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Vorwort des Herausgebers

Die Optimierung von Maschinen und Fahrzeugen unter dem Kriterium Energieverbrauch
und Umweltbilanz bei gleichzeitigem Erhalt der Leistungsfahigkeit und des Kundennut-
zens stellt eine groBBe Herausforderung, auch in der Antriebssystemtechnik dar. In den
letzten Jahren ist eine zunehmende Komplexitat von Antriebsstrukturen zu beobachten.

Insbesondere im Fahrzeugbau, der tber 100 Jahre klassisch vom Verbrennungsmo-
tor als Energiequelle gelebt hat, haben sich durch den Zwang zur Reduzierung des
CO,-AusstoBes und durch die sich dauernd verscharfende Gesetzeslage zunehmend
komplexe neue Lésungen etabliert. Dabei kommen neben dem reinen Elektroantrieb,
der zumindest lokal emissionsfrei dargestellt werden kann, allerdings immer noch unter
den unzureichenden Batteriekapazitaten und den sehr hohen Kosten leidet, im groB3en
Ausmaf kombinierte Systeme aus Verbrennungsmotor und Elektromotor zum Einsatz.
Diese werden mechatronisiert und in groBen Teilen mit automatisierten Steuerungen
versehen. Die Entwicklung solch komplexer Antriebssysteme ist mit den klassischen
»Irial and Error-Methoden® nicht mehr méglich.

In der Gruppe um Albers am IPEK - Institut fir Produktentwicklung des KIT - wird be-
reits seit mehr als einem Jahrzehnt an ganz neuen Anséatzen zur Entwicklung und Validie-
rung von komplexen Antriebssystemen gearbeitet. Unter dem Stichwort ,X-in-the-Loop
(XiL)" ist eine Gesamtmethodik entstanden, welche die Schwachen der klassischen Ent-
wicklungsprozesse Uberwindet, indem sie die Teilsystem- und Komponentenentwicklung
konsequent in den Kontext des Ubersystems ,Fahrzeug / Fahrer und Verkehrsumge-
bung“ einbindet. Dabei entstehen gemischt physisch-virtuelle Validierungsansatze, die
es erlauben, auf Teilsystem-Entwicklungsebene das sogenannte ,System in Develop-
ment (SID)* oder den Entwicklungsraum in Wechselwirkung mit dem Ubersystem Fahrer,
Fahrzeug und Verkehr zu bertcksichtigen.

Zur Realisierung dieser Methodik sind sehr leistungsfahige Prifstande und auch
Simulationsprogramme notwendig, die eine geeignete Echtzeitkopplung erlauben. Die
XiL-Methodik wurde in den letzten Jahren immer weiter vorangetrieben und kann heute
von der Ebene des Wirkflachenpaares bis hin zum Gesamtfahrzeug im Verkehr alle
Validierungsherausforderungen bedienen. Dazu ist aber eine kontinuierliche Fortent-
wicklung der gekoppelten Untersuchungsumgebungen notwendig, wobei insbesondere
der Echtzeitfahigkeit und der Dynamik der Aktuatoren eine gro3e Bedeutung zukommit.

An dieser Stelle setzt die Arbeit von Herrn Dr.-Ing. Christian Stier an. Er erforscht
im Rahmen des XiL-Ansatzes eine komplett neue, hochleistungsfahige Prifumgebung,



baut diese auf und validiert sie. In dieser neuen XiL-Prafumgebung wird es mdglich,
grol3e Teile des Antriebsstranges durch virtuelle Echtzeitmodelle Gber Aktuatoren in die
physische Komponentenwelt einzukoppeln. Die Arbeit leistet einen wertvollen Beitrag
zur weiteren wissenschaftlichen Durchdringung des XiL-Konzeptes und gibt gleichzeitig

fundierte Hinweise flr die Nutzung des XiL-Ansatzes in der modernen Produktentwick-
lung in der Praxis.

Marz, 2015 Albert Albers
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Kurzfassung

Die Ubergeordnete Zielsetzung bei der Entwicklung von Fahrzeugantriebssystemen
ist die Verbesserung der Energieeffizienz, beispielsweise durch Elektrifizierung oder
durch kontinuierliche Weiterentwicklung konventioneller Antriebe und Antriebselemente,
wie Verbrennungsmotoren, Kupplungs- und Getriebesysteme. Diese komplexen und
neuartigen Antriebssysteme stellen zusammen mit standig kirzeren Entwicklungszy-
klen hohe Anforderungen an die Validierung. Um Validierungsaktivitidten méglichst
frih und unabhangig von Gesamtsystemprototypen durchfliihren zu kénnen, werden
Methoden bendtigt, die aufbauend auf der rein virtuellen Beurteilung des Antriebs-
systems insbesondere auch die Analyse von Teilsystemprototypen in einem virtuellen
Gesamtsystemzusammenhang erlauben.

Vor diesem Hintergrund beschreibt die vorliegende Arbeit die Entwicklung einer neu-
artigen Prifstandsumgebung zur Validierung von Antriebssystemen mit physischen
Kupplungs- und Dampfersystemen. Diese Prifstandsumgebung ist mit einer neuen
leistungsfahigen Echtzeitumgebung ausgestattet, die eine detaillierte Simulation der
restlichen Antriebssystemkomponenten ermdglicht. Uber eine schnelle Kommunikation
und hochdynamische Prifstandsantriebe kann der Einfluss von Kupplungs- und Damp-
fersystemen auf Schwingungsphdnomene im gesamten Antriebssystem realistisch
abgebildet werden.

Aufbauend auf einer detaillierten Analyse bisheriger Prifstande wird die Entwicklung
der neuen Prifstandsumgebung mithilfe einer am IPEK - Institut fir Produktentwicklung
erforschten Methode zur Top-Down Modellbildung im Rahmen von X-in-the-Loop (XiL)
Validierungsaktivitaten beschrieben.

Die Anwendung der neuen Priifstandsumgebung und der Nachweis der Funktionalitat
erfolgt am Leitbeispiel Kupplungsrupfen bzw. anhand der Analyse von Torsionsschwin-
gungsdampfern. Die Flexibilitdt der neuen Validierungsumgebung hinsichtlich der An-
wendung in frihen Phasen moderner Produktentstehungsprozesse wird abschlie3end
anhand verschiedener Parametervariationen demonstriert. Sowohl in Bezug auf Kupp-
lungsrupfschwingungen als auch auf motorinduzierte Schwingungen werden Studien
zu den Auswirkungen der Reibungsreduktion in zukinftigen Antriebsstrangen sowie der
steigenden Torsions- und Axialanregung zuklnftiger Motoren durchgefihrt.






Abstract

The major challenge in the development of vehicle drive systems is the improvement of
the energy efficiency, e.g. by electrification of drive systems or by continuous enhance-
ments of conventional drive systems and components, such as combustion engines,
clutch and gearbox systems. Together with more and more decreasing development
periods, these complex and novel drive systems make high demands on the validation.
Validation activities must be performed even in very early development stages and
therefore must be independent from prototypes of the total system. For this reason
methods are required, which extend a purely virtual evaluation of drive systems and
allow especially the analysis of part system prototypes within a virtual total system.

In this regard the development of a novel testing environment for the validation of drive
systems based on physical clutch and torsional damper systems is shown in this work.
This testing environment uses a high-performance real-time system for the detailed
simulation of virtual components within the rest system. Together with high-speed signal
communication and high-dynamic test rig drives it is possible to reproduce realistic
interactions between clutch and damper systems and the total drive system, e.g. in the
case of vibration phenomena.

Based on a detailed analysis of previous test rigs the development of the new testing
environment is shown using a top-down modelling approach for X-in-the-Loop (XiL)
validation activities, which is object of research at the IPEK - Institute of Product
Engineering.

With the help of the use case clutch judder and the analysis of torsional damper
systems the use and the functionality of the new testing environment are illustrated.
The flexible usage regarding early stages of the development process is demonstrated
based on different parameter variations. For both clutch judder and combustion engine
induced vibrations the influence of friction reduction in future drive systems and the
influence of increasing torsional and axial excitations of future combustion engines are
evaluated using the new validation environment.
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1 Einleitung

Die Verbesserung der Energieeffizienz ist nach wie vor eine Ubergeordnete Zielsetzung
bei der Entwicklung von Fahrzeugantriebssystemen, nicht zuletzt aufgrund gesetzlicher
Vorgaben. Damit einhergehend zeichnet sich ein Trend zur Diversifizierung der Antriebs-
systeme ab. Noch vor einigen Jahren gab es zu Antrieben mit Diesel- oder Ottomotor
sowie Schalt- oder Stufenautomatgetriebe kaum Alternativen. Mittlerweile sind neben
neuen Getriebekonzepten, wie dem Doppelkupplungsgetriebe, hybride und elektrische
Antriebssysteme verfligbar, die von einem grof3en Variantenreichtum gekennzeichnet
sind.

Zusatzlich resultieren aus der kontinuierlichen Weiterentwicklung konventioneller
Antriebe und Antriebselemente, wie Verbrennungsmotoren, Kupplungs- und Getriebe-
systeme, steigende Anforderungen an die eingesetzten Entwicklungs- und insbesondere
Validierungsmethoden, vor allem aus den enorm kurzen Lebenszykluszeiten heutiger
Fahrzeuge. Am Beispiel des VW Golf hat sich diese Zykluszeit, und damit auch die Zeit
zur Entwicklung einer neuen Fahrzeuggeneration mehr als halbiert, siehe Abbildung 1.1.

9 Jahre

1974 20le

Abbildung 1.1: Verkiirzung der Lebenszykluszeiten'

"hach Volkswagen (2013)
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Wéhrend konventionelle Antriebe Uber Jahrzehnte hinweg kontinuierlich weiterent-
wickelt wurden, erfordert die derzeitige globale Wettbewerbssituation, auch neuartige
Antriebe innerhalb klrzester Zeit zur Serienreife zu bringen. Moderne Produktentste-
hungsprozesse missen daher eine effiziente Knowhow-Erzeugung und -Verarbeitung
unterstiitzen. Zentrale Aktivitat ist dabei die Validierung?, d.h. die in der Produktentste-
hung standig wiederkehrende Uberpriifung, ob der jeweilige Entwicklungsstand den
Entwicklungszielen hinsichtlich der Kundenanforderungen genigt.

Angesichts der standig kirzeren Entwicklungszyklen ist die Validierung moderner
Antriebssysteme von einer starken Virtualisierung gepragt, da Validierungsaktivitaten
mdglichst frh und unabhangig von Gesamtsystemprototypen durchgefiihrt werden
mussen. Deshalb werden Methoden benétigt, die eine Verifizierung der anfénglich
rein virtuellen Validierungsaktivitaten, z.B. im Rahmen von Simulationsrechnungen, auf
Basis von Teilsystemprototypen erlauben.

In diesem Zusammenhang hat sich der am IPEK - Institut fir Produktentwicklung
entwickelte X-in-the-Loop (XiL) Ansatz etabliert. Nach Abbildung 1.2 bertcksichtigt
die XiL Validierung zunachst Wechselwirkungen zwischen den Systemen Fahrzeug,
Fahrer und Umgebung, da eine Einbindung des Kunden- bzw. Nutzerverhaltens- und
empfindens in der Validierung unerlasslich ist. Insbesondere Validierungsaktivitaten
mit Teilsystemprototypen erfordern dartber hinaus die Berlcksichtigung relevanter
Wechselwirkungen im Fahrzeug, z.B. durch virtuelle Abbildung des Restfahrzeugs.

Teilsystem in Entwicklung Restsystem

Umgebung

. \ Fahrer-
verhalten
&

L
1
1
1
1
1
1

virtuell

physisch

Abbildung 1.2: Wechselwirkungen und Modellbildung im X-in-the-Loop Ansatz®

2siehe Albers u.a. (2010)
3nach Geier u.a. (2012), Albers u. Geier (2011)



Die vorliegende Arbeit greift diesen Aspekt der kombinierten physischen und virtuellen
Validierung von Antriebssystemen am Beispiel von kupplungs- und motorinduzierten
Schwingungen auf. Zielsetzung dabei ist die Entwicklung einer Validierungsumgebung
fir Kupplungs- und Dampfersysteme, die eine detaillierte virtuelle Abbildung der An-
triebssystemdynamik ermdglicht. Gerade Schwingungsphanomene sind meist durch
die Gesamtsystemdynamik beeinflusst, die im Rahmen von Prifstandsversuchen mit
einzelnen Antriebselementen berlcksichtigt werden muss. Dartiber hinaus ergeben
sich aus den eingangs erwahnten MafBnahmen zur Wirkungsgradoptimierung oftmals
Zielkonflikte in Bezug auf Komforteigenschaften, die in der Antriebssystemvalidierung
maoglichst frih berlcksichtigt werden missen. Beispielsweise fiihrt die Reibungsredukti-
on im Antriebsstrang zu einer erh6hten Schwingungsempfindlichkeit, MaBnahmen im
Verbrennungsmotor wie Downsizing durch hohe Zylinderaufladung fuhren gleichzeitig
zu einem Anstieg der Schwingungsanregung.

Leitbeispiel fur die Entwicklung der Validierungsumgebung sind zun&chst Kupp-
lungsrupfschwingungen, spéter erfolgt eine Ubertragung auf motorinduzierte Schwin-
gungsphanomene. Im Stand der Forschung in Kapitel 2 werden zun&chst die Grundla-
gen dieser Schwingungsphanomene bzw. der relevanten Antriebselemente diskutiert.
Zudem wird der Stellenwert der Validierung in modernen Produktentstehungsmodel-
len beschrieben. Ausgangspunkt fir die Umsetzung der Validierungsumgebung sind
bestehende Ansatze zur Nutzung von Echtzeitsimulationsmodellen in Verbindung mit
physischen Prototypen, v.a. aus dem Bereich der Steuergerate-Validierung.

In Kapitel 4 werden am Leitbeispiel Kupplungsrupfen zunachst die Herausforderungen
hergeleitet, die aus der Berlicksichtigung der Gesamtsystemdynamik im Rahmen von
PrGfstandsversuchen mit Antriebsteilsystemen resultieren. Auf dieser Basis erfolgt die
Realisierung eines neuen Prifstandssystems mit hochdynamischen Antrieben und
hochperformanter Echtzeitumgebung in Kapitel 5. Die exemplarische Anwendung und
der Funktionalitdtsnachweis der Validierungsumgebung sind in Kapitel 6 am Beispiel
des Kupplungsrupfens und in Kapitel 7 am Beispiel motorinduzierter Schwingungen
beschrieben.






2 Stand der Forschung

In der vorliegenden Arbeit werden moderne Validierungsmethoden am Beispiel verschie-
dener Problemstellungen in der Entwicklung von PKW Antriebssystemen vorgestellt.
Diesbezuglich wird im folgenden Kapitel der Stand der Forschung aufbereitet, um den
Forschungsbedarf und damit die Zielsetzung der vorliegenden Arbeit zu formulieren.

Aufbauend auf allgemeinen Grundlagen zur Modellbeschreibung technischer Syste-
me in Kapitel 2.1 ist in Kapitel 2.2 und 2.3 zunachst der Stand der Forschung bezlglich
der ausgewahlten Problemstellungen in der Antriebsstrang-Entwicklung aufbereitet.
Hinsichtlich kupplungs- und motorinduzierter Schwingungsphanomene werden Ent-
stehungsmechanismen sowie Einflussfaktoren eingefihrt und etablierte Methoden zur
Abstimmung von Antriebssystemen vorgestellt. Kapitel 2.4.3 behandelt die wissen-
schaftlichen Grundlagen der Produktvalidierung im Kontext moderner Produktentste-
hungsmodelle. Der Aufbau heutiger Versuchsumgebungen, die sich oftmals durch eine
starke Einbindung virtueller Komponenten auszeichnen, ist detailliert in Kapitel 2.5
beschrieben.

2.1 Modellbeschreibung technischer Systeme

2.1.1 System- und Modelltheorie

Die Grundlagen firr die moderne Validierung von technischen Systemen mit einem ho-
hen Anteil an Modellbildung und -implementierung finden sich bereits in den Anfangen
der Systemtheorie wieder. Dazu zahlen etwa die allgemeine Charakterisierung von
technischen und nicht-technischen Systemen in der Kybernetik*, die Systeme unter
anderem dadurch beschreibt, dass sie Energie, Stoff und Information Ubertragen, spei-
chern und dynamisch verandern. Auch die funktionalen, strukturalen und hierarchischen
Eigenschaften® von Systemen bilden eine Grundlage flr die Modellbildung im Rahmen
heutiger Validierungsaktivitdten. Die Bedeutung systemischer Wechselwirkungen, die
einen elementaren Aspekt heutiger Closed-Loop Validierungsmethoden wie dem XiL
Ansatz (siehe Kapitel 2.4.4) darstellen, ist bei von Bertalanffy® durch das Beziehungs-
geflecht zwischen Bestandteilen eines Untersuchungsgegenstandes beschrieben.

4siehe Wiener (1948)
Ssiehe Ropohl (1975)
6von Bertalanffy (1948)
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Grundlegende Bemerkungen zur Modellbildung technischer Systeme finden in der
Allgemeinen Modelltheorie” Erwahnung. Darin werden Modelle durch eine Abbildungs-
eigenschaft, ein Verkirzungsmerkmal sowie ein pragmatisches Merkmal charakterisiert.
Wéhrend die Abbildungseigenschatt als trivial empfunden wird, sind die beiden letzt-
genannten Merkmale fur die Validierung von technischen Systemen von besonderer
Bedeutung. Das pragmatische Merkmal beschreibt, dass Modelle stets zu einem de-
finierten Zweck gebildet werden. Beispielsweise wird zur Analyse eines bestimmten
Gerauschphanomens ein Schwingungsmodell eines Antriebsstrangs implementiert. Um
die relevanten Wirkmechanismen analysieren zu kdnnen, ist es entscheidend, dass
einerseits alle relevanten Attribute des Systems abgebildet werden. Andererseits ist
eine Verklirzung des Modells, d.h. das Weglassen nicht relevanter Attribute im Sinne
eines Ubersichtlichen Modells zweckmafig, um technische Zusammenhéange einfacher
identifizieren zu kdénnen. Zudem ist das Verkirzungsmerkmal entscheidend fir die
Bildung von recheneffizienten Modellen, v.a. in Hinblick auf die Implementierung von
echtzeitfahigen Modellen, vgl. Kapitel 2.1.3.

In Zusammenhang mit der Verkurzungseigenschaft und dem pragmatischen Merkmal
lassen sich Berechnungsmodelle in der Maschinendynamik nach Dresig® in drei Stufen
einteilen:

« Starrkérpermodelle
* Lineare Schwingungsmodelle mit freien Schwingungen oder Zwangsanregung

+ Nichtlineare Modelle, z.B. mit Reibung, Spiel und Selbsterregung

Typische Parameter von Modellen aus diesen Modellstufen sind mit ihren berechen-
baren GréRen, d.h. ihrem Modellzweck, in Abbildung 2.1 dargestellt.

2.1.2 Grundlagen zur Modellreduktion

Dresig® empfiehlt bei der Modellbildung, z.B. im Sinne einer effizienten Identifikation
technischer Zusammenhange, mit einem Minimalmodell zu beginnen. Gleichzeitig wird
postuliert, dass ein Schwingungsmodell eines technischen Systems Eigenfrequenzen
bis oberhalb des relevanten Frequenzbereichs besitzen muss, z.B. bis oberhalb der
maximalen auftretenden Anregungsfrequenz.

Ausgangspunkt fur die Modellreduktion bis hin zu einem Minimalmodell ist meist ein
bereits diskretisiertes Schwingungsmodell, d.h. ein Mehrkérpersystem. Die durch Achs-
und Verteilergetriebe verzweigten Antriebsstrange von Fahrzeugen kénnen unter Ausnut-
zung von Symmetrieeigenschaften zu einem sogenannten geraden System vereinfacht

"siehe Stachowiak (1973)
8Dresig u. HolzweiBig (2007)
aus Dresig u. HolzweiBig (2007)
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gegebene Parameter

berechenbare Groften

geometrische Abmessungen (Langen,
Winkel, Ubersetzungsverhaltnisse),
Masseparameter,

kinematische Bewegungsablaufe
und/oder AntriebskraftgroRen

reduziertes Tragheitsmoment,
Geschwindigkeit und Beschleunigung
der Starrkoérperbewegungen, Gelenk-
und Lagerkrafte, Fundamentbelastung,
Antriebs- oder Bremsmoment

Langs- und Drehfederkonstanten,
Biegesteifigkeit, Langs- und Dreh-
dampferkonstanten, Materialkenn-
werte, zeitliche Erregerkraftverlaufe,
Fourierkoeffizienten bei periodischer
Erregung, zeitliche Veranderung der
Parameter

Eigenfrequenzen und Eigenformen,
Zeitverlaufe der Kraft- und Bewe-
gungsgrofRen bei erzwungenen
Schwingungen, Resonanzstellen hdohe-
rer Ordnung (kritische Drehzahlen),
Ortskurven, Instabilitatsbereiche, para-
metererregter Schwingungen, Tilgung

geschwindigkeitsabhangige Lager-
daten (Olfilm-Einfluss), Reibwerte,
Kennlinien der Motor-und Brems-
momente, nichtelastisches Material-
verhalten (viskos, plastisch), nicht-
lineare geometrische und stoffliche
Kennwerte

nichtlineare Schwingungen, selbster-
regte Schwingungen, Kombinations-
resonanzen, Grenzzykel, Wechselwir-
kung zwischen Schwingungssystemen
und Energiequelle, amplitudenabhan-
gige Eigenfrequenzen, nichtlineare
Wechselwirkungen

Abbildung 2.1: Modellstufen - exemplarische Parameter und berechenbare GréBen®

werden. In diesem Zuge kénnen auch die Ubersetzungen durch eine Energiebetrach-
tung eliminiert werden, indem eine Reduktion der Steifigkeiten ¢ und Tragheiten J
vorgenommen wird'?. Dabei geht in die reduzierte Steifigkeit ¢y und die reduzierte
Tragheit J,.q das Quadrat der Ubersetzung i ein:

(2.1)

1

Cred = I-_QC
1
—=J (2.2)

Jred = j

Zuvor muss gerade bei der Reduktion von Fahrzeugmodellen oftmals eine Umrech-
nung von translatorischen Massen, d.h. der Fahrzeugaufbaumasse, in eine rotatorische
Tragheit vorgenommen werden. Flr die umgerechnete Tragheit J,, folgt mit der ur-
sprunglichen translatorischen Masse m sowie der Geschwindigkeit v der Masse und
der Drehfrequenz w der Tragheit J,, ebenfalls aus einer Energiebetrachtung®:

v 2
I = m (;> (2.3)
Am Beispiel der Fahrzeugmasse gilt mit dem dynamischen Reifenradius ryy,
V = lgynw (2.4)

19sighe z.B. Albers in Steinhilper u. Sauer (2006)
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d.h. es folgt aus Gleichung (2.3):

I = mr§,, (2.5)

Auftretende Lastmomente T,, die beispielsweise am Fahrzeugreifen angreifen, und
Drehzahlen w im Antriebssystem miissen gemaf der Ubersetzungsvorschrift

I- — Wein — Tab (2.6)
Wab Tein
bzw. bezogen auf die Reduktion
i — wred — TL (2-7)
w TL,red

umgerechnet werden.

Etablierte Methoden zur weiteren Reduktion eines Mehrkdrper-Schwingungsmodells
gehen auf Rivin und Di'" zuriick und werden bei Laschet u. a.'? und Dresig'® erlautert
und exemplarisch angewandt. Abbildung 2.2 veranschaulicht das Verfahren, in dem
iterativ die jeweils maximale Eigenfrequenz des Modells durch Aufteilung des verur-
sachenden Modellteils eliminiert wird, bis die gewinschte Anzahl an Freiheitsgraden
erreicht ist.

Zur Bestimmung des Modellteils, der die héchste Eigenform hervorruft, wird das
Ausgangsmodell in Teilmodelle mit einem Freiheitsgrad aufgeteilt. Dabei werden zwei
Modelltypen unterschieden, die entweder aus einer Masse und zwei Steifigkeiten (Mo-
delltyp A) oder zwei Massen und einer Steifigkeit (Modelltyp B) bestehen. Einem ggf.
freien Ende der Schwingerkette wird die Steifigkeit 0 zugeordnet. Somit ergeben sich
flr eine Schwingerkette mit n Masseelementen n Teilsysteme des Typs A und n— 1 Teil-
systeme des Typs B.

Im ersten Schritt werden die Eigenfrequenzen der Teilsysteme abhangig vom Modell-
typ berechnet:

o CLit+Cpj

(A)A,,' = J’- (28)
o Ci(Ji+Jr))
(.UB,,' = —JI,I-JI,’I- (29)

Durch Ermittlung der maximalen Eigenfrequenz der Teilsysteme wird der zu redu-
zierende Modellteil bestimmt. Je nachdem, ob die maximale Eigenfrequenz durch
Modelltyp A oder B bestimmt ist, erfolgt die Reduktion durch Aufteilung eines Mas-

"siehe Di (1973)

12| aschet u. a. (1988)
3Dresig (2006)
4nach Dresig (2006)
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1. Aufteilung in Teilsysteme mit Modelltypen A und B
Ermittlung der héchsten Eigenfrequenz

Modelltyp A Modelltyp B
Cl,i Cr.,g , C;
J1.i h00AJ ;- ;
Cl,i Cr.,q Cl,i Cq Cr.,q
A1 i 00T ;R0 s | 00075 0000 i R0

2. Aufteilung

der Tragheit 2. Autteilung

der Steifigkeit
3. Zusammenfassen
der Tragheiten

3. Reihenschaltung
der Steifigkeiten

. c} ] Cr.i Cr
07 00000 000 00000 7 Rae0s

Abbildung 2.2: Verfahren zur Modellreduktion nach Rivin und Di'4

seelements nach links und rechts (Modelltyp A) oder durch Zusammenfassen zweier
benachbarter Masseelemente (Modelltyp B).

Fur Modelltyp A ergeben sich damit fir die reduzierten Tragheiten und die zusam-
mengefasste Steifigkeit:

Cii

J=J; -Ji 210

b= Cii+Cri ’ ( )
Cri

J=d ] 2.11

n ntt Cii+Crj ( )
1 1\

o —+ — 2.12
: (C/,i Cr,i) ( )

Far Modelltyp B erfolgt die Aufteilung einer Steifigkeit nach links und rechts sowie das
Zusammenfassen zweier Tragheiten gema:

J;k = J/,,' + Jr,,' (21 3)

1 Ji 1 ) !
ci=|—+ - — 2.14
b (Cl,i Jii+JriCi ( )
1 Ji 1\
o= — S 2.1
Cri (Cr,i * Jii+Jr Ci) (2.15)
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Dieses Vorgehen wird so lange wiederholt, bis alle Eigenfrequenzen im angestrebten
Frequenzbereich liegen bzw. bis die Anzahl der erforderlichen Freiheitsgrade erreicht
ist.

2.1.3 Echtzeitfahigkeit von Modellen

Die Modellreduktion ist ein elementarer Bestandteil bei der Implementierung von echt-
zeitfahigen Simulationsmodellen, die bereits im Rahmen von Hardware-in-the-Loop
(HiL) Versuchen in der Steuergerateentwicklung eingesetzt werden.

Rechenzeit
Simulationszeit
/ i
1
genaues ' steigende N
Integrationsverfahren | Modellkomplexitat

>1 -« ,
i hohe geforderte
| Ergebnisgenauigkeit
—
|
1

T U RSN > Ut VRN U
1
1
! schnellere
! echtzeitfahiger Berechnungsplattform
Bereich schnelleres

I Integrationsverfahren

<1 |
1
1
! ungunstige
! Eigenwerte
—_—
1

0 : - >
f Rechenschrittfrequenz

grenz

Abbildung 2.3: Einflussfaktoren auf die Echtzeitfahigkeit von Modellen'®

Abbildung 2.3 veranschaulicht die wesentlichen Einflussfaktoren auf die Echtzeitfahig-
keit von Modellen. Darin ist das Verhaltnis von verfligbarer Rechenzeit und bendtigter
Simulationszeit Uber der Rechenschrittfrequenz aufgetragen. Da die Simulationszeit fur
ein gegebenes Modell mit definierten Solvereinstellungen konstant ist und die verfig-
bare Rechenzeit direkt mit der eingestellten Rechenschrittfrequenz zusammenhangt,
ergibt sich ein linearer Zusammenhang. Die Steigung dieser Geraden hangt zum einen
von der Modellkomplexitat, d.h. dem Berechnungsaufwand, und zum anderen von der
Performance der Echtzeitplattform und von der Schnelligkeit des gewahlten Integrati-
onsverfahrens, d.h. des Solvers, ab.

Der echtzeitfahige Bereich ist nach oben durch die elementare Forderung begrenzt,
dass die Simulationszeit nicht gréBer werden darf als die verfligbare Rechenzeit. In
diesem Zusammenhang haben sich die Bezeichnungen ,Weiche Echtzeit“ und ,Harte

15aus Jauch u.a. (2013)
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Echtzeit” etabliert'®. Bei der Forderung nach harter Echtzeit miissen alle Rechenopera-
tionen und alle Tasks innerhalb der festen Schrittweite abgearbeitet sein, wahrend die
weiche Echtzeit Verletzungen der Zeitforderungen zulésst.

Die minimale Rechenschrittfrequenz fy.,, beschréankt den echtzeitféhigen Bereich
nach links. Die minimale Frequenz steht in Zusammenhang mit den Eigenwerten des
implementierten Modells, insbesondere mit der maximal auftretenden Eigenfrequenz.
Grundsatzlich gilt analog zum Abtasttheorem nach Shannon'” in der Messwerterfas-
sung, dass die Rechenschrittfrequenz mindestens doppelt so grof3 wie die maximal
auftretende Frequenz im Modell, d.h. die maximale Eigenfrequenz oder die maximale
externe Anregungsfrequenz, sein muss. Durch die Forderung nach hoher Ergebnisge-
nauigkeit ist die Rechenschrittfrequenz in der Praxis allerdings oftmals um Faktor zehn
héher als die im Modell auftretenden Frequenzen. Dieses Verhaltnis lasst sich durch die
Wabhl eines genaueren Integrationsverfahrens, d.h. durch einen héherwertigen Solver,
verringern. Aus Abbildung 2.3 wird deutlich, dass bei der Wahl des Integrationsverfah-
rens ein Optimum zwischen Schnelligkeit und Genauigkeit des Solvers in Verbindung
mit der eingestellten Rechenschrittfrequenz gefunden werden muss.

