zu berechnen (siehe Abbildung 3.14).

Wie in Abbildung 3.14 dargestellt ist, andert sich nicht nur die Beschleuni-
gungsamplitude der Anpressplatte, sondern auch der Typ der periodischen
Stof3-Schwingungen des Systems bei Erhéhung der Anregungsfrequenz. Im
Frequenzbereich von 163 Hz bis 181 Hz existieren Stof3-Schwingungen mit
einem einzigen Stof3 pro Periode (siehe beispielsweise Abbildung 3.15 oben),

wobei bei manchen Frequenzen zwei stabile Losungen zur Verfligung stehen.
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100 v AP (2 Stofe) |4
N = AP (4StRe)
% x  Anregung
£ 80 AR
2 — o \\
& of
g 60
)
=
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o
m 40
20
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Abbildung 3.14

Bifurkationsdiagramm der periodischen Stof3-Schwingungen
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Abbildung 3.15

Unterschiedliche Typen der periodischen Stof3-Schwingungen des Systems
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Bei Frequenzen, die zwischen 181 Hz und 196 Hz liegen, entstehen stabile
periodische Schwingungen mit zwei vollplastischen Stof2en pro Periode (siehe
beispielsweise Abbildung 3.15 (b)). Die weitere Erhohung der Anregungsfre-
quenzen fiihrt zu Stof3-Schwingungen mit vier Stéf3en pro Periode (siehe bei-
spielsweise Abbildung 3.15 (c)). In Frequenzbereichen von 205 Hz bis 215 Hz
bzw. von 215 Hz bis 230 Hz werden wieder die Stof3-Schwingungen mit zwei

St6fden und mit einem Stof3 pro Periode angeregt.

Daraus folgt, dass die stabilen periodischen Schwingungen mit unterschiedli-
cher Anzahl vollplastischer St6f3e pro Periode bei entsprechenden Frequenzen

und Beschleunigungsamplituden der Anregung hervorgerufen werden kénnen.

3.2.9 Diskussion und Zusammenfassung

Die Analyse der Ergebnisse, die in Kapitel 3.2.6 - 3.2.8 erlautert wurden, deutet
darauf hin, dass die analytische Untersuchung der periodischen Stof3-
Schwingungen des in Abbildung 3.5 dargestellten Modells mittels der Anstiicke-
lungsmethode erlaubt, axiale Bewegungen der Anpressplatte mit grofder Ampli-
tude im relevanten Frequenzbereich zu ermitteln, die dem vordefinierten
qualitativen Verlauf entsprechen, und dadurch die Entstehung des Trennprob-

lems im Kupplungssystem zu beschreiben.

Aber aus den Annahmen, die fiir die analytischen Untersuchungen getroffen
wurden, folgt, dass einerseits die Kippbewegungen der Anpressplatte aufer
Acht gelassen wurden, andererseits die unterschiedlichen Nichtlinearitaten?®
im Rahmen der Vereinfachung dieser Analyse nicht in Betracht gezogen wur-

den, die die Bewegung der Anpressplatte maf3geblich beeinflussen konnen. Die

29 Dazu zahlt nicht nur der mogliche Kontakt zwischen der Anpressplatte und der Kupplungsschei-
be, der in Kapitel 3.2.6 erwdahnt wurde, sonder auch Reibung und nichtlineare Steifigkeiten der
Federn, die das Kupplungssystem beinhaltet.
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oben angefiihrten Bemerkungen weisen darauf hin, dass die mittels der analyti-
schen Untersuchungen ermittelten Ergebnisse nur fiir eine qualitative Abschéat-
zung der Wahrscheinlichkeit der Entstehung des Trennproblems im Fahrzeug

eingesetzt werden konnen.
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4  MKS-Modell des
Kupplungssystems. Numerische
Untersuchung des Trennproblems

4.1  Aufgabestellung

In Rahmen einer messtechnischen Analyse des Kupplungssystems wurde
festgestellt, dass dessen Komponenten, unter anderem auch die Anpressplatte,
komplexe dreidimensionale Bewegungen sogar im Fall einer rein axialen
Anregung aufweisen (siehe Abbildung 2.7). Um diese Bewegungen zu beschrei-
ben und dadurch die dreidimensionalen dynamischen Effekte abzubilden, die
im Antriebsstrang des Fahrzeugs hervorgerufen werden kdnnen, muss ein 3D-
Modell entwickelt werden, das den folgenden wesentlichen Anforderungen

entspricht:

e Das Modell soll in der Lage sein, nicht nur axiale Verschiebungen der
Anpressplatte zu berechnen, sondern auch deren Kippbewegungen
zu simulieren.

e Um die Frequenzen und Amplituden der Bewegungen der Kompo-
nenten des Kupplungssystems exakt zu erfassen, muss dieses Modell
unterschiedliche Nichtlinearitaten beriicksichtigen. Dazu zdhlen ei-
nerseits die nichtlinearen Steifigkeiten der Bauteile3?, andererseits
die nichtlinearen Interaktionen der Kérper im System, wie beispiels-

weise Reibung, Kontaktverlust und Abrollen.

30 Dazu gehoren sowohl eindimensionale als auch mehrdimensionale Abhéngigkeiten der Krafte
von den Verformungen.
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e  Auflerdem muss noch die Mdoglichkeit vorgesehen werden, den Ein-
fluss verschiedener Asymmetriequellen zu untersuchen, wobei da-
runter nicht nur der toleranzbehaftete Zusammenbau des Kupp-
lungssystems, sondern auch die Herstellungstoleranzen der einzel-

nen Bauteile verstanden werden konnen.

Die obengenannten Anforderungen deuten darauf hin, dass das im Rahmen
dieser Arbeit entwickelte Modell viele verschiedenartige Eingabedaten beno-
tigt. Ein Teil davon, wie zum Beispiel der Zungenschlag3!, kann nur messtech-
nisch ermittelt werden. Zur Bestimmung des anderen Teils der Daten kénnen
FE-Berechnungen verwendet werden. Dazu gehdren beispielsweise die Abhan-
gigkeit der Kraft von der Verformung der Tellerfeder oder Kennfelder, die die
Kréfte und Verformungen der Tellerfederzungen in unterschiedlichen Richtun-
gen miteinander verbinden. Um die Eingabeparameter zu erfassen, die nur
indirekt gemessen werden konnen, wie zum Beispiel die Reibkoeffizienten in
den Kontakten zwischen Tellerfeder und benachbarten Bauteilen, werden
kombinierte Verfahren eingesetzt, die sowohl auf Simulationen, als auch auf
Messungen beruhen. Aufierdem werden Zeichnungen bzw. 3D-Pro/ENGINEER-
Modelle analysiert, um Informationen iiber Geometrie und Tragheitsdaten der

einzelnen Bauteile und Baugruppen zu beschaffen.

Dariiber hinaus wurden statische und dynamische Messungen des Kupplungs-

systems durchgefiihrt, um das 3D-Modell zu validieren.

31 Durch den Zungenschlag wird ein Hohenunterschied der Tellerfederzungen in der zusammenge-
bauten Kupplung relativ zu der Deckelverschraubungsebene gekennzeichnet.
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4.2 Begrindung der Vorgehensweise

Um die in Kapitel 4.1 angefiihrte Aufgabe zu ldsen, soll ein 3D-Modell des
Kupplungssystems entwickelt werden. Dazu kann die MKS-Methode eingesetzt
werden, die verschiedene Vorteile aufweist. Dazu zdhlt unter anderem auch
eine Moglichkeit komplexe Modelle beruhend auf dem Zusammenbau einfacher
Grundbausteine mit relativ kleinem Aufwand zu erstellen. Aufderdem koénnen
MKS-Modelle mittels Ergdnzung neuer Elemente bzw. der Entfernung existie-
render Komponenten relativ unkompliziert modifiziert werden, dass die Analy-
se komplexer dynamischer Effekte mit Hilfe von sequenziell entwickelten

Modellen vereinfacht.

Dariiber hinaus ist es auch vorteilhaft, dass mehrere MKS-Programme zur
Verfiigung stehen, die fiir Simulation dynamischer Effekten im Antriebsstrang
einschliellich des Kupplungssystems eingesetzt werden (Fidlin, Burkovski, &
Stamm, 2011), (Schreiber, Todtermuschke, Felbrich, & Hudi, 2012), (Schwalbe
& Schille, 2010), (Langella, Schreiber, & Bertels, 2012).

Das 3D-MKS-Modell des Kupplungssystems wird mittels des Softwarepakets
SimulationX aufgebaut. Dazu liegen mehrere Griinde vor. Erstens konnen alle in
der Aufgabestellung genannten Forderungen mit Hilfe von SimulationX erfiillt
werden, da mehrere Elemente zur Simulation der 1D- bzw. 3D-Mechanik be-
reitgestellt sind. Falls erforderlich, konnen neue Elemente in SimulationX
mittels des sogenannten TypeDesigners entwickeln werden (Gubsch, Schubert,

& Kehrer, 2011). Dafiir stehen unterschiedliche Wege zur Verfiigung, ndmlich:

° Modifikation bzw. Erweiterung bereits existierender Elemente,

e  Zusammenfassung mehrerer Elemente in Form eines sogenannten
Compounds,

° Anwendung externer Funktionen, die in eines anderen Software er-

stellt wurden und in Form einer dll-Datei vorhanden sind,

95



MKS-Modell des Kupplungssystems. Numerische Untersuchung des Trennproblems

e  Erstellung eines komplett neuen Elements basierend auf Algorithmen

und Gleichungen.

Auflerdem weist SimulationX auch andere Bibliotheken auf, die zur Simulation
des Gesamtsystems wichtig sein konnen. Als Beispiel dafiir dient die Simulation
das Pedalkribbelns, die aufier einem Modell des Kupplungssystems unter
anderem noch ein Modell des Ausriicksystems erfordert, das neben mechani-
schen auch mehrere hydraulische Komponenten beinhaltet (Fidlin, Ineichen,

Kremer, Kliinder, & Tikhomolov, 2009).

Dariiber hinaus konnen SimulationX-Modelle zur Anwendung in anderen
Programmen exportiert werden (MODELISAR consortium, 2010), dass einer-
seits den Aufwand der Doppelentwicklung von den Modellen in verschiedenen
Umgebungen vermeiden kann, andererseits eine effiziente Erstellung komple-
xer domdneniibergreifender3? Modelle ermdglicht. Dies ist besonders dann
vorteilhaft, wenn die beteiligten Programme eigene Starke in den unterschied-

lichen Domédnen aufweisen (Belmon, Geng, & He, 2014), (Pillekeit, 2014).

4.3  MKS-Modell des Kupplungssystems

Das Kupplungssystem ist ein komplexer mechanischer Zusammenbau (siehe
Abbildung 1.2). Daraus folgt eine naheliegende Vorgehensweise der Modeller-
stellung, die darin besteht, dass die Submodelle aller Komponenten und kom-
plizierter Interaktionen zwischen den Komponenten zunichst komplett einzeln
entwickelt werden missen, um anschliefend im Rahmen des Aufbaus des

gesamten Modells des Kupplungssystems miteinander verbunden zu werden.

32 Dabei ist es zu beriicksichtigen, dass unter Domadne sowohl physikalische Bereiche, wie zum
Beispiel Mechanik und Hydraulik, als auch Signalglieder fiir die Regelungstechnik verstanden
werden.
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4.3.1 Submodelle einzelner Komponenten und Interaktionen
zwischen Komponenten

Die Entwicklung der Submodelle einzelner Komponenten des Kupplungssys-

tems besteht aus den folgenden Schritten:

° Aufbau des Submodells, das alle wesentlichen Eigenschaften der
Komponenten und Interaktionen nachbildet.

° Validierung des Submodells. Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass
nicht alle Modelle der Komponenten mit Hilfe von Messungen einzeln
gepriift werden kénnen. Dazu zahlt beispielsweise auch das Modell
der Tellerfeder, das nur zusammen mit den Interaktionsmodulen va-
lidiert werden kann.

o  Erstellung eines neuen Typs basierend auf dem validierten Submo-

dell, das fiir Simulationen bereitgestellt wird.

Zusammengefasst bedeutet dies, dass neue Typen sowohl aller in Abbildung 1.2
dargestellter Bauteile als auch Bauteileschnittstellen zur Simulation des Kupp-

lungssystems erarbeitet werden miissen.

4.3.1.1 Schwungrad

Um das statische bzw. dynamische Verhalten des Schwungrades im allgemei-
nen Fall komplett abzubilden, miissen nicht nur seine Tragheitseigenschaften
sondern auch Steifigkeiten modelliert werden. Diese Steifigkeiten beeinflussen
einerseits die Krafte und Verformungen wahrend der Betdtigung geringfligig,
andererseits wirken sie sich auf die Schwingungen innerhalb des Kupplungs-
systems aus. Dies fithrt aber zu einer gravierenden Erhohung der Berechnungs-
zeit, da das Schwungrad in der Regel ein sehr steifes Bauteil ist. Deswegen
werden die Steifigkeiten des Schwungrades nur dann ins System eingesetzt,
wenn es zur Simulation bestimmter Phdnomene zwingend erforderlich ist. Da

das Schwungrad Eigenfrequenzen aufweist, die deutlich oberhalb des fiir das
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Trennproblem relevanten Frequenzbereiches liegen, wird das mittels eines
Starrkorpers simuliert, dessen Dynamik durch folgende Gleichung beschrieben

werden kann:
Msjés = FWS+FDS+FBS+FKS' (4’.1)

wobei
X Spaltenmatrix der absoluten Freiheitsgrade des Schwungrades,
Ms;  Massenmatrix des Schwungrades,
Fys Kraftin der Verbindung mit der Kurbelwelle oder dem Schwingtisch,
Fps  Kraft in der Schnittstelle Deckel-Schwungrad,
Fgs  Kraft in der Schnittstelle Blattfederkraft-Schwungrad,
Fyxs  Kraft in der Schnittstelle Kupplungsscheibe-Schwungrad.

Hierbei ist zu bemerken, dass die Bewegungen des Schwungrades in bestimm-
ten Fallen auch direkt vorgegeben werden konnen. Dadurch wird aber die
Riickwirkung des Systems auf die Anregungsquelle verloren, was bei der Ana-

lyse der Simulationsergebnisse berticksichtigt werden soll.

Die Parametrierung des Submodells des Schwungrades kann mit Hilfe eines
CAD-Modells erfolgen, das alle erforderlichen Abmessungen aufweist. Dariiber
hinaus werden die Tragheitsdaten des Korpers beruhend auf der Geometrie,
Dichte und dem eingegebenen Koordinatensystem in der CAD-Umgebung

automatisch ermittelt.

4.3.1.2  Kupplungsscheibe

Die Kupplungsscheibe ist eine Baugruppe, die aus mehreren verschiedenarti-
gen Elementen besteht. Dazu gehdren sowohl Reibbeldge und Federsegmente,
die sich zwischen Anpressplatte und Schwungrad befinden, als auch eine Nabe,

die mit der Getriebeeingangswelle verbunden ist (siehe Abbildung 4.1).
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Reibbelag Nabe

— e
Federsegment Reibbelag

Abbildung 4.1

Konstruktion der Kupplungsscheibe

Aus der Konstruktion der Kupplungsscheibe folgt, dass die Massen bzw. Mas-
sentragheiten der Komponenten, vor allem der Beldge und der Nabe, beim
Aufbau des Modells berticksichtigt werden miissen. Dafiir konnen unterschied-
liche Vorgehensweisen eingesetzt werden. Die Trégheitseigenschaften der
Komponenten konnen beispielsweise mittels Starrkdrpern abgebildet werden.
Dies wird aber dazu fithren, dass nicht nur mehrere Freiheitsgrade ins Modell
eingefligt werden miissen, um die Simulation der Bewegungen der Komponen-
ten der Kupplungsscheibe zu ermoglichen, sondern auch mehrere Kontaktstel-
len vorgesehen werden miissen, um die Kupplungsscheibe mit anderen Ele-
menten des Kupplungssystems zu verbinden. Im Endeffekt fiihrt dieses Verfah-
ren einerseits zu einer wesentlichen Steigerung der Modellkomplexitat und der
Simulationszeit, andererseits werden die Ergebnisse der Simulationen mehre-
rer dynamischen Phanomene, wie zum Beispiel das Trennproblem oder das

Pedalkribbeln, dadurch unbedeutend beeinflusst33, da die eigene Dynamik der

33 Es ist hier zu bemerken, dass eine ausfiithrliche Modellierung der Kupplungsscheibe fiir Simulati-
on einiger dynamischen Phdnomene zwingend erforderlich ist. Ein bezeichnendes Beispiel dafiir
ist das sogenannte Eek-Noise.
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Komponenten der Kupplungsscheibe zur Simulation der obengenannten dyna-

mischen Phdanomene eine untergeordnete Rolle spielt.