2.2 Anfahrschwingungen

2.2.1 Charakterisierung von Anfahrschwingungen

Die gelaufigste Form von Anfahrschwingungen sind Kupplungsrupfschwingungen. Kupp-
lungsrupfen bezeichnet Resonanzschwingungen des Antriebsstranges'® ' bei schlup-
fender Kupplung und wirkt sich als Langsschwingung des Fahrzeugs aus. In Abbil-
dung 2.4 und 2.5 sind exemplarisch die Bestandteile eines PKW-Antriebsstrangs sowie
eine Detailansicht eines Fahrzeuggetriebes, im Beispiel mit Zweimassenschwungrad
und Doppelkupplung, dargestellt.

Die Frequenz der Rupfschwingungen liegen bei PKW-Antriebsstrangen im Bereich
von 8-12 Hz?'22in Antriebsstrangen von LKW bei Frequenzen bis ungeféahr 4 Hz?3.
Kupplungsrupfen ist zunachst aus konventionellen Antriebssystemen mit Handschalt-
getriebe und Trockenkupplung bekannt, tritt aber auch bei Wandlergetrieben mit Uber-
brickungskupplung oder modernen Doppelkupplungsgetrieben mit trocken- oder nass-
laufenden Kupplungen auf?4.

16siehe Schyr (2006)

7siehe Shannon (1949)

18siehe Newcombe u. Spurr (1972)
9siehe Jarvis u. Oldershaw (1973)
20nach Audi AG (2014)

21siehe Maucher (1990)

22siehe Albers u. Herbst (1998b)
23siehe Steinel (2011)

24siehe Kimmig u. a. (2008), Reik (2004)
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Getriebe
mit Kupplungssystem,
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Abbildung 2.4: Komponenten eines PKW-Antriebsstrang®°

Audi

Zweimassenschwungrad

Doppelkupplung (nasslaufend)

Abbildung 2.5: Schnittansicht eines PKW-Doppelkupplungsgetriebes??
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Ausschlaggebend fir die Ausbreitung von Rupfschwingungen ist meist die Anre-
gung der ersten Eigenform des Triebstranges. Bei geschlossener Kupplung liegt die
erste Eigenfrequenz von PKW-Antriebsstrangen in der ersten Ganglbersetzung bei
ca. 2-6 Hz?>25, Diese Schwingform ist fiir die Ausbildung von Ruckelschwingungen
bei Lastwechselvorgangen relevant. In der Schlupfphase der Kupplung sind jedoch
Verbrennungsmotor und Schwungrad weitestgehend vom restlichen Antriebsstrang
entkoppelt?’, sodass die Eigenfrequenz sich erhéht und bei PKW-Antriebsstrangen
im o0.g. Bereich von 10 Hz liegt. Die beiden ersten Eigenformen des geschlossenen
und offenen Antriebsstranges im ersten Gang sind vergleichbar, die gréBte potentielle
Energieanderung und damit die gréBte Relativbewegung findet in beiden Fallen in den
Achswellen und in den Reifen statt. Die beiden Eigenformen sind in Abbildung 2.6
gegenubergestellt.

Aufgrund dieser Schwingform ist es naheliegend, das zugrundeliegende Modell des
Antriebsstranges fir rechnerische oder experimentelle Analysen weiter zu vereinfachen.
Mit Verfahren zur Modellreduktion (siehe Kapitel 2.1.2) lassen sich die Drehmassen
von Kupplungsscheibe bis einschlieB3lich Differenzial einerseits sowie Fahrzeugaufbau
und Rad andererseits auf zwei Drehmassen reduzieren, die Uber eine resultierende
Gesamtantriebsstrangsteifigkeit gekoppelt sind. Die Kupplungsscheibe wiederum ist
lediglich Gber den Reibkontakt an den Antriebsmotor angebunden, siehe Abbildung 2.7.
Dadurch, dass die Fahrzeugmasse im Vergleich zur reduzierten Antriebsstrangtragheit
sehr grof3 ist, wird sie in vielen Modellen als unendlich grof3 bzw. als feste Einspannung
betrachtet?!-27.29:30,

Diese Vereinfachungen sind nicht nur Grundlage fir rechnerische Rupfberechnungen,
sondern werden auch in Versuchsaufbauten flr Kupplungssysteme umgesetzt, z.B.
in Rupfprifstanden mit fest eingespannter Torsionsfeder?' oder elektrisch simulierter
Fahrzeugmasse®2.

2.2.2 Selbsterregungsmechanismen im Kupplungssystem

Abhéangig von den Eigenschaften der Reibpaarung kénnen im Kupplungssystem Selbst-
erregungsmechanismen auftreten, die die erste Eigenform des Antriebsstrangs anregen
und so zu Kupplungsrupfen flihren®.

2Ssiehe Witte (1982)

26siehe Dresig (2006)

2’siehe Albers u. Herbst (1998a)

28nach Dresig (2006)

29siehe Kriiger (2003)

30siehe Karrar (2009)

3'nach Maucher (1990)

32Albers u. a. (2007)

33siehe Pfeiffer (1992), Tasche u. Milbradt (1992)
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Abbildung 2.7: Reduziertes Antriebsstrangmodell®’
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Bekanntermafen ist das Auftreten von selbsterregtem Kupplungsrupfen abhangig
von dem Reibwertgradienten, d.h. dem Verhalten des Reibwerts in Abhangigkeit von der
Gleitgeschwindigkeit im Reibkontakt. Grundsatzlich wirkt ein positiver Reibwertgradient
stabilisierend auf das System, negative Reibwertgradienten kénnen in Zusammenspiel
mit einem schwach gedampften Antriebsstrang zu Instabilitat fihren.

Der Erregungsmechanismus wird in der Literatur anhand zahlreicher Beispiele®* disku-
tiert und ist urspringlich als Ursache fiir Reibschwingungen in Bremsen, insbesondere
fiir das Bremsenquietschen, bekannt®. Bei der Ubertragung des Zusammenhangs auf
Reibschwingungen in Kupplungssystemen wird das reduzierte Antriebsstrang-Modell
aus Abbildung 2.7 weiter vereinfacht. Da die Fahrzeugmasse sehr viel gréBer als die
reduzierte Antriebsstrangtragheit ist, kann sie zur Analyse der Antriebsstrangschwin-
gungen als feste Einspannung angenommen werden, siehe Abbildung 2.8.

,—_—>¢7w7w

C

]\_45_, J

T
d

Abbildung 2.8: Reduziertes Schwingungsmodell zur Herleitung der Destabilisierung3®

Fir den Reibwert i wird in erster Naherung eine lineare Abh&ngigkeit von der Gleitge-
schwindigkeit bzw. der Winkelgeschwindigkeitsdifferenz Aw mit dem Reibwertgradien-
ten ' angenommen. Damit berechnet sich das Reibmoment in der Kupplung mit einer
gegebenen Anpresskraft Fy, der Anzahl der Reibpaarungen z sowie dem mittleren
Reibradius r,, durch:

Mg=Fn-In-Z* (#0 + ;/Aw) (2.16)

Die Winkelgeschwindigkeitsdifferenz Aw kann mit der Winkelgeschindigkeit w auf
Antriebsstrangseite und der als konstant angenommenen Drehzahl Q des Motors aus-
gedrickt werden:

Aw=0—w (2.17)

Daraus resultiert die Bewegungsgleichung der Antriebsstrang-Tragheit J:

Jd}+dw+ng5=FN'rm'Z'(,u0+,u'(Q—w)) (2.18)
Jw + (d+FN'rm'Z',u')w+ng5=FN-rm-Z' (,u0+,u"Q) (2.19)

34siehe z.B. Magnus u. a. (2013), Fidlin (2005), Kauderer (1958)
35siehe Hetzler (2008) nach Mills (1938)
3%6nach z.B. Maucher (1990)
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Der drehzahlabhé&ngige Anteil des Reibmoments liefert damit einen zusatzlichen
Anteil zur Antriebsstrangdampfung dres:

dres=d+FN'rm'Z'lLL, (2.20)
Daraus folgt, dass fur
d
e 2.21
W<—FE 2 (2.21)

die resultierende Antriebsstrangdampfung d,.s < 0 wird und somit das Schwingungs-
system instabil ist.

2.2.3 Fremderregtes Kupplungsrupfen

Fremderregungsmechanismen im Kupplungssystem kénnen grundsétzlich in zwei Ka-
tegorien eingeteilt werden. Zum einen kénnen periodische Zwangsbewegungen des
Kupplungssystems zu einer Modulation des Kupplungsmoments fiihren®”. Zum anderen
kann fremderregtes Kupplungsrupfen in Zusammenhang mit geometrischen Bauteilab-
weichungen und Ausrichtungstoleranzen stehen38.

Fremderregung durch Zwangsbewegung

Zwangsbewegungen des Kupplungssystems werden v.a. durch Axialschwingungen der
Kurbelwelle hervorgerufen, die zu einer periodischen Betétigung des Ausriicksystems
fihren, siehe auch Kapitel 2.3.1. Der grundsatzliche Mechanismus ist qualitativ an
einem exemplarischen Anpresskraftverlauf im Kupplungssystem tber dem Ausrickweg
in Abbildung 2.9 veranschaulicht.

Ursache flur die Bewegung des Kurbelwellenendes sind verbrennungsinduzierte
Biegeschwingungen der Kurbelwelle und Verformungen der Kurbelwellenkrépfungen.
An dieser Stelle sei auf weiterflinrende Literatur verwiesen.

FOr die Anregung von Kupplungsrupfschwingungen ist meist die Verformung der
Kurbelwellenkropfung durch die Verbrennung im letzten Zylinder vor dem Kupplungs-
system dominierend®’. In einem Motor mit Viertaktverfahren findet in jedem Zylinder
bei jeder zweiten Motorumdrehung eine Verbrennung statt, d.h. die durch einen einzel-
nen Zylinder hervorgerufene Axialbewegung fuhrt zu einer Anregung mit der halben
Motorordnung.

%7siehe Steinel (2011)

38grstmals von Newcombe u. Spurr (1972) erwéhnt

39nach Steinel (2011)

40Benz (1935), Draminski u. Warming (1942), Kraemer (1957), Kritzer (1957), Benz (1960), Benz (1971)
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Abbildung 2.9: Modulation des Kupplungsmoments durch Léngsbewegung der Kurbelwelle3®

Fremderregung durch Uberlagerung geometrischer Abweichungen

In der Literatur sind zahlreiche Bauteilabweichungen und Ausrichttoleranzen genannt*!-42,
die zu einem schwankenden Kupplungsmoment in der Schlupfphase und somit zu einer

Rupfanregung fihren kénnen. Es ist bekannt, dass die Frequenz der Kupplungsmoment-
Modulation abhangig ist von der Drehzahl, mit der die Abweichungen umlaufen. Zudem

muissen mindestens zwei Abweichungen mit verschiedener Umlaufdrehzahl auftreten,

um eine Modulation zu erzeugen*'.

Daher ist es sinnvoll, die Fehler zunachst nach ihren Umlaufdrehzahlen zu katego-
risieren*?43, siehe Tabelle 2.1. Mdgliche Umlaufdrehzahlen sind die Motordrehzahl
(Kreisfrequenz wy) sowie die Getriebeeingangsdrehzahl (Kreisfrequenz wg), auBerdem
kénnen nicht umlaufende Abweichungen (Kreisfrequenz wq = 0) auftreten.

Durch Uberlagerung von Abweichungen aus diesen Kategorien ergeben sich die
drehzahlabhangigen Anregungsfrequenzen wg, flr die aus der Literatur bekannten
Varianten motordrehzahlabhangiges Rupfen, getriebedrehzahlabhangiges Rupfen und
differenzdrehzahlabhangiges Rupfen?2:

« Motordrehzahlabhingiges Rupfen (Uberlagerung 1. und 3. Kategorie)

Werr = Wpm — Wo = Wy

41siehe Winkelmann u. Harmuth (1985)
42siehe Albers u. Herbst (1998b)
43siehe Kriiger (2003), Albers u. Stier (2010)
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« Drehzahlabhingiges Rupfen (Uberlagerung 2. und 3. Kategorie)

Werr = WG — Wo = Wag

- Differenzdrehzahlabhingiges Rupfen (Uberlagerung 1. und 2. Kategorie)

Werr = Wy — wWg = Aw

1. Motordrehzahl 2. Getriebedrehzahl 3. Nicht umlaufend
W =wwm w=wg w=wy=0
* Plan- und Radialschlag | « Radiale und winklige | « Radiale und winklige
der Kurbelwelle Fehlausrichtung von Mo-|  Fehlausrichtung von Mo-
tor und Getriebe tor und Getriebe

* Tellerfederzungen-
Schlag » Schragbetétigung der | « Schragbetatigung der

- Schragabhub der Kupp- Kupplung Tellerfeder

lungsdruckplatte » Fehlausrichtung  der

« Parallelititsabwei- Ausriicklagerhllse

chungen der Kupplungs-
platten

+ Planschlag der Anpress-
platte

» Planschlag der Ausrlck-
lager-Flache

Tabelle 2.1: Klassierung von Bauteilabweichungen und Ausrichttoleranzen**

2.2.4 GegenmaBnahmen

Die zuvor beschriebenen Ursachen fur die Rupfanregungen legen unmittelbare kon-
struktive GegenmafBnahmen nahe, die jedoch oftmals an Machbarkeitsgrenzen stof3en.
Im folgenden sind zun&chst bekannte MafBBnahmen zur Ursachenbekampfung gegliedert
nach den Entstehungsmechanismen aufgefthrt. AnschlieBend werden aktive und passi-
ve GegenmafBnahmen erlautert, die die Auspragung der Rupfschwingung reduzieren.

Selbsterregung

Die Beziehung in Gleichung 2.21 verdeutlicht die Zielsetzung Friktionswerkstoffe bzw.
Friktionspaarungen zu entwickeln, die einen minimalen negativen Reibwertgradienten
vorweisen. Sogar positive Gradienten bei nass**- und trockenlaufenden*® Kupplungssys-
temen konnten durch den Einsatz verschiedener Zusatzstoffe in den Friktionsmaterialien

44nach Kriger (2003)
45siehe z.B. Thelen u. Hock (1999)
“6siehe z.B. Morpain (2012)
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und durch die Nutzung von Oladditiven zur Verbesserung des Reibverhaltens erreicht
werden.

Gleichwohl bleibt die Herausforderung bestehen, dieses Verhalten Uber den komplet-
ten Betriebsbereich der Kupplung sicherzustellen, d.h. ein unkritischer Reibwertgradient
muss unabhangig von Temperatur, Pressung und auch der Alterung mit chemischen
Veranderungsprozessen im Friktionsmaterial und ggf. im Ol gewahrleistet sein. Gleich-
zeitig fUhren effizienzsteigernde MafB3nahmen im Antriebsstrang zu einer Reduktion der
Dampfung und damit zu einer erhéhten Schwingungsempfindlichkeit. Dadurch steigen
die Anforderungen an die Friktionpaarungen zusaizlich.

Fremderregung durch Zwangsbewegung

Eine wirkungsvolle GegenmaBnahme gegen die periodische Betéatigung des Kupplungs-
systems durch Kurbelwellenschwingungen kann durch den sogenannten deckelfesten
Ausriicker*’” erreicht werden. Bei diesem hydraulisch betéatigten Zentralausriicker stiitzt
sich die Ausriickkraft nicht wie bei konventionellen Betatigungssystemen am Getriebe-
gehause, sondern am Kupplungsdeckel ab.

Im Falle konventioneller Betatigungssysteme wird aus Abbildung 2.9 deutlich, dass
die Fremderregung vom Anstieg der wirksamen Anpresskraft Gber dem Kupplungsweg
abhangt. Im fir Anfahrvorgange relevanten Bereich kann in erster Linie durch die Be-
lagfederung Einfluss auf diesen Anstieg genommen werden, d.h. die Fremderregung
kann durch eine weiche Belagfederung reduziert werden*®. Allerdings werden hierdurch
Zielkonflikte mit weiteren Betriebszustanden hervorgerufen*®. Beispielsweise ist ein
flacher Verlauf der Belagfedersteifigkeit gezwungenermafen mit einem hohen Steifig-
keitsgradienten zum Ende des Federwegs verbunden. Dies flhrt zu einem ungiinstigen
Drehmomentanstieg und damit verbunden zu Anfahrschlagen im Antriebsstrang oder
einer schlechten Beherrschbarkeit des Einkuppelvorgangs.

Konstruktive MaBnahmen am Motor zur Reduktion von Taumel- und Axialschwingun-
gen, z.B. durch Optimierung der Lagerung oder Versteifung der Krépfung, sind aufgrund
von Zielkonflikten v.a. mit der Motordynamik eher theoretischer Natur.

Fremderregung durch Bauteilabweichungen

Auch bei der Minimierung der Fremderregung durch geometrische Abweichungen hat
die Belagfederung einen wesentlichen Einfluss. Empirische Analysen zeigen, dass
wiederum durch eine weiche Belagfederung eine Verbesserung des Rupfverhaltens
erzielt werden kann“.

47siehe Zink u. a. (2002)
48siehe Kriiger (2003)
“Jsiehe Steinel (1995)
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Eine bewéahrte Lésung zum Ausgleich von geometrischen Abweichungen zwischen
Kupplung und Ausrlicksystem ist das Schlagausgleichslager®. Durch eine im Aus-
ricklager integrierte Kalotte wird der Tellerfederzungen-Schlag und eine mégliche
Schragbetatigung ausgeglichen, wodurch der Schiefabhub der Kupplungsdruckplatte
verringert wird.

Die Einengung von Fertigungstoleranzen oder montageseitige MalB3nahmen wie das
kraftfreie Aufschrauben der Druckplatte®' sind weitere Mdglichkeiten zur Reduktion der
Rupfanregung. Allerdings unterliegt gerade die Einengung von Toleranzen technischen
Grenzen und ist mit sehr hohen Kosten verbunden, die den Einsatz der im Folgenden
beschriebenen SekundarmafBnahmen rentabel machen.

Aktive GegenmaBnahmen

Durch eine aktive Regelung der Anpresskraft kann ein Kompensationsmoment erzeugt
werden, das die auftretenden Anregungsmomente theoretisch vollstdndig kompen-
siert. Gerade bei Doppelkupplungssystemen, die im Gegensatz zu Kupplungen aus
Handschaltgetrieben Uber eine automatisierte Betatigung und die notwendige Sensorik
verflgen, ist der Einsatz einer solchen Anti-Rupf-Regelung technisch und wirtschaftlich
denkbar®2.

Passive GegenmaBnahmen

Zur Reduktion von Rupfschwingungen in Antrieben, die keine Aktuatorik zur Implemen-
tierung einer Anti-Rupf-Regelung haben, befinden sich seit 2011 Kupplungsscheiben
mit integriertem Tilgersystem im Serieneinsatz®.

Abbildung 2.10 zeigt die Integration des Tilgers im reduzierten Schwingungsmodell
des Antriebsstrangs (vgl. Abbildung 2.7). Durch einen reibungsfreien Tilger auf der
Kupplungsscheibe lieB3e sich theoretisch die fur das Kupplungsrupfen relevante erste
Eigenfrequenz des Antriebsstrangs komplett tilgen. Jedoch werden durch das Tilger-
system zwei zusétzliche Eigenfrequenzen hervorgerufen, die durch die veranderliche
Anregungsfrequenz der Fremderregungsmechanismen angeregt werden kénnen. Zwi-
schen Tilger und Kupplungsscheibe sind daher Reibeinrichtungen integriert, mit denen
ein deutliches Abflachen der Resonanziberhéhungen erreicht werden kann.

Ein besonderes Augenmerk bei der Umsetzung des Tilgers gemaf Abbildung 2.11
liegt auf der Gestaltung der Reibeinrichtung. Die dissipierte Energie muss quadratisch
mit der Anregungsamplitude steigen. Das umgesetzte Tilgersystem besitzt daher neben

0siehe Welter u. a. (2010), Hausner u. Hassler (2012)
STsiehe Albers u. Herbst (1998b)

%2siehe Kiipper u.a. (2006)

53siehe Hausner u. Hassler (2012)
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einer Membranfeder zur Erzeugung der Anpresskraft einen Rampenmechanismus, der
die Anpresskraft abhangig vom Schwingwinkel variiert.

Zusétzlich zur Reibeinrichtung und dem Feder-Masse-System besitzt der Tilger eine
Uberlastkupplung, die bei Drehmomentspitzen auslést. Im normalen Fahrbetrieb wird
der Tilger im Idealfall nicht zu Schwingungen angeregt, lediglich bei Anfahrvorgéangen
mit Rupfanregungen schwingt sich der Tilger auf und reduziert die Rupfschwingung.

Das Potential des Tilgers zur Schwingungsreduktion steigt mit zunehmender Til-
germasse. An dieser Stelle muss bei der Auslegung des Rupftilgers ein Kompromiss
gefunden werden, da mit zunehmender Drehmasse auf Getriebeeingangsseite die
Belastung der Synchronisiereinrichtungen fir den Gangwechsel zunimmt bzw. die
Schaltbarkeit des Getriebes verschlechtert wird.

2.3 Motorinduzierte Schwingungen

2.3.1 Anregungsmechanismen im Motor

Die Drehmomenterzeugung in Verbrennungsmotoren nach Hubkolbenprinzip flhrt prin-
zipbedingt zu einem nicht konstanten Drehmomentverlauf. Ursachlich sind hierfir der
Druckverlauf im Brennraum wahrend eines Arbeitszyklus mit dem starken Anstieg
wahrend der Verbrennung sowie die Massekraftreaktionen aus dem Kurbeltrieb. Ab-
bildung 2.12 zeigt einen exemplarischen Verlauf der drehmomentbildenden Gas- und
Massekrafte bezogen auf einen Zylinder im Viertaktverfahren.

Gaskraft

Resultierende Tangentialkraft
0 /N A
4

Kurbelwinkel / ©

T T 1 T T T T 1 T 1T T >
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720

Tangentialkrafte

Abbildung 2.12: Exemplarische Tangentialkrafte an einem Zylinder im Viertaktverfahren*

4nach Sinn (1993), Urlaub (1995)
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Im Detail ist der Verlauf abhéngig von zahlreichen konstruktiven und thermodyna-
mischen Faktoren, beispielsweise dem Motorprinzip (in der Regel Otto oder Diesel),
Verdichtungsverhéltnisse, Brennstoff- bzw. Gemischmengen, Ladedriicke und Brenn-
raumgeometrien. Der daraus resultierende Drehmomentverlauf ist dartber hinaus
abhangig z.B. von kinematischen Eigenschaften, Tragheiten und Reibungsverhalten
des Triebwerks®®.

Die verbrennungsmotorische Anregung kann in harmonische Teilschwingungen un-
terteilt werden. Dominierend ist dabei die sogenannte Zindordnung; die zugehdrige
Hauptanregungsfrequenz f, ergibt sich aus Drehzahl n in min~—" und Zylinderzahl z zu:

. n
fh=1i-"Zz 60 (2.22)

Der Parameter i ist abhangig davon, wieviele Ziindungen pro Kurbelwellenumdrehung
ein einzelner Zylinder je nach Arbeitsverfahren des Motors erfahrt. Fir Zweitaktmotoren
nimmt er den Wert 1 an (eine Zindung pro Kurbelwellenumdrehung), flr Viertaktmotoren
den Wert 0,5 (eine Zindung je zwei Kurbelwellenumdrehungen).

Neben dieser Drehmomentanregung weisen Verbrennungsmotoren weitere Anre-
gungsmechanismen auf. Im Betrieb des Motors treten am Schwungrad Axialschwin-
gungen auf, u.a. durch Aufspreizung der Kurbelwangen wahrend der Verbrennung, die
wiederum zu zwangserregtem Kupplungsrupfen®® oder Getrieberasseln®” fiihren kénnen.
Desweiteren wird das System Kurbelwelle-Schwungrad durch Radialkraftkomponenten
aus der Verbrennung zu Biegeschwingungen angeregt. Diese Anregungsmechanismen
stehen allerings nicht im Fokus dieser Arbeit, daher sei auf weiterflinrende Literatur®®
verwiesen.

2.3.2 GegenmaBnahmen im Antriebsstrang

Um durch verbrennungsinduzierte Anregungen entstehende Gerausch- und Schwin-
gungsphanomene zu minimieren, setzt man in der Antriebsstrangentwicklung Isolations-
und Tilgersystemen ein. Konventionelle schwingungsreduzierende Antriebselemente
lassen sich nach ihren Wirkungsmechanismen Isolation, Dampfung und Tilgung katego-
risieren. Dartiber hinaus ist eine Unterscheidung nach aktiven und passiven Systemen
Ublich®®. Damit ergeben sich prinzipiell folgende allgemeine GegenmaBnahmen:

1. Passive MalBnahmen

» Schwingungsdampfung durch Dissipation

5siehe z.B. Merker u. a. (2012)

S6siehe Steinel (2011)

’siehe Seebacher u.a. (2013)

%8Benz (1935), Draminski u. Warming (1942), Kraemer (1957), Kritzer (1957), Benz (1960), Benz (1971)
9siehe Zink u. Hausner (2009) ,evil. Wélfel 2006



30 2 Stand der Forschung

» Schwingungsisolation durch Verstimmung des Antriebssystems

» Schwingungstilgung mit und ohne Dampfung

2. Aktive MafBnahmen

» Gegenmoment am Motor zur Verringerung der Anregung
» Aktive Elemente im Triebstrang

» Gezielte Schlupfeinstellung

In vielen Fahrzeugklassen ist das Zweimassenschwungrad (ZMS)®-¢! als Teil des
Kupplungssystems mittlerweile ein Standardelement zur Torsionsschwingungsreduktion.
Im Gegensatz zu konventionellen Dampfersystemen in der Kupplungsscheibe ist beim
ZMS das mehrstufige Federsystem zwischen einer Priméar- und Sekundarschwung-
masse angeordnet. Durch die Aufteilung der Schwungmasse und die Integration einer
Bogenfeder mit niedriger Steifigkeit wird eine Verschiebung der durch die Dampfersteifig-
keit hervorgerufen Antriebsstrang-Eigenform in den unterkritischen Bereich erreicht, vgl.
Abbildung 2.13. Bei konventionellen Kupplungsscheibendampfern liegt diese Resonanz
Ublicherweise im Drehzahlbereich von 700 - 2000 min™', abhangig von der Hauptanre-
gungsordnung des Motors und der Antriebsstrangtopologie sogar im Bereich bis 3000
min’'. Bei Antriebssystemen mit ZMS liegt die Resonanz unterhalb der Leerlaufdreh-
zahl, jeweils bezogen auf die Hauptanregung des Verbrennungsmotors. Durch diese
MafBnahme wird ein ginstiger Amplitudengang hinsichtlich verbrennungsmotorischer
Anregungen erzielt, die Motorschwingungen werden vom restlichen Triebstrang isoliert.

Neben den verbesserten Schwingungseigenschaften zeichnet sich das ZMS durch
einen héheren Wirkungsgrad aus, da der Isolationsmechanismus zunachst nahezu
reibungs- bzw. dissipationsfrei ist. Jedoch muss bei Motorstart und Motorstopp die ZMS-
Resonanz durchlaufen werden. Zusatzlich missen bei der Auslegung von Antriebsstrang
und Dampfersystem neben motorinduzierten Schwingungsphanomenen auch transiente
Vorgénge wie das Lastwechselverhalten bertcksichtigt werden. Zur Minimierung der
dabei entstehenden Schwingungen, z.B. der Resonanzschwingungen des ZMS bei
Motorstart und Motorstopp’® oder der Lastwechselschlage und -gerausche®, ist ein
Mindestmaf an Reibung im ZMS notwendig’2. Zusétzlich ist das Reibungsverhalten an
den Bogenfedern des ZMS stark durch drehzahlabhangige Fliehkrafte beeinflusst®4:65:66,
Diese Zusammenhange erfordern eine detaillierte Auslegung der Fettschmierung im Bo-
genfederkanal sowie zusatzlicher Reibungselemente des Dampfersystems, z.B. mithilfe

80siehe Schulte (1986)

61siehe Albers (1991)

62angelehnt an Albers (1991), Dresig (2006)
83siehe Schumacher u.a. (2001)

64siehe Albers (1994)

85siehe Kooy u.a. (2002)

86siehe Stier u.a. (2009)
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Abbildung 2.13: Torsionsdampfer-Eigenfrequenzen im Vergleich®2



32 2 Stand der Forschung

von spielbehafteten Reibsteuerscheiben oder speziellen Federschuhen. Diese werden
S0 ausgelegt, dass innerhalb der kleinen verbrennungsinduzierten Schwingwinkel die
Reibung minimiert wird®®. Eine Relativbewegung mit hoher Reibung tritt im Idealfall nur
bei groBen Verdrehwinkeln im Resonanzdurchlauf oder bei Lastwechselvorgédngen auf.

Eine zusatzliche Schwingungsreduktion verspricht das sogenannte Fliehkraftpen-
del bzw. der drehzahladaptive Tilger®®. Dieser Tilger wird Ublicherweise auf der Se-
kundérseite eines ZMS oder als Erganzung zu einem Federdampfer in Wandler-
Automatikgetrieben®” eingesetzt und erhéht dadurch nochmals die Amplitudenreduktion.
Prinzipiell ist auch eine Anordnung auf der Primarseite zur Reduktion von Kurbelwel-
lenungleichférmigkeiten denkbar, sodass die Schwingungsreduktion auch fir Nebe-
naggregate vorteilhaft ist; allerdings sind in diesem Fall héhere Pendelmassen von
drei bis funf Kilogramm anstatt ungefahr einem Kilogramm bei der Anordnung auf der
Sekundarseite notwendig®.

Die Isolationswirkung des Tilgers wird bei der Eigenfrequenz des Pendels optimal.
Da diese Eigenfrequenz fliehkraft- bzw. drehzahlabhangig ist®, kann der Tilger auf
die hauptanregende Ordnung des Verbrennungsmotors abgestimmt werden, vgl. For-
mel 2.22.

2.3.3 Zielkonflikte in der Antriebsentwicklung

Die Verbesserung des Kraftstoffverbrauchs bzw. die Minimierung der CO,-Emissionen
ist eine der zentralen Herausforderungen in der Automobilentwicklung. Im Bereich der
Verbrennungsmotor- und Getriebeentwicklung lassen sich folgende tibergeordneten
Entwicklungstrends identifizieren:

+ Downsizing
Durch die Aufladung der Motoren mit Kompressoren und/oder Turbolader werden
hohere thermodynamische Wirkungsgrade bei der Verbrennung erzielt®®-6°. Dies
ermoglicht bei gleichbleibender Leistung den Einsatz kleinerer Motoren mit weniger
Hubraum bzw. geringerer Zylinderzahl.

* Downspeeding
Bereiche mit hohem motorischen Wirkungsgrad liegen meist bei niedrigen Drehzah-
len. Durch Einsatz von Getrieben mit mehr Gangen bzw. langeren Ubersetzungen
wird erreicht, dass der Motor haufiger im verbrauchsglinstigen Betriebsbereich
betrieben wird"®"".