Die andere Vorgehensweise besteht darin, Massen und Massentragheiten der
Komponenten der Kupplungsscheibe abhdngig von der Position der Bauteile
des Kupplungssystems zu verteilen. Das bedeutet, dass im Fall eines eingekup-
pelten oder gleitenden Kupplungssystems (siehe Abbildung 1.3) die Tragheits-
eigenschaften der Beldge bei der Parametrierung der Anpressplatte und des
Schwungrades beriicksichtigt werden und die Nabe zusammen mit der Ein-
gangswelle des Getriebes abgebildet wird. Wenn das Kupplungssystem sich im
ausgekuppelten Zustand befindet, kénnen die Tragheitseigenschaften der
Kupplungsscheibe in Bezug auf die Simulation der Axial- und Kippdynamik der
Kupplung und des Schwungrades komplett ausgeschlossen werden. Im Unter-
schied zum ersten Verfahren werden in diesem Fall keine Freiheitsgrade und
Kontaktstellen zur Simulation der Kupplungsscheibe benétigt. Dadurch bleiben

sowohl Simulationszeit als auch Giite der Simulationsergebnisse angemessen.

Auflerdem ist es erforderlich die nichtlineare Kraft-Verformungs-Kennlinie der
Segmente zur Simulation der Kupplungsscheibe zu modellieren. Dabei ist in
Betracht zu ziehen, dass die Federsegmente nicht nur infolge einer Anderung
des axialen Abstands zwischen Anpressplatte und Schwungrad geklemmt
werden, sondern auch bei einer Kippbewegung der Anpressplatte relativ zum
Schwungrad belastet werden. Um diesen Effekt zu beriicksichtigen, wird die
Kraft-Verformungs-Kennlinie der gesamten Kupplungsscheibe gleichmafiig in

Umfangsrichtung verteilt. Daraus ergibt sich, dass:

n

Fgsp = Z fresvi (Xps) (4.2)

i=1
wobei

Xps Spaltenmatrix der Anpressplattenfreiheitsgrade relativ zum

Schwungrad,
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Fxsg  Gesamtkraft im Kontakt zwischen der Kupplungsscheibe und der An-
pressplatte,
frspi Kraft-Verformungs-Abhangigkeit des Kupplungsscheibensegments,

n Anzahl der Segmenten der Kupplungsscheibe.

Wie aus Abbildung 4.2 (a) hervorgeht, werden sechs Compounds dafiir einge-
setzt, die entsprechend ein Sechstel der gesamten Belastungskurve der Kupp-

lungsscheibe abbilden (siehe Abbildung 4.2 (b)).

(@)
Verbindung mit der AP
Compound: Segment der KSB
© m
Ej E] E] gl Sl
O \
Verbindung mit dem SR
(b)
&
s
N
Verformung
Abbildung 4.2

Modell der Kupplungsscheibe
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Um dieses Submodell zu parametrieren, wird die Geometrie der Kupplungs-
scheibe bendétigt, die in Zeichnungen zu finden ist. Dariiber hinaus ist es erfor-
derlich, die Kraft-Verformungs-Kennlinie vorzugeben, die entweder mit Hilfe
von FE-Berechnungen ermittelt werden kann, oder messtechnisch erfasst

werden kann.

4.3.1.3  Anpressplatte

Die Anpressplatte ist eine sehr steife Komponente des Kupplungssystems. Die
Ursache dafiir besteht einerseits in deren Form, einem dicken ringférmigen
zylindrischen Korper (siehe beispielsweise Abbildung 2.6), andererseits aber
auch in deren Material, welches in der Regel Gusseisen ist. Das flihrt dazu, dass
sich die Anpressplatte im relevanten Frequenzbereich wie ein Starrkorper

verhélt und entsprechend abgebildet werden kann.

Um die Simulation der in der Aufgabestellung festgelegten Bewegungen zu
ermdglichen, verfiigt die Anpressplatte liber die relativen Axiale- zpg und

Kippfreiheitsgrade3* ¢pg, Yps, die wie folgt beschrieben werden kénnen:

Mp(¥ps + Xs) + Dpsxps = Fgp + Frp + Fyp (4-3)
mit

0
0 n

— | Zps — Z

Xpg = , Frp = F. .,
PS ©ps TP - tpi
Yps

0

34 Die Freiheitsgrade der Anpressplatte sind relativ zum Schwungrad bzw. zu der Deckelverschrau-
bungsebene im Modell eingebaut. In der Abbildung 4.3 ist die Anpressplatte mittels einer Scheibe
und des Koordinatensystems P und das Schwungrad mit Hilfe des Koordinatensystems S darge-
stellt. Wie in Abbildung 4.3 zu erkennen ist, darf das Koordinatensystem P sich relativ zum Koor-
dinatensystem S entlang Z-Achse verschieben bzw. um X- und Y-Achsen drehen.
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wobei
Mp  Massenmatrix der Anpressplatte,
Dps  Matrix der Dampfungskonstanten,
Fgp  Kraftin der Schnittstelle Blattfederkraft-Anpressplatte,
Fip;  Kraftin der Schnittstelle Tellerfedersegment-Anpressplatte,
Fgp  Kraft in der Schnittstelle Kupplungsscheibe-Anpressplatte,
n Anzahl der Segmente der Tellerfeder.
€Y
v 4
S X
Abbildung 4.3

Anpressplatte P mit den Freiheitsgraden relativ zum Schwungrad S

Die Parametrierung des Submodells der Anpressplatte ist mehrstufig. Ein Teil

der Eingabeparameter lasst sich im Vorfeld bestimmen und vorgeben. Dazu

gehoren alle geometrischen Eingabewerte und Tragheitsdaten der Anpressplat-

te, die mittels eines CAD-Modells ermittelt werden konnen. Der andere Teil der

Eingabedaten kann nur nach dem Modellzusammenbau fein justiert werden.

Darunter werden alle Dampfungskonstanten verstanden, die beruhend auf

dynamischen Messungen angepasst werden miissen.
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4.3.1.4 Blattfedern

Wie in Kapitel 1.3.1 erwdhnt wurde, weisen die Blattfedern mehrere Funktio-
nen auf. Einerseits werden diese Bauteile eingesetzt, um einen Teil des Motor-
momentes bis zur Anpressplatte weiterzuleiten. Andererseits wird es mittels
der Blattfedern gewahrleistet, dass die Anpressplatte der Tellerfeder beim

Ausrticken folgt.

Um diese Funktionen zu erfiillen, werden die Blattfedern zwischen dem unte-
ren Teil des Deckels und der Anpressplatte mit einer Vorspannung eingebaut.
Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die Blattfederpakete gleichmafig in Um-

fangsrichtung verteilt werden.

Die Blattfedern werden in der Regel mit Hilfe vorgespannter Federn abgebildet,
deren Positionen im Modell den Lagen der Blattfederpakete im Kupplungssys-
tem entsprechen. Daraus ergibt sich, dass die Kraft aller Blattfedern Fy folgen-

derweise ermittelt werden kann:

Fp = Z filxps), 4.4)
i=1

wobei

n Anzahl der Blattfederpakete im Kupplungssystem.

In Abbildung 4.4 ist die Abhdngigkeit der Kraft von der Verformung der Blattfe-
der im Fall einer rein axialen Bewegung der Anpressplatte relativ zum
Schwungrad dargestellt. Hierbei ist zu bemerken, dass die maximale Blattfe-

derkraft dem eingeriickten Zustand des Kupplungssystems entspricht.
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Kraft

Verformung

Abbildung 4.4

Kraft-Verformungs-Kennlinie der Blattfeder

Da die Anpressplatte nur Axial- und Kippfreiheitsgrade relativ zum Deckel
aufweist3>, ist die effektive Steifigkeit der Verbindung3¢ zwischen den beiden

Koérpern abhangig von der Belastungsrichtung:

e  steif bzw. starr in Torsions- und Radialrichtung,

e relativ weich bei den Axial- und Kippverformungen.

Um die Eingabewerte fiir dieses Submodell zu ermitteln, sind in der Regel
Messungen am Priifstand erforderlich. Die Ursache dafiir besteht darin, dass
nicht alle Eingabeparameter mittels Simulationen gefunden werden kénnen.
Dazu zahlt die Vorspannkraft der Blattfeder in axialer Richtung, die unter
anderem auch vom Vernietungsvorgang bei der Fertigung des Kupplungssys-
tems abhdngig ist. Dabei ist zu beriicksichtigen, dass das eingesetzte Messver-
fahren der Vorspannkraft erlaubt, die Steifigkeit aller Blattfedern im Zusam-

menbau zu bestimmen. Aufier obengenannter Eingabewerte miissen noch

35 Das Verdrehen der Anpressplatte wird vernachlassigt, weil diese Bewegung fiir die hier zu
analysierende Phanomene eine untergeordnete Rolle spielt.
36 Ein Einfluss der Tellerfeder wird in diesem Fall unberticksichtigt gelassen.
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verschiedene geometrische Parameter eingegeben werden, die in der Regel bei

der Konstruktion festgelegt werden (Zeichnungsangaben).

4.3.1.5 Deckel

Unter dem Deckel wird ein relativ steifes Bauteil verstanden, das alle anderen
Komponenten der Kupplung zusammenfasst. Das bedeutet, dass sowohl die
Blattfedern und dadurch die Anpressplatte, als auch die Tellerfeder und die
Stiitzfeder mit dem Deckel verbunden werden (siehe Abbildung 1.2). Aufler-
dem muss noch berticksichtigt werden, dass die Kupplung und das Schwungrad
mit Hilfe des Deckels miteinander aggregiert werden. Dies deutet darauf hin,
dass unterschiedliche Einschliisse vorgesehen werden miissen, um den Zu-
sammenbau aller obengenannter Komponenten der Kupplung bzw. des Kupp-

lungssystems zu ermdglichen.

Dariiber hinaus ist auch erforderlich, die axiale Verformung des Deckels abzu-
bilden, weil einerseits das statische Verhalten der Kupplung (siehe Abbildung
1.3), andererseits die Dynamik des Kupplungssystems davon bedeutend beein-
flusst werden. Um die Abhangigkeit der Kraft von der Verformung des Deckels
zu untersuchen, wurden FE-Berechnungen durchgefiihrt. Die Berechnungser-
gebnisse haben nachgewiesen, dass die Steifigkeit dieser Komponente im
Bereich relevanter Krafte linear simuliert werden kann. Zudem wurde der Wert

der Steifigkeit des Deckels aus diesen Ergebnissen abgeleitet.

Da der Deckel ein relativ schweres Bauteil ist, miissen noch dessen Tragheitsei-
genschaften modelliert werden. Dafiir werden die Massen und Massentraghei-
ten dieser Komponente zwischen den zwei mittels der Feder verbundenen
Starrkoérpern geteilt, die die Bewegungen der verschiedenen Deckelteile abbil-
den. Da ein Teil des Deckels mit dem Schwungrad direkt verbunden ist, wird
nur ein relativer Freiheitsgrad notig, um diese Komponente des Kupplungssys-

tems zu beschreiben:
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Mp, (¥ps + Xs) + DpsXps + Cpsxps = Fsp + Fgp + Frp + Frp , (4.5)
mit
0
(o) .
z
Xps = | 85 |, Frp ZZFtdix
\e) 7
0
wobei

Xps  Spaltenmatrix der Deckelfreiheitsgrade relativ zum Schwungrad,
Mp, Massenmatrix des Deckelteils,

Dps  Matrix der Dampfungskonstanten des Deckels,

Cps  Steifigkeitsmatrix des Deckels,

Fsp  Kraft in der Schnittstelle Schwungrad-Deckel,

Fgp  Kraft in der Schnittstelle Blattfeder-Deckel,

Fiq; Kraftin der Schnittstelle Tellerfedersegment-Deckel,

Frp  Kraftin den Schnittstelle Stiitzfeder-Deckel,

n Anzahl der Segmente der Tellerfeder.

Es ist in Betracht zu ziehen, dass die Tragheitseingaben einzelner Deckelteile
mittels eines CAD-Modells berechnet werden kénnen. Aufierdem kdnnen auch
alle fiir die Parametrierung des Deckels notigen Geometrieeingaben daraus

abgeleitet werden.

Um die Dampfungskonstante des Deckels Dj, zunichst naherungsweise zu

bestimmen, wird das folgende Verhaltnis eingesetzt:
DDZ = 0,01 Cp,Mp, (4’.6)

wobei unter cp, die Deckelsteifigkeit und unter m; die Deckelmasse verstan-
den werden (Dresig, 2006), (ITI GmbH, 2010). Fiir die exakte Erfassung der

Dampfungskonstante des Deckels sind dynamische Messungen erforderlich.
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4.3.1.6  Stitzfeder

Die Stiitzfeder ist ein vorgespanntes elastisches Element, das zwischen dem
Deckel und der Tellerfeder eingebaut wird, um die Kontaktstelle zwischen den
obengenannten Komponenten unabhingig von der Position des Ausriicklagers
und der Dynamik des Kupplungssystems vorgespannt zu halten. Daraus folgt,
dass sich ein Teil der Stiitzfeder zusammen mit dem Deckel bewegt und tliber
dessen Freiheitsgrade abgebildet werden kann. Anderer Teil wird seitens der
Tellerfeder beansprucht. Dabei ist zu beachten, dass ein zusatzlicher Freiheits-
grad in axialer Richtung erforderlich ist, da die Stiitzfeder und die Tellerfeder
mit Hilfe einer speziellen Kontaktschnittstelle mit Abrollen und Reibung ver-

bunden sind. Daraus folgt die Gleichung des Modells der Stiitzfeder:

Mg (Xrp + Xp) + DrpXgp + frp (Xgp) = Fpr + Frg, 4.7)
mit
0
0 n
z
Xgp = SD , Xp = Xps +Xs, FTR=thri'
0 i=1
0
wobei

Xgp Spaltenmatrix der Freiheitsgrade der Stiitzfeder relativ zum Deckel,
Mg, Massenmatrix des Teils der Stiitzfeder,

Dgrp Matrix der Dampfungskonstanten der Stiitzfeder,

frp  Kraft-Verformungs-Abhdngigkeit der Stiitzfeder,

Fpr  Kraft in der Schnittstelle Deckel-Stiitzfeder,

Fi;  Kraftin der Schnittstelle Tellerfedersegment-Stiitzfeder,

n Anzahl der Segmente der Tellerfeder.
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Da die Geometrie der Stiitzfeder die Krafteingriffspunkte bestimmt und da-
durch das Verhalten der Tellerfeder beeinflusst, miissen die zur Modellerstel-

lung erforderlichen geometrischen Merkmale auch berticksichtigt werden.

Aus dem Submodell der Stiitzfeder ergibt sich, dass eine Menge Daten fiir
dessen Parametrierung notwendig ist. Mehrere Parameter davon kénnen mit
Hilfe des CAD-Modells der Stiitzfeder ermittelt werden. Dazu zdhlen nicht nur
die unterschiedlichen geometrischen Werte, sondern auch die Masse und der
Tragheitstensor der Stiitzfeder. Andere Eingaben, wie zum Beispiel die Vor-
spannkraft und die Steifigkeit bzw. die Kraft-Weg-Kennlinie, fordern FE-

Berechnungen oder Messungen.