67siehe Zink u. Hausner (2009)
68siehe Golloch (2005)

89siehe Korte u. a. (2008)
"Osiehe Bock (2009)

"Tsiehe Kooy u.a. (2011)
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+ Zylinderdeaktivierung
Durch das Abschalten einzelner Zylinder, z.B. den Betrieb eines 6-Zylindermotors
als 3-Zylindermotor, werden bei gleichem Leistungsbedarf h6herere zylinderspezifi-
sche Leistung erreicht. Dies flihrt ebenso zum Betrieb des Motors in einem Bereich
besserer thermodynamischer Wirkungsgrade®®7".

Allerdings fUhren diese MafBBnahmen nicht nur zu einer Verbrauchsverbesserung, son-
dern auch zu einer deutlich héheren Schwingungsanregung bzw. zu einem unglnstigen
Schwingungsverhalten. Gerade die mit dem Downsizing bzw. der Zylinderaufladung
verbundenen héheren Verbrennungsdricke flihren zu steigenden Drehmomentamplitu-
den®8. Diese Anregungsmechanismen kdnnen bekanntermaBen Gerauschphdnomene
wie Getrieberasseln oder Dréhnen und Brummen der Karosserie hervorrufen’2:73,

Aus Zylinderdeaktivierung und Betrieb bei niedrigen Motordrehzahlen resultieren
zudem niedrigere Anregungsfrequenzen, bei denen das Isolationsverhalten bisheriger
Torsionsschwingungsdampfer kaum ausreichend ist”".

Gleichzeitig fuhrt die Wirkungsgradoptimierung im restlichen Antriebsstrang, z.B. die
Reibungsreduktion in Verzahnungen, Lagerungen und Gelenken sowie die Verwendung
von leichtlaufenden Getriebedlen, zu einer Verringerung der Schwingungsdampfung
und damit zu einer erhéhten Schwingungsempfindlichkeit’?:74.

Ein weiterer Zielkonflikt, der bei der Komfortvalidierung von Antriebssystemen be-
rcksichtigt werden muss, sind die Rickwirkungen von Torsionsschwingungsdampfer-
Systemen auf den Motor selbst. Ein ZMS beispielsweise fuhrt im Vergleich zu konven-
tionellen Schwungradern zwar einerseits zu einer Schwingungsreduktion im Getriebe,
andererseits aber zu erhdhten Drehungleichférmigkeiten der Kurbelwelle selbst. Diese
Kurbelwellenschwingungen mussen bei der Auslegung von Riementrieb und Nebenag-
gregaten berlicksichtigt werden”.

2.4 Validierung von Antriebssystemen

2.4.1 Grundlagen der Produktentstehung

Albers’® definiert zur allgemeinen Beschreibung der Produktentstehung finf zentrale
Hypothesen. Relevant fur diese Arbeit sind die im Folgenden beschriebenen Wech-
selwirkungen zwischen Zielsystem, Objektsystem und Handlungssystem, sowie die in
Kapitel 2.4.3 beschriebene zentrale Bedeutung der Validierung.

"2siehe Reik (1988)

3siehe Fidlin u. Seebacher (2006)
4siehe Espig u. Biermann (2007)
"Ssiehe Reik u.a. (1998)

76 Albers (2010)



34 2 Stand der Forschung

+Auf den Grundlagen der Systemtheorie lasst sich eine Produktentstehung als die
Uberfiihrung eines (anfangs vagen) Zielsystems in ein konkretes Objektsystem durch
ein Handlungssystem beschreiben.“’” Nach Albers”® sind Handlungssystem, Objektsys-
tem und Zielsystem wie folgt beschrieben:
,Das Handlungssystem ist ein sozio-technisches System, das aus strukturierten Aktivita-
ten, Methoden und Prozessen aufgebaut ist. Es enthélt weiterhin alle fir die Realisierung
einer Produktentstehung notwendigen Ressourcen (Entwickler, Budget, Ausstattung
etc.). Das Handlungssystem erstellt sowohl das Ziel- als auch das Objektsystem, beide
Systeme sind ausschlie3lich durch das Handlungssystem miteinander verbunden.

Das Zielsystem umfasst die mentale Vorstellung der geplanten Eigenschaften eines
Produkts und alle dafiir notwendigen Restriktionen, deren Abhangigkeiten und Rand-
bedingungen. Die Ziele beschreiben dabei den gewlinschten zukinftigen Zustand des
Produkts (und seiner Komponenten) und dessen Kontext, nicht jedoch die Lésung als
solche. Das Zielsystem wird im Verlauf des Produktentstehungsprozesses fortwahrend
erweitert und konkretisiert.

Das Objektsystem enthélt alle Dokumente und Artefakte, die als Teillésungen wahrend
des Entstehungsprozesses anfallen. Es ist vollstandig, sobald der geplante Zielzustand
erreicht ist. Das eigentliche Produkt ist neben Zwischenprodukten (wie Projektpla-
nen, Zeichnungen, Prototypen usw.) eines der Elemente des Objekisystems. Das
Handlungssystem nimmt wahrend des Produktentstehungsprozesses standig Teile des
Objektsystems auf und leitet daraus durch Schritte der Analyse und Validierung neue
Ziele ab.”

Abbildung 2.14 beschreibt die dynamische Wechselbeziehung zwischen Zielsystem

und Objektsystem bzw. deren ,wechselseitige Entwicklung“, wodurch der iterative
Charakter gerade bei der Entstehung komplexer Produkte verdeutlicht wird”®.

Handlungssystem

<::| Ressourcen: Information, Kapital

Objektsystem

Aktivitaten

Zielsystem

Produkt

S —

Abbildung 2.14: System der Produktentstehung®°

7 Albers (2010)

"8 Albers in Henning u. Moeller (2011)
"9siehe Lohmeyer (2013)

8nach Albers in Henning u. Moeller (2011)
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2.4.2 Produktentstehungsmodelle

Die Beschreibung von Handlungsablédufen bei der Produktentwicklung werden in Pro-
duktentstehungsprozessen dargestellt®. Prozessmodelle wie das V-Modell nach VDI-
Richtlinie 22068" oder die Arbeitsfolge nach VDI-Richtlinie 222182 sind im industriellen

Einsatz weit verbreitet.

Die zunehmende Produktkomplexitat, die gerade bei modernen Fahrzeugantriebs-
systemen deutlich wird, fihrt zu unscharfen und unvollstandigen Randbedingungen.
Dies erfordert eine dynamische Anpassung von Prozessen und insbesondere eine
iterative Weiterentwicklung des Zielsystems, was durch viele Prozessmodelle nur unzu-
reichend abgebildet wird®. Damit einhergehend wird der Knowhow-Zuwachs, der bei
der Entwicklung komplexer Produkte entsteht, nicht berlcksichtigt.

Handlungssystem

Aktivitaten Aktivitaten der Problemldsung
Produktentstehung

1
1

Phasenmodell

£
e oo 000000 5| = :
+= ®
€N Modellierung von > >
7 | Pospesern  J A H H I H H | 2 = 2
O ©
$ T OO0000) | |[mmnee= = 3
> 1
o)
Produktionsumsetzung ]_D_D_[:]_[:]_D_C}{:} 2 E— (@]
5
4

DOOO000) T ==
Nutzungsanalyse }D_C]_[:]-[:]—O—[:]—D heute _’?'E'

Abbildung 2.15: Das integrierte Produktentstehungs-Modell®°

Das Integrierte Produktentstehungs-Modell (iPeM) nimmt diese Anforderungen auf
und ermdglicht als Meta-Modell mit generischem Charakter, angepasste Produktentste-
hungsmodelle fir die jeweils vorliegenden Anforderungen abzuleiten®®. In der Darstel-
lung des iPeM in Abbildung 2.15 mit Zielsystem, Objektsystem und Handlungssystem
werden die zeitlichen Ablaufe der einzelnen Aktivitaten mit Bezug auf die eingesetzten
Ressourcen analog zu Ublichen Phasenmodellen abgebildet®®.

81VDI (2004)
82D (1993)
83nach Meboldt (2008), siehe Albers in Henning u. Moeller (2011)
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2.4.3 Validierung in der Produktentwicklung

Nach Albers’® stellt die Validierung die zentrale Aktivitat in der Produktentstehung dar.
Der Begriff Validierung meint dabei den Prozess der Uberpriifung bzw. Absicherung, ob
das richtige System hinsichtlich der Kundenanforderungen entwickelt wurde. Die Verifi-
zierung hingegen bezeichnet den formalen Abgleich von Anforderungen im Zielsystem
und der Eigenschaften des entwickelten Objekts8.

validierende
Aktivitaten

entwickelnde
Aktivitaten

%9

Handlungs-

4 verifizieren + lernen
Zielsystem "ﬂl
gestalten + umsetzen >

™ Verschleil
™ Schmierung
[0 Lebensdauer

Abbildung 2.16: Schema der Produktentstehung®®

Das Schema der Produktentstehung in Abbildung 2.16 stellt diese Unterscheidung
zwischen Validierung und Verifizierung durch Einbeziehung des Kunden dar. Durch
die Gegenlaufigkeit von entwickelnden Aktivitaten, z.B. der Uberfiihrung von Zielsyste-
meigenschaften in Prototypen als Bestandteil des Objektsystems, und validierenden
Aktivitaten wird sowohl der hohe Stellenwert der Validierung als auch der iterative
Charakter der Produktentstehung deutlich, vgl. Kapitel 2.4.2.

84siehe Diiser (2010)
8nach Geier u.a. (2012)
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2.4.4 X-in-the-loop Ansatz

Der XiL Ansatz beschreibt eine Herangehensweise, durch die iterative und kontinu-
ierliche Validierungsaktivitaten innerhalb der Produktentstehung ermdglicht werden®.
Das grundlegende Vorgehen wird im Rahmen der vorliegenden Arbeit am Beispiel
des Fahrzeug-Antriebssystems aufgegriffen und ist jedoch auf beliebige Produktentste-
hungsprozessse Ubertragbar.

Die Absicherung der Produkteigenschaften ist dabei nicht auf Gesamtsystemprototy-
pen angewiesen. Angelehnt an bekannte Hardware-in-the-Loop-Konzepte wird beim
XiL Ansatz die Unit Under Test (UUT) im Gesamtsystemkontext unter Berlicksichtigung
von Restsystemeigenschaften sowie, am Beispiel des Fahrzeugs, den Einflissen von
Fahrer und Umgebung analysiert, siehe Abbildung 2.17.

Fahrmandver und Testfille

System ,,Fahrzeug*“

Restfahrzeugmodell “ m P
Model-in-the-Loop Hardware-in-the-Loop
Vehicle-in-the-Loop
s Gesamtfahrzeug
“B Strassentest %
= - |2 2
©
'y Rollenprifstand S
E i Subsystem-in-the-Loop E
® ——— = =
= “ A—b—f—a Level1 (zB. Antriebsstrang) m =
@ — W L @
“ Leveli-1 (z.B. Getriebe mit Kupplung) H 2
v: A
S K
“ il Leveli (zB. Kupplung) m
.|  WSP-in-the-Loop '
“ i z.B. Friktionssysteme, Software Code ...

Abbildung 2.17: X-in-the-loop Ansatz am Beispiel des Fahrzeugantriebssystems®’

Abbildung 2.18 veranschaulicht den Systemausschnitt, der durch die UUT beschrie-
ben wird, und den damit in Verbindung stehenden Umfang der Restsystemabbildung.
Zusatzlich wird die Detaillierung der Systemkomponenten und die Detaillierung der
Abbildung von Fahrerverhalten und Umgebung dargestellt. Die machbare Detaillie-
rungsgrad von UUT, z.B. in Form von Funktionsprototypen oder Steuergeratecode, und
Restsystemeigenschaften hangt von der jeweiligen Produktreife ab. Gleichzeitig ist eine
fur die Zielsetzung der Validierungsaktivitat zweckmagige Detaillierung anzustreben,
vgl. Kapitel 2.4.5.

86siehe Albers u. a. (2009), Diiser (2010), Albers u. Geier (2011)
87siehe Albers u.a. (2014), nach Albers u. a. (2009)
8nach Albers u.a. (2009)
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Abbildung 2.18: Detaillierte Darstellung des X-in-the-loop Ansatzes®®

Dabei muss die UUT nicht zwingend der Prifling in einem Versuchsaufbau sein, son-
dern kann je nach Fokus der Entwicklungstatigkeit ein virtuell abgebildetes Fahrzeug-
Teilsystem sein. Aus diesem Grund wird im Folgenden der Begriff Teilsystem in Entwick-
lung (engl. Subsystem in Development, SID) zur Unterscheidung des Ublicherweise als
Prifling interpretierten UUT verwendet®.

Grundlage fur den XiL Ansatz ist, wie auch bei weiteren Ansatzen zur kundenorien-
tierten Systemauslegung®, ein ganzheitliches Verstandnis der mit Antriebssystem in
Wechselwirkung stehenden Systeme Fahrer und Umgebung®'. Die Wechselwirkungen
sowie die Beschreibung der Eigenschaften des Antriebssystems sind in Abbildung 2.19
dargestellt.

Das Antriebssystem wird charakterisiert tiber statische und variable Attribute. Stati-
sche Attribute sind festgelegte Bauteil- und Topologieeigenschaften, wie Steifigkeits-
und Masseeigenschaften oder das grundsatzliche Antriebskonzept. Durch variable
Attribute werden Steuer- und ZustandsgréBen beschrieben, die sich im Betrieb andern
kénnen, z.B. eine Topologiednderung durch einen Gangwechsel oder Drehzahl- und
Drehmomentwerte.

Diese Eigenschaften des Antriebssystems fiihren in einer gegebenen Umgebung in
Zusammenhang mit dem Fahrerverhalten zu Phdnomenen. Diese Phanomene kénnen

89siehe auch Albers u.a. (2013c)
9siehe Kollmer u. a. (2007)
91siehe Albers u. Geier (2011)
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Abbildung 2.19: Systemwechselwirkungen in der Validierung von Antriebssystemen®'

ein triviales Systemverhalten sein, das vom Fahrer z.B. bei einer Beschleunigung nach
einer Veranderung der Gaspedalstellung bewusst hervorgerufen wird. Im Betrieb des
Antriebssystems kénnen jedoch auch unerwiinschte Systemzustéande eintreten, z.B.
Gerausch- und Schwingungsphanomene, die sich negativ auf den Fahrkomfort aus-
wirken. Die auftretenden Phanomene werden vom Fahrer wahrgenommen und meist
unbewusst bewertet. Bei dieser Bewertung vergleicht der Fahrer beispielsweise die
wahrgenommenen Gerausche mit seinen Erwartungen. Dieser Vergleich ist wiederum
stark abhangig von vorliegenden Umgebungseinflissen, am Beispiel der Gerauschpha-
nomene sind Stérgerdusche aus der Umgebung entscheidend fir die Wahrnehmung
des eigentlichen Systemverhaltens.

Die Gesamtheit aus vorliegenden Umgebungseigenschaften, Fahrerverhalten sowie
den initialen und sich verandernden Eigenschaften des Antriebssystems wird im XiL
Kontext als Mandver bezeichnet®2. Es wird nach Open-Loop und Closed-Loop Mandévern
unterschieden. Bei letzteren beeinflussen die Wahrnehmungen des Fahrers innerhalb
seiner Umgebung das Fahrerverhalten. Validierungsaktivitidten mit Closed-Loop Ma-
ndévern erfordern daher den Einsatz eines realen Testfahrers oder die Einbindung von
geeigneten Fahrer- und Umweltmodellen.

9siehe Albers u.a. (2009)
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2.4.5 Top-Down Ansatz zur Validierung von Antriebssystemen

Die Validierung nach dem XiL-Ansatz setzt eine Aufteilung des gesamten Antriebssys-
tems in das Teilsystem in Entwicklung sowie das Restsystem voraus. Beide Bestandteile
kénnen dabei durch virtuelle oder reale Teilkomponenten in eine Validierungsumgebung
integriert werden®.

Eine formale Vorgehensweise zur Bildung solcher Validierungsmodelle ist bisher kaum
etabliert. Die Unterteilung des Antriebssystems in virtuelle und physische Teilkompo-
nenten richtet sich oftmals nach den Leistungsdaten und etablierten Nutzungsszenarien
bestehender Prifstande oder der Verflgbarkeit vorgefertigter Komponenten in ver-
schiedenen Simulationsumgebungen. Um diese Einschrankungen der Modellbildung
innerhalb der Validierung zu Uberwinden, wurde ein Top-Down Vorgehen vorgeschla-
gen®% wie es bei der Modellbildung mit CAD-Systemen verbreitet und anerkannt
ist.

Teilsystem in Entwicklung Restsystem
| Umgebung
= ! Rader @! « ?:(
=} 1 |
£ - -
ES . Chassis é; )
> . > & Fahrer-
! - Radaumanﬁ'ﬂ?ﬁ- verhalten 9&
: Motor @ & Qi‘
sensor : w
___________ B - -----r------ R —— . - -
actuator :
g £ l
2 Seitenwellen ¢ [ Schwungrad
; =
Getriebe : I —
Iy Kupplung \e}g)

Abbildung 2.20: Top-Down Vorgehen zur Modellbildung fiir Validierungsaktivitaten%

Das grundlegende Konzept ist flir einen typischen Getriebeprifstand mit Fahrzeug-
seitenwellen und Kupplungssystem in Abbildung 2.20 exemplarisch skizziert. Aus-
gehend von den grundlegenden Wechselwirkungen mit Fahrer und Umgebung (vgl.
Abbildung 1.2) wird das System Fahrzeug sowohl in Teilsysteme in Entwicklung und
Restsystem als auch in physische und virtuelle Subsysteme unterteilt.

9siehe Albers u.a. (2010)
%4siehe Geier u.a. (2012)
%siehe Albers u.a. (2013a)
%nach Geier u.a. (2012)
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Abbildung 2.21: Detailtreue und Produktreife in der Top-Down Modellbildung®®

Die detaillierten Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Subsystemen werden
dabei zunachst nicht festgelegt. Desweiteren muss beschrieben werden, welche Sub-
systeme als physische Komponenten bzw. Modelle oder in Form eines Echtzeitmodells
einbezogen werden. Im Rahmen einer definierten Validierungsaufgabe ist zudem re-
levant, in welchem Detaillierungsgrad die einzelnen Subsysteme abgebildet werden
mussen bzw. konnen. Die Moglichkeit zur Einbindung physischer Komponten sowie
die Kenntnis detaillierter Designparameter einer Komponente sind meist abhangig vom
Fortschritt des Produktentstehungsprozesses, d.h. der Produktreife. Dieser Zusammen-
hang ist in Abbildung 2.21 dargestellt. An dieser Stelle sei angemerkt, dass im Sinne
des pragmatischen Merkmals eines Modells (siehe Kapitel 2.1) der Detaillierungsgrad
primér an den Anforderungen der jeweiligen Validierungsaufgabe und nicht an der Ver-
fugbarkeit von z.B. Detailparametern orientiert sein soll. Am Beispiel der in Kapitel 4.4
beschriebenen Analyse von Anfahrschwingungen ist es zweckmaBig, ein stark diskreti-
siertes Schwingungsmodell des Antriebsstranges und ein Verbrennungsmotormodell
ohne hochfrequente Anregungen zu verwenden, auch wenn dartber bereits detaillierte
Kenntnisse vorliegen.

2.5 Echtzeitsimulation in Validierungsumgebungen

Die konsequente Umsetzung des XiL Ansatzes erfordert gerade bei der Einbindung
kleiner physischer Teilsysteme eine Abbildung virtueller Antriebssystemkomponenten
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in Form von Echtzeitmodellen. Im Folgenden sind etablierte Verfahren mit teilweise
physischer und virtueller Abbildung von Systemkomponenten vorgestellt.

2.5.1 Steuergerat-Prifstande

Der Einsatz von Echtzeitmodellen ist bei der Entwicklung und Validierung von Steu-
ergeraten und Fahrzeugkommunikationssystemen weit verbreitet. In HiL-Simulatoren
wird das Steuergerat in Wechselwirkung mit einem Echtzeitmodell der zu steuerenden
Antriebskomponenten bzw. des gesamten Antriebssystems betrieben. Aufgrund der
Vielzahl der Arbeiten und kommerziellen HiL Software- und Hardwareumgebungen wer-
den an dieser Stelle exemplarische Literaturstellen mit Fokus auf die Echtzeitsimulation
von Antriebssystemen und -komponenten angefihrt.

Eine Ubersicht Giber verschiedene Umsetzungen der Echtzeit-Verbrennungsmotorsi-
mulation zur Anwendung in der Motorsteuergeratentwicklung ist bei Combe®” gegeben.
Auf dieser Basis wird die Modellbildung der Verbrennungsmotorsimulation hinsicht-
lich verschiedener Entwicklungsaufgaben wie Funktionsentwicklung und Applikation
eingefihrt und anhand der Motorsimulation an einem HiL-Prifstand veranschaulicht.

Bei der Entwicklung von Steuergeraten zur Fahrdynamik- und Stabilitatsregelung
liegt der Schwerpunkt auf der Echtzeitsimulation der Langs- und Querdynamik des
Fahrzeugs mit detaillierter Abbildung der Fahrwerk- und Reifeneigenschaften. Zusatzlich
werden Fahrerverhalten in Form von Verhaltensmodellen und Umgebungseigenschaften,
z.B. der Streckenverlauf und reale Verkehrssituationen, detailliert abgebildet®8:99:190,

Die Echtzeitsimulation von Antriebsstrangen mit der Modellierungssprache Modeli-
ca wird bei Schweiger u.a.'®" beschrieben. Hier liegt der Fokus auf der detaillierten
Echtzeitgetriebesimulation mit Abblidung von Reibungseffekten in Verzahnungen und
Lagern zur Auslegung von Getriebesteuergeraten.

2.5.2 Antriebssystem- und Antriebskomponentenprifstande

HiL Entwicklungsplattformen zur durchgéngigen Anwendung im Produktentstehungs-
prozess werden von verschiedenen Herstellern wie AVL, D2T, dSpace, ETAS, IPG
Automotive, ITI, National Instruments oder Tesis alleine oder in gegenseitiger Kooperati-
on kommerziell angeboten'®?. In diesem Zusammenhang werden Vorgehensweisen in

97Combe (2006)
98siehe Holzmann u. Wurster (2011)
9siehe Martinus u.a. (2013)
100gighe Butz u. a. (2004)
101Schweiger u. a. (2004)
102gjehe Beer u. a. (2012), Sattler u. a. (2013), Himmler (2010), Schindler u. Abel (2011), Butz u. a. (2004),
de Bonnaventure (2010)
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der Steuergeratentwicklung vorgestellt, die auf dem in Kapitel 2.4.4 beschriebenen XiL
Ansatz basieren'%3:%,

Die Durchgéangigkeit der Validierungsumgebung erfordert die Méglichkeit, die virtuelle
Abbildung von Systemkomponenten durch Echtzeitmodelle iterativ durch Experimente
mit physischen Komponenten zu verifizieren. Auch far weitere Validierungsaktivitaten,
z.B. mit den Schwerpunkten Festigkeit, Gerdusche und Komfort, kommen Prifstands-
systeme zum Einsatz, in denen Antriebsteilsysteme virtuell abgebildet werden.

Fahrdynamik- und Reifenschlupfsimulation

Die Abbildung von Fahrwiderstanden z.B. durch Hinterlegung von Fahrwiderstandskur-
ven oder -kennfeldern ist bei der Nutzung von Antriebsstrangpriifstanden etabliert'%4,

Gerade bei der Analyse der Fahrdynamik mit Blick auf die Langs- und Querdynamik
muss die dreidimensionale Bewegung des Aufbaus mit Einfluss auf die Ubertragba-
ren Drehmomente und Querkrafte an den einzelnen Radern bertcksichtigt werden. In
diesem Zusammenhang tragt die Reifenschlupfsimulation beim Einsatz an Antriebss-
trangpriifstdnden zu einer wesentlichen Verbesserung der Ubertragbarkeit bei'®. Bei
der Reifenschlupfsimulation werden durch die Berechnung der wirksamen Reifen-
aufstandskréafte aus einem Modell des Fahrzeugaufbaus und einer echtzeitfahigen
Reifenabbildung Sollwerte flr die Lastmotoren am Prifstand ermittelt.

Antriebsstrangprufstande konnen mit dieser Abbildung der Fahrzeugdynamik fur ver-
schiedene Validierungsaktivitdten herangezogen werden, beispielsweise der Auslegung
von Lenksystemen% oder von Fahrdynamiksteuergeraten?”.

Verbrennungsmotorsimulation

Neben der Abbildung der Fahrzeugdynamik durch elektrische Lastmaschinen ist im
Bereich der Antriebsstrangprifstande mittlerweile der Einsatz hochdynamischer elek-
trischer Antriebsmotoren anstelle physischer Verbrennungsmotoren verbreitet. Der
Detaillierungsgrad der Verbrennungsmotorabbildung reicht dabei, abhangig von der
Zielsetzung der jeweiligen Validierungsaktivitat, von der Aufpragung eines betrieb-
spunktabhangigen mittleren Verbrennungsmotormoments bis hin zur Vorgabe des
dynamischen Drehmomentverlaufs mit Bertcksichtigung der verbrennungsinduzierten
Ungleichférmigkeiten.

Erste Mdglichkeiten, das Anregungsverhalten unabhangig vom realen Verbrennungs-
motor abzubilden, wurden durch mechanische Mechanismen wie der bewussten Nut-
zung des Kardanfehlers oder der Leistungsibertragung tber unrunde Zahnrader er-

103gjehe Schyr u.a. (2013)

104siehe z.B. Schyr (2006) nach von Thun u. Pfeiffer (1988)
105sjehe Brodbeck u. a. (2001)

106gieheSpecka u. a. (2013)

107siehe Klotzbach u. a. (2006)
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reicht'%. Sinn'®® beschreibt die Nachteile dieser Mechanismen, z.B. die starre Kopp-
lung der Anregungsfrequenz an die Betriebsdrehzahl und daraus resultierend eine
Einschrankung der abbildbaren Verbrennungsmotortypen, und stellt die Simulation
des Verbrennungsmotorverhaltens durch Uberlagerung einer flexibel ansteuerbaren
Hydropulser-Anregung vor.

Moderne hochdynamische Prufstandsmotoren erlauben die direkte Darstellung von
Drehungleichformigkeiten. Wahrend Albers u.a.'" und Lux''" die Verbrennungsmoto-
rabbildung durch Kopplung zweier elektrischer Synchronmotoren beschreibt, ist mittler-
weile die Nutzung von Direktantrieben etabliert.

Die Sollwertvorgabe erfolgt meist durch generische Abbildung der Verbrennungsmo-
torcharakteristik mit einer harmonischen Schwingung''? oder durch kennfeldbasierte
Methoden. Herausforderung dabei ist die Gewahrleistung einer hochfrequenten Soll-
werterzeugung und -Ubermittlung an die Leistungselektronik.

Braun u. a."™® beschreibt die Hinterlegung von Kennfeldern fiir die Gas- und Masse-
krafte des Verbrennungsmotors, die in einem Echtzeitsystem betriebspunktabhangig
skaliert und Uberlagert werden. DarUber hinaus wird die zuséatzliche Simulation des
Torsionsschwingungsdampfers angefihrt, die aus Rechenzeitgriinden ebenfalls kenn-
feldbasiert erfolgt.

Ein weiterer Ansatz zur Beschreibung des Motorverhaltens und zur hochfrequenten
Erzeugung von Sollwertvorgaben ist die Fourier-Zerlegung der verbrennungsmotori-
schen Anregung bei verschiedenen Last- und Drehzahlbetriebspunkten; daraus werden
die betriebspunktabhangigen Sollwerte aus Interpolation und Ricktransformation in den
Zeitbereich ermittelt’'4.

NuB beschreibt die Kennlinienermittlung zur Verbrennungsmotorsimulation auf Basis
der Triebwerksdynamik, thermodynamischen Kompressions- und Expansionsgleichun-
gen und einer Approximation der Verbrennungsdynamik durch den Ansatz nach Vibe''®.

Moderne hochperformante Echtzeitumgebungen erméglichen eine weitere Verbesse-
rung der Flexibilitat der Parametrierung, beispielsweise durch die Echtzeitberechnung
des Drehmomentsollwerts aus einem teilweise physikalischen Motormodell und Abbil-
dung der Verbrennungsdynamik ebenfalls durch den Ansatz nach Vibe''®:116,

108gjehe Pourabdolrahim (1979)
199Sinn (1993)

110Albers u. a. (2001)

"1Lux (2000)

112siehe Combe (2006)
113Braun u. a. (2007)

14giehe Prezel u. a. (2007)
115Vibe (1970)

118siehe Albers u.a. (2013b)
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Antriebsstrangsimulation

Zur Analyse der Langsdynamikeinflisse des Verbrennungsmotors bzw. zur Abstim-
mung des Motorsteuergeréts ist es beim Einsatz von Verbrennungsmotorprifstanden
erforderlich, nicht nur die Fahrwiderstande und die Fahrzeugdynamik, sondern auch
die Ubertragungseigenschaften des Antriebsstrangs abzubilden. Gerade hinsichtlich
niederfrequenter Schwingungsphanomene, z.B. der Ruckelschwingungen bei Lastwech-
selmandvern, haben die Steifigkeits- und Dampfungseigenschaften der Antriebswellen
groB3en Einfluss, siehe Kapitel 2.2.

In diesem Zusammenhang beschreibt Pfeiffer''” die Abbildung der Fahrzeug-Langs-
dynamik an einem Verbrennungsmotorprifstand im Frequenzbereich bis 10 Hz. Das Ru-
ckelverhalten wird durch ein Drei-Massen-Modell unter BerUcksichtigung nicht-linearer
Reibungs- und Steifigkeits-Eigenschaften der Anfahrkupplung beschrieben.

WeiterflUhrende Arbeiten veranschaulichen die Einsatzmdglichkeiten der Langsdy-
namiksimulation'® und geben, jedoch ohne niheren Nachweis, einen erweiterten
abbildbaren Schwingungsfrequenz-Bereich von bis zu 40 Hz an''®.

2.5.3 Schnittstellen zwischen virtueller und physischer Domane

Wahrend durch die Leistungsfahigkeit heutiger Rechnersysteme sehr komplexe und
umfangreiche Simulationsmodelle mit geringen Zykluszeiten berechnet werden kénnen,
liegt die Herausforderung oftmals darin, die anfallenden gro3en Datenmengen in der
geforderten Zykluszeit zu Ubertragen und berechnete Sollwerte durch die Aktoren mit
ausreichender Geschwindigkeit einzustellen.

Antriebe

In modernen Prifstandssystemen flr Antriebssysteme und -elemente kommen umrich-
tergesteuerte Antriebe zum Einsatz.

Die Leistungselektronik besteht in der Regel aus einem Gleichstromzwischenkreis mit
einem netzseitigen Gleichrichter und antriebsseitigen Wechselrichtern mit IGBT-Technik.
Die Stromregelung der Leistungselektronik ist verantwortlich fiir den dynamischen
Strom- bzw. Drehmomentaufbau, der fiir viele Prifstandsanwendungen relevant ist'?.
Hierzu kommen Stromzustandsregelungen zum Einsatz, die auf Basis der Motorpara-
meter minimale Stromanstiegs- und einregelzeiten ermoglichen. Nu'?! stellt in diesem
Zusammenhang einen Reglerentwurf vor, der bei Vorgabe einer dynamischen Dreh-
momentschwankung einen Phasenversatz zwischen Soll- und Iststromverlauf von zwei

17pfeiffer (1997)

"8giehe Combe (2006)
"9siehe Denger u.a. (2010)
20giehe NuB (1999)

121NUB (2007)
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Regelungszyklen aufweist. Moderne Umrichter in heutigen Prifstandssystemen arbei-
ten mit Taktzyklen von 8 kHz bis 12 kHz, in Spezialanwendung bis 20 kHz, d.h. es
kébnnen minimale Stromeinregelzeiten von deutlich unter 1 ms erreicht werden.

Auf Motorseite kommen mittlerweile fast ausschlief3lich Drehstromantriebe in Asyn-
chron- und Synchrontechnik zum Einsatz. Wahrend die Asynchrontechnik vor allem aus
wirtschaftlichen Griinden den gré3eren Anteil hat, lassen sich mit modernen Permanent-
magnet-Synchronmotoren (PMS) mit Seltene-Erde-Magneten héchste Leistungsdichten
erzielen. Die Leistungsdichte lasst sich in Bezug auf Prifstandsmotoren am besten
mit Verhalinis Rotortragheitsmoment zu maximalem Drehmoment charakterisieren,
das besonders fur Anwendungen wie der elektrischen Verbrennungsmotorsimulation
relevant ist'?2. Zudem ergeben sich fir bestimmte Versuchsaufbauten Anforderungen
an die BaugrdBe des Motors, die den Einsatz von PMS erfordern. Bespielsweise
mussen bei Versuchsaufbauten mit Fahrzeuggetrieben in Front-Quer-Aufbau minimale
Achsabstande zwischen Antrieb und Abtrieb von 100 mm realisiert werden.

Datenkommunikation mit Bussystemen

Verbreiteter Standard in der Fahrzeugtechnik zur Ubertragung von Signalen zwischen
Steuergeraten, Bedien- und Anzeigeelementen ist das Bussystem Controller Area Net-
work (CAN) mit maximalen Ubertragungsraten von 1 Mbit/s. Zunehmende Datenstréme
in der Fahrzeugelektronik filhren jedoch zu Bussystemen mit héheren Ubertragungs-
raten, z.B. FlexRay mit Raten bis 10 MBit/s zur Steuergeratekommunikation oder
Media Oriented System Transport (MOST) mit Raten bis 25 MBit/s zum Einsatz fir
Infotainment-Anwendungen23.

Grundsatzlich eignen sich die Bussysteme aus der Fahrzeugtechnik auch zum Einsatz
in der Ansteuerung von Prifstandssystemen. Gerade CAN findet in der Prifstandsauto-
matisierung verbreitet Verwendung, da CAN Schnittstellen z.B. zur Restbussimulation
ohnehin bendtigt werden.

Limitierend ist jedoch auch hier die Ubertragungsrate der Fahrzeugbussysteme sowie
verbreiteter industrieller Bussysteme wie Profibus mit Raten bis maximal 12 MBit/s'?4.
Daher werden sowohl in der Prlifstandsautomatisierung als auch allgemein in der indus-
triellen Automatisierung vermehrt Ethernet-basierte Bussysteme eingesetzt. Vorteile
sind neben der hohen Ubertragungsrate von bis zu 1000 MBit/s die teilweise Nutzbarkeit
von Standardkomponenten aus der Netzwerktechnik wie Netzwerkkabel, Switches und
Netzwerkkarten. Die bekanntesten echtzeitfahigen Ethernet-Bussysteme sind EtherCAT
und PROFINET, wobei EtherCAT aufgrund des geringeren Protokolloverhead Leis-
tungsvorteile aufweist'®®. Besonderes Merkmal der EtherCAT Umsetzung ist in diesem

122giehe Braun u. a. (2007)

123gighe Zimmermann u. Schmidgall (2007)
124siehe Schnell u. Wiedemann (2006)
125siehe Prytz (2008)
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Zusammenhang das umlaufende Datenframe, auf das alle Busteilnehmer wahrend
eines Zyklus lesend und schreibend zugreifen.






3 Zielsetzung

Die Analyse bestehender Validierungsumgebungen in Kapitel 2.5 zeigt, dass die Umsetz-
barkeit einer durchgangigen Validierung nach dem XiL Ansatz weiter erforscht werden
muss. Eine Forschungslicke ergibt sich insbesondere bei Validierungsaktivitaten mit
physischen Antriebselementen, die einen sehr kleinen Ausschnitt aus dem Gesamt-
system darstellen. In diesem Zusammenhang ist die Darstellung der dynamischen
Wechselwirkungen innerhalb des Antriebssystem bisher nur in Grenzen umgesetzt.
Lediglich auf dem Gebiet der Verbrennungsmotorprifstande existieren Arbeiten, in de-
nen niederfrequente Schwingungsphanomene durch einfache Antriebssystemmodelle
abgebildet werden. Flr Antriebsstrangprifstande sind auBerdem die Simulation des
Verbrennungsmotorverhaltens sowie der Fahrzeuglangsdynamik etabliert. Gerade die
bisherigen Ansatze zur Verbrennungsmotorabbildung arbeiten jedoch mit kennfeldba-
sierten Methoden, die nur eine beschrankte Darstellung von Wechselwirkungen mit
dem physischen Antriebsstrang zulassen.

Im Bereich der Steuergerateentwicklung sind sehr komplexe Echtzeitsimulations-
modelle verbreitet, die zum Teil durch eine physikalische Implementierung eine hohe
Flexibilitat, z.B. hinsichtlich der Parametervariation, ermdglichen. Durch die Verwen-
dung von Designparametern in der Simulation kdénnen Wirkmechanismen im Sinne
einer effizienten Knowhow-Erzeugung schnell identifiziert werden, wodurch die Pro-
duktentstehungsaktivitaten Modellierung von Prinzip und Gestalt sowie Validierung
nach Abbildung 2.15 besser verzahnt werden. Bei der Validierung von Steuergeraten
werden jedoch lediglich Informationen in Form von meist digitalen Signalen zwischen
Echtzeitumgebung und physischem Steuergerat ausgetauscht. Die Verfligbarkeit dyna-
mischer Prifstandsantriebe und performanter Echtzeit-Bussysteme, siehe Kapitel 2.5.2
und 2.5.3, fihren damit zu der Forschungshypothese, dass auch Energieflisse in Form
von Schwingungswechselwirkungen in einem breiten Frequenzspektrum zwischen phy-
sischen und virtuellen Komponenten abgebildet werden kénnen.

Als Leitbeispiel fur die Analyse der Anforderungen an die Schnittstelle zwischen phy-
sischer und virtueller Doméane, die Umsetzung einer neuen Prifstandsumgebung sowie
den Nachweis der Machbarkeit dienen Kupplungsrupfschwingungen. Die im Rahmen
der Arbeit entstehenden Methoden und Werkzeuge werden anhand realer Fragestellun-
gen entwickelt. Zum einen ist dies die Erforschung von Uberlagerungsmechanismen
geometrischer Abweichungen, die eine Rupfanregung hervorrufen, zum anderen die
Bewertung von Tilgersystemen zur Reduktion von Rupfschwingungen.






4 Herausforderungen der
X-in-the-Loop
Antriebssystemvalidierung

Die zuverlassige Abbildung von Wechselwirkungen innerhalb des untersuchten Sys-
tems sind ein wesentlicher Bestandteil des XiL Ansatzes (Kapitel 2.4.4). Gerade bei
Versuchen, in denen nur ein kleiner Teil des Systems als physische Komponente in die
Validierung einbezogen wird, spielt die Modellbildung und -implementierung, wie auch
bei rein virtuellen Betrachtungen, eine Gbergeordnete Rolle. Zusétzlich muss ein hohes
Augenmerk auf die Fahigkeit der eingesetzten Sensoren und Aktoren zur Abbildung der
Wechselwirkungen zwischen realen und virtuellen Komponenten des Systems gelegt
werden.

Vor diesem Hintergrund werden im Folgenden die Grundlagen zur Restsystemmo-
dellierung und -implementierung sowie zur Analyse der Machbarbeit eines Versuchs
behandelt. Im Anschluss wird diese Vorgehensweise anhand der Analyse geometri-
scher Abweichungen im Kupplungssystem in Bezug auf Kupplungsrupfschwingungen
veranschaulicht.

4.1 Vorbemerkung zum Validierungsansatz

Aus der Systemtheorie ist die Beschreibung technischer Systeme mit funktionalen,
strukturalen und hierarchischen Eigenschaften bekannt, siehe Kapitel 2.1.

Der XiL Ansatz greift zunachst den hierarchischen Aspekt auf und beschreibt am
Beispiel der Mobilitat ein Supersystem bestehend aus den drei Systemen Fahrzeug,
Fahrer und Umgebung, vgl. Kapitel 2.4.4. Das System Fahrzeug wiederum wird in die
Subsysteme UUT, bzw. genauer Teilsystem in Entwicklung, und Restsystem unterteilt,
die sich ebenfalls aus mehreren Subsystemen zusammensetzen, im Beispiel Fahrzeug
einzelnen Komponenten wie Antriebsmotor, Getriebe oder Fahrwerk.

Funktionale Systembeschreibungen kommen in der Produktentwicklung vor allem
innerhalb der Zielsystemformulierung zur Anwendung, vgl. Kapitel 2.4.3. Im Rahmen
der Validierung steht neben der Uberpriifung der Funktionserfiillung die Analyse der
strukturalen Aspekte des vorliegenden Objekts, d.h. seiner einzelnen Bestandteile mit
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ihren Relationen, im Vordergrund. Die Relationen innerhalb der einzelnen Systeme und
insbesondere zwischen Teilsystem in Entwicklung und Restsystem lassen sich wieder
angelehnt an die Systemtheorie in die Ubertragung von Energie, Stoff bzw. Materie
sowie Information unterteilen. Bezogen auf das System Fahrzeug werden zwischen
einem Teilsystem in Entwicklung Automatikgetriebe und dem restlichen Fahrzeugsystem
beispielsweise

» Energie in Form von mechanischer Leistung (Drehmoment, Drehzahl) oder elektri-
scher Energie (z.B. Batteriesimulation),

« Stoff, z.B. durch eine externe Olversorung und

 Informationen, z.B. im Rahmen einer Steuergeratesimulation mit Vorgabe von
Schaltsignalen oder einer Restbussimulation

Ubertragen.

4.2 Zweckorientierte Validierung

Als Ergebnis einer Gestaltungsaktivitat stehen die Strukturmerkmale eines zu validieren-
den Systems, z.B. Masse- und Steifigkeitsparameter, meist zur Verfiigung. Eine zentrale
Aufgabe in der Validierung ist es, die vorliegenden Merkmale in Modelle zu Uberflhren,
mit denen eine Eigenschaftsabsicherung durchgefuhrt werden kann. Die Herausforde-
rungen fir diese Modellbildung lassen sich anhand der allgemeinen Grundmerkmale
eines Modells, siehe Kapitel 2.1, veranschaulichen:

» Modelle der beteiligten Systeme (Fahrzeug, Fahrer, Umgebung) einschlie3lich ihrer
Subsysteme sind zweckorientiert (pragmatisches Merkmal), d.h. sie kommen zur
Validierung einer definierten Funktion oder zur Analyse eines bestimmten Phano-
mens im Rahmen eines bestimmten Betriebszustandes bzw. eines Fahrmandvers
zum Einsatz.

» Zur Gewabhrleistung der Abbildbarkeit des Systemverhaltens hinsichtlich verschie-
dener Limitierungen, z.B. der Echtzeitfahigkeit von Restsystemmodellen, der Dy-
namik von Prlfstandssaktoren oder numerischer Einschrankungen, werden ver-
einfachte Modelle (Verkirzungseigenschaft) gebildet. Die Modelle enthalten im
Optimalfall nur die Merkmale, die fir die jeweilige Validierungsaufgabe (Abbildungs-
eigenschaft) relevant sind.

Im Folgenden werden diese grundlegenden Gedanken auf die Bildung von Restsy-
stemmodellen fir die Analyse von Schwingungsphanomenen im Fahrzeug-Antriebsstrang
angewandt. Im Fokus dieser Arbeit stehen die maschinendynamischen Wechselwirkun-
gen zwischen physisch und virtuell abgebildeten Antriebsteilsystemen. Zur Bestimmung
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Modellkategorie Analysierte Eigenschaften und Phanomene (Beispiele)
1. Starrkérpersystem Kupplungs-Warmeeintrag
Beschleunigungsvermdgen
2. Lineares Schwingungsvorgange mit linearem Verhalten
Schwingungssystem (fremderregtes Rupfen, Brumm-Gerausche. . .)
Dauerfestigkeit von schwingungsbelasteten Bauteilen
3. Nichtlineares Schwingungsvorgange mit Selbsterregung
Schwingungssystem (selbsterregtes Rupfen, Bremsenquietschen...)
Spielbehaftete Vorgange (Clonk-Gerausche,
Lastwechselverhalten, Rasselschwingungen...)

Tabelle 4.1: Modellstufen und beispielhafte Validierungsaufgaben

dieser maschinendynamischen Eigenschaften des Restsystemmodells werden mithilfe
der bekannten Modellkategorien aus Kapitel 2.1 zunachst typische Validierungsauf-
gaben und Modellstufen einander zugeordnet. In Tabelle 4.1 ist diese Zuordnung far
beispielhafte Validierungsaufgaben bzw. zu untersuchende Antriebsstrangphanomene
durchgeflhrt.

Zur Bildung des Restsystemmodells gemaf des XiL Ansatzes muss neben dieser
allgemeinen Zuordnung eine Unterscheidung zwischen Teilsystem in Entwicklung und
Restsystem durchgefliihrt werden. Oftmals lassen sich die prinzipielle Schwingféhigkeit
oder nichtlineare Eigenschaften eindeutig dem Teilsystem in Entwicklung oder dem
Restsystem zuordnen. Dies fuhrt zu verschiedenen Modellkategorien fir das Teilsystem
in Entwicklung, v.a. im Falle einer virtuellen Implementierung, und das Restsystem. Bei-
spielsweise steht bei Versuchen auf einem Antriebsstrangprufstand der Antriebsstrang
als Teilsystem in Entwicklung oftmals in Wechselwirkung mit einem starren Restsystem,
d.h. der Fahrzeugaufbau wird als nicht schwingungsfahige Masse implementiert, auf die
die duBeren Fahrwiderstande wirken. Bei der Untersuchung von selbsterregten Rupf-
schwingungen lassen sich z.B. die relevanten nichtlinearen Eigenschaften, namlich der
schlupfabh@ngige Reibwertverlauf, eindeutig dem Teilsystem in Entwicklung Kupplung
zuordnen.

4.3 Machbarkeit von Validierungsaktivitaten

4.3.1 Einflussfaktoren

Closed-loop Versuche mit teilweise physischen und virtuellen Komponenten stellen
hohe Anforderungen an verschiedene Elemente der Validierungsumgebung. Vor allem
die Sensoren und Aktoren als Schnittstelle zwischen physischer und virtueller Doméne
sind entscheidend fiir die Machbarkeit der Versuche, d.h. insbesondere die Ubertrag-
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barkeit der Ergebnisse auf das spatere Verhalten im physischen Gesamtsystem. Im
Folgenden sind wesentliche Einflussfaktoren erlautert, die hinsichtlich der Machbarkeit
von Validierungsaktivitdten beachtet werden missen.

Versuchsaufbau

In Versuchsaufbauten missen einzelne Antriebssysteme abweichend vom Einbauzu-
stand im spateren Gesamtsystem mit den Aktoren angeordnet werden.

Die Antriebselemente werden, wie auch die Aktoren, auf Unterbauten befestigt. Diese
mussen ein geeignetes Eigenfrequenzverhalten aufweisen, damit im Versuch auftre-
tende Schwingungsanregungen nicht zu Verfélschungen des Versuchsergebnisses
fihren.

Rotierende Elemente werden dariber hinaus in prifstandsseitigen Lagerungen aufge-
nommen, entweder durch Nutzung von Lagerungen in Prifstandsmotoren oder, falls die
Motorlagerung nicht geeignet ist, durch eigenstandige Lagerungselemente. Im zweiten
Fall werden Uberlicherweise Ausgleichskupplungen als Entkoppelelemente zwischen
Aktoren und Antriebselement eingebracht, um eine Uberbestimmung der Lagerung
zu vermeiden. Sowohl die Eigenschaften der Lagerung, z.B. die Widerstandsmoment-
und Dampfungseigenschaften, als auch die Tragheits- und Torsionseigenschaften von
Ausgleichselementen bzw. der gesamten Adaptionskonstruktion missen in die Ver-
suchsplanung einbezogen werden. Gerade die Torsionsteifigkeit der Anbindung kann
insbesondere bei Schwingungsanalysen zu zusatzlichen Torsionseigenfrequenzen im
interessierenden Frequenzbereich fuhren.

Sensoren und Sensorauswertung

Insbesondere Sensoren, die zur Messung von Eingangssignalen flr die Echtzeitsi-
mulation virtueller Antriebskomponenten verwendet werden, unterliegen besonderen
Anforderungen. Der Rauschanteil im Signal (engl. signal-to-noise ratio) muss minimal
sein; gleichzeitig durfen keine Signalaussetzer oder impulsartige Stérungen auftreten,
die zu Instabilitdten der Echtzeitsimulation fihren kénnen.

Die Aufbereitung der Signale, z.B. durch Filterung oder gleitende Mittelwertbildung,
darf nicht zu unzulassigen Phasenverschiebungen der im Signal enthaltenen Fre-
guenzanteile flhren.

Unabhangig von der Verwendung des Signals ist bei allen beriihrenden Messver-
fahren grundsatzlich die Rickwirkung des Sensors auf das Verhalten des Priflings
zu berlcksichtigen. An Antriebssystemprifstanden ist hierflr der Einsatz von Dreh-
momentmesswellen ein oft angefiihrtes Beispiel. Der Einsatz von Messwellen fuhrt
zunachst zu einer zusatzlichen Massentragheitsmoment, vor allem aber verringern
Dehnmessstreifen (DMS)-basierte Messwellen durch ihre messprinzip-bedingte Elastizi-
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tat die 0.g. Anbindungssteifigkeit und beeinflussen somit die Torsionseigenfrequenzen
des Gesamtaufbaus.

Echtzeitsystem

Die Anforderungen an das Echtzeitsystem steht in Zusammenhang mit der Implemen-
tierung der Echtzeitmodelle. Die grundlegenden Anforderungen sind in Kapitel 2.1.3 im
Detail beschrieben.

Aktoreigenschaften

Aktoren fur den Einsatz an Antriebssystem-Prifstdnden werden in der Regel nach
BaugréBe sowie Dynamik und Drehzahlbereich beurteilt.

Die BaugroB3e ist vor allem fir beengete Aufbauszenarien relevant, beispielsweise
auf Prifstanden fur PKW-Getriebe, bei denen An- und Abtriebswellen oftmals weniger
als 150 mm entfernt sind.

Die Dynamik von elektrischen Prifstandsmotoren lasst sich durch das Verhaltnis
von maximalen Drehmoment und Rotortragheitsmoment charakterisieren. Durch die
Anordnungen von Antriebselementen und Prifstandsmotoren ergeben sich im Vergleich
zum Gesamtsystem abweichende Massentragheitsverhaltnisse. Zusammen mit den
oben erwahnten Anbindungssteifigkeiten resultieren daraus Eigenformen des mechani-
schen Versuchsaufbaus, die im Gesamtsystem nicht vertreten sind. Diese Eigenformen
mussen regelungstechnisch ausgeglichen werden, Ublicherweise durch eine Tragheits-
kompensation der Prifstandsmotoren.

Entscheidend flirr die Machbarkeit der Tragheitskompensation sind die Gré3en

* Rotortragheitsmoment Jg des Prifstandsmotors

Maximales Drehmoment T,,, des Prifstandmotors

Zu simulierendes Tragheitsmoment Jgjm,

Maximal auftretende Winkelbeschleunigungen wmax

Maximal auftretendes mittleres Drehmoment Tinax

Damit gilt fir das erforderliche maximale Motordrehmoment T, mit dem mittleren
Drehmoment und dem Kompensationsanteil

Trmax > 7-max + (JR - Jsim) Wmax (41)

Ansteuerung und Regelung

Prifstandsmotoren werden Ublicherweise in Drehmoment- bzw. Stromregelung oder
Drehzahlregelung betrieben.
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Auswirkungen der Regelung auf Versuchsergebnisse ergeben sich zunachst durch die
Reaktionszeit tg, d.h. der Zeit, bis die Regelung auf eine Sollwertveranderung reagiert.
Bei den mittlerweile verbreiteten Umrichtersystemen mit digitalem Reglerboard und
Feldbusanbindung ist diese Reaktionszeit abhdngig von Kommunikationszyklen, d.h.
der Taktrate des eingesetzten Bussystems, und der Taktfrequenz des Reglerboards.

Als Mam fur die Einregelzeit eines Drehmoment- bzw. Stromsollwertes wird bei mo-
dernen Umrichtersystemen mit feldorientierter Stromregelung die Stromanstiegszeit fiir
einen Sollwertsprung auf Maximalstrom direkt angegeben. Das Verhalten des Strom-
reglers kann damit ndherungsweise als PT1-Verhalten beschrieben werden.

Die Einflisse der Drehzahlregelung, die dem Stromregler vorgeschaltet ist, bzw. der
Drehzahlreglerparameter sind im folgenden Abschnitt beschrieben.

4.3.2 Einfluss von Reglerparametern in Schwingungsversuchen

Zur Einregelung eines Drehzahlsollwertes wg,y kommen bei elektrischen Maschinen
ublicherweise PID-Regler zum Einsatz, die als Ausgang einen Sollwert flir den Strom-
regler des Umrichters liefern. Durch Ruckfihrung der Ist-Drehzahl w;s; des Motors wird
die Regeldifferenz e = wsoy — wist gebildet, die direkt, integriert bzw. differenziert mit den
Reglerparametern Kp (Proportionalanteil), K; (Integralanteil) und Kp (Differentialanteil)
bewertet wird. Durch dieses Verfahren wird das Ubertragungsverhalten der geregelten
Strecke, d.h. des untersuchten Antriebselements, beeinflusst.

Als Fallbeispiel zur Analyse des Reglereinflusses dient ein Prufstandsaufbau zur
Bestimmung der Ubertragungseigenschaften von Zweimassenschwungradern, vgl. Ab-
bildung 4.1. Im vereinfachten Modell des Versuchsaufbaus setzt sich die antriebsseitige
Drehmasse J; aus der Rotortragheit Jzy des Antriebsmotors und der Primarmasse Jyim
des ZMS zusammen, die abtriebsseitige Drehmasse J, aus der Rotortragheit Jg. des
Abtriebsmotors und der Sekundarmasse Jso des ZMS.

Das ZMS wird antriebsseitig mit verschiedenen Drehmomentanregungen beauf-
schlagt, abtriebsseitig soll eine konstante Drehzahl eingestellt werden, um das Ubertra-
gungsverhalten des ZMS in verschiedenen Betriebspunkten analysieren zu kénnen.

Zur Veranschaulichung des Reglereinflusses kann eine Analogiebildung durchgefihrt
werden, in der das Antriebselement an eine unendlich gro3e, mit Solldrehzahl rotierende
Tragheit J,;x angebunden ist. Mit dieser modellhaften Vorstellung ist in Abbildung 4.2
das vereinfachte Modell des Versuchsaufbaus erweitert.

Der Einfluss der Reglerparameter wird aus dem Freischnitt der zu regelnden Tragheit
deutlich, siehe Abbildung 4.3.

Aus den Steifigkeits- und Dampfungsreaktionen wird mit
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Abbildung 4.1: Prifstandsaufbau mit ZMS
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Abbildung 4.2: Drehzahlregler-Analogie mit virtueller Drehmasse
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Abbildung 4.3: Freischnitt der zu regelnden Drehmasse
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Qbso/l = vairt

Wsoll = Wirt

und unter Bertcksichtigung der Vorzeichenkonventionen im Freischnitt deutlich, dass
Integralanteil K; und Steifigkeitsparameter c,;; ebenso wie Proportionalanteil K und
Dampfungsbeiwert d,;; aquivalent sind. Mit der Annahme einer unendlich gro3en
Drehmasse J,;, d.h.

Wyirt = Wson = 0

ist zu erkennen, dass der Differentialanteil Kp die zu regelnde Drehmasse J. virtuell
vergréBert bzw. verkleinert, d.h. es gilt:

dvirt = Kp (42)
cvirt = Ki
Jy = o + Kp

Wéhrend etablierte Verfahren zur Reglereinstellung, z.B. empirische Einstellregeln
nach Ziegler und Nichols oder Frequenzgang-basierte Verfahren wie das Loop-Shaping,
vor allem auf die Stabilitdt und das Ubergangsverhalten des Regelkreises fokussiert
sind, veranschaulicht diese Betrachtungsweise direkt mégliche Reglerauswirkungen im
fir den Versuch relevanten Frequenzbereich.

Flr eine exemplarische Analyse des Reglereinflusses wird der Versuchsaufbau aus
Abbildung 4.1 mit folgenden mechanischen Parametern herangezogen:

Jrt = Jre = 0.05 kgm?
Jorim = 0.08 kgm?
Jsex = 0.06 kgm?
Czms = 600 Nm/rad

Dabei reprasentieren die Rotortragheiten mit den Adapterteilen den im Versuchsauf-
bau fehlenden Tragheiten von Kurbelwelle und Kupplung, sodass zunachst realisitische
Tragheitsverhaltnisse vorliegen. Da das ZMS eine mehrstufige Steifigkeitskennlinie
aufweist, ist die Steifigkeit in der Hauptstufe gewahlt. Der Dampfungseinfluss auf Eigen-
frequenzverschiebungen kann flr die Prinziprechnung vernachlassigt werden.
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Die Veranderung des Ubertragungsverhaltens durch die Drehzahlregelung ist in Ab-
bildung 4.4 gegenubergestellt. Links ist die freie Eigenschwingung in der Eigenfrequenz
des ZMS zu erkennen, rechts ist die Modalanalyse unter Bertcksichtigung Ublicher
Reglerparameter

K; = cyir = 10 Nm/rad
Kp = J, — Jo = 0.05 kgm?

dargestellt. Der dem Dampfungsanteil aquivalente Proportionalanteil Kp ist auch hier
vernachlassigt.

Eigenform der freien Schwingung des ZMS Reglereinfluss auf die Eigenformen
J1 —@
Ty X
T, &—— : ».
Jvirt o o
Frequenz / Hz 16 0.985 15.3

Abbildung 4.4: Vergleich der Eigenformen mit und ohne Reglereinfluss

Es ist offensichtlich, dass die Reglerparametrierung einen Einfluss auf Eigenfrequenz-
verhalten des Priflings und damit auf die Versuchsergebnisse hat. Zusatzlich wird durch
die Regelung ein weiterer Freiheitsgrad, d.h. eine zusatzliche Eigenform, eingefihrt. Bei
der vorliegenden Parametrierung fihrt diese zu einer Eigenform bei knapp 1 Hz. Bei der
Untersuchung von Torsionsschwingungsdampfern kann diese Charakteristik beispiels-
weise Verfalschungen bei der Analyse von niederfrequenten Lastwechselschwingungen
hervorrufen.

4.3.3 Modellbasierte Machbarkeitsanalyse

Angesichts der zahlreichen Einfliisse auf die Ubertragbarkeit von Versuchsergebnissen
erscheint es sinnvoll, die Machbarkeit von Validierungsaktivitaten, d.h. die Qualitét ihrer
Ergebnisse, a priori zu bewerten.

Ein Vorschlag zur allgemeinen Vorgehensweise mit Hilfe einer modellbasierten Mach-
barkeitsanalyse ist in Abbildung 4.5 dargestellt. Nach der Festlegung von Ziel- und



60 4 Herausforderungen der X-in-the-Loop Antriebssystemvalidierung

BewertungsgréfBen flr eine Validierungsaktivitat wird zunachst ein Top-Down Modell
(vgl. Kapitel 2.4.5) des Versuchs erstellt. Dieses Top-Down Modell berlcksichtigt bereits,
welche Elemente des zu untersuchenden Systems physisch dargestellt werden kdn-
nen oder mussen, bzw. welche Antriebselemente z.B. durch Echtzeitsimulation virtuell
abgebildet werden missen, weil noch keine Prototypen vorhanden sind.

Ausgehend von einer groben Implementierung des Verhaltens der physischen Ele-
mente werden fir dieses Versuchsmodell nun zwei Simulationsmodelle mit Fokus auf die
Restsystemabbildung implementiert. In einem Modell werden Idealannahmen getroffen,
d.h.

 |deales Aktorverhalten: Sollwerte fiir Drehzahl, Drehmoment oder Position werden
verzugsfrei umgesetzt; die Aktoren sind masselos und ideal steif.

» Koppelelemente zur Anbindung der physischen Elemente sind ideal steif und
masselos, d.h. haben keinen Einfluss auf Eigenfrequenzen und Eigenformen.

» Darzustellende dynamische Eigenschaften werden nicht durch regelungstechni-
sche Algorithmen abgebildet, sondern durch Integration idealer Masse-, Feder-
und Dampferelemente.

Im zweiten Simulationsmodell wird das reale Verhalten der verwendeten Komponen-
ten und Algorithmen abgebildet, d.h.

Integration von Aktormodellen mit Aktortrdgheiten und -steifigkeiten sowie Ansprech-
bzw. Totzeitverhalten der Leistungselektronik

Abbildung der mechanischen Eigenschaften (Masse, Steifigkeit, Dampfung) von
Koppelelementen und Sensoren

Implementierung von Modellen fiir das Signal- und Prozessrauschen

Verwendung der Regelungsalgorithmen und Echtzeitmodelle fiir den spéateren
Einsatz im Versuch

Mit beiden Modellen lassen sich die geplanten Versuchsmandver simulieren. Auf
Basis der zuvor festgelegten Ziel- und BewertungsgréBen des jeweils untersuchten
Phanomens kann bewertet werden, ob mit dem gewéhlten Versuchsmodell Gbertragbare
Ergebnisse zu erwarten sind.