4.3.1.7 Tellerfeder

Die Tellerfeder ist ein elastisches Bauteil der Kupplung, welches das dynami-
sche Verhalten der Anpressplatte mafdgeblich beeinflusst. Daraus folgt, dass
diese Komponente ausfiihrlich abgebildet werden muss, um die Dynamik des
Kupplungssystems vollstandig zu erfassen. Dabei ist zu berticksichtigen, dass
das Modell der Tellerfeder auch auf ein Kippen der Anpressplatte korrekt
reagieren muss, um die in der Aufgabenstellung angefiihrten Anforderungen
des Modells zu erfiillen. Das fiihrt dazu, dass die Tellerfeder (siehe Abbildung
4.5 (a)) ahnlich wie die Kupplungsscheibe (siehe 4.3.1.2) mittels mehrerer in
Umfangsrichtung verteilter und miteinander verbundener Segmente (siehe

Abbildung 4.5 (b)) modelliert wird.

Um das Modell der einzelnen Segmente zu erstellen, wird angenommen, dass
sowohl das Verhalten eines Segments der Tellerfeder, als auch die Belastungen
im Kupplungssystem, die auf dieses Segment wirken, axialsymmetrisch be-
trachtet werden kénnen. Daraus ergibt sich, dass die einzelnen Tellerfederseg-
mente zweidimensional simuliert werden konnen, oder, anders formuliert, ein
entsprechend belasteter 2D-Querschnitt (siehe Abbildung 4.6 (b)) der Tellerfe-
der statt eines 3D-Segments (siehe Abbildung 4.6 (a)) modelliert werden kann.
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(b)
 —
Abbildung 4.5
Tellerfeder und Segmenten der Tellerfeder
(a) (b)
Zunge Zunge

Kraftrand Kraftrand

Abbildung 4.6

Segment der Tellerfeder und Querschnitt der Tellerfeder im Zungenbereich

Die obengenannte Annahme fiihrt dazu, dass die Einfliisse einiger 3D-
Verformungen der Tellerfeder auf3er Acht gelassen werden. Ein bezeichnendes
Beispiel dafiir ist die Herausbildung der Wellen an der Oberflache des Tellerfe-

derkraftrandes in Umfangsrichtung, die einerseits die Kréfte im Segment beein-
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flussen, andererseits auch den Abhub im Kupplungssystem reduziert. Aber
hierzu ist zu betonen, dass die Einfliisse solcher Effekte auf Ergebnisse dynami-
scher Untersuchungen in der Regel vernachldssigbar klein sind. Daraus folgt,

dass die durch diese Annahme verursachten Fehler auch klein sind.

Bei der Modellierung des Tellerfedersegments muss noch berticksichtigt wer-
den, dass dessen Teile wihrend des Betdtigungsvorgangs verschiedenartig
belastet und verformt werden. Dieses komplexe Verhalten ist die Folge von
Ausfithrung, Materialeigenschaften und Kontakten der Tellerfeder zu anderen
Bauteilen. Dabei ist auch in Betracht zu ziehen, dass nicht alle axialsymmetri-
schen Verformungen des Tellerfedersegments eine relevante Rolle spielen und
konsequenterweise abgebildet werden miissen. Um die fiir die Dynamik des
Kupplungssystems wesentliche Merkmale des Verhaltens der Tellerfeder zu
ermitteln, werden diese Teile des Tellerfedersegments, ndmlich der Kraftrand

und die Zungen (siehe Abbildung 4.6), zuniachst einzeln betrachtet.

Der Kraftrand der Tellerfeder ist ein geschlossener Ring, der zwischen der
Anpressplatte und dem Deckel wirkt (siehe Abbildung 1.2). Die Hauptfunktion

des Kraftrandes besteht in der Erzeugung einer bestimmten axialen Kraft, die:

e im eingekuppelten Zustand des Kupplungssystems die Kupplungs-
scheibe vollstindig verklemmt und dadurch die Ubertragung des Mo-
tormoments gewdahrleistet,

e in der Gleitphase und im ausgekuppelten Zustand eine verntinftige

Steuerung der Kupplung erméglicht.

Um diese Anforderungen zur Auslegung des Kupplungssystems zu erfiillen,
konnen unterschiedliche geometrische Werte und Herstellungsparameter
angepasst werden, die die Belastungskurve des Tellerfederkraftrandes

beeinflussen.
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Zur Erstellung des Modells des Kraftrandes des Tellerfedersegments werden
zwei zusatzliche Annahmen getroffen (Kiinne, 2007). Zunachst wird angenom-
men, dass jeder Querschnitt des Kraftrandes sich um einen sogenannten Stiilp-
mittelpunkt drehen kann, wobei der Stiilpmittelpunkt sich nur axial bewegen
kann. Das bedeutet, dass ein Durchmesser innerhalb des Tellerfederkraftrandes
zur Verfiigung steht, ndmlich der Durchmesser des Stiilpmittelpunktkreises,
der keine Bewegungen in radialer Richtung aufweist. Die zweite Annahme
besteht darin, dass der Querschnitt des Kraftrandes immer rechteckig bleibt.
Diese Annahme deutet darauf hin, dass die Verformungen des Querschnittes

unberticksichtigt bleiben.

Beruhend auf den oben angefiihrten Annahmen kann ein Modell des Kraftran-
des des Tellerfedersegments erstellt werden, das nur zwei Freiheitsgrade hat,
da der Stiillpmittelpunkt in radialer Richtung fixiert ist (siehe Abbildung 4.7).
Um dieses Compound mit anderen Elementen zu verbinden, werden die An-
schlussstellen vorgesehen, die in Abbildung 4.7 mit Hilfe von Kreisen gekenn-
zeichnet sind. Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass nur die Kraftelemente mit
dem Compound verbunden werden diirfen, die die bezogen auf den Stiilpmit-
telpunkt umgerechneten Krafte und Momente zur Verfiigung stellen. Im Rah-
men dieses Modells wird die Umrechnung mittels eines speziellen Compounds
durchgefiihrt, dass eine Kontaktstelle mit Abrollen und Reibung zwischen den
zwei benachbarten Starrkorpern abbildet (siehe 4.3.1.9). Aufderdem muss noch
die Wirkung der Tellerfederzungen auf den Tellerfederkraftrand berticksichtigt
werden. Darunter werden eine Kraft in axialer Richtung und ein Moment
verstanden, die das Kraftrandsegment entsprechend belasten (siehe

Abbildung 4.7).
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'H> O < Bewegung des Stiilpmittelpunkts
in radialer Richtung

_ Bewegung des Stiilpmittelpunkts
7 Q O =< in axialer Richtung

E@ @E A O < Drehbewegung des Querschnittes

um den Stiillpmittelpunkt

wobei =& _, &= —Kraft

")— —Vorgabe -6@@- —Moment
—0— —Masse ?E —translatorischer Dampfer

—R _ Drehtragheit 'G-(:—G- —rotatorischer Dampfer

Freie Anschliisse = Verbindung zum Inertialsystem

Abbildung 4.7

Modell des Kraftrandes des Tellerfedersegments

In der Beschreibung der Hauptfunktion des Tellerfederkraftrandes wurde
erlautert, dass sie in der Erstellung einer axialen Kraft im Kupplungssystem
besteht. Diese axiale Kraft ist eine Riickstellkraft, die infolge der Verformung
des Kraftrandes entsteht. Da der Kraftrand im unbelasteten Zustand in der
Regel die Form eines Kegelstumpfs hat, ist seine Kraft-Verformungs-Kennlinie
stark nichtlinear (siehe Abbildung 4.8 (b)). Um diese Kennlinie zu erfassen,

stehen folgende Moglichkeiten zur Verfligung:

e  Messungen mittels Vorrichtungen, wobei zwei ringformige Korper

statt der Anpressplatte und des Deckels eingesetzt werden.
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Messungen mit dem Einsatz der Komponenten der Kupplung. Das be-
deutet, dass der Tellerfederkraftrand zwischen Anpressplatte und
Deckel belastet wird (siehe Abbildung 4.8 (a)).

FE-Berechnungen. Dabei ist zu beriicksichtigen, dass eine Reihe von
Simulationen durchgefiihrt werden muss, um die fiir die Qualitat der
Kennlinienermittlung relevanten Abschnitte des Herstellungsprozes-
ses abzubilden.

Almen-Laszlo-Theorie (Kiinne, 2007). Darunter wird ein Berech-
nungsverfahren verstanden, das eine Moglichkeit bietet, die Belas-

tungskurve naherungsweise zu ermitteln.

(b)
Deckel
/ I =
—J ﬁ; n G
A

/ \ Verformung

Anpressplatte Tellerfeder

Abbildung 4.8

Messung des Tellerfederkraftrandes und ausgewertete Messergebisse

Hierzu ist noch zu bemerken, dass die erfasste Kraft-Weg-Kennlinie von der

Geometrie der Korper abhéngig ist, die den Kraftrand beriihren. Das fiihrt dazu,

dass die Kennlinie neu bestimmt werden muss, falls sich die Geometrie eines

benachbarten Bauteils andert. Um einen Datensatz der Tellerfeder zu erstellen,

der von den anderen Bauteilen des Kupplungssystems unabhangig ist, wird die
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Kraft-Weg-Kennlinie F(x) in einen Momenten-Winkel-Zusammenhang M («)

umgewandelt. Dafiir werden folgende Gleichungen verwendet37:

h—x=Mtan(a)+M, (4.8)
2 cos(a)

__F (da—d)

~ cos(a) ( 2 cos(a) tlats+n) tan(a)) ' (4.9)

Abbildung 4.9

Geometrie des Querschnittes des Tellerfederkraftrandes mit den Auflagen

37 Alle Bezeichnungen aus (4.8) und (4.9) werden in Abbildung 4.9 erlautert.
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Die ermittelte Momenten-Winkel-Kennlinie wird ins Modell des Tellerfeder-
kraftrandes eingesetzt, um die Wirkung der Riickstellkraft zu beriicksichtigen.
Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass unter Winkel ¢ der Drehwinkel des Trag-
heitselements (siehe Abbildung 4.7) verstanden wird. Beruhend auf dem Win-
kel a und der Kennlinie M (a) wird ein Moment berechnet, das auf das obenge-

nannte Tragheitselement wirkt.

Um das Modell des Kraftrandes des Tellerfedersegments vollstdndig zu para-
metrieren, sind aufer der Kennlinie noch Geometrieeingaben und Masse bzw.
Massentragheit erforderlich. Diese Eingabewerte konnen beispielsweise aus
dem CAD-Modell abgeleitet werden, wobei einige Besonderheiten beachtet
werden miissen. Da nur ein Segment mit Hilfe dieses Modells beschrieben wird,
muss ein entsprechender Teil der Tellerfeder herausgeschnitten werden. Dann
wird ein Koordinatensystem speziell zur Analyse der Tragheitseigenschaften
eingefiigt, wobei eine Achse tangential zum Stiilpmittelpunktkreis im Stiilpmit-
telpunkt gerichtet ist. Das Ergebnis dieser Analyse, namlich die Komponente
des Tragheitstensors, die fiir die Drehbewegung um diese Achse relevant ist,
wird ins Modell des Kraftrandes als Massentrdgheit des Tragheitselements

vorgegeben.

Dariiber hinaus miissen noch die Dampfungskonstanten der beiden Freiheits-
grade des Modells des Kraftrandes festgelegt werden, deren Werte dhnlich zur
Parametrierung der Anpressplatte mittels dynamischer Messungen bestimmt

werden konnen.

Das entwickelte Modell ist in der Lage, Bewegungen des Segments des Tellerfe-
derkraftrandes zu simulieren. Aber, um das statische bzw. dynamische Verhal-
ten der Tellerfederzungen abzubilden, muss dieses Modell noch entsprechend

erweitert werden.
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Da die Tellerfederzungen als elastische Hebel dienen, ist es zwingend erforder-
lich, sowohl axiale als auch radiale Bewegungen der Spitzen exakt zu erfassen.
Die Ursache dafiir besteht darin, dass die Verschiebungen der Zungenspitzen
die Hebelarme und entsprechend die Kradfte und Bewegungen innerhalb des

Kupplungssystems bestimmen.

Zur Simulation der Bewegungen der Zungenspitzen bzw. deren Position im
belasteten Zustand werden zwei zusatzliche Freiheitsgrade ins Modell des

Tellerfedersegments eingefiigt (siehe Abbildung 4.10).

A

ﬁ Bewegung der Zungenspitzen
Ny @ O in radialer Richtung

@ O = Bewegung der Zungenspitzen
- in axialer Richtung

e O =< Drehbewegung der Zungenspitzen

wobei —@— Masse
<¥— - rotatorische Vorgabe — Kraft

Freie Anschliisse = Verbindung zum Inertialsystem

Abbildung 4.10

Modell der Tellerfederzungen des Tellerfedersegments
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Um die Krafte in den Tellerfederzungen zu ermitteln, miissen zunachst deren
Verformungen erfasst werden. Dafiir muss zusatzlich zu dem oben angefiihrten
belasteten Zustand noch ein unbelasteter Zustand betrachtet werden, wobei
der nur von der Geometrie der Tellerfeder und der Bewegung bzw. Drehung
des Kraftrandes abhéngig ist. Das bedeutet, dass die Verformungen der Teller-

federzungen in jedem Simulationsschritt zur Verfiigung stehen.

Dartiber hinaus sind zur Berechnung die Abhdngigkeiten der Krafte von den
Verformungen der Tellerfederzungen in unterschiedlichen Richtungen erfor-
derlich. Dabei ist zu beriicksichtigen, dass dies die nichtlinearen Zusammen-
hinge sind, die nicht nur von den konstanten vorgegebenen Parameter, wie
zum Beispiel der geometrischen Grofden im unbelasteten Zustand oder Materie-
leigenschaften der Tellerfederzungen, sondern auch von deren Verformungen

abhéangig sind.

Die obengenannten Zusammenhdnge werden mittels FE-Berechnungen ermit-
telt38. Dafiir wird ein Segment der Tellerfeder, das alle verschiedenen Formen
der Zungen bzw. der Zungenfenster aufweist, aus dem CAD-Modell ausgeschnit-
ten und in Abaqus importiert (siehe Abbildung 4.11). Dann werden die Rand-
bedingungen zur Erfassung der Steifigkeit der Tellerfederzungen im CAE-
Modell vorgegeben. In Abbildung 4.11 werden alle fiir FE-Berechnung nétigen

Randbedingungen beziffert, wobei die Zahlen das Folgende kennzeichnen:

e Die Bewegungen der mit Hilfe von Kegeln markierten Knoten, die zu
dem aufderen Auflagedurchmesser des Tellerfederkraftrandes geho-
ren (siehe Abbildung 4.9, d,), sind in axialer Richtung (siehe Abbil-
dung 4.11, Z-Achse) gesperrt.

38 Die hier aufgefiihrten FE-Berechnungen wurden in Zusammenarbeit mit Herrn Dipl. Ing. Notter
durchgefiihrt.
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e Die gekennzeichneten Knoten, die sich auf dem inneren Auflage-
durchmesser des Tellerfederkraftrandes befinden (siehe Abbildung
4.9, d;), werden in axialer Richtung fixiert. Dabei ist in Betracht zu

ziehen, dass die axialen Positionen dieser Knoten eine sogenannte

Planlage3? des Tellerfederkraftrandes gewahrleisten miissen.

Abbildung 4.11

FE-Modell eines Segments der Tellerfeder

39 Unter der Planlage wird ein belasteter Zustand des Tellerfederkraftrandes verstanden, bei dem
der Winkel a gleich Null ist (siehe Abbildung 4.9).

119



MKS-Modell des Kupplungssystems. Numerische Untersuchung des Trennproblems

e  Die Bewegungen der Schnittflichen des Tellerfederkraftrandes wer-
den in Umfangsrichtung gesperrt. Diese Randbedingungen sind er-
forderlich, weil unter Beriicksichtigung der Symmetrie der Tellerfe-
der nur deren Drittel berechnet wird, um die Simulationszeit zu re-
duzieren.

e Die Bewegungen der Knoten der Zungenspitzen werden in radialer
und axialer Richtung (siehe Abbildung 4.11, R- und Z-Achsen des zy-
lindrischen Koordinatensystems) vorgegeben, um die Tellerfeder-

zungen zu verformen.