Dieses allgemeine Vorgehen wird im folgenden Kapitel fir die Analyse von fremder-
regten Kupplungsrupfschwingungen angewendet. Ein Augenmerk liegt dabei auf der
Abbildung der Fahrzeugmasse sowie der Antriebsstrangsteifigkeit im Versuchsaufbau.
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4.4 Versuchsaufbau zur Analyse von
Kupplungsrupfschwingungen

4.4.1 Zielsetzung

Im Folgenden ist die Entwicklung einer Versuchsumgebung zur Validierung des An-
fahrverhaltens von Fahrzeugkupplungen in Handschaltgetrieben erlautert. Die Versuch-
sumgebung soll eine Quantifizierung der Fremderregung im Kupplungssystem durch
die Uberlagerung geometrischer Bauteilabweichung und Montagefehlern (vgl. Kapi-
tel 2.2.3) ermdglichen. Zudem sollen Wirkmechanismen und dominante Einflisse auf
die Rupfanregung identifiziert werden kénnen.

Flr diese Anforderungen ist eine gute Zuganglichkeit des Kupplungssystems zur
messtechnischen Erfassung von Schwingungen und der gezielten Einstellung von
Abweichungen zielfiihrend, d.h. eine Untersuchung der Kupplung im Getriebe oder gar
im Einbauzustand im Fahrzeug ist nicht praktikabel. Die Herausforderung ist daher, das
Kupplungssystem in einem Komponentenaufbau zu analysieren, der gleichzeitig die fur
das Phanomen Kupplungsrupfen relevanten Eigenschaften des Gesamtantriebssystems
abbildet, vgl. Kapitel 2.2.

4.4.2 Prufstandsumgebung

Zur Ermittlung eines geeigneten Versuchsaufbaus dient der Antriebsbaugruppenprif-
stand (ABP) des Institut fir Produktentwicklung (IPEK) als flexible Prifstandsumgebung.
Die Prafstandsmotoren des ABP (vgl. Tabelle 4.2) kdbnnen variabel angeordnet werden,
um Versuchsaufbauten fur

Anfahrelemente und Torsionsdampfer,

» Fahrzeuggetriebe (Handschaltgetriebe, Automatikgetriebe, Doppelkupplungsge-
triebe),

» Achsgetriebe und

Gesamtantriebsstrange von heck- und frontgetriebenen Fahrzeugen

darzustellen. Zusétzlich steht eine Ausriickeinheit zur Kupplungsbetatigung mit Stell-
kraften bis zu 2000 N und Verfahrgeschwindigkeiten bis 900 mm/s zur Verfigung.

4.4.3 Top-Down Modellbildung

Aus den oben genannten Randbedingungen wird deutlich, dass das Kupplungssystem
physischer Bestandteil des Versuchsaufbaus ist. Als initiales Versuchsmodell ist eine An-
lehnung an etablierte Versuchsaufbauten fir Kupplungssysteme naheliegend, in denen
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Antriebseinheit Abtriebsmotoren

Nennleistung 190 KW 2x 190 kW
Max. Drehzahl 6900 min”’ 4500 min’
Max. Drehmoment 476 Nm 1570 Nm

Rotortragheit 0,17 kgm? 2.33 kgm?

Tabelle 4.2: Technische Daten der ABP Priifstandsmotoren

die Antriebsstrangsteifigkeit durch eine mechanische Torsionsfeder, Verbrennungsmotor
und Fahrzeugmasse durch die elektrischen Prifstandsmotoren abgebildet werden'®.
Zur Kupplungsbetéatigung ist ebenfalls der elektromechanische Aktuator des Priufstands
vorgesehen.

Damit ergibt sich zunachst das Top-Down Modell gemant Abbildung 4.6.
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Abbildung 4.6: Top-Down Modell zur Validierung von Anfahrschwingungen

Zur Untersuchung von Kupplungsrupfschwingen kdnnen die Antriebsstrangeigen-
schaften bekanntlich stark vereinfacht dargestellt werden, vgl. Kapitel 2.2. Getriebe,
Differential, Steitenwellen, Reifen und Fahrzeug werden daher trotz umfangreicher
Kenntnis von Detailparametern in einer geringen Detaillierung dargestellt. Kupplung und
Schwungrad (ZMS) sind als Serienteile verfligbar und besitzen als physische Bestand-
teile des Versuchsaufbaus damit den maximalen Detaillierungsgrad, vgl. Abbildung 4.7.

126ygl. Albers u.a. (2007)
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Dies erméglicht letztendlich auch den angestrebten Versuchsaufbau mit mechani-
scher Torsionsfeder zur Abbildung einer Gesamtantriebsstrangsteifigkeit. Hierzu wird
mit den Methoden der Modellreduktion (vgl. Kapitel 2.1.2) ein reduziertes Antriebs-
strangmodell geman Abbildung 2.7 berechnet. Die resultierende Federsteifigkeit ist
Grundlage fir die Dimensionierung der mechanischen Torsionsfeder, die reduzierte
Fahrzeugmasse muss durch einen einzelnen Abtriebsmotor abgebildet werden.

Die Giite dieser Fahrzeugmassensimulation ist entscheidend fiir die Ubertragbarkeit
der Versuchsergebnisse, da sie von zahlreichen Faktoren beeinflusst wird, z.B. der Gite
der Berechnung, Signallaufzeiten in der Sensorik und der Ansteuerung des Motors oder
den in Kapitel 4.3.2 beschriebenen Reglereinflissen.

Daher wird analog zu dem in Kapitel 4.3.3 beschriebenen Vorgehen eine Machbar-
keitsanalyse mit Fokus auf die Ansteuerung des Abtriebsmotors durchgefihrt.

4.4.4 Motoransteuerung bei der Fahrzeugmassensimulation

Die Fahrzeugmassensimulation wird in der Prifstandsautomatisierung als Echtzeitmo-
dell implementiert. Das Echtzeitsystem des ABP stellt mit maximalen Rechenfrequenzen
von 1000 Hz eine ausreichende Kapazitat zur Verflilgung, um den fir das Kupplungsrup-
fen relevanten Frequenzbereich bis 15 Hz mit ausreichender Genauigkeit abzudecken.

Eingangsgréie fur die Fahrzeugmassensimulation ist das am Abtriebsmotor gemes-
sene Drehmoment T,,ss. ZUsatzlich ist im Echtzeitmodell die Fahrwiderstandskurve,
d.h. die Widerstandskraft bzw. das Widerstandsmoment T, abhangig von Fahrge-
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schwindigkeit und Steigung, als parametrierbare Kurve hinterlegt. Da im vorliegenden
Versuchsmodell die Verzweigungen und Ubersetzungen des Antriebsstrangs eliminiert
sind, missen Drehzahlen und Drehmomente sowie Steifigkeiten und Tragheiten ge-
maf den Formeln (2.1), (2.2) bzw. (2.7) im Echtzeitmodell umgerechnet werden. Der
Fahrzeugmassensimulation liegen daher reduzierte Gré3en zugrunde.

Die Fahrzeugmassensimulation ermittelt aus dem gemessenen Drehmoment und
dem im Echtzeitmodell berechneten Fahrwiderstandsmoment ein Beschleunigungsmo-
ment Tgreq, @aus dem mit der zu simulierenden Fahrzeugtragheit Jg,4 g die Solldreh-
zahl wgy fr den Abtriebsmotor berechnet wird:

TB,red = 7-mess - TW,red (4-5)
TB red

= ’ dt 4.6

Wsoll JFzg,red ( )

Durch die verhaltnismanig einfache Berechnung sind angesichts der ausreichend
hohen Rechenfrequenz keine negativen Einflisse auf das Versuchsergebnis zu er-
warten. Jedoch unterliegt die Einregelung des Drehzahlsollwerts aus Gleichung (4.6)
den in Kapitel 4.3.2 beschriebenen Reglereinflissen sowie dem Ansprechverhalten
des Prifstandsantriebs mit Zeitverziigen in der Kommunikation und umrichterinternen
Regleralgorithmen.

Aus diesem Grund wurde im Rahmen dieser Versuche in Kooperation mit dem Institut
fr Elektroenergiesysteme und Hochspannungstechnik (IEH) des Karlsruher Institut fir
Technologie (KIT) ein detailliertes Modell der Antriebsansteuerung unter Berticksichti-
gung des Wechselrichterverhaltens, der Drehzahlregelung sowie der elektrischen und
mechanischen Eigenschaften der Motoren implementiert'2”.

4.4.5 Machbarkeitsanalyse

Mithilfe der detaillierten Modelle zur Abbildung der Priifstandseinfllisse'?” lassen sich
die Anfahrversuche vorab mit einem idealen und regelungstechnisch nachgebildeten
Fahrzeugverhalten simulieren. In den beiden Simulationsmodellen fir ideales und
fehlerbehaftetes Verhalten wird zunachst das Modell des reduzierten Antriebsstranges
gemafn Abbildung 2.7 implementiert, wobei Antriebsmotor und Kupplung aufgrund des
Fokus auf die Fahrzeugmassensimulation durch eine generische Schwingungsanregung
ersetzt werden.

Im Simulationsmodell zur Abbildung des realen Fahrzeugverhaltens wird eine ideale
Tragheitsmasse mit dem Wert der reduzierten Fahrzeugmasse implementiert, wahrend
im zweiten Simulationsmodell das Prifstandsverhalten mit oben genannten Eigenschaf-
ten integriert wird.

27siehe Berger (2011) / betreute Studienarbeit, Berger u. a. (2010)
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Als BewertungsgroBe zur Beurteilung der Ubertragbarkeit der Versuchsergebnisse
dient das sich einstellende Drehmoment an den Bremsmotoren bzw. an der idealen
Fahrzeugmasse, d.h. bezogen auf das Fahrzeug das Summendrehmoment an den

angetriebenen Radern.
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Abbildung 4.8: Anfahrvorgang mit idealer (links) und simulierter (rechts) Fahrzeugmasse'?’

In Abbildung 4.8 sind die Drehmomentverlaufe flr simulierte Anfahrvorgange bei
konstanter Straf3enlast und einer Uberlagerter generischen Rupfanregung gegenuber-
gestellt. In dieser Simulation wird die Anregungsfrequenz schrittweise von 10 Hz auf
15 Hz erh6ht, wobei die Eigenrequenz des Antriebsstrangs bzw. des implementierten
Antriebsstrang-Modells durchlaufen wird. Diese Resonanz bei 13 Hz ist bei beiden
Simulationsmodellen deutlich zu erkennen. Allerdings schwingt sich das System bei Be-
ricksichtigung der Antriebseinfliisse im Resonanzbereich wesentlich starker auf. Diese
Abweichung kann zwar durch Optimierung der Drehzahlregler-Parameter verringert wer-
den, jedoch flhren v.a. die hohen Ansprechzeiten der vorhandenen Prifstandsantriebe

zu bleibenden Abweichungen, die zu unzulassigen Verfalschungen der Versuchsergeb-
nisse fuhren.

4.4.6 Korrektur des Versuchsmodells und Versuchsaufbau

Eine Losungsmaoglichkeit zur Vermeidung der Abweichungen im Versuchsergebnis stellt
die physische Abbildung der Fahrzeugmasse, analog zur Abbildung der Antriebsstrang-
steifigkeit dar. Das angepasste Versuchsmodell ist in Abbildung 4.9 dargestellt.

Da bei der Berechnung der reduzierten Fahrzeugmasse nach Gleichung (2.2) die
Gesamtiibersetzung im ersten Gang von i = 13..15 im Quadrat eingeht, ergibt sich fir
Ubliche Fahrzeugmassen eine vergleichsweise niedrige Tragheit von ungefahr 1 kgm?.
Diese Tragheit lasst sich durch mechanische Schwungmassen am Prifstand noch gut
darstellen. Der damit umgesetzte Versuchsaufbau ist in Abbildung 4.10 dargestellt. Die
Kupplung ist tGber eine als steif betrachtete Getriebeeingangswelle und eine ebenfalls
torsionssteife Balgkupplung an Torsionsfeder und Schwungmasse angebunden.
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Abbildung 4.9: Top-Down Modell mit physisch abgebildeter Fahrzeugmasse
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Abbildung 4.10: Versuchsaufbau zur Analyse von Rupfschwingungen
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Abbildung 4.10 verdeutlicht zudem die gute Zuganglichkeit des Kupplungssystems
fir Sensorik sowie zur gezielten Einstellung und Variation von geometrischen Abwei-
chungen. Zur Bewertung des Rupfverhaltens dienen das gemessene Drehmoment
an der Schwungmasse sowie die Uber ein Laser-Rotationsvibrometer beriihrungslos
gemessene Drehzahl an der Kupplung.

Die Variationsmdglichkeiten sind in Abbildung 4.11 dargestellt. Der Versuchsaufbau
erlaubt die Einstellung folgender Abweichungen:

1. Einstellung eines Planschlags zwischen Kupplungssystem und Prifstandsanbin-
dung durch schlagbehaftete Spacerscheiben zur Nachbildung eines Planschlags
am Kurbelwellenflansch (motordrehzahlabhangig)

2. Schragstellen der Aufnahme der Ausrucklagereinheit zur Nachstellung einer
Schragbetéatigung der Kupplung (statische Abweichung)

3. Verdrehte Montage des Kupplungssystem zur Variation der winkligen Uberlage-
rung des Planschlags (siehe 1.) und weiterer motordrehzahlabhangigen Abwei-
chungen im Kupplungssystem

4. Verdrehte Montage der Kupplungsdruckplatten zur Variation der Winkelrelation
der motordrehzahlabh&angigen Fehler in Kupplung und Schwungrad

Abbildung 4.11: Variation von geometrischen Abweichungen im Versuchsaufbau
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4.5 Versuchsdurchfuhrung

4.5.1 Versuchsablauf

Zur Analyse der Rupfeigenschaften werden mit dem vorgestellten Versuchsaufbau
Anfahrversuche bei verschiedenen Anfahrdrehzahlen mit Variation geometrischer Ab-
weichungen durchgefuhrt. Motordrehzahlabhangige Rupfanregungen werden durch
die Anpassung der Anfahrdrehzahl auf die Eigenfrequenz des reduziert abgebildeten
Antriebsstrangs erreicht, etwaige differenz- oder getriebedrehzahlabhangige Anregungs-
mechanismen werden wahrend des Hochschleppvorgangs der zunéachst stehenden
Abtriebsseite angeregt, vgl. Kapitel 2.2.3.

Ein typischer Versuchsablauf fir eine Abweichungskonfiguration ist in Abbildung 4.12
dargestellt. Nach der Einstellung der jeweiligen Abweichungskonfiguration wird bei
gedffneter Kupplung eine Anfahrdrehzahl eingestellt. Der Antriebsmotor wird in Dreh-
zahlregelung betrieben, d.h. die Regelung halt die Antriebsdrehzahl ungeachtet der sich
wahrend des Anfahrvorgang einstellenden Last konstant. Aufgrund der schlupfenden
Kupplung und der vergleichsweise hohen Drehmasse des Schwungrads bzw. des ZMS
sind an dieser Stelle keine Reglereinflisse auf das Versuchsergebnis zu erwarten.

Nach Anfahren eines Schlupfpunktes, der einem gewilinschten mittleren Anfahrdreh-
moment entspricht, wird die Abtriebsseite beschleunigt. Wahrend dieser Synchronisati-
onsphase werden die BewertungsgrdBen fir das Kupplungsrupfen, insbesondere das
Drehmoment an der Schwungmasse und die Drehzahl am Kupplungsausgang mit den
Uberlagerten Drehzahlungleichférmigkeiten, aufgezeichnet.

Dieser Vorgang wird fur verschiedene Anfahrdrehzahlen wiederholt bis die Versuchs-
reihe abgeschlossen ist.

4.5.2 Auswertung

Zur Bewertung der Rupfschwingung eignet sich das Drehzahlsignal des Laser-Rotations-
vibrometers hinsichtlich Signalqualitéat und Aufldésung am besten. Das Vibrometer stellt
zur Auswertung das Drehzahlsignal und durch einen parametrierbaren Hochpassfilter
die Uberlagerten Drehzahlungleichférmigkeiten zur Verfligung.

Fir dieses mittelwertfreie Signal ist die Auswerteroutine in Abbildung 4.13 visualisiert.
Fur den ausgeschnittenen Zeitbereich f,c» der Synchronisationsphase wird fir die
Drehzahlschwingung An der quadratische Mittelwert gemaf

tsnch
AnHMS=\/ ! / N (4.7)
0

tsynch

gebildet.
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Abbildung 4.12: Versuchsablauf zur Kupplungsrupfanalyse
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AnschlieB3end werden die so ermittelten Mittelwerte einer Versuchsreihe Uber der
jeweiligen Anfahrdrehzahl aufgetragen.
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Abbildung 4.13: Auswertung der Anfahrversuche

4.6 Exemplarische Anwendung

4.6.1 Problemstellung

Als Anwendungsbeispiel der Versuchsumgebung dient ein in Fahrzeugversuchen beob-
achteter Einfluss der Kupplungsmontage auf das Rupfverhalten. In dem betrachteten
Fahrzeugtyp kann das Kupplungssystem in drei Winkelstellungen relativ zur Kurbelwelle
montiert werden. Variationsmessungen im Fahrzeug zeigen eine Abhangigkeit des
Rupfverhaltens von dieser Winkelstellung.

Dieser Zusammenhang flhrt zu der Hypothese, dass sich durch die Verdrehung des
Kupplungssystems zwei motordrehzahlabhangige Abweichungen gegenseitig verstar-
ken oder abschwéachen. Im Folgenden wird gezeigt, wie mit der Versuchsumgebung die
Uberlagerung von Kurbelwellenplanschlag und schragabhebenden Kupplungsplatten
der eingesetzten Zweischeibenkupplung nachgewiesen werden kann.

Der Planschlag an der Kurbelwelle bzw. am Prifstandsflansch fihrt zu einer Taumel-
bewegung des kompletten Kupplungssystems. Eine stehende oder langsam drehende
Kupplungsscheibe erfahrt dadurch tber den Umfang betrachtet ungleiche Pressungen.
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Bei Vorliegen eines Schragabhubs wird die Taumelbewegung der Kupplungsplatten
kompensiert oder verstarkt, vgl. Abbildung 4.14.

o

(a) Kompensation des Taumelns (b) Verstarkung des Taumelns

Abbildung 4.14: Uberlagerungsmechanismus von Planschlag und Schragabhub

4.6.2 Vermessung der Kupplung

Grundlage dieser Analysen ist eine Vermessung des Kupplungssystems hinsichtlich
des Abhubverhaltens der Kupplungsplatten. In Abbildung 4.15 ist eine eigens entwi-
ckelte Messvorrichtung dargestellt. Darin liegt das Kupplungssystem auf der im Getrie-
be eingesetzten Ausriickvorrichtung. Uber eine durchgehende Spindel und eine am
Kupplungsdeckel befestigte Deckplatte wird die Kupplung betatigt. Mit einem Koordina-
tenmesssystem kann so flr verschiedene Ausrickpositionen das Abhubverhalten der
Druckplatten ausgewertet werden.

Abbildung 4.15: Messvorrichtung zur Ermittlung des Schragabhub-Verhaltens
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Eine beispielhafte Messung ist in Abbildung A.1 im Anhang auf Seite 145 dargestellt.
Darin ist die Abweichung vom mittleren Abhub an den Messpositionen an Kupplungs-
platte und Zwischenplatte flr verschiedene Ausrickwege dargestellt.

4.6.3 Rupfmessung am Prifstand

Bei der Montage des Kupplungssystems auf dem Prifstand wird im Rahmen des
Montagerasters die Position des maximalen Planschlags am Prifstandsflansch (vgl. Ab-
bildung 4.11 - 1) mit der Position des minimalen Abhubs in Ubereinstimmung gebracht.
In dieser Montageposition wird durch den Schragabhub das Taumeln der Kupplungs-
platten kompensiert, vgl. Abbildung 4.14a.
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Abbildung 4.16: Messergebnisse zur Uberlagerung von Planschlag und Schragabhub
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Ausgehend von dieser Position werden jeweils um 120° versetzte Montagepositionen
Rupfmessungen durchgefihrt. Abbildung 4.16 zeigt die Messergebnisse fir jeweils
drei verschiedene Anfahrdrehzahlen von 800 bis 900 min™', wobei bei 850 min™' die
Eigenfrequenz des abgebildeten Antriebsstrangs getroffen wird.

Die Messergebnisse bestatigen in Verbindung mit der ebenfalls dargestellten Stan-
dardabweichung aus jeweils zehn Versuchen den Uberlagerungsmechanismus. Die
Kompensation von Planschlag und Schragabhub in der Ausgangsposition bei 0° flhrt
zu den niedrigsten Drehzahlschwankungen am Kupplungsausgang. Insbesondere an
der Resonanzstelle liegt eine hinreichend hohe Trennscharfe bzgl. der Versuchswieder-
holungen vor.

4.6.4 Verifizierung am Fahrzeug

AbschlieBend wird eine Ubertragung des Vorgehens am Priifstand auf den Fahrzeug-
versuch durchgeflihrt. Analog zur Einstellung des Planschlags am Prifstand wird im
Fahrzeug der vorhandene Planschlag am Kurbelwellenflansch vermessen. Durch die
referenzierte Montage der bereits am Prifstand analysierten Kupplungssysteme wird
eine vergleichbare Bewertung moglich.

Der subjektiven Bewertung des Rupfverhaltens liegen verschiedene Anfahrmandver
zugrunde:

* Anfahrt vorwérts in der Ebene
» Anfahrt vorwérts am Berg
» Anfahrt rickwarts in der Ebene

» Anfahrt rickwarts am Berg

Nach der Durchflihrung der Testreihe mit vier Testfahrern und jeweils drei Kupplungs-
positionen ergeben sich folgende Notenbereiche nach ATZ-Skala in guter Ubereinstim-
mung mit den Montagepositionen und Ergebnissen gemaf Abbildung 4.16:

* 0°:Note 5.6 -6.9
« 120°: Note 5.1 - 6.8
* 240°:Note 4.9-6.0

4.7 Fazit

In diesem Kapitel werden Herausforderungen diskutiert, die bei der Validierung von
Antriebssystemen und Antriebselementen mit Prifstandssystemen auftreten. Insbeson-
dere bei der Analyse von Phanomenen, bei denen Wechselwirkungen verschiedener
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Antriebskomponten Uber die Grenzen des physischen Versuchsaufbaus hinaus relevant
sind, muss groBes Augenmerk auf die korrekte Abbildung des Systemverhaltens gelegt
werden.

FOr den vorgestellten Versuchsaufbau zur Analyse von Kupplungsrupfschwingun-
gen ist durch die Verifizierung im Fahrzeugversuch eine qualitative Ubertragbarkeit
der Ergebnisse nachgewiesen. Zusatzlich liefert der Fahrzeugversuch eine weitere
Bestéatigung fiir den Uberlagerungsmechanismus.

Die Flexibilitat eines Versuchsaufbaus mit groB3teils mechanischer Abbildung von
Systemeigenschaften ist jedoch, z.B. hinsichtlich der Variation von Systemparametern,
begrenzt und wird den Anforderungen einer modernen Produktvalidierung nicht immer
gerecht.

Vor diesem Hintergrund erfolgt im néchsten Kapitel die Ubertragung der vorgestell-
ten Herangehensweise bei der Entwicklung eines Versuchsmodells auf den Aufbau
eines neuen Prifstandes mit leistungsfahiger Echtzeitumgebung und hochdynamischer
Antriebstechnik.
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5.1 Anforderungen in der Produktvalidierung

Die in Kapitel 4 gezeigten Analysen verdeutlichen den Nutzen von Validierungsumge-
bungen, die eine Ubertragbare Analyse einzelner Antriebselemente bzw. Antriebsele-
mentprototypen ermdglichen. Offenkundige Vorteile des Einsatzes von komponentenba-
sierten Analysen gegenulber Versuchen mit Gesamtsystemprototypen sind die bessere
messtechnische Zuganglichkeit und Reproduzierbarkeit von Versuchen. Ebenso sind
Analysen an Gesamtsystemprototypen erst spat im Entwicklungsprozess méglich und
mit hohen Kosten verbunden.

Moderne Produktentwicklungsprozesse haben daher die Anforderung, Teilsysteme
parallel zu entwickeln und iterativ abzusichern, vgl. Kapitel 2.4.3. Bei dieser simulta-
nen Entwicklung und Validierung von Teilsystemen werden mehr und mehr virtuelle
Methoden eingesetzt, sowohl innerhalb eines Unternehmens als auch Gber Unterneh-
mensgrenzen hinweg, d.h. bei Endherstellern und Zulieferern. Die standige Uberpriifung
der Abbildungsgiite, z.B. von Simulationsmodellen zur Vorhersage der Systemeigen-
schaften, ist dabei eine zentrale Herausforderung.

Vor diesem Hintergrund wird in diesem Kapitel die Entwicklung einer Validierungs-
umgebung vorgestellt, die physische und virtuelle Validierungsaktivitaten starker als
bisher verzahnt. Insbesondere in Hinblick auf komplexe Antriebselemente wie das Kupp-
lungssystem mit hochgradig nicht-linearen Eigenschaften soll damit erreicht werden,
dass Systemwechselwirkungen friihzeitig identifiziert werden und wieder in das Sys-
temdesign eingehen, wodurch eine effiziente Knowhow-Bildung erméglicht wird, vgl.
Kapitel 2.4.2.

Mit der Validierungsumgebung miissen daher Systemeigenschaften in einem ho-
hen Umfang virtuell dargestellt werden kbnnen, sowohl bezogen auf die Anzahl der
simulierten Systemkomponenten als auch auf den Detaillierungsgrad der Modelle. Die
Prifstandssteuerung muss dabei in der Lage sein, dynamische Wechselwirkungen
zwischen den physischen und virtuellen Teilen des Versuchsaufbaus mit minimalen
Abweichungen im Vergleich zum Realverhalten des Systems abzubilden.
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5.2 Anwendungsfelder der Validierungsumgebung

Mit dem zu entwickelnden Prifstandssystem sollen physische Kupplungssysteme, d.h.
sowohl das Anfahrelement als auch der Torsionssschwingungsdampfer zur Redukti-
on verbrennungsmotorischer Schwingungen, in Wechselwirkung mit dem restlichen
Antriebssystem analysiert werden kénnen. Die zentrale Anforderung im Zielsystem ist
dabei, detaillierte Schwingungswechselwirkungen hinsichtlich verbrennungsmotorischer
und kupplungserregter Schwingungen abzubilden.

Diese Konstellation trifft auf verschiedene exemplarische Anwendungsszenarien zu:

» Oftmals werden einzelne Antriebselemente wie das Kupplungssystem in der nachs-
ten Fahrzeuggeneration oder bei Facelift- oder ModellpflegemaBnahmen Gbernom-
men. Die Validierungsumgebung erlaubt in diesem Zusammenhang die Analyse
z.B. der Rupfanregung oder des Isolationsverhaltens hinsichtlich des zukinftigen
Antriebsstrang, beispielsweise mit reibungsreduzierten Elementen.

» Kupplungssystemhersteller werden als Zulieferer in die Antriebssystemvalidierung
eingebunden. Ihr Anspruch ist es méglichst die gleichen Prifstandssysteme flexibel
fir moglichst viele Fahrzeughersteller zu verwenden, d.h. Kupplungssysteme mus-
sen flexibel und effizient in Wechselwirkung mit verschiedenen Antriebssystemen
validiert werden. Die Validierung im Fahrzeug ist vor diesem Hintergrund sehr
aufwandig und oftmals mangels Fahrzeug-Prototypen erst spat moglich.

» Bei der Auswahl eines Zulieferers fur Kupplungs- und Dampfersysteme missen
Fahrzeughersteller die Leistungsfahigkeit von Musterteilen bewerten, wahrend es
noch keine Prototypen des restlichen Antriebssystems gibt. Durch die virtuelle
Abbildung des Restsystems kdnnen aussagekraftige Benchmarkanalysen effizient
durchgefthrt werden.

» Wirkungsgradsteigernde MafBBnahmen wie die Reibungsreduktion im Antriebsstrang
und Downsizing von Verbrennungsmotoren flhren zu einer héheren Schwingungs-
empfindlichkeit des Antriebssystems und auch zu héheren Schwingungsanregun-
gen, vgl. Kapitel 2.3.3. Durch die Abbildung dieser Entwicklungstrends im virtuellen
Teil der Validierungsumgebung kénnen Leistungsgrenzen aktueller Torsionsschwin-
gungsdampfer analysiert werden.

» Das Kupplungssystem weist mit Reibung und mehrstufigem Federsystem ein hoch-
gradig nicht-lineares Verhalten auf, das in Simulationsmodellen schwer abbildbar
ist. Durch eine leistungsféhige Prifstandsumgebung mit hochperformanter Echt-
zeitumgebung ist es denkbar, das Kupplungssystem als physisches Element in
vorrangig virtuelle, d.h. rechnergestitzte Systemanalysen mit Fokus auf andere
Antriebselemente einzubinden.
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Das Zielsystem der Validierungsumgebung wird im Folgenden am Fallbeispiel der
Kupplungsrupfuntersuchungen aus Kapitel 4 sowie einer Potentialanalyse von Torsions-
schwingungsdampfer-Systemen detailliert.

5.2.1 Kupplungssystemvalidierung hinsichtlich
Rupfschwingungen

Wahrend bei den Anfahrversuchen in Kapitel 4 ein gro3er Teil des Antriebssystems
als mechanisches Modell dargestellt wird, soll die neue Prifstandsumgebung eine
moglichst vollstéandige virtuelle Abbildung der relevanten Antriebselemente erlauben. Im
Top-Down-Modell in Abbildung 5.1 bedeutet dies eine Verschiebung aller Komponenten
bis auf das Kupplungssystem in den virtuellen Bereich. Die Einteilung in Teilsystem in
Entwicklung und Restsystem wird an dieser Stelle nicht vollzogen. Diese Festlegung
ergibt sich abhangig von der Zielsetzung der jeweiligen Validierungsaktivitat.
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Abbildung 5.1: Kupplungsrupfen: virtuelle Abbildung von Fahrzeug und Antriebsstrang

Damit einhergehend sollen die virtuellen Antriebselemente mit gréBerem Detaillie-
rungsgrad abgebildet werden kénnen. Wahrend die Verbrennungsmotoreigenschaften
aufgrund geringer Einflisse auf Anfahrschwingungen weiterhin generisch dargestellt
werden, liegt der Fokus auf der Abbildung von Reibungs- und Dampfungseigenschaften
im Antriebsstrang, insbesondere der relevanten Langs- und Seitenwellen sowie der
Reifen.