Als Ergebnisse der FE-Analyse dienen die radialen und axialen Kréfte, die in
Abhangigkeit der vorgegebenen Verformungen der Tellerfederzungen ermittelt
werden. Daraus folgt, dass mehrere FE-Berechnungen durchgefiihrt werden
miissen, um die Zusammenhdnge fiir einen relevanten Verformungsbereich der
Tellerfederzungen zu bestimmen. Dabei ist zu beachten, dass dieser Bereich
ausreichend grof3 sein soll, da nicht nur die Zungenverformung wahrend eines
statischen Betidtigung des Kupplungssystems, sondern auch das Verhalten der
Tellerfederzungen bei verschiedenartigen dynamischen Phianomenen abgebil-

det werden muss.

Weil die Ergebnisse der FE-Berechnungen fiir die Parametrierung des Modells
der Tellerfederzungen eingesetzt werden, miissen die Zusammenhéange in einer
fiir SimulationX geeigneten Form zur Verfiigung gestellt werden. Dazu zahlen
unter Umstdnden Kraft-Verformungs-Kennfelder, wie in Abbildung 4.12

dargestellt.

Wie aus den Randbedingungen hervorgeht, werden die Kennfelder fiir eine
bestimmte Lage des Tellerfederkraftrandes, namlich die Planlage, erfasst. Das
bedeutet, dass die Komponenten der Verformungen der Tellerfederzungen
bezogen auf ein Koordinatensystem umgerechnet werden miissen, das sich mit

dem Tellerfederkraftrand um den Stiilpmittelpunkt dreht:
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xF =R_ x!, (4.10)
mit
_ (cos(a) sin(a)
Ra= (—sin(a) cos(a))'

wobei unter @ der Winkel des Kraftrandes (siehe Abbildung 4.9), unter x/ und
xF die Komponenten der Verformungen im Inertialsystem und im Kraftrandko-

ordinatensystem verstanden werden.

radiale Kraft
axiale Kraft

axiale radiale axiale radiale
Verformung  Verformung Verformung  Verformung
Abbildung 4.12

Kraft-Verformungs-Kennfelder

Beruhend auf den simulierten Verformungen und vorgegebenen Kennfeldern
werden die Komponenten der Zungenkraft eines Tellerfedersegments im
Kraftrandkoordinatensystem berechnet. Um die Kréfte im Inertialsystem zu

ermitteln, die einerseits zur Modellierung der Zungen erforderlich sind (siehe
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Abbildung 4.10), andererseits im Modell des Kraftrandes verwendet wurden

(siehe Abbildung 4.7), wird folgende Formel eingesetzt:
F! =R, FF, (4.11)
mit

a

(cos(a) —sin(oc))
sin(a) cos(a) /'’
wobei unter F! und FF die Zungenkraftkomponenten im Inertialsystem und im

Kraftrandkoordinatensystem verstanden werden.

Um das Modell der Tellerfederzungen zu vervollstindigen, miissen noch die
Dampfungskrafte abgebildet werden. Dafiir werden die Geschwindigkeiten der
Verformungen der Zungen berechnet und mit den Dampfungskonstanten
multipliziert. Die dadurch errechneten Krafte werden zusammen mit den
Federkréften (4.11) ins Modell des Tellerfedersegments eingebaut. Dabei ist in
Betracht zu ziehen, dass die Dampfungskonstanten zunichst mittels des Ver-
haltnisses (4.6) erfasst werden kdnnen, wobei die linearisierte Steifigkeit und
Masse der Zungen statt Deckelsteifigkeit und Deckelmasse verwendet werden
miissen. Fiir eine feinere Justierung der Dampfungskonstanten kénnen die

Ergebnisse der dynamischen Messungen eingesetzt werden.

Dariiber hinaus miissen noch verschiedene Geometrieparameter im Modell der
Tellerfederzungen eingegeben werden. Die Mehrheit davon kann direkt aus
einer Zeichnung abgelesen werden. Aber manche Parameter, die zur Herausbil-
dung der Asymmetrie im Kupplungssystem eine signifikante Rolle spielen, wie
zum Beispiel der Zungenschlag, konnen nur mit Hilfe von Messungen ermittelt

werden.

Da das Modell der Tellerfederzungen zwei Freiheitsgrade aufweist, die mittels
Starrkorpern abgebildet sind, muss noch deren Masse festgelegt werden. Dafiir

kann ein Teil des CAD-Modells der Tellerfeder analysiert werden. Dabei ist aber
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zu bertcksichtigen, dass diese Masse relativ ungenau erfasst werden darf, da

die Tellerfederzungen in der Regel in Kontakt mit dem Ausriicklager stehen.

Dadurch ist der Einfluss der Masse der Tellerfederzungen unbedeutend.

Nach der Parametrierung ist das Modell der Tellerfederzunge vollstindig.

Beruhend auf diesem Modell und dem Modell des Kraftrandes kann ein Com-

pound des Tellerfedersegments erstellt werden, der das axialsymmetrische

Verhalten der Tellerfeder ausreichend detailliert beschreiben kann:

mit

M Xy + de(xp, %) + fr (xe) = Fpr + Fre + Fge + Fgy s (4.12)
XaRr qu
_ Xar . _ daR
S e di(xo %) = De Xrz = Xrzo
Xaz Xaz = Xazo
0
fu(aqr)
X =
e =\ r )
faZ (xt)

Spaltenmatrix der absoluten Freiheitsgrade des Tellerfedersegments,
axiale Bewegung des Stiilpmittelpunkts des Kraftrandes,

Drehung um den Stiilpmittelpunkts des Kraftrandes,

radiale Bewegung der Tellerfederzungen,

axiale Bewegung der Tellerfederzungen,

radiale Geschwindigkeit der Tellerfederzungen im unbelasteten Zu-
stand aufgrund der Bewegung des Kraftrandes,

axiale Geschwindigkeit der Tellerfederzungen im unbelasteten Zu-
stand aufgrund der Bewegung des Kraftrandes,

Massenmatrix des Tellerfedersegments,

Matrix der Dampfungskonstanten des Tellerfedersegments,

Momenten-Winkel-Abhangigkeit des Tellerfederkraftrandes
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frz  radiale Kraft-Verformungs-Abhangigkeit der Tellerfederzungen,
fuz  axiale Kraft-Verformungs-Abhangigkeit der Tellerfederzungen,
F,¢  Kraftin der Schnittstelle Anpressplatte-Tellerfedersegment,

F,.  Kraftin der Schnittstelle Stiitzfeder-Tellerfedersegment,

Fs:  Kraftin der Schnittstelle Deckel-Tellerfedersegment,

F,;  Kraftin der Schnittstelle Ausriicklager-Tellerfedersegment.

Um das 3D-Submodell der Tellerfeder zu erstellen, miissen mindestens sechs
gleichmafiig verteilte Compounds des Segments ins Modell des Kupplungssys-
tems eingebaut werden (siehe Abbildung 4.13). Dabei ist zu beachten, dass
jedes Compound mit Hilfe spezieller Kontaktschnittstellen mit Abrollen und
Reibung (siehe 4.3.1.9) mit den Submodellen der Anpressplatte, des Deckels,

der Stiitzfeder und des Ausricklagers verbunden ist.

Dariiber hinaus miissen die benachbarten Compounds miteinander gekoppelt
werden, da der Tellerfederkraftrand ein geschlossener Ring ist. Dabei ist in
Betracht zu ziehen, dass diese Kopplungen laut der FE-Analyse im relevanten
Belastungsbereich linear abgebildet werden diirfen. Das fiilhrt dazu, dass die
Drehfreiheitsgrade der Segmente des Kraftrands mittels linearer Federn ver-
bunden werden (siehe Abbildung 4.13), wobei deren Steifigkeit ¢, mit Hilfe der
FE-Berechnungen ermitteln wurde. Auferdem miissen noch die Dampfungs-
konstanten vorgegeben werden, die basierend auf den dynamischen Messer-

gebnissen abgeschatzt werden kénnen.
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Verbindung mit der DC Verbindung mit der AL
oO<— >0

Compound: Segment der TF

~— =~ AN Vi 7

| Kopplungen der Segmente der TF |

O=—-o Verbindung mit dem SF Verbindung mit der AP ——> @)

Abbildung 4.13
Modell der Tellerfeder

Im Endeffekt ergibt sich ein Gleichungssystem zur Beschreibung der

Tellerfeder:

Mrir + dp(xp,%7) + fr(x7) = Fpr + Fgr + Fpr + Fyr, (4.13)
mit
s 0 xM
MT == : : ) x'[‘ = )
0 M x®
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i’

d®

(6)
th

M = co(all) -

MO = co(a® -

dy(xr, %) =
1
EY
Fpr = :
0
(1)
Fat
Fpr = :
0
und
wobei

<6>) + CK(O((Z) afﬁg )

) + e (@ — o

ar

Xr Spaltenmatrix der absoluten Freiheitsgrade der Tellerfeder,

My Massenmatrix der Tellerfeder,

dr  Spaltenmatrix der Dampfungskréfte der Tellerfeder,

fr Spaltenmatrix der elastischen Tellerfederkréfte,

Ck Steifigkeit der Segmentkopplung.
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Moment in der Segmentkopplung,

Kraft in den Schnittstellen Anpressplatte-Tellerfedersegment,
Kraft in den Schnittstellen Stiitzfeder-Tellerfedersegment,
Kraft in den Schnittstellen Deckel-Tellerfedersegment,

Kraft in den Schnittstellen Ausriicklager-Tellerfedersegment,
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4.3.1.8 Ausriicklager

Unter Ausriicklager wird ein Bauteil verstanden, das die Betdtigung des dre-
henden Kupplungssystems mittels der nichtdrehenden Komponente des Aus-
riicksystems, wie zum Beispiel eines Hydraulikzylinder oder eines Betatigungs-
hebel, ermdglicht. Dafiir wird das Ausriicklager an der Fithrungseinheit des
Ausriicksystems befestigt, die die axiale Position der Tellerfederzungen be-
stimmt. Dabei ist zu beachten, dass das Ausriicklager sogar im Fall des einge-

riickten Kupplungssystems durch eine axiale Kraft vorbelastet wird.

Um ein detailliertes Modell des Wailzlagers zu erstellen, miissen verschiedene
Nichtlinearitaten berticksichtigt werden (Fritz, 2011). Dies wird aber dazu
fithren, dass die Komplexitdt des Gesamtmodells und die Simulationszeit da-
durch signifikant erhoht werden. Dariiber hinaus ist auch in Betracht zu ziehen,
dass die Nichtlinearitdten des Ausriicklagers zur Simulation verschiedener
dynamischer Phdnomene im Kupplungssystem, unter anderem auch des Pedal-
kribbelns oder des Trennproblems, eine untergeordnete Rolle spielen. Daraus
folgt, dass das Ausriicklager zundchst vereinfacht als Starrkorper simuliert

wird und nur bei Bedarf ausfiihrlich beschrieben wird:

My%p = Fyn + Fry, (4.14)
mit
n
Fry = Z Frai )
i=1
wobei

Xy Spaltenmatrix der absoluten Freiheitsgrade des Ausriicklagers,
My Massenmatrix des Ausriicklagers,

F,4  Kraftin Verbindung des Ausriicklagers mit dem Ausriicksystem,
Fiqi  Kraftin der Schnittstelle Tellerfedersegment-Ausrticklager,

n Anzahl der Segmente der Tellerfeder.
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Aus der Gleichung (4.14) folgt, dass nur die Eingabewerte des Starrkorper, wie
zum Beispiel eine Masse, und die Abmessungen des Ausriicklagers vorgegeben
werden miissen, um das Modell zu parametrieren. Alle diese Parameter konnen

in Zeichnungen gefunden werden.

4.3.1.9 Kontakt mit Abrollen und Reibung

Um ein Gesamtmodell des Kupplungssystems zu erstellen, miissen die Submo-
delle der einzelnen Bauteile miteinander verbunden werden. Dafiir miissen die
Schnittstellen modelliert werden, die Interaktionen zwischen unterschiedlichen
Bauteilen beschreiben. Ein Teil davon kann mit Hilfe vorgefertigter Simula-
tionX-Elemente abgebildet werden. Um die anderen Schnittstellen zu simulie-
ren, sind die neuen Compounds erforderlich, die im Rahmen dieser Arbeit
entwickelt wurden. Dazu gehort beispielsweise die Schnittstelle zwischen dem
Tellerfederkraftrand und dem Deckel, die neben einem moglichen Kontaktver-

lust noch Abrollen und Gleiten beschreiben muss.

Es werden zweidimensionale Schnittstellen definiert. Die Kontakte finden

zwischen zwei Korpern statt:

e ein Korper S hat eine Kontaktebene (siehe Abbildung 4.15). Dabei ist
es zu beachten, dass die Bewegungen dieses Korpers mittels der drei
Freiheitsgrade, namlich xg, y5, ¢ (siehe Abbildung 4.14 und Abbildung
4.15), vollstandig bestimmt werden kdnnen.

e ein Korper C wird mit Hilfe eines Zylinders (siehe Abbildung 4.15)
abgebildet, wobei zur Simulation des Verhaltens auch drei Freiheits-
grade x,yc, 0 (siehe Abbildung 4.14 und Abbildung 4.15) eingesetzt

werden.
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Einschliisse des Zylinders

Xc: Yc. 0
X,Y-Krafte
Ermittlung -
der Reibkraft > lI
1
Ermittlung /
der Kontaktkraft ()
O Momente
Einschliisse des Zylinders
Xs, ¥s, @
wobei 6@,@6' — Moment
-l/— —Vorgabe =T~ —translatorische Reibstelle
=& o= —Kraft =A™= -translatorischer Anschlag

Freie Anschliisse = Verbindung zum Inertialsystem

Abbildung 4.14
Modell der Kontaktschnittstelle mit Abrollen und Reibung

Beruhend auf den oben angefiihrten Freiheitsgraden kann ein Vektor 7. ermit-
telt werden, der die Bezugspunkte der Koordinatensysteme der beiden Kérper

miteinander verbindet:

Tsc = Xsc€x + Yscly , (4.15)

Xsc =Xc —Xs, Ysc =YVc — Vs,
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wobei €, und é, die Einheitsvektoren des Koordinatensystems I sind (siehe

Abbildung 4.15), das dem Inertialsystem entspricht.

y n B a
A
0
Ye C Q
rsc r
¢
S
Ys — 4
S / %
/
> X
Xs Xc
Abbildung 4.15

Kinematik der Kontaktschnittstelle mit Abrollen und Reibung

Zur Berechnung der Tangential- und Normalkraft in dieser Schnittstelle sind
die Koordinaten des Zylinders C im Koordinatensystem S, namlich rg,, erfor-
derlich, die mit Hilfe der Komponenten 7. des Vektors 7. festgestellt werden
kénnen:

e =Ry e, (4.16)
mit

we= () mo=(S i) =G0
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Diese Koordinaten werden verwendet, um sowohl den Gleitweg in der Reibstel-
le xg, als auch die Durchdringung x, in der Kontaktstelle zwischen den zwei

Koérpern zu erfassen:

xg =&ct1(0—0),

(4.17)
Xy =MNsc— (r+5s).

Wie aus (4.17) hervorgeht, ist die Durchdringung xy nur von der Komponente
des Vektors 75c in normaler Richtung 1. und der Geometrie der beiden Korper
abhdngig. Im Gegensatz dazu hangt der Gleitweg xz nicht nur von der Kompo-
nente des Vektors 7. in tangentialer Richtung &g, sondern auch den Drehun-
gen der Korper ab. Dies lasst sich dadurch erklaren, dass das Gleiten einerseits
aufgrund einer Parallelverschiebung des Zylinders C relativ zum Korper S
entlang der &-Achse (siehe Abbildung 4.16, a) entstehen kann, andererseits
auch durch eine Rotation des Zylinders C relativ zum Korper S (siehe Abbil-
dung 4.16, b). Daraus ergibt sich, dass die Summe dieser zwei unabhidngigen
Relativbewegungen den Gleitweg in der Reibstelle bestimmt (siehe
Abbildung 4.16, c).

Der Gleitweg und die Durchdringung werden direkt in einer Reibstelle bzw. in
einem Anschlagelement vorgegeben. Dabei ist zu beachten, dass die beiden
obengenannten Elemente Grundbausteine der mechanischen Bibliothek von
SimulationX sind. Darauf basierend werden die Reibkraft F; und Kontaktkraft
Fy im Beriihrungspunkt zwischen beiden Kérpern ermittelt (siehe Abbildung
4.14 und Abbildung 4.17, blaue Pfeilen), wobei die Reibkraft proportional zu
Kontaktkraft ist.
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Abbildung 4.16

Ermittlung des Gleitweges

Da diese Krifte einerseits im Beriihrpunkt wirken, sich andererseits mit dem
Korper S drehen, miissen sie nicht nur bezogen auf das Koordinatensystem [/
umgerechnet werden, sondern auch in die Bezugspunkte der Koordinatensys-
teme C und S verschoben werden. Dabei miissen aufder den Kraften noch
Momente berticksichtigt werden, um die beiden Kérper korrekt zu belasten

(siehe Abbildung 4.17, rote Pfeilen):
F' =R, F*,
M¢ =rFg, (4.18)
Ms = sFp = §scFy s

mit

Fl = (Fx) R, = (COS(QU) —sin(go)) . FS= (FR> '

Fy sin(p)  cos(gp) Fy
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wobei unter M und Mg die Momenten verstanden werden, die in den Bezugs-
punkten der Koordinatensysteme des Zylinders € und des Kérpers S wirken.
Die berechneten Krifte und Momente werden mit Hilfe dafiir geeigneter Simu-

lationX-Grundbausteine (siehe Abbildung 4.14) zur Verfligung gestellt.

Abbildung 4.17
Kinetik der Kontaktschnittstelle mit Abrollen und Reibung

Zusammengefasst bedeutet dies, dass die Bewegungen und die Drehungen der
Bezugspunkte der beiden kontaktierenden Korper vorgegeben werden miissen,
um die dadurch verursachten Krafte und Momente in den selben Punkten zu

ermitteln.

Um dieses Compound anzuwenden, miissen zundchst verschiedene Parameter

eingegeben werden. Dazu zdhlen sowohl geometrische Grofien, die in
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Abbildung 4.15 dargestellt wurden, als auch Steifigkeiten und Dampfungen der
elastischen Kontakt- bzw. Reibstellen. Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die
Werte der Steifigkeiten relativ hoch festgelegt werden miissen, um deren
Einfliisse auf das statische bzw. dynamische Verhalten des Kupplungssystems
zu reduzieren. Zur Ermittlung der Dampfungskonstanten b kann folgendes

Verhaltnis verwendet werden:

b=01,/cm,, (4.19)

wobei m; gleich 1 kg ist, und unter c die Steifigkeit der Kontakt- bzw. Reibstel-
len verstanden wird (Dresig, 2006), (ITI GmbH, 2010). Aufierdem miissen noch
die Reibkoeffizienten eines gleitenden bzw. haftenden Zustands der Reibstelle
vorgegeben werden, die mit Hilfe der unterschiedlichen statischen Messungen

der Kupplung erfasst werden kdnnen.

4.3.1.10 Modellierung der Priifstandanregung

Fiir die dynamischen Simulationen des Kupplungssystems ist es erforderlich,
das Gesamtmodell um ein Anregungsmodul zu erweitern. Dafiir wird ein Ele-
ment*0 eingesetzt, das in der Lage ist, das Kupplungssystem mit Hilfe einer
axialen sinusférmigen Bewegung x; kinematisch anzuregen (siehe Abbildung

4.18, Priifstand):

Xp = @ f)2 —=sin(¥y), (4.20)
mit
W= 27'[<th +f52;DfB t2>,
f=fot fE Dth’

40 Darunter wird eine sogenannte Vorgabe verstanden.
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wobei unter ap eine vorgegebene konstante Beschleunigungsamplitude der
Anregung verstanden wird. Dabei ist auch zu berticksichtigen, dass die Anre-
gungsfrequenz f wahrend der Simulation gedndert wird, um einen Anre-
gungssweep mit einer Startfrequenz f; und einer Endfrequenz f; innerhalb der
Sweepzeit t;, zu erzeugen. Daraus folgt, dass das dadurch erstellte Anregungs-

signal die gemessene Anregung (siehe Abbildung 2.5) nachbildet.

4.3.2  Erstellung des MKS-Modells des Kupplungssystems

Anhand der entwickelten Submodelle der einzelnen Bauteile und deren Inter-
aktionen wird ein Gesamtmodell erstellt (siehe Abbildung 4.18), das neben dem
Kupplungssystem noch einen Teil des Ausriicksystems und den Priifstand

simulieren lasst.

Um das Modell des Kupplungssystems zusammenzubauen, werden die obenge-
nannten Submodelle miteinander gemaf der Konstruktion verbunden. Wie aus
Abbildung 4.18 hervorgeht, entsteht dadurch eine Strukturansicht des Modells

in SimulationX, die den Strukturaufbau des Kupplungssystems nachbildet.

Im Ergebnis des Zusammenbaus der Submodelle wird ein Gleichungssystem

erstellt, das Simulationen unterschiedlicher Phdnomene im Kupplungssystem

ermoglicht:
Mi+d(x,x)+ f(x,x)=F, (4.21)
mit
M 0 0 0 0 0 Xs
( 0 M, O 0 0 0 w /xp\

o o My 0o 0 o0 BE”
M=1"9 0 0 My 0 o] *T|x
0 0 0 0 M; O Xr
0o 0 0 0 0 M, X4
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Dps(p — %s) / 0
. Dps(kp — %) 0
d : — DS\*D S ., F=
(x X) DRD(X.R —XD) | 0 |
0

ey i) \FAA /

—Fps(x) — Fps(x) — Fys(x)
—Fgp(x) — Frp(x,%) — Fyp(x)
Cpsxps — Fsp(x) — Fpp(x) — Frp(x, %) — Frp(x)

f = fro(xrp) — Fpr(x) — Frp(x, X) '
\fT (xr) = Fpp(, %) = Frr (2, %) — Fpp(x, %) — Far (%, %)
—Fra(x, %)
wobei

x Spaltenmatrix der absoluten Freiheitsgrade,
M Massenmatrix,
d Spaltenmatrix der Ddmpfungskrifte,
f Spaltenmatrix der Krifte in den elastischen Elementen und

Schnittstellen,
F Spaltenmatrix der dufleren Kréfte (einerseits seitens des Priifstandes

bzw. der Kurbelwelle, andererseits seitens des Ausriicksystems).

Auflerdem wird noch die Betatigungseinheit, die auch das Ausriicklager bein-
haltet, modelliert (siehe Abbildung 4.18), weil das Gesamtmodell in der Lage
sein muss, sowohl die kompletten statischen Betdtigungen als auch die Dyna-
mik des Kupplungssystems in verschiedenen Betriebszustinden abzubilden.
Dabei ist zu beachten, dass im Fall der Priifstandmessungen die Positionen bzw.
die Bewegungen des Ausriicklagers direkt vorgegeben werden konnen, da der
Priifstand mit den Betédtigungsvorrichtungen als ein starres System betrachtet

werden kann.
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Abbildung 4.18

Gesamtmodell des Kupplungssystems, Simulation der Priifstandmessung
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4.4  Parametrisierung und Validierung des
MKS-Modells des Kupplungssystems

Wie in Kapitel 4.3 erwdhnt wurde, benotigt das Modell des Kupplungssystems
Eingabewerte, die nur messtechnisch erfasst werden kénnen. Dazu gehdren
neben den Reibkoeffizienten in den Interaktionen zwischen den Bauteilen und
den Dampfungskonstanten der Komponenten noch die Parameter, die die
Asymmetrie des Kupplungssystems beeinflussen. Das bedeutet, dass verschie-
denartige statische und dynamische Messungen des Kupplungssystems zur
Parametrierung des Modells durchgefiihrt werden miissen. Dabei ist in Be-
tracht zu ziehen, dass die Ergebnisse der obengenannten Messungen auch zur

Validierung des Modells des Kupplungssystems eingesetzt werden kénnen.

4.4.1  Statischen Messungen des Kupplungssystems

Um die Reibkoeffizienten zu ermitteln, die in die Submodelle der Kontakt-
schnittstelle mit Abrollen und Reibung vorgegeben werden miissen, kénnen
zwei Typen statischer Messungen verwendet werden, namlich Anpresskraft-

messung und Ausriickkraftmessung.

Die Anpresskraftmessung wird zur Erfassung der Abhangigkeit der Anpress-
kraft vom Betdtigungsweg der Vorrichtung eingesetzt (siehe Abbildung 4.19).
Dafiir wird ein Teil des Kupplungssystems, das aus Kupplung und Kupplungs-
scheibe besteht, mittels des Kupplungsdeckels am Priifstand befestigt. Um
diesen Zusammenbau zu belasten, wird die Betdtigungsvorrichtung an Stelle
des Schwungrades verwendet, die sich axial relativ zur Deckelverschraubungs-

ebene bewegen kann.
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Abbildung 4.19

Anpresskraftmessung bzw. Simulation eines Kupplungssystems

Die gemessene Abhdngigkeit erméglicht vor allem die Anpresskraft in einem
neuen und einem verschlissenen Zustand des Kupplungssystems zu bestim-
men, die eines der wichtigsten Funktionsmerkmale bei der Auslegung ist.
Aufierdem konnen die Reibkoeffizienten der drei Reibstellen im Kupplungssys-
tem mit Hilfe dieser Kennlinie abgeschatzt werden, da die komplette Hystere-

seschleife zur Verfiigung steht. Dazu zdhlen folgende Reibstellen:

e  zwischen dem Tellerfederkraftrand und der Anpressplatte,
e  zwischen dem Tellerfederkraftrand und der Stiitzfeder,

° zwischen dem Tellerfederkraftrand und dem Deckel.

Zur Ermittlung des Reibkoeffizienten in der Reibstelle zwischen den Tellerfe-

derzungen und dem Ausriicklager ist es erforderlich die Ergebnisse der
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Ausriickkraftmessung zu analysieren (siehe Kapitel 1.3.2 und Abbildung 4.20).
Wie aus Abbildung 4.20 (a) hervorgeht, weist die Abhangigkeit der Ausriick-
kraft vom Ausriickweg eine Hysterese auf, die von allen Reibstellen beeinflusst
wird. Da die Reibkoeffizienten in den Reibstellen zwischen dem Tellerfeder-
kraftrand und den benachbarten Bauteilen mittels Anpresskraftmessung
bestimmt wurden, wird der Reibkoeffizient in der Reibstelle zwischen den
Tellerfederzungen und dem Ausriicklager angepasst, um eine moglichst gute

Korrelation zwischen den Simulation- und Messergebnissen zu erzielen.

In der Abbildung 4.20 (c) sind drei Abhdngigkeiten des Abhubs vom Ausriick-
weg dargestellt (siehe Abbildung 4.20 (c), Sensor 0°, Sensor 120°, Sensor 240°),
die wahrend eines einzigen Betitigungsvorgangs gemessen wurden. Diese
Kennlinien wurden mit Hilfe von Wegsensoren aufgenommen, die die Bewe-
gungen verschiedener Punkte der Anpressplatte erfassen. Da die Kennlinien
unterschiedlich sind (siehe Abbildung 4.20 (c) zum Beispiel bei 8 mm Aus-
riickweg), bedeutet dies, dass die Anpressplatte nicht parallel zu deren An-
fangsposition verschoben wurde*!. Dieses Verhalten der Anpressplatte wird
durch die unbeabsichtigte Asymmetrie des Kupplungssystems bedingt, wobei
ein Teil der Parameter, welche die Asymmetrie verursachen, standardmafiig
gemessen wird. Dazu gehort beispielsweise der Zungenschlag. Fiir eine direkte
Erfassung des anderen Teils sind spezielle Messungen nétig, die in diesem Fall
nicht durchgefiihrt wurden. Das fithrt dazu, dass diese Parameter beruhend auf

dynamischen Messungen (siehe Abbildung 2.8) bestimmt werden miissen.

41 Das ist ein sogenannter Schiefabhub.
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Dartiber hinaus werden statische Messungen fiir eine erste Nachpriifung des
Modells eingesetzt, da eine genaue Ermittlung des Betriebspunkts zur Untersu-
chung der Dynamik des Kupplungssystems bzw. dynamischer Phdnomene
gewdhrleistet werden muss. Das bedeutet, dass die statischen Verldufe des
Kupplungssystems mit Hilfe des erstellten MKS-Modells abgebildet werden
missen. Dies fordert wiederum einerseits eine hinreichend exakte Beschrei-
bung der Nichtlinearitdten des Kupplungssystems, anderseits auch eine ent-
sprechende Giite des vorgegebenen Datensatzes. Beruhend auf dem in Abbil-
dung 4.20 dargestellten Vergleich zwischen den Berechnungs- und Messergeb-
nissen kann das MKS-Modell des Kupplungssystems fiir statische Simulationen
validiert werden. Dabei ist zu beriicksichtigen, dass eine relativ grofde Abwei-
chung der berechneten Ausriickkraft im Bereich des Maximums dadurch er-
klart werden kann, dass die Momenten-Winkel-Kennlinie des Tellerfederkraft-

randes vom Belastungstyp abhangig ist (Sundararajan, 2013).

4,42 Dynamik des Kupplungssystem unter sinusféormiger
Anregung mit kleiner Amplitude

Die Parametrierung des MKS-Modells des Kupplungssystems umfasst unter
anderem auch die Eingabe der Dampfungskonstanten, die zunachst ermittelt
werden miissen. Dazu werden dynamische Priifstandmessungen bei unter-
schiedliche Positionen der Betdtigungsvorrichtung durchgefiihrt*? (siehe
Abbildung 4.21), da das dynamische Verhalten des Kupplungssystems vom
dessen Zustand abhdngig ist. Um den Einfluss nichtlinearer Effekte, wie zum
Beispiel Kontaktverlust zwischen Tellerfeder und Anpressplatte, zu reduzieren,

muss die Anregungsamplitude relativ klein vorgegeben werden.

42 Der Aufbau des Priifstandes mit der Betatigungsvorrichtung und dem untersuchten Kupplungs-
system wurde in Kapitel 2.2 erlautert.
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In Abbildung 4.21 sind Simulationsergebnisse im Vergleich zu den Messergeb-
nissen fiir zwei Zustande des Kupplungssystems dargestellt, nimlich eingekup-

pelter (a) und ausgekuppelter (b), wobei Folgendes festgestellt werden kann:

e Die erste Eigenfrequenz des Systems liegt im eingekuppelten Zustand
bei 350 Hz, im ausgekuppelten Zustand bei 215 Hz. Dies lasst sich da-
durch erkldren, dass das eingekuppelte Kupplungssystem deutlich
steifer ist, da die Anpressplatte zwischen der Tellerfeder und der
Kupplungsscheibe eingespannt wird.

e Die Beschleunigungsamplitude der Anpressplatte im eingekuppelten
Zustand ist grof3er als im ausgekuppelten.

e  Obwohl eine Riickwirkung der Schwingungen der Komponenten des
Kupplungssystems auf die Bewegungen des Priifstandes in beiden
Fallen zu erkennen ist, weicht die Beschleunigungsamplitude der An-
regung bei der Messung des ausgekuppelten Kupplungssystems star-
ker von der vorgegebenen Beschleunigung von 2 m/s? ab. Die Ursa-
che dafiir besteht in Stof3-Schwingungen der Anpressplatte, die infol-
ge des Kontaktverlustes zwischen Anpressplatte und Tellerfeder im
ausgekuppelten Kupplungssystem schon unter Anregung mit kleiner

Amplitude hervorgerufen werden.

Um eine ausreichende Ubereistimmung der Simulations- und Messergebnisse
zu erzielen, werden die Dampfungskonstanten fein justiert. Dabei ist in Be-
tracht zu ziehen, dass nur ein Satz von Dampfungsparametern festgelegt wer-
den darf, der fiir Simulationen verschiedener dynamischer Phdnomene im

Modell vorgegeben wird.