Die Detaillierung der einzelnen Antriebselemente ist in Abbildung 5.2 angedeutet.
Darin wird der Anspruch deutlich, die einzelnen Antriebskomponenten méglichst de-
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tailliert abzubilden, wenngleich sie sich bzgl. der Entwicklung noch im Anfangsstadium
befinden, d.h. ihre Designparameter noch weitestgehend flexibel sind.
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Abbildung 5.2: Kupplungsrupfen: Detaillierung der Antriebssystemelemente

5.2.2 Analyse von motorerregten Triebstrangschwingungen

Wahrend zur Analyse von Kupplungsrupfschwingungen insbesondere der Frequenzbe-
reich unterhalb von 20 Hz relevant ist, missen hinsichtlich des Ubertragungsverhaltens
von Torsionssschwingungsdampfern Wechselwirkungen in einem deutlich erweiterten
Bereich analysiert werden. Beispielsweise umfasst die Hauptanregung eines Viertaki-
Vierzylindermotors bei Drehzahlen bis 6000 min™' ein Bereich von 200 Hz, ungeachtet
der Berlcksichtigung héherer Anregungsordnungen oder von Motoren mit hdherer
Zylinderzahl. Gleichzeitig missen Torsionschwingungsdampfer hinsichtlich ihres Verhal-
tens bei niederfrequenten Lastwechselschwingungen im Bereich bis 10 Hz untersucht
werden, beispielsweise mit der Zielsetzung, stoBartige Spitzenmomente beim Spiel-
durchlauf des Dampfers zu analysieren.

Der grundlegende Anspruch, die Antriebskomponenten neben dem physischen Kupp-
lungssystem mit Torsionsschwingungsdampfer virtuell abzubilden, entspricht der Dar-
stellung in Abbildung 5.1. Die Kupplungsaktuierung bleibt fiir diesen Anwendungsfall
ohne Beachtung, wenngleich Eigenschaften des Ausrlicksystems in Beziehung zu mo-
torerregten Schwingungen stehen, z.B. bei dem Phanomen Pedalkribbeln, das durch
Kurbelwellenaxialschwingungen angeregt wird.

Der erweiterte Frequenzbereich der auftretenden Schwingungen erfordert jedoch
eine noch detailliertere Abbildung des Antriebsstrangs im Vergleich zu Abbildung 5.2.
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Zum einen mussen hdhere Eigenformen des Antriebsstrangs berlcksichtigt werden, z.B.
Resonanzeffekte, die durch Eigenschaften des Haupt- oder Achsgetriebes bestimmt
sind und in bestimmten Betriebssituationen zu Gerauschen wie Rasseln oder Brummen
fihren.

Zum anderen erfordert die Analyse motorerregter Schwingungen im Vergleich zu
den Kupplungsrupfanalysen eine Abbildung der Schwingungsanregung des Verbren-
nungsmotors. Die Detaillierung der Verbrennungsmotorabbildung kann in diesem Zu-
sammenhang von einer generischen SinuslUberlagerung der Hauptanregung bis hin
zur Darstellung des komplexen Drehmomentverlaufs mit mehreren Frequenzantei-
len variieren. Die Machbarkeit einer komplexen, teilweise physikalischen Echtzeit-
Verbrennungsmotorsimulation mit parametrischer Abbildung des Verbrennungsvorgangs
in einem Frequenzbreich bis 500 Hz konnte bereits nachgewiesen werden'28. Schwer-
punkt dieser Arbeit ist allerdings die detaillierte Abbildung der Wechselwirkungen mit
dem abtriebsseitigen Antriebsstrang.

5.3 Modellbasierte Parameterstudie zur
Komponentenauswahl

Angelehnt an das Vorgehen bei der modellbasierten Machbarkeitsanalyse in Kapi-
tel 4.3.3 werden im Folgenden Parameterstudien zur Auswahl der Prifstandskomponen-
ten vorgestellt. Der Fokus liegt hierbei auf den Eigenschaften der Prifstandsantriebe
mit Motoren und Leistungselektronik, die als Schnittstelle zwischen der virtuellen und
physischen Doméne erheblichen Einfluss auf die Machbarkeit der im vorhergehenden
Abschnitt beschriebenen Anwendungsszenarien haben. Die Machbarkeit einer detaillier-
ten und hochperformanten Echtzeitsimulation kann hingegen auf Basis abgeschlossener
Arbeiten als gegeben betrachtet werden, vgl. Kapitel 2.5.

Far die Auswahl der Elektromotoren sind neben einem ausreichend grof3en Drehzahl-
bereich das nominelle und maximale Drehmoment sowie das Rotortragheitsmoment
ausschlaggebend. In Bezug auf die Motordynamik muss ein mdéglichst grof3es Verhalt-
nis von Motordrehmoment zu Rotortragheitsmoment erreicht werden. In den beiden
folgenden Unterkapiteln wird die Relevanz dieser Parameter hinsichtlich der Analyse
von Kupplungsrupfen und Torsionsschwingungsdampfern analysiert.

Ausschlaggebend fiir die verzugsfreie Einstellung von Sollwerten aus der Echtzeitsi-
mulation ist die Dynamik der Stromregelung im Umrichter. Der Einfluss der Reglerdy-
namik auf Versuchsergebnisse wird abhangig vom betrachteten Frequenzbereich in
Kapitel 5.3.3 beschrieben.

28giehe Albers u.a. (2013b)
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5.3.1 Abbildung der Rupfschwingung bei Anfahrversuchen

Aufbauend auf der Top-Down Beschreibung in Abbildung 5.1 wird im Gegensatz zum
Versuchsaufbau in Kapitel 4.4.6 der abtriebsseitige Prifstandsmotor méglichst steif und
direkt an das Kupplungssystem angebunden. Damit ergibt sich das in Abbildung 5.3
dargestellte System mit den Tragheiten der Kupplungsscheibe Jxs und der Adaptions-
teile Jagsp SOWie der Rotortragheit Jg. Die Kopplung der Trégheiten wird als ideal steif
betrachtet.

o, w,w H
T T
L JK s J Adap Jr =

Abbildung 5.3: Modell zur Machbarkeitsanalyse der Rupfdynamik

Zur Abbildung von Rupfvorgadngen muss den Tragheiten bei gleichzeitig wirkendem
Reibmoment Tg in der Kupplung durch das Luftspaltmoment T;s eine Schwingung mit
typischer Rupfcharakteristik aufgepragt werden kénnen:

TLS = (JKS + JAdap + J,q) w + TF; (51)

Die sich tatséchlich einstellenden Frequenzen und Drehzahlamplituden in einem be-
stimmten Betriebspunkt sind zunachst nicht relevant, zur Machbarkeitsanalyse werden
Worst-Case-Annahmen getroffen:

» FUr die Antriebsstrangeigenfrequenz f, und die daraus resultierende Rupffrequenz
wird die Obergrenze 12 Hz gewahlt (vgl. Kapitel 2.2), da bei hohen Frequenzen mit
den hdchsten Winkelbeschleunigungen w zu rechnen ist.

+ Als Kupplungsscheibentragheit Jks wird die Tragheit einer Zweischeibenkupplung
mit fur Handschaltgetriebe maximaler Drehmomentkapazitat von ca. 500 Nm
gewahlt. Das verwendete Referenzsystem weist eine Tragheit von 0,012 kgm? auf.

» Die Adaptertragheit orientiert sich an dem Versuchsaufbau aus Kapitel 4.4.6 mit
Getriebeeingangswelle zuzlglich der Tragheit einer Drehmomentmesswelle und
einer Ausgleichskupplung. Der resultierende Wert betragt 0,03 kgm?2.

+ Als maximales mittleres Anfahrmoment wird ein flr Anfahrvorgdnge hohes Dreh-
moment von 100 Nm gewahlt. Kupplungsrupfen macht sich jedoch in der Regel
vor allem bei Anfahrten mit langer Schlupfphase mit geringerem Drehmoment, z.B.
in Stausituationen, bemerkbar.
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Auf Basis dieser Randbedingungen werden die machbaren Drehzahlamplituden
am Kupplungsausgang abhangig von maximalem Drehmoment und Rotortragheit des
PrGfstandsmotors berechnet.

Ausgehend von einer harmonischen Drehzahlungleichférmigkeit am Kupplungsaus-
gang von

w(t) = wsin (2 fyt) (5.2)

ergibt sich eine maximale Winkelbeschleunigung von
W = 21fyd (5.3)

Zusammen mit Gleichung (5.1) folgt flir die machbare Drehzahlamplitude:

Tis—Tr

5.4
27Tfo (JKS + JAdap + J,q) ( )

w =

Die Variation der maximalen Motordrehmomente und Rotortragheiten ist in Tabel-
le A.1 im Anhang A.2 dargestellt. Das Motordrehmoment steht direkt in Verbindung
mit der Rotortragheit. Eine Drehmomentsteigerung wird Ublicherweise durch einen
gréBeren Durchmesser oder eine Verlangerung des Rotors, bei PMS in Kombination
mit einer Erhéhung der Magnetdichte, erreicht. Daher sind nicht alle Drehmoment- und
Tragheitskombinationen in Tabelle A.1 technisch realisierbar.

Vorab werden auf Basis der Parametervariation drei hochdynamische PMS ausge-
wahlt, die bei den Worst-Case Randbedingungen eine maximale Drehzahlamplitude
von ungefahr 100 min™' erméglichen:

* PMS 1 mit T;ax = 600 Nm und Jg = 0.029 kgm?
* PMS 2 mit T;ax = 800 Nm und Jg = 0.045 kgm?
* PMS 3 mit Tjax = 1200 Nm und Jg = 0.095 kgm?

5.3.2 Erreichbare Schwingwinkel bei der Dampferanalyse

Bei der Analyse des Ubertragungsverhaltens von Torsionsschwingungsdampfern wer-
den als Kriterium oftmals die bei hohen Frequenzen noch darstellbaren dynamischen
Verdrehwinkel und die erreichbaren Winkelbeschleunigungn des ZMS angegeben. Fir
diese GréBen wird analog zur Vorgehensweise im vorhergenden Abschnitt eine Parame-
terstudie mit typischen Torsionsdampfereigenschaften bzgl. maximalem Drehmoment
und Rotortragheit der vorausgewahlten Prifstandsmotoren durchgefihrt.

Hinsichtlich der Schwingfestigkeit der Motoren ist die maximale Drehmomentamplitu-
de Ublicherweise begrenzt. Zur Abbildung realistischer Betriebszustande setzt sich das
Drehmoment jedoch ohnehin aus einem stationaren und einem tberlagerten dynami-
schen Anteil zusammen. Fur die betrachteten Antriebe sind die Grenzwerte:
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« PMS 1: Thax = 350Nm

A

« PMS 3: T,,0c = 600 Nm

Das grundlegende mechanische Modell des Versuchsaufbaus ist in Abbildung 5.4
dargestellt. Im Gegensatz zur Analyse des Kupplungsrupfens wird an dieser Stelle
davon ausgegangen, dass Primér- und Sekundérseite des ZMS ohne Kupplungsdeckel
direkt und wiederum mdglichst steif mit den Prufstandsmotoren verbunden werden.

szs

~00000
Trsa—>| Jr 000 prim -1 Jsek N0A Jr |<—TLs2

dzms

Abbildung 5.4: Schwingwinkelanalyse ZMS - grundlegendes Modell

Zur Durchfiihrung der Berechnung werden vereinfachende Annahmen getroffen:

» Die minimalen Restschwingungen der Sekundérseite bei hohen Frequenzen wer-
den zur Berechnung der Schwingwinkel und Winkelbeschleunigungen vernachlas-
sigt. Der relative Verdrehwinkel ergibt sich allein aus der Schwingung der Priméar-
seite, die Sekundarseite wird als fest eingespannt betrachtet.

» Bei hohen Frequenzen und kleinen Schwingwinkeln arbeitet das ZMS nahezu
dampfungs- und reibungsfrei.

+ Die in Abbildung 5.4 angedeuteten Koppelsteifigkeiten werden als grof3 im Vergleich
zur Steifigkeit des ZMS angenommen und daher vernachlassigt.

Aus diesen Vereinfachungen resultiert das Modell gemaf Abbildung 5.5.

I—'(b?waw

CZT?’LS

TLS,1—> JR Jprim

Abbildung 5.5: Vereinfachtes Modell zur ZMS Schwingwinkelanalyse

Mit einer harmonischen Drehmomentanregung T;s1 = T sin Qt und der Anregungs-
frequenz Q = 2xf lautet die Bewegungsgleichung fir den ungedampften Einmassen-
schwinger:

(Jg + Jprim) @ + Coms® = T sin Qt (5.5)
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Die vollstandige L6sung der Bewegungsgleichung lautet

T
Jr + Jprim) (wi — Q2)

(1) = ( sinQt — %sim;d) (5.6)

mit der Eigenkreisfrequenz

Czms
= |— 5.7
o (JR + Jprim) (5:7)

Der harmonische Term der freien Schwingung in wy verschwindet flir Q >> wy
bzw. klingt bei Vorliegen einer minimalen Dampfung ab und wird daher vernachlassigt.
Fokus der Analyse sind die aus der Fremderregung mit Drehmomentamplitude T in der
Erregerfrequenz Q resultierenden Schwingwinkel und Winkelbeschleunigungen. Daraus
ergibt sich fir die erreichbaren Schwingwinkel- und Winkelbeschleunigungsamplituden

(5.8)

RS

SN—r \l)

(JR + Jprim (wg — QZ)
TQ?

_ 59

(Ur + dom) (2 — 52 &9

€

Flr eine Ubliche ZMS-Steifigkeit von 10 Nm/° sind die Schwingwinkel und Winkel-
beschleunigungen in Tabelle A.2 im Anhang A.2 Gber der Anregungsfrequenz und
verschiedenen primarseitigen Tragheiten J,.im des ZMS aufgetragen.

Die Ergebnisse fur kleine Anregungsfrequenzen sind darin durch die Resonanzstelle
des zugrundeliegenden Einmassenschwingers beeinflusst. Ist die Anregungsfrequenz
hinreichend grof3 im Vergleich zu dieser Resonanzstelle unterhalb von 20 Hz, nahern
sich die erreichbaren Winkelbeschleunigungen einem konstanten Wert an.

Das wichtigste Ergebnis der Parametervariation liegt in dem Schluss, dass der leis-
tungsstarkste Motor zwar flr gro3e Priflinge die besten Werte erzielt, bei kleinen
Praflingen seine groBere Eigentragheit jedoch nicht kompensieren kann. Da der Trend
in der Verbrennungsmotorenentwicklung eher hin zu kleinen Motoren mit niedrigen Zy-
linderzahlen geht, wird der kleinste Motor (PMS 1) mit glinstigem Verhalten bei kleinen
Verbrennungsmotor- und ZMS-Tragheiten gewahilt.

5.3.3 Auswirkungen von Reglerdynamik und Datentibertragung

Zeitverzlge in der Datenlbertragung und -verarbeitung sowie Einflisse der Reglerdy-
namik bei der Einstellung von Sollwerten missen bei der Abbildung von dynamischen
Wechselwirkungen zwischen Echtzeitsimulation und physischen Antriebselementen
berlcksichtigt werden. Bei der Abbildung von Schwingungswechselwirkungen wirken
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sich diese Zeitverzuge als Phasenverschiebungen aus und fihren zu Verfalschungen
der Ergebnisse oder zu Instabilitat, vgl. Kapitel 4.3.3.

Die wesentlichen Einflisse auf den Zeitversatz zwischen Echtzeitsimulation und
Einregelung eines Drehmoments am Motor sind:

1. Zeit tgr in zur Messwertverarbeitung im Echtzeitsystem
2. Berechnungszeit tgr cac des Sollwertes aus gemessenen Daten

3. Zeit zum Datentransfer t; durch die zyklische Datenibertragung zwischen Echt-
zeitsystem und Leistungselektronik

4. Zeit t; e zur Einregelung des Sollwertes durch die Leistungselektronik

Die ersten beiden Schritte laufen innerhalb eines Rechenzyklus des Echtzeitsystems
ab. Zwischen dem zweiten und dritten Schritt vergeht langstens ein Rechenzyklus.

Das Ubertragungsdelay ist im Falle einer Dateniibertragung durch EtherCAT topolo-
gieabhangig. Durch geschickte Anordnung der Bus-Teilnehmer zur Sollwerterzeugung
und -verarbeitung kann durch die Zugriffe auf das Datenframe innerhalb eines Zyklus
die Transferzeit minimiert und vernachlassigt werden, vgl. Kapitel 2.5.3. Bei dieser
sogenannten Slave-to-Slave Kommunikation schreibt das Echtzeitsystem einen Sollwert
in das umlaufende Datenframe und die in Umlaufrichtung folgende Leistungselektronik
liest den Sollwert im gleichen Zyklus aus. Bei ungunstiger Anordnung der Slaves erreicht
der Sollwert Gber den EtherCAT-Master erst im folgenden Zyklus den Empfanger.

Die Dynamik moderner Leistungselektronik hinsichtlich der Einstellung von Strom-
bzw. Drehmomentsollwerten ist in Kapitel 2.5.3 beschrieben. Technisch mdglich ist die
Einstellung eines Stromsollwertes innerhalb von zwei Regelzyklen. Demnach resultiert
eine Phasenverschiebung, die abhangig von der Wechselrichter-Schaltfrequenz ist.

Als Grundlage fur die Auswahl der Leistungselektronik und firr die Gestaltung der Kom-
munikationstopologie wird eine Sensitivitatsanalyse mit Fokus auf den Taktzyklus der
Pulsweitenmodulation im Wechselrichter tsy), sowie den Einfluss der Slave-Anordnung
durchgefihrt. Hierzu wird ein einfaches Simulationsmodell auf Basis des Einmassen-
schwingers gemaf Abbildung 2.8 implementiert.

Darin wird die Tragheit des Einmassenschwingers durch die Rotortragheit des Prif-
standsmotors reprasentiert, auf die einerseits eine Fremderregung und andererseits
die berechneten Feder-Dampfer-Reaktionen aus der festen Einspannung wirken. In
einem realen Versuchsszenario ware die Berechnung der Feder-Dampfer-Reaktionen
Bestandteil eines Echtzeitmodells, das z.B. aus der gemessenen Rotor-Drehzahl unter
Verwendung der Steifigkeits- und Dampfungsparameter ein Solldrehmoment fiir den
Prifstandsmotor berechnet.

In der durchgefihrten modellbasierten Sensitivitatsanalyse wirken diese Feder-
Dampfer-Reaktionen im Simulationsmodell zun&chst ideal mit der ebenfalls simulierten



5.3 Modellbasierte Parameterstudie zur Komponentenauswabhl 87

Tragheitsmasse und kénnen in einem weiteren Schritt mit den oben beschriebenen
Zeitversatzen beaufschlagt werden.

Zur Durchfiihrung des Vergleichs wird die Tragheitsmasse mit einer harmonischen
Anregung beaufschlagt. Aufgrund der Linearitat des Modells ist die Amplitude der An-
regung unerheblich. Bei der Variation der Anregungsfrequenz wird die Steifigkeit des
schwach gedampften Einmassenschwingers so angepasst, dass eine Resonanzanre-
gung erreicht wird.

Abbildung 5.6 zeigt die Ergebnisse der Variation von Wechselrichter-Schaltfrequenz
sowie den Einfluss des Delays durch eine unglnstige Anordnung der EtherCAT-Teil-
nehmer. Darin sind die Abweichungen der sich einstellenden Drehzahlamplituden
der schwingenden Tragheit mit und ohne Zeitversatz gegenibergestellt und tber der
Anregungsfrequenz aufgetragen.

Es ist zu erkennen, dass im unteren Frequenzbereich, der fur die Analyse von
Kupplungsrupfschwingungen relevant ist, unabh&ngig von der jeweiligen Konfiguration
keine Auswirkungen der Zeitversatze zu erwarten sind. Im héheren Frequenzbereich
der motorinduzierten Schwingungen treten jedoch deutliche Abweichungen bis hin zur
Instabilitat auf.

Dies lasst sich dadurch begriinden, dass die Phasenverschiebung im gestellten Dreh-
moment die Koppeldampfung zwischen virtueller und physischer Doméane reduziert. Im
Beispiel des Einmassenschwingers mit der Koppelsteifigkeit ¢ und der Koppeldamp-
fung d ergibt sich unter Annahme einer harmonischen Schwingung in Q aus dem
Verdrehwinkel ¢ und der Drehzahl w der Tragheit ein zu stellendes Drehmoment von

Tso// = Tc + Td (510)
= chsinQt + di cos Qt (5.11)

mit der Steifigkeitsreaktion T, und der Dampfungsreaktion Tj.

Aus der resultierenden Verzugszeit ty bis zur Einregelung des Sollwertes resultiert
eine Phasenverschiebung

ay =27rtTV (5.12)

mit der Periodendauer T = 27/Q der vorliegenden Schwingung.
Die dynamischen Wechselwirkungen ergeben sich damit zu:

Trea = CO SN (U — ay) + d cos (At — avy) (5.13)
Durch Auflésen und Umstellen der Sinus- und Kosinusfunktionen gemaf

Treal = CH (COS vy SIN Qt — sin ay cos Q) + d& (cos ay cos Qt + sin ay sin Q)

= (cocosay +ddsinay) sinQt + (docos ay — csinay) cos Qt
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Abbildung 5.6: Sensitivitatsanalyse zum Einfluss von Zeitversatzen
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ergeben sich die tats&chlichen Feder-Dampfer-Reaktionen unter Beriicksichtigung
der Phasenverschiebung:

Toreal = (CHCOS Ay + d sin ay) sin Qt (5.14)
Toreal = (dicOS Ay — cHsinay) cos Qt (5.15)

Darin wird die Reduktion der wirksamen Dampfung abhangig von der Phasenver-
schiebung deutlich.

Abbildung 5.6 zeigt, dass schon sehr geringe Phasenverschiebungen bei schwach
gedampften Systemen zu erheblichen Amplitudenabweichungen flhren. In der Bei-
spielkonfiguration mit Wechselrichter-Schaltfrequenz fppyy = 10 kHz und Slave-to-Slave
Kommunikation variiert der Phasenwinkel von ay = 1.1° bei 10 Hz bis a = 21.6° bei
200 Hz.
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Abbildung 5.7: Dampfungskorrektur bei fpyy = 10 kHz und Slave-to-Slave Kommunikation

Es kann gezeigt werden, dass sich die Amplitudenabweichung bei Kenntnis bzw.
durch Auswertung der Anregungsfrequenz kompensieren lasst. Durch Vergleich der
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Sollddmpfung d in Gleichung (5.11) mit Gleichung (5.15) ergibt sich flr den korrigierten
Dampfungswert dy,r:
dd = dir& COS vy — Chsinay (5.16)

Mit w = ¢ bzw. & = Q¢ ergibt sich

Ohor = d+%sinav (5.17)

Das Resultat der Dampfungskorrektur ist flr die Beispielkonfiguration mit fpyp =

10 kHz und Slave-to-Slave Kommunikation in Abbildung 5.7 dargestellt. Wahrend die

Integration von Gleichung (5.17) fir das beschriebene Beispiel mit bekannter Anre-

gung vergleichsweise einfach ist, muss fir unbekannte Anregungen mit mehreren

Frequenzanteilen eine Bewertung der Dampfungswechselwirkung im Frequenzbereich
durchgefiihrt werden.

5.4 Umsetzung des Prufstands

5.4.1 Ausgewahlte Komponenten im Uberblick

Auf Basis der Parameterstudien in Kapitel 5.3 werden die Kernkomponenten gemaf
Tabelle 5.1 fur die Validierungsumgebung ausgewahlt.

Far die Auswahl der Leistungselektronik ist der Zusammenhang zwischen der Schalt-
frequenz und dem maximalen Ausgangsstrom relevant. Bei gegebener Nominalleistung
des Wechselrichters nimmt der darstellbare Strom und damit das maximale Drehmo-
ment am Motor mit steigender Schaltfrequenz ab. Um einen wirtschaftlichen Kompro-
miss zu finden, kann die ausgewahlte Leistungselektronik mit verschiedenen Schalt-
frequenzen im Bereich von 8 bis 16 kHz betrieben werden. So stehen flir Versuche im
unteren Frequenzbereich maximale wirksame Leistungen zur Verfligung. Bei Untersu-
chungen im hohen Frequenzbereich treten abtriebsseitig durch das Isolationsverhalten
des Torsionsschwingungsdampfers Ublicherweise kleine Drehmomentschwankungen
auf. Daher kann eine Reduktion der wirksamen Leistung bei Erhéhung der Schaltfre-
quenz in Kauf genommen werden.

Abbildung 5.8 zeigt die Umsetzung des Powerpack-Prifstandes (PPP) im ZMS-
Aufbau. In der Darstellung ist die zugehdrige Top-Down Beschreibung hinterlegt. Neben
den bisher diskutierten Prifstandseigenschaften ist eine Schienenfiihrung der Motoren
umgesetzt, die einen schnellen Tausch von Priflingen ohne Neuausrichtung ermég-
licht!29.

129siehe Hafner (2011) / betreute Bachelorarbeit
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Motoren
Fabrikat Krebs&Aulich PMW132 (An- und Abtrieb identisch)
Nenn-Drehmoment 330 Nm
Maximale Drehmoment 600 Nm
Nenn-Drehzahl 6000 min™"
Maximale Drehzahl 9000 min™"
Rotortragheit 0.029 kgm?
Leistungselektronik
Fabrikat Wechselrichter Unico 2400 (An- und Abtrieb identisch)
Nenn-Leistung 373 kW
Maximal-Leistung 560 kW
Schaltfrequenz 2-16 kHz
Echtzeitumgebung
Fabrikat ADwin Pro-Il System
Schnittstellen (u.a.) Analog/Digital 1/0
Counter 1/O flr Inkrementalgeber
CAN-Bus
EtherCAT Slave
EtherCAT Kommunikation
Mastersystem EtherLab
Zykluszeiten 4-6 kHz (bisher getestet)

Tabelle 5.1: Technische Daten des Powerpack-Prifstandes (PPP)

5.4.2 Kommunikation und Topologie

Die gewahlte Kommunikationstopologie ist in Abbildung 5.9 dargestellt.

Zur Berechnung der Wechselwirkungen der virtuellen und physischen Komponenten
werden Simulationsmodelle flr die Echtzeitumgebung ADwin'3® implementiert. Die
Echtzeitumgebung verfugt Gber leistungsfahige Eingangsschnittstellen zur schnellen
Erfassung und Vorverarbeitung von Daten. Auf Basis der Ergebnisse aus Kapitel 5.3.3
ist eine EtherCAT Slave-to-Slave Kommunikation zwischen der Echtzeitumgebung und
der Leistungselektronik vorgesehen.

Zur Verwaltung und Definition des EtherCAT Netzwerks wird das Linux-basierte
Mastersystem EtherLab'' verwendet. Mit der Masterimplementierung auf gew&hnlichen
Industrierechnern konnten bisher Zykluszeiten bis 6 kHz realisiert werden.

130Jager (2014)
1811GH (2014)



92 5 Neuartiger Prifstand fir Kupplungs- und Dampfersysteme

Umgebung //
/

/
A ©
|
AbtriebSWe"en@ Fahrer- I
Verhalten

-

nysiscn

Abbildung 5.8: Powerpack-Prufstand (PPP) mit ZMS-Aufbau
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6 Analyse von fremderregten
Kupplungsrupfschwingungen

Aufbauend auf den in Kapitel 4 vorgestellten Untersuchungen zu Fremderregungsme-
chanismen im Kupplungssystem werden in den folgenden Abschnitten die deutlich
erweiterten Anwendungsmaglichkeiten der neuen Validierungsumgebung aufgezeigt.

Die Leistungsfahigkeit der Echtzeitumgebung wird durch eine Sensitivitatsanalyse von
Antriebsstrangparametern auf das Rupfverhaltens des Antriebssystems veranschaulicht.
Darlber hinaus werden in einer Potentialanalyse die Méglichkeiten zur Schwingungs-
reduktion durch ein Rupftilgersystem zunachst durch Echtzeitsimulation bewertet und
anschlie3end verifiziert.

In den durchgefiihrten Versuchen soll zuséatzlich zu der Rupfanregung durch Uberla-
gerung geometrischer Abweichungen die Fremderregung durch die Kurbelwellenaxial-
schwingung (vgl. Kapitel 2.2.3) nachgebildet werden.

Als Referenzsystem dient ein PKW-Kupplungssystem der Firma LuK, das sowohl mit
und ohne Rupftilger betrieben werden kann. Das System kommt in heck- und allradge-
triebenen Fahrzeugen zum Einsatz. Als Referenzantriebssystem wird die Heckantrieb-
Variante gewahlt, vgl. Kapitel 6.1.3.

6.1 Zielsetzung

6.1.1 Erweiterte Sensitivitatsanalyse

Im Rahmen einer Sensitivitatsanalyse sollen Einflisse von Antriebsstrangparametern
auf kupplungsinduzierte Drehmoment- und Drehzahlschwankungen im Antriebsstrang
quantifiziert werden. Bekanntlich wird die flir das Kupplungsrupfen relevante erste
Eigenform des offenen Antriebsstrangs, der durch die schlupfende Kupplung vom
Motor getrennt ist, maBgeblich durch die Drehmasse der Kupplungsscheibe sowie die
Steifigkeitseigenschaften von Gelenkwelle und Reifen beeinflusst, vgl. Kapitel 2.2.

In der Top-Down-Betrachtung nach Abbildung 6.1 werden diese Elemente dem Teil-
system in Entwicklung zugeordnet, d.h. sie sind Bestandteil des Designraums. In einem
realen Produktentwicklungsprozess kénnen Erkenntnisse aus den Versuchen, z.B. die
Identifikation kritischer Dampfungsparameter oder glnstiger Steifigkeitsbereiche, direkt
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in den Design- und Auswahlprozess einflie3en. Durch die Parametervariation im Echt-
zeitmodell kann die Durchfihrung aufwandiger Versuche mit zahlreichen physischen
Prototypen der Einzelelemente deutlich eingeschrankt werden.
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Abbildung 6.1: Top-Down Modell zur Sensitivitatsanalyse

Die Wechselwirkungen zwischen dem virtuell abgebildeten Motor und dem Schwung-
rad beinhalten neben dem rotatorischen Leistungsfluss auch die Zusammenhéange
zwischen Axialschwingungen der Kurbelwelle und Anpresskraftmodulation im Kupp-
lungssystem. Die Umsetzung dieser Wechselwirkung am Prifstand ist in Kapitel 6.2.2
erlautert.

6.1.2 Potentialanalyse von Methoden zur Schwingungsreduktion

Die stetige Verbesserung der Energieeffizienz moderner Antriebssysteme, z.B. durch
Reibungsreduktion, flhrt gleichzeitig zu einer erh6hten Schwingungsempfindlichkeit
des Antriebsstrangs. Bereits kleinste Abweichungen im Kupplungssystem, die sich im
Bereich von konstruktiven Bauteiltoleranzen bewegen, kdnnen spirbaren Schwingun-
gen hervorrufen. Zudem ergeben sich aus Wirkungsgradverbesserungen im Verbren-
nungsmotor wie dem Downsizing, d.h. der Steigerung der spezifischen Leistung durch
Zylinderaufladung, nicht nur erhéhte rotatorische, sondern auch verstarkte Axial- und
Biegeschwingungen der Kurbelwelle, die als Anregungsmechanismus von Kupplungs-
rupfschwingungen bekannt sind, vgl. Kapitel 2.3.3.