Aus dem Vergleich der berechneten und gemessenen Kennlinien folgt, dass
dieses MKS-Modell auch fiir die dynamischen Simulationen des Kupplungssys-

tems eingesetzt werden darf.
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4.5 Ergebnisse und deren Analyse

Die numerische Untersuchung des Trennproblems beinhaltet mehrere Schritte.
Zunachst wird das dynamische Verhalten des Kupplungssystems mit dem
Trennproblem, das in Kapitel 2.2 dargestellt ist, mittels des entwickelten 3D-
MKS-Modells abgebildet und analysiert. Dann koénnen unterschiedliche Lo-
sungsansatze gepriift werden, um die moglichen Abhilfemafdnahmen zu

identifizieren.

4.5.1 Untersuchung des symmetrischen Kupplungssystems

Obwohl alle gefertigten Kupplungssysteme toleranzbehaftet sind, wird eine
Simulation eines nominalen Zusammenbaus durchgefiihrt, der das Verhalten
eines absolut symmetrischen Systems nachbildet. Dabei ist zu beachten, dass
das MKS-Modell des Kupplungssystems standardméf3ig mittels des nominalen

Datensatzes parametriert wird. Das bedeutet:

° alle Bauteile sind nominal und ohne Verséatze beschrieben,
e alle Feder bzw. Federsegmente sind gleichméafdig in Umfangsrichtung

verteilt.

Da das Kupplungssystem im ausgekuppelten Zustand gemessen wurde, ist es
erforderlich, die Position des Ausriicklagers der Priifstandmessung festzulegen.
Anschliefiend wird das Kupplungssystem durch einen axialen sinusformigen
Sweep mit einer konstanten Beschleunigungsamplitude von 10 m/s* angeregt

(siehe Abbildung 4.22).

Wie aus Abbildung 4.22 hervorgeht, verfiigt der absolut symmetrische Zusam-
menbau im Unterschied zum gemessenen Kupplungssystem (siehe Abbildung
2.8) unter obengenannten Randbedingungen nur tiber einen Frequenzbereich
mit grofler Amplitude der axialen Beschleunigung der Anpressplatte, der sich

zwischen 230 Hz und 265 Hz befindet und mehrere lokale Maxima aufweist.
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Dabei kann die deutlich nichtlineare Abhédngigkeit der Beschleunigungsampli-
tude der Anpressplatte von der Frequenz durch die Stof3-Schwingungen im

Kupplungssystem erklart werden, die in diesem Frequenzbereich hervorgeru-

fen werden.
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Dynamik des symmetrischen Kupplungssystems (10 m/s* Anregungsamplitude)

Zusammengefasst bedeutet dies, dass das MKS-Modell mit dem nominalen
symmetrischen Datensatz nicht in der Lage ist, die drei gemessenen Maxima
abzubilden.
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4.5.2  Untersuchung des Einflusses der Asymmetrie
auf die Dynamik des Kupplungssystems

Da das berechnete dynamische Verhalten des symmetrischen Zusammenbaus
stark vom Ergebnis der Priifstandmessung abweicht, wird das MKS-Modell
durch Beriicksichtigung verschiedener Asymmetriequellen des Kupplungssys-

tems erweitert.

Zunachst wird ein Achs- bzw. Winkelversatz der Tellerfeder ins Modell des
Kupplungssystems eingebaut. Dafiir werden die Momenten-Winkel-Kennlinien
der Segmente des Tellerfederkraftrandes dermafien bestimmt, den maximal
erlaubten Versatz der Tellerfeder zu beschreiben. Das fiihrt dazu, dass Segmen-
te des Tellerfederkraftrandes unterschiedlich belastet und verformt werden.
Daraus folgt, dass die benachbarten Bauteile nicht nur in Axial-, sondern auch

in Kipprichtung beansprucht werden.

Um die Kippbelastungen und dadurch die Asymmetrie des Kupplungssystems
zu bewerten, konnen die Krafte in allen Kontaktstellen zwischen Tellerfeder
und Anpressplatte ausgewertet werden. In Abbildung 4.23 sind die Frequenz-
abhdngigkeiten dieser Kontaktkrafte dargestellt, wobei Folgendes zu

erkennen ist:

° Die Krafte in den Kontaktstellen sind vergleichbar, obwohl ein maxi-
maler Versatz der Tellerfeder mit Hilfe des modifizierten Datensatzes
modelliert wird.

e  Die Stofde werden im untersuchten Frequenzbereich in den Kontakt-
stellen zwischen Tellerfeder und Anpressplatte hervorgerufen, wobei
die Kontaktverluste in den Interaktionsstellen zeitlich versetzt ent-
stehen (In der Abbildung 4.23 werden die erste Kontaktverluste mit-

tels roter Kreise bezeichnet.).
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Abbildung 4.23

Kréfte in den Kontaktstellen zwischen Tellerfeder und Anpressplatte
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Ergebnisse und deren Analyse

Aus der Betrachtung der Kennlinien ergibt sich, dass die Asymmetrie des
Kupplungssystems, die infolge des Versatzes der Tellerfeder entstehen kann,
unwesentlich ist. Dies erklart die Tatsache, dass der mit Hilfe dieses Modells
ermittelte Amplitudengang der Anpressplatte (sieche Abbildung 4.24) sich im
Vergleich zum Verhalten des symmetrischen Kupplungssystems (siehe Abbil-

dung 4.22) nur geringfligig verandert.
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Dynamik des asymmetrischen Kupplungssystems (Versatz der Tellerfeder, 10 m/s?

Anregungsamplitude)

Dies deutet darauf hin, dass noch andere Asymmetriequellen des Kupplungs-
systems abgebildet werden miissen, wie beispielsweise der Zungenschlag. Um

den Zungenschlag zu modellieren, werden die Werte der Zungenhéhen, die in
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allen Segmenten der Tellerfeder standardmafiig gleich sind, unterschiedlich
vorgegeben. Dadurch werden die Tellerfederzungen wahrend der Betidtigung
ungleichmafig belastet, was sowohl die asymmetrischen Verformungen der
elastischen Komponenten, als auch ein Kippen der Starrkorper des Kupplungs-

systems, unter anderem auch der Anpressplatte (siehe Abbildung 4.25),

verursacht.
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Wie aus der Abbildung 4.25 hervorgeht, zeigen die drei Punkte der Anpress-
platte verschiedene Bewegungsverldufe, die auf einen Schiefabhub der An-
pressplatte hindeutet. Das bedeutet, dass die Anpressplatte im ausgekuppelten

Zustand des Kupplungssystems verkippt wird.
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Zur Untersuchung der Dynamik des Kupplungssystems, das sowohl den Versatz
der Tellerfeder, als auch den Zungenschlag beinhaltet, wird der Anre-

gungssweep in beiden Richtungen durchgefiihrt (siehe Abbildung 4.26).
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Dynamik des asymmetrischen Kupplungssystems (Versatz der Tellerfeder, Zungen-

schlag, 10 m/s? Anregungsamplitude)

Die Ergebnisse der Simulation dieses asymmetrischen Kupplungssystems unter

vorgegebenen Randbedingungen*3 zeigen, dass das dynamische Verhalten der

43 Das Kupplungssystem ist vollstdndig ausgeriickt. Anregung ist sinusformig mit der konstanten
Beschleunigungsamplitude gleich 10 m/s?.
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Anpressplatte stark nichtlinear ist. Einerseits folgt dies sich aus den Amplitu-
dengdngen der Beschleunigung der Anpressplatte (siehe Abbildung 4.26,
schwarze und rote Kennlinien), die eine sehr grofde Steigung der Kennlinien vor
dem Maximum aufweisen. Andererseits folgt es aus der Abhdngigkeit der

Amplitudengénge von der Richtung der Frequenzdnderung:

e Im Fall der Simulation mit aufsteigender Anregungsfrequenz liegt das
Maximum der Beschleunigungsamplitude der Anpressplatte, das
gleich 145 m/s? ist, bei 200 Hz.

e Das Maximum, das der Simulation mit absteigender Anregungsfre-
quenz entspricht, ist gleich 175 m/s? und befindet sich im Bereich

von 165 Hz.

Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die obengenannte Abhangigkeit das Ergeb-
nis der analytischen Untersuchung der Dynamik des vorgespannten Systems

qualitativ nachbildet (siehe Kapitel 3.1, Abbildung 3.4).

Auflerdem ist zu beachten, dass die Frequenz des Maximums der Beschleuni-
gungsamplituden der Anpressplatte im Fall einer Simulation mit aufsteigender
Anregungsfrequenz mit dem zweiten gemessenen Maximum (siehe Abbildung

2.8) iibereinstimmt.

Da die Ubereinstimmung zwischen den Simulations- (siehe Abbildung 4.26,
schwarze Kennlinie) und Messergebissen (siehe Abbildung 2.8) noch nicht
ausreichend ist, werden weitere Asymmetriequellen des Kupplungssystems
modelliert. Darunter werden die Herstellungstoleranzen der Anpressplatte, des
Deckels und der Blattfedern verstanden, die sowohl die Vorspannung als auch
die Steifigkeit der Blattfederpakete beeinflussen. Dariiber hinaus muss noch
beriicksichtigt werden, dass die Blattfedern mit den benachbarten Komponen-
ten vernieten werden. Dies fiihrt zu einer zusatzlichen Streuung der Vorspan-

nungen der Blattfedern im Kupplungssystem.
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In Abbildung 4.27 sind die Simulationsergebnisse des Modells dargestellt, das
aufler den beiden oben angefiihrten Asymmetrien der Tellerfeder noch die
unterschiedlichen Blattfedern aufweist. Die Analyse der Abhdngigkeit der
axialen Beschleunigungsamplitude der Anpressplatte von Frequenz zeigt, dass
mehrere lokale Maxima zwischen 160 Hz und 300 Hz existieren, die relativ
hohe Beschleunigungswerte aufweisen (sieche Abbildung 4.27, zum Beispiel bei
160 Hz und 200Hz). Daraus ergibt sich, dass das Trennproblem im Fahrzeug
mit diesem asymmetrischen Kupplungssystem hervorgerufen werden kann, da
sich die Maxima teilweise im relevanten Frequenzbereich befinden, der unter

Beriicksichtigung der Motoranregung auf 200 Hz begrenzt ist.
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Dynamik des asymmetrischen Kupplungssystems (Versatz der Tellerfeder, Zungen-

schlag, unterschiedliche Blattfedern, 10 m/s?* Anregungsamplitude)
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4.5.3  Kupplungssystem mit Abhubbiigel

Wie in Kapiteln 3.1.4, 3.2.6 und 4.5.2 erlautert wurde, fiihrt der Kontaktverlust
zwischen Tellerfeder und Anpressplatte im relevanten Frequenzbereich zu
Stof3-Schwingungen, die das Trennproblem verursachen kénnen. Daraus kann
eine mogliche Abhilfemafinahme abgeleitet werden, die in der Beibehaltung
des obengenannten Kontakts besteht. Dafiir konnen beispielsweise spezielle
Federn in das Kupplungssystem eingebaut werden, sogenannte Abhubbiigel,
die zwischen der Tellerfeder und der Anpressplatte wirken und diese Kontakt-

stelle belasten (siehe Abbildung 4.28).
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Abbildung 4.28
Konstruktion des Kupplungssystems mit dem Abhubbiigel

Da die Kontaktstelle zwischen Tellerfeder und Anpressplatte durch den Einsatz
der Abhubbiigel zusitzlich vorgespannt wird, wird der Einfluss mancher
Asymmetrien im Kupplungssystem unterdriickt. Daraus ergibt sich, dass der

Verlauf der Abhangigkeit der axialen Beschleunigungsamplitude der

154



Ergebnisse und deren Analyse

Anpressplatte von der Frequenz (siehe Abbildung 4.29) eines Kupplungssys-
tems mit Abhubbiigeln mit der Kennlinie eines absolut symmetrischen Systems

vergleichbar ist (siehe Abbildung 4.22).
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Dynamik des Kupplungssystems mit den Abhubbiigeln (Versatz der Tellerfeder, Zungen-
schlag, unterschiedliche Blattfedern, Abhubbiigeln, 10 m/s* Anregungsamplitude)

Wie aus den Simulationsergebnissen hervorgeht (siehe Abbildung 4.29), weist
das Kupplungssystem mit den Abhubbiigeln nur einen relativ schmalen Fre-
quenzbereich mit grofier Beschleunigungsamplitude auf, der deutlich iiber 200
Hz liegt. Die Beschleunigungsamplituden der Anpressplatte im relevanten
Frequenzbereich sind relativ klein. Dies deutet darauf hin, dass das Trennprob-

lem im Fahrzeug mit diesem Kupplungssystem nicht zu erwarten ist.
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4.6 Vergleich mit den experimentellen
Ergebnissen

Um das ausgearbeitete 3D-Modell zur numerischen Analyse des Trennprob-
lems zu validieren, werden zundchst Simulationsergebnisse des asymmetri-
schen Kupplungssystems ohne Abhubbiigeln (siehe Abbildung 4.27) und ent-
sprechende Messergebnisse (siehe Abbildung 2.8) miteinander verglichen

(siehe Abbildung 4.30).
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Vergleich der Simulations- und Messergebnisse (asymmetrisches Kupplungssystem,

10 m/s? Anregungsamplitude)
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Aus dem Vergleich (siehe Abbildung 4.30) ergibt sich, dass:

sowohl Simulations- als auch Messergebnisse iiber mehrere lokale
Beschleunigungsmaxima, unter anderem bei 160 Hz, 200 Hz und 260
Hz, verfligen.

nicht nur die Frequenzen sondern auch die Beschleunigungsamplitu-
den der obengenannten lokalen Maxima der berechneten und gemes-
senen Abhangigkeiten miteinander iibereinstimmen.

die berechneten und gemessenen Amplitudengidnge der axialen Be-
schleunigung der Anpressplatte in der Ndhe von 185 Hz und 210 Hz
voneinander abweichen. Dies ldsst sich dadurch erkldren, dass die
Verldufe dieser Abhdngigkeiten einerseits von der Asymmetrie des
Kupplungssystems andererseits von der tatsachlichen Anregung ab-
hangig sind. In Abbildung 4.30 ist zu erkennen, dass die gemessene
Beschleunigungsamplitude der Anregung nicht immer gleich 10 m/s?
ist, sondern im Bereich von 6 m/s* bis 20 m/s? streut und dadurch
das dynamische Verhalten der Anpressplatte stark beeinflusst (siehe
Kapitel 2.2).

ein Unterschied zwischen den Simulations- und Messergebnissen im
Bereich iiber 325 Hz vorhanden ist. Aber da die Frequenzen deutlich
iiber dem relevanten Frequenzbereich liegen, und sowohl die be-
rechneten als auch die gemessenen Beschleunigungsamplituden der
Anpressplatte in diesem Bereich verhaltnismaf3ig klein sind, ist diese

Abweichung irrelevant.

Da das Kupplungssystem mit Abhubbiigeln gebaut und am Priifstand gemessen

wurde*t, konnen die Simulationsergebnisse (siehe Abbildung 4.29) mit den

44 ]n der Regel beinhaltet das Kupplungssystem drei Abhubbiigeln, die zusammen mit den Blattfe-
dern und der Anpressplatte vernietet sind.
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Messergebnissen auch fiir diese Ausfithrung verglichen werden (siehe Abbil-
dung 4.31). Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass sowohl alle nominalen Einga-
bewerte, die Reibkoeffizienten und die Dampfungsparameter, als auch die
Eingabe der Parameter der Asymmetriequellen vom Modell des Kupplungssys-
tems ohne Abhubbiigeln iibernommen werden, obwohl das Kupplungssystem

mit Abhubbiigeln aus einem anderen Satz von Bauteilen zusammengebaut

wurde.
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Vergleich der Simulation- und Messergebnisse (asymmetrisches Kupplungssystem mit

Abhubbiigeln, 10 m/s? Anregungsamplitude)

158



Diskussion und Zusammenfassung

Bei der Betrachtung des in Abbildung 4.31 dargestellten Vergleichs resultiert,

dass:

e  nicht nur die Frequenz, sondern auch die Amplitude des mittels Si-
mulation ermittelten Maximums der Anpressplattenbeschleunigung
mit den entsprechenden Messwerten {ibereinstimmt (siehe Abbil-
dung 4.31, schwarze und rote Kennlinien bei 275 Hz).

e die berechneten und gemessenen Amplitudenginge der axialen Be-
schleunigung der Anpressplatte im Bereich bis 425 Hz, ausgenommen
den Frequenzbereich von 240 Hz bis 265 Hz, miteinander {iberein-
stimmen (siehe Abbildung 4.31, schwarze und rote Kennlinien).

e  die Simulations- und Messergebnisse im Frequenzbereich von 240 Hz
bis 265 Hz voneinander abweichen. Die Ursache dafiir besteht in der
Anregung wahrend des Versuchsvorgangs, deren Beschleunigungs-
amplitude nicht wie vorgegeben gleich 10 m/s* war, sondern sich im

Bereich zwischen 5 m/s? und 13 m/s? geindert hat.

Zusammengefasst folgt aus den beiden Vergleichen, dass die Simulationsergeb-
nisse und Messergebnisse im relevanten Frequenzbereich im Wesentlichen
miteinander tibereinstimmen. Dadurch wird das MKS-Modell zur numerischen
Untersuchung der Dynamik des Kupplungssystems, unter anderem auch zur

Abbildung des Trennproblems, validiert.

4.7  Diskussion und Zusammenfassung

Das 3D-MKS-Modell des Kupplungssystems wurde auf Basis der entwickelten
Submodelle der Bauteile und deren Interaktionen aufgebaut. Dieses Modell ist
in der Lage, sowohl das statische als auch das dynamische Verhalten des Kupp-
lungssystems unter Beriicksichtigung aller signifikanten Nichtlinearititen zu

simulieren. Dabei ist zu beachten, dass nicht nur das nominale symmetrische
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MKS-Modell des Kupplungssystems. Numerische Untersuchung des Trennproblems

Kupplungssystem mittels des Modells abgebildet werden kann, sondern auch

die Einfliisse verschiedener Asymmetriequellen untersucht werden kénnen.

In Kapitel 4.5 wurde nachgewissen, dass die Asymmetrie des Kupplungssys-
tems das komplexe dynamische Verhalten der Anpressplatte erklaren lasst, das
neben axialen Bewegungen zusatzlich ausgepragtes Kippen, sogar im Fall einer
rein axialen Anregung aufweist. Dabei konnen Stof3-Schwingungen der An-
pressplatte mit grofder Amplitude im relevanten Frequenzbereich entstehen,
die zum Trennproblem im Fahrzeug fiihren kénnen. Auflerdem wurde durch
den Einsatz der Abhubbiigel bewiesen, dass die Entstehung des Trennproblems
durch eine Reduktion der Asymmetrie und Erhéhung der Vorspannkraft in der
Kontaktstelle zwischen Tellerfeder und Anpressplatte im Kupplungssystem

vermieden werden kann.

Dariiber hinaus wurden die Modelle mit und ohne Abhubbiigel mit Hilfe von

Messungen am Shaker fiir dynamische Simulationen validiert.
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5 Simulation anderer dynamischer
Phanomene

Aus den in Kapitel 4.1 angefiihrten Anforderungen folgt, dass ein ausfiihrliches
3D-Modell des Kupplungssystems im Rahmen dieser Arbeit entwickelt wurde,
das zur Simulation verschiedener dynamischer Phanomene eingesetzt werden
kann. Als Beispiel dafiir dienen die Simulationen des Trennproblems, die in

Kapitel 4.5 dargestellt wurden.

Dieses Kapitel widmet sich den numerischen Untersuchungen zweier weiterer
dynamischer Phianomene, die mit Hilfe des obengenannten Modells durchge-
fithrt wurden, ndmlich Getrieberasseln beim Schalten4s (siehe Kapitel 5.1) und

Pedalkribbeln4¢ (siehe Kapitel 5.2)

5.1 Getrieberasseln beim Schalten

5.1.1 Definition und Entstehungsmechanismus

Wie in Kapitel 1.3.3 erwdhnt wurde, wird unter Getrieberasseln ein unange-
nehmes Gerdusch verstanden (siehe Abbildung 5.1), das durch die Stof3e im
Kontakt der Zahnrader im Getriebe hervorgerufen wird und durch die Fahr-

zeugkarosserie in den Fahrgastraum weitergeleitet wird. Daraus folgt, dass

45 Das Getrieberasseln beim Schalten wurde in Zusammenarbeit mit Herrn Prof. Dr.-Ing. Fidlin und
Dipl. Ing. Kliinder untersucht (Tikhomolov, Kliinder, & Fidlin, 2011).

46 Das Pedalkribbeln wurde in Zusammenarbeit mit Herrn Prof. Dr.-Ing. Fidlin, Dr.-Ing. Ineichen, Dr.
tech. Nauk Kremer und Dipl. Ing. Kliinder untersucht (Fidlin, Ineichen, Kremer, Kliinder, &
Tikhomolov, 2009).



Simulation anderer dynamischer Phdnomene

zwei Gruppen von Abhilfemafinahmen zur Bekdmpfung des Getrieberasselns

verwendet werden konnen.

Die erste Gruppe ist dadurch gekennzeichnet, dass die Ubertragung des Geriu-
sches von der Anregungsquelle zum Fahrgastraum beeinflusst wird. Dazu zahlt

beispielsweise eine Verbesserung der Isolation des Fahrgastraums.

Zur zweiten Gruppe gehoren die Abhilfemafinahmen, die auf die Gerduschquel-
le, namlich Stof3e im Kontakt der Zahnradflanken, einwirken. Darauf bezieht
sich unter anderem eine Optimierung der Fahrzeug- bzw. Verzahnungseigen-
schaften. Hierbei ist zu bemerken, dass diese Eigenschaften in der Regel kaum

veranderbar sind, da sie durch andere Funktionsmerkmale bestimmt sind.

axialer Weg axiale Kraft Kupplungs- Rasseln-
der KW der KSB moment gerdusch

Abbildung 5.1

Entstehungsprinzip des Getrieberasselns beim Schalten
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Getrieberasseln beim Schalten

Die zweite Gruppe beinhaltet auch Abhilfemafinahmen, die Schwingungen des
Momentes an der Getriebeeingangswelle reduzieren. Da sich das Kupplungssys-
tem wahrend des Schaltens in der Gleitphase befindet, sind diese Schwingun-
gen sowohl vom Kupplungssystem als auch vom Antriebstrang abhingig.
Daraus folgt, dass das Getrieberasseln mit Hilfe der Anpassung der Torsionsei-
genschaften des Antriebstrangs unterdriickt werden kann. Das Ziel dieser
Abhilfemanahmen besteht in der Optimierung der Ubertragungsfunktion des
Antriebstrangs vom Kupplungssystem bis zur Verzahnung (siehe Abbildung
5.1, durch eine gestrichelte Linie gekennzeichnet). Als Beispiel dafiir kann der

Einsatz einer speziellen gedampften Kupplungsscheibe dienen.

Auferdem kann das Getrieberasseln beim Schalten mittels einer Verringerung
der Schwingungen der axialen Kraft in der Kupplungsscheibe reduziert werden,
da diese Kraft das Moment an der Getriebeeingangswelle direkt beeinflusst.
Daraus ergibt sich, dass die Optimierung der Parameter des Kupplungssystems
mit dem Ziel, die Ungleichférmigkeit der obengenannten Kraft zu minimieren,
auch eine mogliche Abhilfemafinahme ist (siehe Abbildung 5.1, durch eine
durchgezogene Linie gekennzeichnet). Da diese Abhilfemafinahme im Rahmen
der Untersuchung des Getrieberasselns beim Schalten numerisch analysiert
wurde, wird der Entstehungsmechanismus der Schwingungen der axialen Kraft

in der Kupplungsscheibe ausfiihrlich dargestellt (siehe Abbildung 5.2).

Wie aus dem Aufbau des Antriebstrangs folgt (siehe Abbildung 1.1), wird das
Schwungrad mit der Kurbelwelle direkt verbunden. Dadurch werden die Kur-
belwellenschwingungen (siehe Abbildung 5.1), die infolge der Ziindungen im
Verbrennungsmotor hervorgerufen werden, ins Kupplungssystem weitergelei-
tet. Dabei wird einerseits das Schwungrad in Bewegung gebracht, andererseits
werden Schwingungen der Anpressplatte angeregt (siehe Abbildung 5.2). Das
fiihrt dazu, dass der Abstand zwischen den Reibflachen des Schwungrades und

der Anpressplatte oszilliert. Dadurch werden die Schwingungen der axialen
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Simulation anderer dynamischer Phdnomene

Kraft in der Kupplungsscheibe verursacht, da dieser Abstand die Verformungen

der Federsegmente bestimmt.

axialer Weg axiale Kraft-Weg-
des SR Kennlinie der KSB

axiale Kraft
der KSB

axialer Weg
der AP

Abbildung 5.2

Entstehungsprinzip der Schwingungen der axialen Kraft in der Kupplungsscheibe

5.1.2  Ergebnisse der Simulation

Um die Ungleichférmigkeit der axialen Kraft in der Kupplungsscheibe zu ermit-
teln (siehe Abbildung 5.3), wurde das entwickelte 3D-MKS-Modell des Kupp-

lungssystems eingesetzt. Dabei ist Folgendes zu berticksichtigen:

e  Da sich das Kupplungssystem beim Schalten in der Gleitphase befin-
det, werden die Randbedingungen der Simulation dem Betriebspunkt

entsprechend vorgegeben. Das ist zwingend erforderlich, weil sowohl
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Getrieberasseln beim Schalten

die Statik und dadurch der Mittelwert der Anpresskraft als auch die
Dynamik des Kupplungssystems und dementsprechend die Ungleich-
formigkeit der axialen Kraft in der Kupplungsscheibe von der Lage
des Ausriicklagers abhéngig sind.

e  Um die Schwingungen der Anpresskraft im Fahrzeug zu simulieren,
werden die getriebeseitigen Bewegungen der Kurbelwelle gemessen
(siehe Kapitel 2.1). Nach der Auswertung wird die Abhédngigkeit des
axialen Weges der Kurbelwelle von der Zeit im Modell als Anregungs-

signal verwendet.

2000

1500 ‘H I

Anpresskraft in N

1000 [
Hl‘]‘ll. nﬂlllﬂl "l'[|'
00 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Zeitins
Abbildung 5.3

Ungleichformigkeit der axialen Kraft in der Kupplungsscheibe
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Simulation anderer dynamischer Phdnomene

Wie aus Abbildung 5.3 hervorgeht weist die Abhangigkeit der Anpresskraft von
der Zeit hochfrequente Schwingungen auf, die zur quantitativen Bewertung des

Verhaltens des Kupplungssystems beim Schalten verwendet werden kénnen.

5.1.3  Vergleich mit den experimentellen Ergebnissen

Da die Schwingungen der Kurbelwelle (siehe Abbildung 5.4 (a)) zur Simulation
des Getrieberasselns erforderlich sind, wurden Fahrzeugmessungen durchge-
fithrt. Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die Motoranregung in einer spezifi-
zierten Fahrsituation erfasst wurde, in der das zur Untersuchung stehende
Getrieberasseln hervorgerufen werden kann. Dariiber hinaus wurden noch
zusitzliche Sensoren installiert, welche die Bewegungen des Schwungrades
(siehe Abbildung 5.4 (b)) und der Anpressplatte (siehe Abbildung 5.4 (c))
ermitteln lassen. Daraus folgt, dass verschiedene gemessene Signale zur Verfii-
gung stehen, die zu einer erweiterten Validierung des Modells eingesetzt wer-

den konnen.

In Abbildung 5.4 sind Simulationsergebnisse im Vergleich zu den Messergeb-
nissen dargestellt. Da die gemessene Bewegung der Kurbelwelle als Vorgabe
fiirs Modell iibernommen wurde, ist kein Unterschied zwischen den Kennlinien
in Abbildung 5.4 (a) zu erkennen. Die anderen zwei Vergleiche weisen eine gute
qualitative und quantitative Korrelation der Verlaufe auf, obwohl Abweichun-
gen in einigen Bereichen existieren. Die Ursache dafiir besteht einerseits in den
Messergebnissen, die gewisse Ungenauigkeiten beinhalten, andererseits im

Modell des Kupplungssystems, das nicht alle Details abbildet.

Zusammengefasst folgt aus dem Vergleich, dass das entwickelte Modell des
Kupplungssystems zur Simulation dynamischer Phdnomene im Fahrzeug unter
Beriicksichtigung der Anregung des Verbrennungsmotors validiert ist und zur
Systemoptimierung verwendet werden kann (Tikhomolov, Kliinder, & Fidlin,

2011).
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Simulationsergebnisse im Vergleich zu den Messergebnissen (Fahrzeuganregung)
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Simulation anderer dynamischer Phdnomene

5.2  Pedalkribbeln

5.2.1 Definition und Entstehungsmechanismus

Unter Pedalkribbeln werden spiirbare niederfrequente Schwingungen des
Kupplungspedals verstanden, die den Fahrkomfort vor allem bei leicht betatig-
tem Pedal verschlechtern. Dabei ist zu berticksichtigen, dass das Pedalkribbeln,
wie mehrere andere dynamische Phdnomene im Antriebstrang, infolge der
Anregung seitens des Verbrennungsmotors hervorgerufen wird. Das bedeutet,
dass unterschiedliche Systeme der Strecke Verbrennungsmotor-Fahrerfufd in

dessen Entstehung beteiligt sind. Dazu gehoren:

e  das Kupplungssystem,

o  das Ausriicksystem. Diese Baugruppe besteht in der Regel aus zwei
hydraulischen Zylindern, namlich Geberzylinder und Nehmerzylin-
der, die mittels einer Leitung miteinander verbunden sind. Da die Zy-
linder unterschiedlichen sind, wird die Betatigungskraft mit Hilfe des
Ausriicksystems libersetzt. Aufderdem kann das Ausriicksystem noch
spezielle Komponenten beinhalten, die zur Reduktion der Schwin-
gungen innerhalb des Systems eingebaut werden konnen. Als Beispiel
dafiir kann ein sogenannter Kribbelfilter oder eine Dampferdose die-
nen (Kirchner, 2007).

e das Kupplungspedal. Dieses Bauteil ist ein Hebel, dessen Hauptfunk-
tion in der Erhdhung und Ubertragung der Fahrerkraft vom Fahrer-

fuf? bis zum Ausrticksystem besteht.

Das Kupplungssystem ist mit dem Verbrennungsmotor verbunden. Das fiihrt
dazu, dass Schwingungen der Kurbelwelle Vibrationen der Komponenten des
Kupplungssystems, unter anderem auch des Schwungrades (siehe Abbildung
5.5), der Anpressplatte und den Tellerfederzungen verursachen. Da die Teller-

federzungen das Ausriicklager und dadurch den Nehmerzylinder
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beanspruchen, rufen die Vibrationen der Komponenten des Kupplungssystems
Druckschwingungen innerhalb des Ausriicksystems hervor (siehe Abbildung
5.5). Die Schwingungen des Ausriicksystems werden durch die Schnittstelle
zwischen dem Geberzylinder und dem Pedal iibertragen, was zu Vibrationen

des Kupplungspedals fiihrt (siehe Abbildung 5.5).

Druckschwingungen
in AS

Schwingungen
im KS (SR)

Schwingungen
des KP

Abbildung 5.5
Entstehungsprinzip des Pedalkribbelns

5.2.2 Modell des Gesamtsystems und
Ergebnisse der Simulation

Fiir die Berechnungen der Schwingungen des Kupplungspedals (siehe Abbil-
dung 5.6) wurde ein Modell des Gesamtsystems erstellt, das neben dem Kupp-

lungssystem noch das Ausriicksystem und das Pedal simulieren lasst. Um
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Simulation anderer dynamischer Phdnomene

dieses Modell vollstandig zu parametrieren, wurden verschiedene Messungen
einzelner Komponenten und Baugruppen durchgefiihrt. Dazu zdhlen beispiels-
weise statische Messungen der Bauteile des Kupplungssystems und dynami-

sche Messungen der hydraulischen Einheiten des Ausriicksystems.