Daher kommen in heutigen Antriebssystemen bereits passive Tilgersysteme zum
Einsatz. Durch Anwendung der neuen Validierungsumgebung sollen zunéchst die Po-
tentiale dieser Tilgersysteme am Referenzsystem analysiert werden. Dartber hinaus
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soll durch die Implementierung einer flexiblen Echtzeitumgebung ermdglicht werden, die
Potentiale der Tilgersysteme aktiven Methoden zur Schwingungsreduktion gegenlberzu-
stellen, die Fokus weiteren Forschungsarbeiten am IPEK - Institut fir Produktentwicklung
sind.
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Abbildung 6.2: Top-Down Modell zur Potentialanalyse von Rupftilger-Systemen
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Abbildung 6.3: Top-Down Modell zur Verifizierung der Tilger-Echtzeitsimulation

Das Top-Down Modell in Abbildung 6.2 zeigt nun zusatzlich die Wechselwirkung
des Antriebssystems mit dem Rupftilger. Der Rupftilger ist auf der Kupplungsscheibe
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angebracht und befindet sich nicht im Leistungsfluss zwischen Kupplungssystem und
Getriebe, sondern bt abhéangig von der Winkelbeschleunigung der Kupplungsscheibe
ein Gegenmoment auf diese aus, vgl. Kapitel 2.2.4.

Der Rupftilger wird im ersten Schritt als virtuell abgebildetes Teilsystem in Entwicklung
betrachtet. Durch eine Verifizierung der Echtzeitsimulation sollen die Potentiale der
Validierungsumgebung zur Auslegung des Tilgersystems, z.B. zur Dimensionierung
der fUr die Tilgerwirkung ausschlaggebenden Tilgermassen, aufgezeigt werden. Das
Top-Down Modell fur die Verifizierung des Tilgermodells ist in Abbildung 6.3 dargestellt.

6.1.3 Parameter des Referenzsystems

Ausgangspunkt fir die Implementierung des Echtzeitmodells des Antriebsstrangs sind
die Tragheits- und Steifigkeitsparameter des Referenzfahrzeugs, siehe Tabelle 6.1.

Die dimensionslosen Dampfungskennwerte D; beruhen auf Erfahrungs- bzw. Literatur-
werten'32, Im Rahmen der Modellreduktion in Kapitel 6.2.4 werden aus diesen Werten
dimensionsbehaftete Dampfungskoeffizienten ermittelt. Zu diesem Zweck werden die
diskreten Steifigkeiten c; einer Eigenform mit Eigenkreisfrequenz w; zugeordnet. Die
Dampfungskoeffizienten d; ergeben sich daraus geman'33:

B 2D,'C,‘

Wi

di

(6.1)

6.2 Umsetzung auf dem Powerpack-Prufstand

6.2.1 Versuchsaufbau

Der Versuchsaufbau mit Kupplungssystem und Kupplungsaktuator auf dem Powerpack-
PriGfstand ist in Abbildung 6.4 dargestellt.

Zwischen antriebsseitigem Prifstandsmotor und Kupplungssystem ist eine Lagerungs-
einheit vorgesehen, die zur Abstitzung der Ausrickkrafte notwendig ist. Abtriebsseitig
ist die Abtriebswelle aus dem Kupplungssystem Uber eine Messwelle steif an den Ab-
triebsmotor gekoppelt. Die Motoren sind jeweils Uber ausgleichende und torsionssteife
Balgkupplungen angebunden, um eine Uberbestimmung der Lagerung zu verhindern.

Die Einbindung des Kupplungssystems ist an dem bekannten Aufbau aus Kapitel 4
orientiert, und ermdglicht analog die Variation verschiedener geometrischer Fehler, vgl.
Abbildung 4.11.

132siehe Laschet u.a. (1988) und Dresig (2006)
133siehe z.B. Dresig (2006)
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Tabelle 6.1: Parameter des Referenzsystems

Parameter Einheit Wert
Tragheit Kurbelwelle 103 kgm? 45,187
Tragheit ZMS Primarseite 103 kgm? 126,000
Tragheit ZMS Sekundarseite 103 kgm? 142,200
Tragheit Kupplungsscheibe 102 kgm? 15,000
Tragheit Getriebeeingang 102 kgm? 5,000
Tragheit Getriebeausgang 103 kgm? 25,000
Tragheit Gelenkscheibe vorne Priméarseite 103 kgm? 1,248
Tragheit Langswelle vorne Priméarseite 103 kgm? 2,150
Tragheit Langswelle vorne Sekundarseite 102 kgm? 1,383
Tragheit Langswelle hinten Primarseite 103 kgm? 1,099
Tragheit Langswelle hinten Sekundarseite 103 kgm? 1,886
Tragheit Gelenkscheibe hinten 103 kgm? 1,355
Tragheit Hinterachsgetriebe Eingang 103 kgm? 1,567
Tragheit Hinterachsgetriebe Ausgang 103 kgm? 31,017
Tragheit Antriebswelle 103 kgm? 4,261
Tragheit Rad 10 kgm? 1700,000
Fahrzeugmasse kg 2000
Steifigkeit Zweimassenschwungrad (Hauptstufe) Nm/° 10
Steifigkeit Getriebeeingangswelle Nm/° 350
Steifigkeit Getriebe (Verzahnung & Ausgang) Nm/° 700
Steifigkeit Gelenkscheibe vorne Nm/° 525
Steifigkeit Langswelle vorne Nm/° 600
Steifigkeit Langswelle hinten Nm/° 400
Steifigkeit Gelenkscheibe hinten Nm/° 525
Steifigkeit Antriebswelle Nm/° 240
Steifigkeit Reifen Nm/° 500
Dampfungmaf Getriebeeingangswelle - 0,005
Dampfungsmaf Getriebe (Verzahnung) - 0,04
Dampfungsmaf Gelenkscheibe (vorne & hinten) - 0,05
Dampfungsmal Langswelle (je Abschnitt) - 0,005
Dampfungsmaf Antriebswelle - 0,15
Dampfungsmaf Reifen - 0,05
Ubersetzung 1. Gang - 3,410
Ubersetzung Hinterachsgetriebe - 3,727
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Abbildung 6.4: Versuchsaufbau

6.2.2 Rupfanregung durch Axialkraftmodulation

Der Anregungsmechanismus der Axialkraftmodulation, die durch Langs- und Biege-
schwingungen der Kurbelwelle und damit des gesamten Kupplungssystems hervorgeru-
fen wird, ist in Kapitel 2.2.3 beschrieben.

Zur direkten Umsetzung des Anregungsmechanismus misste das gesamte Kupp-
lungssystem Uber die Lagerung und den Unterbau gegeniber einem ortsfesten Aus-
ricksystem verschoben werden. Neben der schwierigen konstruktiven Umsetzung ist
hierfar vor allem die hohen bendtigten Aktuatorleistungen zur Anregung der gro3en
Gesamtmasse als problematisch zu bewerten.

Die Abbildung der Relativbewegung zwischen Ausricksystem und Kupplungssys-
tem wird daher im elektromechanischen Steller realisiert. Der Positionsregelung des
Aktuators wird zu diesem Zweck ein dynamischer Stromsollwert, z.B. in Form einer
harmonischen Schwingung mit einstellbarer Frequenz und Amplitude, Uberlagert. Die
dynamische Ansteuerung des Aktuators erlaubt neben der Schwingungsanregung auch
die modellbasierte Untersuchung von Algorithmen zur Anti-Rupfregelung.

Der Zusammenhang zwischen Sollstromvorgabe des Aktuators, Schwingweg am
Aktuator und Drehmomentschwankung in der Kupplung wird flr verschiedene mittlere
Anfahrdrehmomente im Bereich von 20 Nm bis 50 Nm in Schlupfversuchen mit sta-
tionarer Drehzahlregelung von An- und Abtriebsmotor mit geringer Differenzdrehzahl
ermittelt. Eine exemplarische MessgroBendbersicht ist in Abbildung 6.5 dargestellt. Die
Stromvorgabe in Prozent weist einen niedrigen Stationdranteil zur Einregelung der
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Abbildung 6.5: Messgré3en zur Ermittlung der Kupplungsmomentschwankung
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Abbildung 6.6: Zusammenhang Axialkraftmodulation und Kupplungsmoment



6.2 Umsetzung auf dem Powerpack-Prifstand 101

Schlupfposition sowie den Uberlagerten harmonischen Anteil auf, dessen Amplitude im
Bereich von 0 bis 10 % variiert wird. Abhangig von dieser Anregungsamplitude nehmen
die Positionsschwankung und die Drehmomentschwankung an der Messnabe zu, die
jeweils mittelwertfrei dargestellt sind. Diese Drehmomentschwankung repréasentiert die
Fremderregung, mit der das System im spateren Betrieb beaufschlagt wird.

Die Abhangigkeit von Sollstromamplitude und Drehmomentschwankung ist ausge-
wertet in Abbildung 6.6 dargestellt. Darin ist zu erkennen, dass sich die Kennlinien im
analysierten mittleren Drehmomentbereich nur geringflgig unterscheiden.

6.2.3 Echtzeitsimulation des Rupftilgers

Aufbauend auf der Beschreibung des Rupftilgers in der Literatur (vgl. Kapitel 2.2.4)
ist in Abbildung 6.7 das mechanische Schema des Rupftilgers in Verbindung mit der
Kupplungsscheibe dargestellt.

Die Tilgermasse Jr ist Uber das Federpaket mit Steifigkeit ¢ und einer schwing-
winkelabh&ngigen Reibeinrichtung mit Reibmoment R; angebunden. Zusatzlich zu
der Wechselwirkung zwischen Kupplungsscheibentragheit Jx und Tilger ist die Anbin-
dung der nachsten diskreten Masse J,, des Antriebsstrangs mit der Steifigkeit ¢; und
Dampfung d; dargestellt.

C1
A AR
Cr
Tk
Rr
—
il
d

Abbildung 6.7: Mechanisches Schema des Rupftilgers'3*

Aus dem Schema wird deutlich, dass sich die Tilgermomente zu den Wechselwirkun-
gen zwischen Kupplungsscheibe und abtriebsseitiger Drehmasse, d.h. dem Getriebe,
addieren. In Bezug auf das Top-Down-Modell in Abbildung 6.2 kann daher zur Dar-
stellung der Wechselwirkungen zwischen physischer Kupplungsscheibe sowie den
virtuellen Elementen Rupftilger und Getriebe der gleiche Aktuator verwendet werden.

Abbildung 6.8 zeigt einen detaillierten Freischnitt der Tilgermasse. Die Schnittkrafte
sind Grundlage fir die signalflussorientierte Modellimplementierung in Simulink.

Zur Abbildung der geschwindigkeitsabhangigen Reibung zwischen Tilger und Kupp-
lungsscheibe wird ein Reset-Integrator-Reibmodell verwendet, das hinsichtlich der

134nach Hafner (2013) / betreute Masterarbeit
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Abbildung 6.8: Freischnitt des Rupftilgers'3*

Echzeitsimulation sehr gut geeignet ist. Zusatzlich wird eine verdrehwinkelabhangige
Axialkraftmodulation integriert, um den Rampenmechanismus des Tilgers abzubilden'*.

6.2.4 Antriebsstrangsimulation

Grundlage flr die Implementierung des Echtzeitmodells sind die Top-Down Beschrei-
bungen sowie die Referenzsystemparameter in Kapitel 6.1. Wahrend antriebsseitig
eine generische Abbildung des Verbrennungsmotors ohne Drehungleichférmigkeiten
zur Untersuchung von Kupplungsrupfschwingungen ausreicht, muss abtriebsseitig das
dynamische Verhalten des Antriebsstrangs dargestellt werden.

Ausgangspunkt fir die Echtzeitimplementierung ist ein detailliertes Mehrkdérpermodell
des Antriebsstrangs von der Kupplungsscheibe bis zum Fahrzeug. Hierzu werden die
Tragheiten und Steifigkeiten aus Tabelle 6.1 zunachst nach den Gleichungen (2.1) und
(2.2) beziiglich der Ubersetzungen reduziert. Die Diskretisierung des Ausgangsmodells
ist in Tabelle 6.2 dargestellt.

Die Eigenformen flir dieses Schwingungsmodell sind in Abbildung 6.9 dargestellt.
Ausgehend von der ersten Eigenform werden jeder Eigenform die Steifigkeit bzw. die
Steifigkeiten mit dem gréBten Schwingungsbeitrag zugeordnet. Damit werden geman
Gleichung (6.1) die Dampfungsbeiwerte aus den dimensionslosen Dampfungsmafen in
Tabelle 6.1 berechnet. Die Zuordnung der Eigenformen und Steifigkeiten ist in Tabelle 6.3
dargestellt.

Mithilfe der Methoden zur Modellreduktion (vgl. Kapitel 2.1.2) wird das Modell durch
Zusammenfassung von Tragheiten, Steifigkeiten und Dampfungen vereinfacht. Da
fur das Kupplungsrupfen die niederfrequenten Eigenformen relevant sind, kann das
Schwingungsmodell stark vereinfacht werden. Randbedingung dabei ist, dass die ersten



6.2 Umsetzung auf dem Powerpack-Prifstand

103

J1

AN ™
=

<
=

9]
=

©
=

0
=

(o2}
=

Abbildung 6.9: Modalanalyse des initialen Mehrkérpersystems

176 316 482 777 853 998

253

Frequenz/Hz 10



104 6 Analyse von fremderregten Kupplungsrupfschwingungen

Tabelle 6.2: Diskretisierung des initialen Antriebsstrang-Modells

Tragheit

Bestandteile

J
Jo
Js
Ja
Js

Je

J7

Jg

Jo

Kupplungsscheibe

Getriebeeingang

Getriebeausgang

Gelenkscheibe vorne Primarseite
Gelenkscheibe vorne Sekundarseite
Langswelle vorne Primarseite
Langswelle vorne Sekundarseite
Langswelle hinten Primérseite
Langswelle hinten Sekundérseite
Gelenkscheibe hinten Primarseite
Gelenkscheibe hinten Sekundarseite
Hinterachsgetriebe Eingang
Hinterachsgetriebe Ausgang
Antriebswellen Primarseite
Antriebswellen Sekundarseite

Rad (Felge)

Fahrzeugmasse

Tabelle 6.3: Zuordnung von Eigenformen und Steifigkeiten zur Dampfungsberechnung

Eigenform

Eigenfrequenz  Steifigkeit

A WODN =

o O

10 Hz Reifen

25.3 Hz Seitenwellen

176 Hz Gelenkscheibe vorne

316 Hz Getriebeeingang
Langswelle hinten

482 Hz Gelenkscheibe hinten

777 Hz Getriebe

Langswelle vorne

beiden Eigenfrequenzen im Bereich bis 25 Hz hinreichend genau erhalten bleiben. Mit
einer Reduktion des Modells auf drei Freiheitsgrade wird diese Anforderung erfullt.
Die zugehdrige Modalanalyse in Abbildung 6.10 zeigt die resultierende Tragheits-,
Steifigkeits- und Dampfungsverteilung im reduzierten Schwingungsmodell.

Die urspringlichen Tragheitsmassen aus Tabelle 6.2 werden gemaf dem Reduktions-
verfahren auf die reduzierten Tragheiten J;, Jo, J3 und J4 verteilt, siehe Tabelle 6.4.

Analog zeigt ein Vergleich der reduzierten Steifigkeitswerte mit den urspriinglichen
Referenzsystemparametern, dass die Steifigkeit ¢;» im Wesentlichen durch die Rei-
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Tabelle 6.4: Verteilung der Tragheitsmassen im reduzierten Modell

Tragheit Bestandteile

J1 Kupplungsscheibe (physisch)

Getriebe

Gelenkscheibe vorne

Langswelle Primarseite

Langswelle vorne Sekundarseite (anteilig)
Jo Langswelle vorne Sekundarseite (anteilig)

Langswelle hinten

Gelenkscheibe hinten

Hinterachsgetriebe

Antriebswellen Primarseite

J3 Antriebswellen Sekundérseite
Rad (Felge)
Js Fahrzeugmasse
J1 —e ® ® J, = 0.023kgm?

C12 = 5965Nm/rad
d12 = 0.943Nms/rad

J2 —. ® ° Jo = 7.36 - 10_4kgm2

co3 = 170.3Nm /rad
doz = 0.643Nms/rad

J3 o o— ® J;=0.021kgm?

c34 = 354.7Nm/rad
d34 = 1127Nms/rad

J4 ® ® ® J, = 1.431kgm?

Frequenz/Hz 10 25.3 164
Abbildung 6.10: Reduziertes Antriebsstrangmodell mit drei Freiheitsgraden

henschaltung der Kardanwellen- und Gelenkscheibensteifigkeiten bestimmt ist, die
Steifigkeit co3 durch die Seitenwellensteifigkeiten und die Steifigkeit ¢34 durch die Rei-
fensteifigkeiten.

Das Echtzeit-Schwingungsmodell wird in der Simulationsumgebung Simulink signal-
flussorientiert gemafl dem exemplarischen Freischnitt einer Tragheit in Abbildung 6.11
implementiert. Fir jede Tragheitsmasse wird zusatzlich zu den Schwingungswechsel-
wirkungen eine parametrierbare geschwindigkeitsabhangige Reibung zur Abbildung
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von Lager- und Verzahnungswiderstanden implementiert. Die Unstetigkeit beim Null-
durchgang wird Uber eine Arkustangens-Beziehung mit dem Grundreibmoment Ry (1)
geman

R(w) = Ro(y:) (arctan (Kiw;) + ujw,-) (6.2)

umgesetzt. Durch den Parameter k; ist die Steilheit der Vorzeichenumkehr im Null-
punkt einstellbar. Die detailliertere Abbildung von Reibvorgéngen ist angelehnt an die
Reset-Integrator Implementierung des Rupftilgermodells in Kapitel 6.2.3 auch an dieser
Stelle méglich.

—— ¢, wi,
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Abbildung 6.11: Freischnitt einer Tragheitsmasse zur Signalflussimplementierung

6.2.5 Schnittstelle zwischen physischer und virtuellen Domane

Das reduzierte Modell in Abbildung 6.10 besteht im Versuchsmodell aus teilweise physi-
schen Komponenten wie der Kupplungsscheibe und im Echtzeitmodell abgebildeten
virtuellen Antriebsteilsystemen. Daher dient dieses Modell auch zur Konfiguration der
Schnittstelle zwischen physischer und virtueller Doméane.

Die Tragheit J; in Abbildung 6.10 setzt sich aus den Tragheiten der Kupplungsschei-
be Jks, des Getriebes und anteilig der Kardanwelle zusammen. Zusatzlich zur Kupp-
lungsscheibe umfasst der Versuchsaufbau in Abbildung 6.4 physische Tragheiten der
Messwelle Jyw, der Adaptionsteile Jaqp SOWie die Rotortragheit Jgz des Abtriebsmotors.

Diese Tragheiten werden zur Abbildung der Tragheitsmasse J; genutzt. Die Schnittstel-
le zwischen physischer und virtuellen Doméne ist demzufolge der Luftspalt des Elektro-
motors. Hinsichtlich der Kausalitat ist es zweckmafig, die mittles Motor-Inkrementalgeber
sehr genau messbare Drehzahl des Elektromotors als Eingangssignal fur die Echtzeit-
simulation zu verwenden. Das Echteitmodell hingegen gibt einen Sollwert fir das
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Luftspaltmoment aus, das durch moderne Leistungselektronik sehr dynamisch und
genau eingestellt wird.

In vielen Fallen weichen die physischen Tragheiten des Versuchsaufbaus von den
darzustellenden Tragheiten ab, oder die darzustellenden Tragheiten sollen im Rahmen
von Parameterstudien variiert werden. Daher missen Tragheitsunterschiede regelungs-
technisch kompensiert werden kénnen.

Flr die Abtriebsseite des Versuchsaufbaus ergeben sich die physischen Tragheiten

Johys = Jks + Jadap + Juw + Jr
= 0.015kgm? + 0.01kgm? + 0.006kgm? + 0.030kgm?
= 0.061kgm?

Verglichen mit der darzustellenden Tragheit von J; = 0.023kgm? ist diese physische
Tragheit zu grof3, d.h. das Tragheitsmoment

AJ = Jopys — I
= 0.061kgm? — 0.023kgm?
= 0.038kgm?

muss kompensiert werden.

Zur Veranschaulichung der Kompensationsrechnung sind die physischen Komponen-
ten des Versuchsaufbaus in Abbildung 6.12 schematisch dargestellt, wobei die Anteile
der Adaptionsteile zwischen Messwelle und Kupplungsscheibe vernachléssigbar klein
sind. Die Tragheit der Messwelle wird hinsichtlich der tatsachlichen Drehmomentmess-
stelle in zwei gleiche Anteile aufgeteilt.

Tmess
e
T
Tis MWL IMWL gy, g | <L
l—»(b,w,d)

Abbildung 6.12: Schema des Versuchsaufbaus zur Kompensationsrechnung

Im Idealfall, in dem keine Kompensation erforderlich ist, ensprechen die Tragheiten
rechts der Messstelle genau der Tragheitsdifferenz der darzustellenden Tragheit J; und
der linksseitigen Tragheiten:

J,
Adigeas = J1 — (JKS + %) (6.3)



108 6 Analyse von fremderregten Kupplungsrupfschwingungen

Mit dieser idealen Tragheitsdifferenz Iasst sich aus dem gemessenen Drehmo-
ment Tress UNd dem Luftspalt-Sollmoment T, s aus der Echtzeitsimulation die Soll-

beschleunigung
Tmess - TLS

6.4
AJigeal (6:4)

Wsoll =

berechnen.

Das erforderliche Kompensationsdrehmoment T,,n, ergibt sich aus der Tragheitsab-

weichung

J
Adreq = % + Jadap + Jr — AJigear (6.9)

ZU

Tkomp = Adreaiwsoll (6.6)

J1 — (JKS + JMTW>

- 1) (Tmess — T1Ls) (6.7)

Durch Implementierung dieses Zusammenhangs, d.h. durch Addition des Kompensa-
tionsdrehnmoments Ty,mp zum Solldrehmoment T, s aus der Echtzeitsimulation, wird die
Tragheitsmasse J; im Echtzeitmodell parametrierbar.

6.3 Versuchsdurchfuhrung

6.3.1 Regelungsarten

Da die Kupplungsrupfversuche durchweg im Schlupfbereich der Kupplung durchgefiihrt
werden, sind Verbrennungsmotoreinflisse wie verbrennungsinduzierte Drehungleich-
formigkeiten vernachléssigbar. Der Antriebsmotor wird daher in Drehzahlregelung
betrieben; der Drehzahlregler des Prifstandmotors stellt &hnlich wie der Leerlaufreg-
ler des Verbrennungsmotors in niedrigen Drehmomentbereichen ein lastabhangiges
Drehmoment ein.

Der Abtriebsmotor wird in Drehmomentregelung betrieben und erhélt wie in Kapitel 6.2
beschrieben Sollwerte aus dem Echzeitmodell. Im Echtzeitmodell kbnnen wiederum
die beiden Regelungsarten Fahrgeschwindigkeitsregelung und Fahrzeugsimulation
eingestellt werden.

Fahrgeschwindigkeitsregelung

In der Fahrgeschwindigkeitsregelung kann im Echtzeitmodell ein Sollwert fir die Rad-
drehzahl vorgegeben werden. Das restliche Echtzeitmodell bleibt dabei schwingungsfa-
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hig. Ubertragen auf das reale Fahrzeugverhalten stellt sich in dieser Regelungsart der
Fahrwiderstand abhangig von der Last so ein, dass die Geschwindigkeit konstant bleibt.

Dieser Regelungsmodus eignet sich sehr gut, um stationare Schlupfvorgénge einzu-
stellen, wie sie beispielsweise in Stausituationen oder bei Anfahrten am Berg kurzzeitig
auftreten. Diese Fahrsituationen werden bei Rupfbewertungen im Fahrzeug bewusst
nachgestellt, beispielsweise durch Rupfversuche an Anfahrhtigeln. Wie auch im rea-
len Fahrversuch eignet sich die Einstellung einer konstanten Geschwindigkeit sehr
gut, um Vergleichsanalysen flr verschiedene Kupplungssysteme oder verschiedene
Parametereinstellungen durchzufiihren.

Der Verlauf eines typischen Schlupfvorgangs bei einer niedrigen Fahrzeuggeschwin-
digkeit von 0,1 km/h ist in Abbildung 6.13 dargestellt. Neben der Kupplungsaktuierung
sind die Drehzahlen an Kupplungseingang und -ausgang sowie das Ausgangsdrehmo-
ment einschlieBlich des simulierten Rupftilger-Drehmoments aufgetragen.
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Abbildung 6.13: Schlupfvorgang in Fahrgeschwindigkeitsregelung

Fahrzeugsimulation

Zur Fahrzeugsimulation wird eine parametrierbare Fahrwiderstandskurve im Echtzeitmo-
dell integriert. Ubliche Fahrwiderstandskurven, die sich zunéchst aus Rollwiderstand und
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Luftwiderstand zusammensetzen, weisen eine annahernd quadratische Abhangigkeit
von der Fahrgeschwindigkeit v auf. Der Nulldurchgang wird &hnlich wie die Reibungsab-
bildung nach Gleichung (6.2) durch eine Arkustanges-Beziehung abgebildet. Mit den
Koeffizienten wy, wy und ws ergibt sich:

W, (v) = wp arctan (kv) + wy v + wp V2 (6.8)

Zusatzlich zu diesen Fahrwiderstanden wirkt der Steigungswiderstand W, der be-
kanntlich aus der Hangabtriebskraft resultiert und mit der Fahrzeugmasse m, der
Erdbeschleunigung g und dem Steigungswinkel o geman

W, = mgsina (6.9)

implementiert werden kann. Flr den Steigungswinkel « gilt der ebenfalls bekannte
Zusammenhang mit der Steigung s in Prozent

S
tana = m (610)

6.3.2 Versuchsablauf

Der Versuchsablauf fiir beide Regelungsmodi des Echtzeitmodells ist in Abbildung 6.14
dargestellt. Die Flexibilitat der Validierungsumgebung erlaubt es, wahrend einer Mess-
reihe Parameter des Echtzeitmodells, z.B. zur Dampfungsvariation im Rahmen von
Sensitivitdtsanalysen, zu variieren.

6.3.3 Signale

Im Rahmen der Kupplungsrupfversuche werden verschiedene Sensorsignale erfasst.
Zusatzlich zu gemessenen Signalen kénnen grundsatzlich alle Zustdénde des Echt-
zeitmodells aufgenommen und zur Auswertung herangezogen werden. Gemaf der
Aufteilung der Einzeltragheiten im reduzierten Modell nach Abbildung 6.10 sind die
Drehzahlen, Drehwinkel und Drehmomente an den jeweils interessierenden Stellen
zuganglich. Unter Beriicksichtigung der jeweils wirksamen Ubersetzung kénnen daraus
die Werte im realen Antriebssystem berechnet werden.

In Tabelle 6.5 sind die Signale, die zur Durchfihrung der Parameterstudien in Ka-
pitel 6.5 herangezogen werden, Ubersichtlich dargestellt. Darin ist unter der Signalart
angegeben, ob es sich bei dem jeweiligen Signal um ein gemessenes Sensorsignal
(physisch) oder ein Signal aus der Echtzeitsimulation (virtuell) handelt.
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Abbildung 6.14: Versuchsablauf Kupplungsrupfanalyse
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Tabelle 6.5: Aufgezeichnete Signale zur Kupplungsrupfanalyse
Signal Einheit Signalart Beschreibung
Nan min”'  physisch Drehzahl Antriebsmotor
Messung durch Motorinkrementalgeber
Nap min-"! physisch  Drehzahl Kupplungsausgang und Getriebe
Eingang zur Echtzeitsimulation
Messung durch Motorinkrementalgeber
Naiff min™’! virtuell Drehzahl Heckdifferential
Nrad min'  virtuell Drehzahl Rad (Felge)
Vizg m/s virtuell Fahrzeuggeschwindigkeit
Sollwert im Modus Fahrgeschwindigkeitsregelung
Istwert im Modus Fahrzeugsimulation
Skup mm physisch  Position des Kupplungsaktuators
Tmess Nm physisch Drehmoment Kupplungsausgang
Nutzung zur Tragheitskompensation
Messung durch Drehmomentmesswelle
Tkw Nm virtuell Drehmoment Kardanwelle
Tsw Nm virtuell Drehmoment Seitenwelle (Summe)
T reif Nm virtuell Drehmoment im Reifen (Summe)
Tw Nm virtuell Drehmoment aus den Fahrwiderstanden
Ti Nm virtuell Drehmoment des Rupftilgers
Frup N physisch Kraft am Kupplungsaktuator
Iup % physisch  Stromsollwert des Kupplungsaktuators
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6.4 Plausibilitatsanalysen

6.4.1 Funktionalitatsnachweis der Tragheitskompensation

Zur Uberpriifung der Funktionalitat des Tragheitskompensations-Algorithmus nach Glei-
chung (6.7) wird das Echtzeitmodell bei gedffneter Kupplung im Regelungsmodus Fahr-
geschwindigkeitssimulation mit Sollgeschwindigkeits-Spriingen beaufschlagt. Durch
Messung des Ausschwingvorgangs der Kupplungsscheibe kann die Eigenfrequenz
ermittelt werden.

In Abbildung 6.15 sind die resultierenden Eigenfrequenzen fir verschiedene Soll-
Tragheitsmomente aufgetragen. Verglichen mit dem theoretischen Schwingungsverhal-
ten aus der Modalanalyse in Abbildung 6.10 wird die theoretische Eigenfrequenz bei
10 Hz durch die nominelle Tragheit J; = 0.023kgm? sehr gut getroffen.

Eigenfrequenz-Identifikation
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Soll-Tragheitsmoment J, / kgm?

Abbildung 6.15: Gemessene Eigenfrequenzen bei virtueller Tragheitsvariation

6.4.2 Verifizierung der Rupftilgersimulation

Die Abbildungstreue der Echtzeitsimulations des Rupftilgers wird in Schlupfversuchen
im Betriebsmodus Fahrgeschwindigkeitsregelung analysiert.

Im ersten Schritt werden Vergleichsanalysen bei Rupfanregung durch Uberlagerung
geometrischer Abweichungen vorgenommen. Hierzu wird am Antriebsmotor eine Anfahr-
drehzahl von 600 min eingestellt. Da das Kupplungssystem bzw. der Versuchsaufbau
eine motordrehzahlabhangige Anregung aufweist, wird bei dieser Einstellung die erste
Eigenfrequenz des Antriebsstrangs von 10 Hz angeregt, vgl. Abbildung 6.10.

Abbildung 6.16 zeigt den zeitlichen Verlauf der Drehzahlen am Kupplungsausgang
fr die starre Kupplungsscheibe mit und ohne simuliertem Rupftilger sowie fur die
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Rupftilgerscheibe. Darin ist bereits zu erkennen, dass die Rupftilgersimulation das
Schwingungsverhalten des Systems mit physischer Rupftilgerscheibe gut abbildet.