Die Simulationen der Pedalschwingungen kdnnen mit unterschiedlichen Anre-
gungsprofilen erfolgen. Dazu gehéren sowohl sinusférmige bzw. impulsformige
Verschiebungen, die zur die Abbildung der Priifstandmessungen verwendet
werden konnen, als auch Bewegungen der Kurbelwelle, die zur Simulation der
Fahrzeugmessungen erforderlich sind. Dabei ist in Betracht zu ziehen, dass die
Bewegungen der Kurbelwelle sowohl messtechnisch (siehe Kapitel 2.1) als
auch numerisch (Fidlin, Ineichen, Kremer, Kliinder, & Tikhomolov, 2009)

erfasst werden konnen.

Da das dynamische Verhalten des Kupplungssystems vom Ausriickweg abhan-
gig ist, miissen die Schwingungen des Kupplungspedals in definierten Betriebs-
punkten bzw. Fahrsituationen ermittelt werden. Dafiir muss das Pedal gemaf3
der Spezifikation betatigt werden, wobei der Betdtigungsvorgang mittels eines
Teilmodells des Fahrerfufdes durchgefiihrt wird. Hierzu ist zu bemerken, dass
die Parametrierung des obengenannten Teilmodells mit Hilfe des Vergleichs
der  Simulations-und  Messergebnisse  durchgefiihrt wurde (siehe

Abbildung 5.7).

In Abbildung 5.6 ist das Ergebnis der Simulation, ndmlich die Abhdngigkeit der
Beschleunigungsamplitude des Kupplungspedals von der Zeit, fiir eine Fahr-
zeuganregung dargestellt. Um den Fahrkomfort bei der Betidtigung des Kupp-
lungspedals auf Basis dieser Abhidngigkeit zu benoten, muss die Kennlinie
ausgewertet werden. Zu diesem Zweck kann beispielsweise die VDI-Norm 2057

eingesetzt werden (Verein Deutscher Ingenieure, 2002).
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Wie in (Fidlin, Ineichen, Kremer, Kliinder, & Tikhomolov, 2009) erlautert
wurde, konnen die ausgewerteten Simulationsergebnisse zur Bewertung
einzelner Abhilfemafinahmen verwendet werden, wobei darunter nicht nur
Modifikationen der Komponenten des Kupplungssystems, sondern auch Veran-
derungen innerhalb des Verbrennungsmotors und des Ausriicksystems ver-

standen werden konnen.

N
w1

I

Beschleunigung in m/s?
o

25 ‘”"-

Zeitin s

Abbildung 5.6
Beschleunigung des Kupplungspedals

5.2.3  Vergleich mit den experimentellen Ergebnissen

Um das Modell des Gesamtsystems zu validieren, wurden Priifstandmessungen

durchgefiihrt. Daftir wurde das Kupplungssystem wie gewohnlich mittels des
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Schwungrades am Schwingtisch befestigt. Das Ausriicksystem und das Kupp-
lungspedal wurden mit Hilfe einer speziellen Vorrichtung am unbeweglichen
Teil des Priifstandes montiert. Das fithrt dazu, dass die Randbedingungen der
Priifstandmessungen von den Fahrzeugmessungen abweichen, da die beiden
Systeme im Fahrzeug durch die Karosserie bzw. das Getriebegehause zusatzlich
angeregt werden kénnen. Hierbei ist zu bemerken, dass dieser Unterschied der
Randbedingungen eine untergeordnete Rolle fiir die Untersuchung spielt, da
diese zuséitzlichen Anregungsquellen kaum Auswirkungen auf das Pedalkrib-

beln haben.

Da verschiedene Kennwerte zur Validierung des Modells des Gesamtsystems
erfasst werden miissen, wurden mehrere Sensoren ins untersuchte System

eingebaut, namlich:

e im Kupplungssystem: Beschleunigungssensoren am Schwungrad und
an der Anpressplatte,

e im Ausriicksystem: Beschleunigungssensoren am Ausriicklager,
Drucksensoren im Nehmerzylinder und im Geberzylinder,

e ein Beschleunigungssensor am Kupplungspedal.

Alle Messungen und Simulationen wurden unter gleichen Randbedingungen
durchgefiihrt. Dazu gehort einerseits ein vorgegebener Mittelwert des Weges
des Kupplungspedals, andererseits ein sinusformiger Sweep der Anregung im
Bereich von 20 Hz bis 100 Hz. Dieser Frequenzbereich wurde betrachtet, da nur
niederfrequente Schwingungen des Kupplungspedals fiir dieses dynamische

Phianomen relevant sind.

In der Abbildung 5.7 ist ein Teil der ausgewerteten Simulations- und Messer-

gebnisse dargestellt.
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Simulation anderer dynamischer Phdnomene

Wie aus den Kennlinien hervorgeht steigt die Amplitude der Druckschwingun-
gen im Nehmerzylinder im Frequenzbereich von 50 Hz bis 70 Hz relativ stark
(siehe Abbildung 5.7 (b)), obwohl das Schwungrad mit anndhernd konstanter
Wegamplitude oszilliert (siehe Abbildung 5.7 (a)). Die Ursache dafiir besteht
darin, dass eine Resonanz des hydraulischen Teils des Ausriicksystems zwi-
schen 50 Hz und 70 Hz vorhanden ist. Das fiihrt dazu, dass die Beschleuni-
gungsamplitude der Pedalschwingungen in diesem Bereich auch stark zunimmt

(siehe Abbildung 5.7 (c)).

Die Analyse des Vergleichs der Simulations-und Messergebnisse zeigt eine gute
Korrelation im gesamten Frequenzbereich. Dies deutet darauf hin, dass das
Modell des Kupplungssystems als ein Baustein verwendet werden darf, um die

dynamischen Phdnomene im Gesamtsystem zu simulieren.

5.3 Diskussion und Zusammenfassung

Das im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Modell des Kupplungssystems wurde
zur Analyse des Getrieberasselns beim Schalten und des Pedalkribbelns einge-
setzt. Dabei hat sich herausgestellt, dass dieses Modell mit den Modellen ande-
rer Komponenten des Fahrzeugs, wie zum Beispiel des Ausriicksystems, fiir
Simulationen des Verhaltens des Gesamtsystems verbunden werden kann.
Dadurch kénnen unterschiedliche dynamische Phdnomene im Kupplungssys-
tem und benachbarten Baugruppen unter Beriicksichtigung moglicher Riick-

wirkungen betrachtet werden.

Dariiber hinaus wurden Simulationen und Messungen mit verschiedenen

Anregungssignalen durchgefiihrt, namlich:

e  am Priifstand mit sinusférmigem Sweep (siehe Abbildung 5.7),
e im Fahrzeug mit der Anregung des Verbrennungsmotors (siehe

Abbildung 5.4).
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Auch die Funktionsfahigkeit des Modells wurde in unterschiedlichen Zustdnden
des Kupplungssystems nachgewiesen, da das Getrieberasseln beim Schalten in
der Gleitphase und das Pedalkribbeln im eingekuppelten Zustand untersucht

wurden.

Es wurde gezeigt, dass eine gute Ubereinstimmung der Simulations- und Mes-
sergebnisse in beiden Fallen erzielt werden kann. Daraus ergibt sich, dass
dieses Modell zur Simulationen mehrerer dynamischer Phdnomene in unter-
schiedlichen Zustinden des Kupplungssystems unter Beriicksichtigung der

Motoranregung validiert ist.
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6  Zusammenfassung

Das Kupplungssystem weist eine Mannigfaltigkeit dynamischer Phanomene auf,
die sehr komplex sind. Die Ursache dafiir besteht darin, dass das Kupplungssys-
tem unterschiedliche nichtlineare Komponenten beinhaltet, die auf eine sehr
komplexe Art und Weise miteinander interagieren. Unter nichtlinearen Kom-
ponenten koénnen beispielsweise die Tellerfeder oder die Kupplungsscheibe
verstanden werden, die deutliche nichtlineare Kraft-Verformungs-
Abhéngigkeiten aufweisen. Zu den komplizierten Interaktionen der Komponen-
ten gehort unter anderem der Kontakt zwischen Tellerfeder und Anpressplatte,
in dem nicht nur Kontaktverlust mdglich ist, sondern auch Abrollen mit Gleiten

stattfindet.

Dynamische Phdnomene koénnen das Fahrverhalten eines Fahrzeugs unter-
schiedlich beeintrachtigen. Eine Gruppe dynamischer Phdnomene kann den
Fahrkomfort stark beeinflussen. Darauf beziehen sich unter anderem das
Getrieberasseln (Tikhomolov, Kliinder, & Fidlin, 2011) und das Pedalkribbeln
(Fidlin, Ineichen, Kremer, Kliinder, & Tikhomolov, 2009). Die andere Gruppe
dynamischer Probleme kann zum Versagen einzelner Funktionen des Kupp-
lungssystems flihren. Ein bezeichnendes Beispiel dafiir ist das dynamische
Trennproblem, das nichts anderes als die Mitnahme der Kupplungsscheibe bei
vollstdndig ausgeriickter Kupplung unter dem Einfluss der Anregung des

Verbrennungsmotors bedeutet.

Um das Trennproblem zu untersuchen, werden einerseits Messungen durchge-
fithrt, die zur Validierung der Modelle verwendet werden kénnen. Andererseits
werden analytische Methoden eingesetzt, die zur Betrachtung von Stof3-
Schwingungen der Komponenten des Kupplungssystems angewendet werden

konnen. Dafiir werden zwei Verfahren eingesetzt: Die Methode der harmoni-



Zusammenfassung

schen Balance, um das Verhalten des Kupplungssystems unter Berticksichti-
gung von Reibung, Dampfung und Kontaktverlust ndherungsweise zu untersu-
chen, und die Anstiickelungsmethode, um periodische Bewegungen der Kom-
ponenten des Kupplungssystems und deren Stabilitit zu analysieren. Die
Ergebnisse der analytischen Untersuchungen werden mit den Versuchsergeb-
nissen verglichen, um den Giiltigkeitsbereich der gewahlten Methoden und

Modelle zu bestimmen.

Aufierdem wird ein 3D-MKS-Modell des Kupplungssystems erstellt, das nicht
nur alle zur Simulation des nominalen Verhaltens noétige nichtlineare Elemente
beinhaltet, sondern auch den Einfluss von Asymmetrie auf die Dynamik des
Kupplungssystems ermitteln ldsst. Mit Hilfe dieses Modells wird einerseits das
Trennproblem analysiert, andererseits eine mogliche Abhilfemafinahme unter-
sucht. Dafiir werden Simulationen und Messungen durchgefiihrt, um zu zeigen,
wie sich das Verhalten des Kupplungssystems andert, und was hilft, das Trenn-
problem im Fahrzeug zu vermeiden. Anschliefdend werden die Simulationser-
gebnisse mit den Versuchsergebnissen verglichen, um das Modell sowohl fiir
statische als auch fiir dynamische Untersuchungen der Kupplungssysteme zu

validieren.

Dariiber hinaus wird das 3D-MKS-Modell des Kupplungssystems zur numeri-
schen Untersuchung des Getrieberasselns beim Schalten und des Pedalkrib-
belns eingesetzt. Zu diesem Zweck werden zunichst die Entstehungsmecha-
nismen der obengenannten dynamischen Phidnomene im Fahrzeug mit daraus
abgeleiteten moglichen Abhilfemafinahmen erklart. Dann werden Modelle,
Randbedingungen und Ergebnisse der Simulationen erldutert, die zur Bewer-
tung des dynamischen Verhaltens des Kupplungssystems bzw. zur Bewertung
der Einfliisse der Abhilfemafinahme verwendet werden konnen. Abschlief3end
werden die Simulationsergebnisse im Vergleich zu den Versuchsergebnissen
dargestellt, um nachzuweisen, dass dieses Modell fiir Simulationen mehrerer

dynamischer =~ Phdnomene in  unterschiedlichen  Zustinden  des
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Zusammenfassung

Kupplungssystems unter Beriicksichtigung der Anregung des Verbrennungs-

motors und des Priifstandes eingesetzt werden kann.

Im Rahmen dieser Arbeit hat sich herausgestellt, dass die Dynamik des Kupp-
lungssystems durch 1D-Modelle nicht hinreichend genau beschrieben werden
kann. Dies hiangt damit zusammen dass durch Herstellungsungenauigkeiten
gewisse Asymmetrien entstehen, die das dynamische Verhalten des Kupplungs-
systems entscheidend beeinflussen. Zu diesen Asymmetrien gehdren unter

anderem:

e  Zungenschlag,
° radialer Versatz der Tellerfeder,

e  Vorspannungsunterschiede der Blattfedern.

Bei Aufbau des 3D-MKS-Modell des Kupplungssystems miissen reibungsbehaf-
tete Kontaktstelle systematisch und moglichst genau betrachtet werden. Dazu

zahlen:

e  Kontakt zwischen der Anpressplatte und der Tellerfeder,
° Kontakt zwischen der Stiitzfeder und der Tellerfeder,
° Kontakt zwischen dem Deckel und der Tellerfeder,

o  Kontakt zwischen dem Ausricklager und der Tellerfeder.

Je nach Konstruktion des Kupplungssystems kommen weitere Kontakte dazu.
Die Abbildung dieser Kontakte eréffnet die Moglichkeit nicht nur die statische
Hysterese der Kennlinien des Kupplungssystems zu beschreiben, sondern auch
quantitative Voraussagen iiber Schwingungsamplituden von Kupplungskom-

ponenten zu treffen.

Dariiber hinaus wurde gezeigt, wie Schwingversuche an einem axialen Shaker
zum Aufbau, zur Parametrierung und Validierung des Simulationsmodells

eingesetzt werden kdnnen.
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Zusammenfassung

Das im Rahmen der Arbeit ausgearbeitete 3D-MKS-Modell des Kupplungssys-

tems kann zur virtuellen Erprobung neuer Kupplungskonzepte in der frithen

Entwicklungsphase verwendet werden. Allerdings kann dies unter Umstidnden

verschiedenartige Erweiterungen des Modells bedeuten, die noch zu entwi-

ckeln bleiben. Dazu gehdren unter anderem:

Erstellung von Submodelle neuer Komponenten des Kupplungssys-
tems, wie zum Beispiel der kraft- bzw. weggesteuerten Nachstellme-
chanismen?’, die das Modell des Kupplungssystems bei der Simulati-
onen erganzen sollen.

Verbindung mit unterschiedlichen Varianten von Betitigungssyste-
men, ndmlich hydraulischen, semi-hydraulischen Systemen oder He-
belaktoren. Diese Verbindung ist erforderlich, um die dynamischen
Phidnomene im Betétigungssystem unter Beriicksichtigung der Anre-
gung des Verbrennungsmotors zu simulieren.

Beschreibung der Interaktion der axialen Dynamik des Kupplungs-
systems mit der Torsionsdynamik des Antriebstrangs, die zur Simula-
tion der dynamischen Effekte im Gesamtsystem unter Berticksichti-
gung der Riickwirkung der beiden Teilsysteme eingesetzt werden

kann.

Dariiber hinaus kann dieses Modell des Kupplungssystems zur statistischen

Unsicherheitsanalyse eingesetzt werden. Dies fordert allerdings Daten iiber

Verteilungen Kkritischer Parameter, die von Herstellungstoleranzen einzelner

Bauteile und Toleranzen des Zusammenbaus des Kupplungssystems abhdngen.

47 Darunter werden spezielle Baugruppen verstanden, die einen Verschleifiausgleich gewahrleisten.
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Kupplungssysteme weisen eine Mannigfaltigkeit
an dynamischen Phanomenen auf, die das Fahr-
verhalten von Fahrzeugen unterschiedlich beein-
trachtigen. Ein Element dieser Menge an Phano-
mene, das Trennproblem, wird zundchst analytisch
und messtechnisch betrachtet. AnschlieBend wird
ein aus elastisch verbundenen Starrkérper be-

stehendes dreidimensionales Mehrkdrpersystem .
erstellt, welches einerseits alle wesentlichen Nicht- =
linearitaten beinhaltet, andererseits die entschei- —
denden Einflussfaktoren auf die Dynamik des
Systems abzubilden vermag. Dieses Modell wird
eingesetzt, um das Trennproblem, das Getriebe-
rasseln beim Schalten und das Pedalkribbeln nu-

merisch zu erfassen. Zur Validierung des Modells
werden die Simulationsergebnisse mit experimen-

tellen Resultaten aus statischen und dynamischen
Versuchen abgeglichen.
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