Rupftilger virtuell
Starre Scheibe
Rupftilger physisch

=
(6]

(IR
o

o1

Drehzahl Kupplungsausgang / min™*
o

SV
MR ARARAND

Zeit/s

Abbildung 6.16: Vergleich Rupftilger physisch und virtuell

In einem weiteren Schritt wird diese Vergleichsanalyse auf die Rupfanregung durch
Axialkraftmodulation Gbertragen. Um wiederum die erste Eigenfrequenz des Antriebs-
strangs anzuregen, wird eine harmonische Axialkraftmodulation mit einer Frequenz von
10 Hz eingestellt, wobei die Sollstromamplitude des Aktuators innerhalb der durchge-
flhrten Messreihe von 4 bis 8 % variiert wird. Bei diesen Versuchen wird hinsichtlich
des realen Fahrzeugverhaltens eine Anfahrdrehzahl von 1200 min™ gew&hlt, da die
Anpresskraftmodulation Ublicherweise durch Kurbelwellenaxialschwingungen mit halber
Motorordnung hervorgerufen werden, vgl. Kapitel 2.2.3.

Die zeitlichen Signalverlaufe entsprechen qualitativ den in Abbildung 6.16 darge-
stellten Verlaufen. Zur besseren Vergleichbarkeit sind in Abbildung 6.17 die aus den
Zeitverlaufen ermittelten Drehzahlamplituden am Kupplungsausgang tUber den dynami-
schen Wegamplituden des Kupplungsaktuators aufgetragen. Daraus wird ebenfalls die
gute Abbildungstreue der Tilgersimulation deutlich.
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Abbildung 6.17: Messreihe zur Verifzierung der Rupftilger-Simulation
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6.4.3 Reproduzierbarkeit

0.9

In Abbildung 6.18 ist exemplarisch eine Messreihe mit Rupftilgerscheibe bei verschiede-
nen Axialkraftanregungen dargestellt. Die ausgewerteten Drehzahlamplituden sind Gber
der Axialweg-Amplitude an der Ausrickgabel aufgetragen. Verglichen mit der Gberla-
gerten Trendkurve zeigen die Messwerte nur geringe Abweichungen, sodass in Bezug
auf die Verfizierungsmessungen in Abbildung 6.17 eine ausreichende Trennschérfe

nachgewiesen ist.

Die Restabweichungen sind vor allem auf Temperatureinflisse zurtickzufihren. Durch
den Warmeeintrag in der Schlupfphase kénnen sich die Reibwerteigenschaften und
insbesondere der Reibwertgradient verandern und so zu Ergebnisschwankungen wah-
rend einer Messreihe oder sogar wahrend eines einzelnen Anfahrvorgangs fihren. Eine
weitere Verbesserung der Ergebnistreue lasst sich durch z.B. durch telemetrische Tem-
peraturmessung erreichen, die es erlaubt, Temperaturen in der Nahe der Reibkontakte
zu messen und die Einflisse zu bewerten bzw. zu kompensieren.
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Abbildung 6.18: Wiederholmessungen mit der Rupftilger-Scheibe
6.5 Parameterstudien

6.5.1 Vergleich der Fremderregungsmechanismen

Fremderregtes Kupplungsrupfen kann grundsatzlich durch Zwangsbewegung des Kupp-
lungssystems und einer damit verbundenen periodischen Anpresskraftmodulation oder
der Uberlagerung geometrischer Abweichungen hervorgerufen werden, vgl. Kapi-
tel 2.2.3.

Die Versuchsumgebung mit der Mdéglichkeit zur gezielten Einstellung der Anpress-
kraftmodulation erlaubt eine Gegentberstellung der beiden Anregungsmechanismen.
Zielsetzung dabei ist es zu ermitteln, welche Anpresskraftmodulation und Kupplungs-
momentmodulation der vorliegenden geometrischen Anregung und den entstehenden
Schwingungen im Antriebsstrang aquivalent ist. Mit Kenntnis dieses Zusammenhangs
lassen sich Grenzwerte flur die Kupplungsmomentschwankung, z.B. zum Einsatz in
der Qualitatspritfung, ableiten, oder grundsatzliche Machbarkeitsanalysen zur aktiven
Rupfdampfung mit bestehenden automatisierten Kupplungsaktoren durchfihren.

Abbildung 6.19 zeigt zunachst eine Variation der Anpresskraftmodulation durch den
Kupplungsaktuator bei einer konstant eingestellten Fahrgeschwindgkeit von 0,1 km/h.
Als Anfahrdrehzahl und Anregungsfrequenz sind wiederum die korrelierenden Werte
1200 min"" und 10 Hz eingestellt, das mittlere Anfahrdrehmoment betragt 20 Nm.

In den Diagrammen ist die resultierende Drehzahl am Kupplungsausgang sowie
die mittelwertfreie Wegschwankung des Kupplungsaktuators bzw. der Ausriickgabel
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Abbildung 6.19: Auswirkung der Axialbewegung auf die Rupfschwingung
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dargestellt. Mit den eingestellten Sollstromamplituden von 4 bis 8 % kann ein Bezug zu
der GrdéBe des induzierten Anregungsmoments in der Kupplung geméaf3 Abbildung 6.6
hergestellt werden.

Zur Analyse der Fremderregung durch Uberlagerung geometrischer Fehler kann
die Messung mit starrer Scheibe aus Abbildung 6.16 herangezogen werden. Mit der
Anfahrdrehzahl von 600 min™' ergibt sich mit den motordrehzahlabhZngigen Erregungs-
mechanismen ebenfalls eine Anregungsfrequenz von 10 Hz. Die resultierenden Dreh-
zahlschwankungen sind bezogen auf die Ergebnisse der Axialkraftmodulation in Abbil-
dung 6.19 sehr niedrig. Bei der Axialkraftmodulation mit einer Sollstromamplitude von
4 % wird ein &hnliches Schwingungsniveau erreicht, d.h. gemaf Abbildung 6.6a kann
damit auf eine Anregungsamplitude durch Uberlagerung geometrischer Abweichungen
von unter 1 Nm geschlossen werden.

6.5.2 Dampfungsvariation im Antriebsstrang

Die Validierungsumgebung lasst sich sehr flexibel zur Variation virtueller Antriebssy-
stemparameter einsetzen. Ein naheliegendes Anwendungsszenario sind Sensitivitats-
analysen, in denen ausgehend von einem existierenden physischen Kupplungssystem
z.B. kritische Dampfungsparameter hinsichtlich der Grenzwerte fir Drehmoment- und
Drehzahlungleichférmigkeiten im Antriebsstrang ermittelt werden. Ebenso kann die
Wirksamkeit von zusatzlichen Elementen zur Schwingungsdampfung an verschiedenen
Stellen im Antriebsstrang analysiert werden.

In einer exemplarisch durchgeflihrten Sensitivitdtsanalyse werden die Dampfungs-
beiwerte von Seitenwellen und Reifen, die auf die Auspragung der Rupfschwingung
einen groB3en Einfluss haben, variiert. Die technische Umsetzung der Dampfungswerte,
z.B. durch zusétzliche Dampfungselemente, spielt an dieser Stelle eine untergeordnete
Rolle. Die Versuchsparameter sind:

» Fahrgeschwindigkeitsregelung bei 0,1 km/h
« Anfahrdrehzahl 1200 min-!

Mittleres Anfahrdrehmoment im Bereich von 20 bis 25 Nm

* Axialkraftmodulation mit 10 Hz und 6 % Sollstromamplitude
+ Variation der Seitenwellendampfung von 0,4 bis 2,0 Nms/rad
« Variation der Reifenddmpfung von 0,8 bis 1,7 Nms/rad

In Abbildung 6.20 und 6.21 sind die Versuchsergebnisse fir die Seitenwellen- und Rei-
fenddmpfungsvariation dargestellt. Darin sind flr verschiedene Stellen im Antriebssys-
tem die resultierenden Schwingungsamplituden der Drehzahl- und Drehmomentsignale
tber dem Dampfungsfaktor aufgetragen. Das erwartete Verhalten der Schwingungszu-
nahme mit geringeren Dampfungswerten kann damit bestétigt und quantifiziert werden.
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6.5.3 Kupplungsrupfen in Anfahrvorgangen

Mit dem Regelungsmodus Fahrzeugsimulation lassen sich die zuvor durchgefthrten
Parameterstudien bei quasistationdren Schlupfzustanden auf den kompletten Anfahr-
vorgang Ubertragen. Bei diesen Anfahrversuchen kénnen zusétzlich zu den Antriebs-
strangeigenschaften auch die Fahrwiderstande, z.B. die Steigung der Stral3e oder die
Fahrzeugmasse, variiert werden.

Zur Veranschaulichung sind im Folgenden ausgewéhlte Beispiele dargestellt. In
den Diagrammen sind jeweils die Anfahrdrehzahl und die Kupplungsausgangsdreh-
zahl sowie das Drehmoment am Kupplungsausgang dargestellt, jeweils mit und ohne
simuliertem Rupftilger.

Axialkraftmodulation

Die Abbildungen 6.22 bis 6.25 zeigen den Einfluss der Axialkraftmodulation analog zu
Abbildung 6.19. Die Sollstromamplitude wird dabei von 2 % bis 8 % variiert.

Wahrend bei der Sollstromamplitude von 2 % kaum Rupfschwingungen zu erkennen
sind, wird vor allem bei gréBeren Anregungen der Einfluss des Rupftilgers deutlich.

Dampfungsvariation Seitenwelle

Wie in Kapitel 6.5.2 wird auch fur die Anfahrversuche der Dampfungseinfluss im An-
triebsstrang untersucht. Abbildung 6.26 zeigt die Variation der Seitenwellendampfung
von 0.4 Nms/rad bis 2.0 Nms/rad. Sowohl die Dampfungswirkung als auch die zusatz-
liche Schwingungsreduktion durch den Rupftilger sind wie bei den quasistationaren
Schlupfversuchen deutlich zu erkennen.

Aus dem Vergleich der Anfahrversuche mit und ohne simuliertem Rupftilger kann
dariber hinaus gefolgert werden, dass der Einsatz des Rupftilgers bei dem vorlie-
genden Anfahrmandéver eine ahnliche Wirkung aufweist wie die Verdreifachung der
Seitenwellendampfung, vgl. Abbildung 6.26b und Abbildung 6.26e€.

Anfahrversuche bei verschiedener Steigung

Im realen Fahrzeugversuch werden Anfahrversuche in der Ebene und an Steigungen
durchgefihrt, um Kupplungsrupfbewertungen in verschiedenen Betriebszustéanden, v.a.
mit variierendem mittleren Anfahrmoment, durchzufthren.

Am Prifstand kann das mittlere Anfahrmoment im Modus Fahrgeschwindigkeits-
regelung einfach durch Veranderung des Kupplungsausrickwegs verandert werden,
da sich die Last automatisch einstellt. Zum Vergleich von Prifstandsergebnissen mit
Anfahrversuchen im realen Fahrzeug ist jedoch die Abbildung vollstdndiger Synchronisa-
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tionsvorgange mit Fahrzeugsimulation sinnvoll. Im Regelungsmodus Fahrzeugsimulation
wird die Last aus den parametrierbaren Fahrwiderstanden berechnet, vgl. Kapitel 6.3.1.

In den Abbildungen A.2 bis A.4 im Anhang A.3 sind exemplarische Anfahrversuche
bei Steigungen von 1 %, 3 % und 5 % jeweils mit und ohne simuliertem Rupftilger
dargestellt.
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Abbildung 6.22: Anfahrversuche mit Axialkraftmodulation
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Abbildung 6.23: Anfahrversuche mit Axialkraftmodulation
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Abbildung 6.24: Anfahrversuche mit Axialkraftmodulation
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Abbildung 6.25: Anfahrversuche mit Axialkraftmodulation
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Abbildung 6.26: Anfahrversuche mit Variation der Seitenwellenddmpfung






7 Analyse der Ubertragung von
verbrennungsmotorischen
Anregungen

Neben der Analyse von kupplungsinduzierten Schwingungen mit detailgetreuer Abbil-
dung dynamischer Wechselwirkungen im Frequenzbereich bis 20 Hz ist der Anspruch
an die vorgestellte Validierungsumgebung, Schwingungswechselwirkungen zwischen
virtuellen und physischen Komponenten in einem erweiterten Frequenzbereich zu
ermoglichen.

Wahrend die Prufstandsumsetzung die Abbildung von Schwingungsanregungen, z.B.
zur Verbrennungsmotorsimulation, im Frequenzbereich bis 500 Hz erlaubt, liegt im
Folgenden der Schwerpunkt wiederum auf der Abbildung von Schwingungswechselwir-
kungen zwischen Kupplungssystem und Antriebsstrang.

7.1 Zielsetzung und Versuchsbeschreibung

7.1.1 Motivation

Die Nutzung der Prlifstandsumgebung zur Analyse von verbrennungsmotorischen An-
regungen ist motiviert durch die Zielkonflikte in der Antriebssystementwicklung, die
in Kapitel 2.3.3 beschrieben sind. Die héhere Schwingungsanregung zuklnftiger Ver-
brennungsmotoren und die erhéhte Schwingungsempfindlichkeit von Antriebsstrangen
aufgrund von MaBBnahmen zur Reibungsreduktion fihren zu steigenden Anforderungen
an das Torsionsschwingungsdampfersystem.

Zur Beurteilung der Umsetzbarkeit dieser Ma3nahmen in zukinftigen Antriebssys-
temen mit heute verfligbaren und bereits stark ausgereizten Dampfersystemen sind
Versuche mit Fahrzeugen oder kompletten Antriebsstrangen nicht zweckmafig bzw.
nicht moéglich. Der Anspruch ist es daher, die steigende Schwingungsanregung des
Verbrennungsmotors und die sinkende Dampfung im Antriebsstrang virtuell abzubilden.
Auf diesem Weg soll eine friihzeitige Beurteilung der Leistungsgrenzen der Torsions-
schwingungsdampfer in Form einer Machbarkeitsstudie von wirkungsgradsteigernden
MafBBnahmen ermdglicht werden.



130 7 Analyse der Ubertragung von verbrennungsmotorischen Anregungen

7.1.2 Top-Down Beschreibung

Wie auch bei den Kupplungsrupfuntersuchungen ergibt sich fir die Top-Down Be-
schreibung der Validierungsumgebung in Abbildung 7.1, dass hinsichtlich einer fle-
xiblen Parametervariation und aufgrund fehlender Prototypen alle Komponenten neben
dem Kupplungs- bzw. Torsionsschwingungsdampfersystem virtuell abgebildet werden
mussen. Die Teilsysteme in Entwicklung setzen sich aus den Antriebselementen zu-
sammen, an denen wirkunsgradsteigernde MaBnahmen durchgefihrt werden, d.h.
Motor, Getriebe, Seitenwellen und Reifen. Das Kupplungssystem als physischer Teil
des Versuchsaufbaus wird dagegen dem Restsystem zugeordnet.

Teilsystem in Entwicklung Restsystem
i = & Chassis &
Reifen @3 A gﬁ Umgebung
= Abtriebswellen@ | «
£ = =
S Differential & w Fahrer-
y 4 ; verhalten
Langswelle :S‘K &
. = &
Getriebe :
sensor MOtor @ < k sensor
S-S S N T =
g actuator I |actuator]
= 1
o 1
Q ]
]
1 =y
= Kupplung (€4
I <

Abbildung 7.1: Top-Down Beschreibung fur die Machbarkeitsstudie

7.1.3 Umsetzung auf dem Powerpack-Prufstand

Die Implementierung des Echtzeitmodells erfolgt analog zu dem Vorgehen bei der
Kupplungsrupfanalyse in Kapitel 6.2. Abhangig von Topologie und Parametern wird
das Top-Down-Modell aus Abbildung 7.1 in ein schwingungsfahiges Mehrkérpermodell
tberflhrt.

Im Gegensatz zu der Analyse von Anfahrschwingungen wirken sich motorinduzierte
Schwingungsanregungen auf héhere Eigenformen des Antriebssystems aus, sodass
die Freiheitsgradreduktion friiher abgebrochen werden muss. Zusatzlich kann die Torsi-
onsdampferanalyse ohne das Kupplungsbetatigungssystem und ohne reale Kupplung
durchgefuihrt werden. In der Top-Down-Beschreibung ist die Kupplung jedoch als phy-
sisches Element dargestellt, da die Tragheit der Kupplung durch Adapterteile und die
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Rotortragheit des Elektromotors abgebildet wird. Zur Variation der Kupplungstragheit
kann die Tragheitskompensation gemaf Kapitel 6.2.5 genutzt werden. Der resultierende
Versuchsaufbau ist in Kapitel 5 in Abbildung 5.8 dargestellt.

Wie bei den Kupplungsrupfversuchen kann die Echtzeitimplementierung in den Rege-
lungsarten Fahrgeschwindigkeitssimulation und Fahrzeugsimulation betrieben werden.
Fdr die im Folgenden beschriebenen Versuche wird aufgrund der einfachen Einstellung
von quasi-stationaren Betriebspunkten die Fahrgeschwindigkeitssimulation verwendet.

7.2 Ubertragungsverhalten von
Torsionsschwingungsdampfern

7.2.1 Versuchsablauf und Auswertung

Zur Analyse des Ubertragungsverhaltens von Antriebselementen in einem weiten Be-
triebsbereich ist die Durchfiinrung von generischen Frequenzsweeps zweckméaBig. Uber
die Vorgabe einer Fahrzeuggeschwindigkeit im Echtzeitmodell und eines antriebsseiti-
gen mittleren Drehmoments wird zun&chst ein initialer Betriebspunkt eingestellt. Durch
Uberlagerung einer harmonischen Anregung am Antrieb und Variation der Anregungs-
frequenz kann so bei konstanter mittlerer Drehzahl der interessierende Frequenzbereich
analysiert werden.

Bei der Auswertung werden die resultierenden Drehzahl- und Drehmomentamplituden
am Ausgang des ZMS und an verschiedenen Stellen des Echtzeitmodells der Anre-
gungsamplitude gegenlbergestellt. Auf diese Weise werden Amplitudengénge Uber der
Frequenz ermittelt, aus denen sich kritische Betriebspunkte fir verschiedene Positionen
im Antriebssystem identifizieren lassen.

Abbildung 7.2 zeigt die analytische Modalanalyse des verwendeten Referenzfahr-
zeugs, in die alle relevanten physischen und virtuellen Tragheiten und Steifigkeiten
eingehen. Neben dem ZMS wird die Tragheit des Verbrennungsmotors teilweise durch
die Rotortragheit des Antriebsmotors dargestellt, die Kupplung wird wie bereits beschrie-
ben durch die Rotortragheit des Abtriebsmotors reprasentiert. Die Kopplung zwischen
ZMS und Getriebeeingang bis hin zum Fahrzeug wird in der Echtzeitumgebung abgebil-
det.

In der Modalanalyse sind die niederfrequente Ruckelfrequenz bei ca. 6 Hz, die ZMS-
Eigenfrequenz bei 14 Hz sowie hdhere Eigenformen bei Reifen, Differential und Getriebe
zu erkennen.
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Modalanalyse Gang 4

Motor & ZMS prim. —. —. ® . .

ZMS sek. & Kupplung —. .— (] . (|
Getriebeeingang —. .— [ ] ._" —@
Getriebeausgang & Diff. —0 .— ._" —0 @

Rad (Felge) . [ 2 —. [ ] ®
Fahrzeugaufbau ([ 0 Cﬁ ® ®
Frequenz 6.32 Hz 14.1 Hz 55.1 Hz 130 Hz 312 Hz

Abbildung 7.2: ZMS Ubertragungsverhalten: Modalanalyse des Antriebsstrangs im 4. Gang

7.2.2 Amplitudengange

Exemplarische Amplitudengange in Bezug auf die gemessene Drehzahlschwankung
am ZMS-Ausgang sowie die Drehzahlen von Differential und Rad aus dem Echtzeit-
modell sind in Abbildung 7.3 dargestellt. Zugrunde liegt ein Frequenzsweep bei einem
mittleren Drehmoment von 100 Nm und einer Uberlagerten Anregung mit 200 Nm im
Frequenzbereich von 10 bis 100 Hz.

In den Amplitudengangen finden sich die ZMS-Eigenfrequenz bei 14 Hz sowie im
Amplitudengang des Rads die Reifeneigenform bei 55 Hz aus der analytischen Modal-
analyse wieder. Die hohe Verstarkung bei 10 Hz resultiert aus der Ruckeleigenfrequenz
bei ca. 6 Hz. Diese Eigenform ist fur Lastwechselvorgénge relevant und wird in Kapi-
tel 7.4 néher betrachtet.

Auf Basis der Modalanalyse in Abbildung 7.2 kann daraus gefolgert werden, dass
die Wechselwirkungen zwischen virtueller und physischer Doméne richtig abgebildet
werden.

7.2.3 Dampfungsvariation

Der Vorteil einer flexiblen XiL Echtzeitumgebung ist die einfache Variation von Antriebs-
systemparametern. Durch die Variation von Dampfungswerten kann beispielsweise der
Einfluss von ReibungsreduktionsmaBnahmen bewertet werden.

In Abbildung 7.4 ist der Amplitudengang fur die Raddrehzahl fur verschiedene
Seitenwellen- und Reifenddmpfungen dargestellt. Die Raddrehzahl wird dabei im Echt-
zeitmodell an der Tragheit der Radfelgen gemessen, die tber die Seitenwellensteifigkeit
und die Reifensteifigkeit an den Antriebsstrang bzw. an das Fahrzeug angebunden ist.
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Abbildung 7.3: VergréBerungsfunktion V (Amplitudengang) im 4. Gang
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Es ist zu erkennen, dass die Verstarkung in der Resonanzstelle bei 55 Hz bei Halbierung
der Dampfungswerte ausgehend von den Nominalwerten um bis zu 50 % zunimmt.

7.3 Machbarkeitsanalysen

Effiziente Betriebspunkte von Verbrennungsmotoren liegen tblicherweise bei hohen
Lasten und niedrigen Drehzahlen. Um diesen Zusammenhang zur Verbesserung des
Kraftstoffverbrauchs auszunutzen, werden Antriebssysteme durch langere Getriebe-
Ubersetzungen bei immer niedrigeren Drehzahlen betrieben. Au3erdem sind bereits
Motoren im Einsatz, die im Teillastbereich zur Erh6hung der spezifischen Last einzelne
Zylinder abschalten.

Beide Szenarien gehen mit steigenden Drehmomenten und damit auch Drehmoment-
anregungen bei gleichzeitig sinkenden Anregungsfrequenzen einher, wodurch grof3e
Schwingwinkel im Antriebssystem hervorgerufen werden. In den beiden folgenden
Machbarkeitsanalysen werden die Auswirkungen auf die Drehzahl- und Drehwinkel-
schwankungen durch das sogenannte Downspeeding und die Zylinderabschaltung
ermittelt.

Grundlage fir die Machbarkeitsanalyse ist ein Referenzfahrzeug mit einem Vierzylinder-
Diesel-Antrieb, der flr Zylinderabschaltung vorgesehen ist. Das Torsionsschwingungs-
dampfersystem besteht aus einem ZMS mit Fliehkraftpendel (FKP). Fir die Mach-
barkeitsstudie werden Betriebspunkte im 6. Gang des Fahrzeugs herangezogen. Die
zugehorige Modalanalyse des Antriebs ist in Abbildung 7.5 dargestellt.

7.3.1 Downspeeding

Zur Analyse des Einflusses einer Drehzahlverringerung wird die Ganglbersetzung
im 6. Gang so verandert, dass sich im Betriebspunkt einer typischen Uberlandfahrt
die Motordrehzahl von 1400 min™' auf 1200 min™' reduziert. Auf die Eigenformen des
Antriebssystems hat diese Ubersetzungsénderung nur geringe Einfliisse, siehe Abbil-
dung 7.6.

Zur Gegentberstellung der beiden Betriebspunkte muss berlicksichtigt werden, dass
bei Absenkung der Drehzahl eine Erh6hung des Drehmoments notwendig ist, um
die gleiche Leistung zu erzielen. Ausgehend von dem mittleren Drehmoment T; und
der Drehmomentamplitude T; bei der Ausgangsdrehzahl n; = 1400 min~' werden
die Drehmomentwerte Tps und Tps zur Darstellung des Downspeedings bei nps =
1200 min~' geman

Tpsnps = Tyny (7.1)
Toshps = Ty (7.2)
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Abbildung 7.4: VergroBerungsfunktion V (Amplitudengang) Rad bei Variation der Seitenwellen-
und Reifendampfung
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Abbildung 7.5: Modalanalyse Referenzfahrzeug im 6. Gang
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Abbildung 7.6: Downspeeding: Modalanalyse im 6. Gang
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ermittelt.

Unter Ausnutzung des vollen Motordrehmoments werden bei 1200 min™' ein Gleich-
anteil von 150 Nm und eine Amplitude von 400 Nm und bei 1400 min"' ein Gleichanteil
von 175 Nm und eine Amplitude von 342 Nm eingestellt. Die Anregungsfrequenzen
ergeben sich aus der hauptanregenden Ordnung zu 40 Hz bzw. 46.7 Hz.

Die Ergebnisse der Gegentiberstellung ist in Abbildung 7.7 dargestellt. Abbildung 7.7a
zeigt die Drehzahlschwankungen bei 1400 min™ in der ersten Zeile und fir 1200 min’
in der zweiten Zeile. Die korrespondierenden dynamischen Schwingwinkel sind in Abbil-
dung 7.7b dargestellt. Die Auswertung ist jeweils fir die verschiedenen Drehzahlsignale
am Getriebeeingang, am Differential und am Rad vorgenommen.

Aus dem Vergleich der beiden Einstellungen resultiert, dass die Drehzahlamplituden
durch die Downspeeding-MaBnahme um 60% am Getriebeeingang, um 100% am
Differential und um 130% am Rad zunehmen. Die Schwingwinkel verhalten sich &hnlich
und steigen um 80% am Getriebeeingang, um 100% am Differential und um 90% am
Rad an.

7.3.2 Zylinderdeaktivierung

Die Ermittlung der Auswirkung einer Zylinderdeaktivierung erfolgt nach der gleichen
Vorgehensweise. Als Referenzzustand dient ein Teillast-Betriebspunkt bei 2000 min' mit
einem mittleren Drehmoment von 100 Nm. Um diesen Betriebszustand mit zwei anstatt
vier Zylindern einzustellen, muss die spezifische Leistung der beiden aktiven Zylinder
verdoppelt werden. Bei gleichem mittleren Moment wird zur GegenUliberstellung daher
die Amplitude der Hauptanregung von 200 Nm auf 400 Nm verdoppelt, die Frequenz
der Hauptanregung wird bei Abschaltung von zwei Zylindern von 66.7 Hz auf 33.3 Hz
halbiert.

Die Ergebnisse der Zylinderdeaktivierung sind in Abbildung 7.8 dargestellt. Beim
Vergleich der beiden Betriebszustéande wird vor allem der Einfluss des Fliehkraftpendels
deutlich. Durch die Auslegung des FKP auf die Hauptanregung im Vierzylinder-Betrieb
wird eine sehr gute Schwingungsreduktion erreicht. Bei der Zylinderdeaktivierung neh-
men die Drehzahl- und Drehwinkelschwankungen nicht nur aufgrund der hoheren
Drehmomentanregung bezogen auf das mittlere Drehmoment zu, sondern auch durch
die Deaktivierung des FKP.

7.4 Lastwechselverhalten

Der Torsionsschwingungsdampfer erflllt nicht nur Aufgaben hinsichtlich der Isolati-
on verbrennungsmotorischer Anregungen, sondern ist auch bei der Dampfung von
Lastwechselschwingungen wirksam, bei denen z.B. durch sprungartige Gassté3e und
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Abbildung 7.8: Machbarkeitsanalyse Zylinderdeaktivierung
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-wegnahmen die erste Eigenform des Antriebssystems angeregt wird. Daraus resultieren
bekanntlich niederfrequente Langsschwingungen des Fahrzeugs im Bereich von 5 Hz.

Durch Reibungsreduktionen im Antriebsstrang ergeben sich daher auch in diesen
Betriebszustanden Anforderungen an das Torsionsdampfersystem. Die folgenden ex-
emplarischen Anwendungen basieren auf dem gleichen Referenzsystem wie jene in
Kapitel 7.3.

7.4.1 Dampfungsvariation

Zur Analyse des Einflusses der Seitenwellendampfung auf niederfrequente Triebstrang-
schwingungen mit Einfluss des physischen Torsionsdéampfers werden sogenannte
Back-out Mandver durchgefihrt. Hierzu wird bei konstanter Fahrgeschwindigkeit der
Triebstrang verspannt. AnschlieBBend wird das Drehmoment mit hohem Gradient redu-
zZiert.

Die resultierenden Ausschwingkurven der Getriebeeingangsdrehzahl, die durch Mes-
sung am abtriebsseitigen Prifstandsmotor ermittelt wird, sind fiir verschiedene Seiten-
wellendampfungen von 40%, 60% und 80% bezogen auf den Nominalwert in Abbildung
dargestellt. Darin ist ein vergleichsweise kleiner Einfluss der Seitenwellendampfung zu
erkennen.

7.4.2 Reproduzierbarkeit von Versuchsmandvern

Die geringen Abweichungen bei der Dampfungsvariation in Abbildung 7.9 flihren zu der
Frage nach der Wiederholgenauigkeit von Versuchsmandvern mit der Validierungsum-
gebung. Nachdem bereits im Rahmen der Rupftilgeranalysen in Kapitel 6.4.3 eine sehr
gute Reproduzierbarkeit nachgewiesen ist, wird die Wiederholbarkeit auch am Beispiel
der Lastwechsel-Versuche analysiert, bei denen die Wechselwirkungen zwischen virtu-
eller und physischer Doméane relevant sind und nicht-lineare Einflisse insbesondere
beim Spieldurchlauf des ZMS auftreten.

In Abbildung 7.10 sind drei zeitlich verteilte Wiederholungen des Back-out Mandvers
bei 200 Nm und Nominaldampfung dargestellt. Die Reproduzierbarkeit kann auch hier
als sehr gut bezeichnet werden und gewabhrleistet eine hinreichende Trennscharfe bzgl.
der Parametervariation in Abbildung 7.9.
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Abbildung 7.9: Dampfungsvariation: Back-out Manéver bei 200 Nm
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8 Zusammenfassung und Ausblick

8.1 Zusammenfassung

Kern der vorliegenden Arbeit ist die Entwicklung einer neuartigen Prifstandsumge-
bung zur Validierung von Antriebssystemen mit physischen Kupplungs- und Damp-
fersystemen. Der Powerpack-Prifstand (PPP) ist mit einer neuen leistungsfahigen
Echtzeitumgebung ausgestattet, die eine detaillierte Simulation der restlichen Antriebs-
systemkomponenten erméglicht. Uber eine schnelle Kommunikation und hochdynami-
sche Prifstandsantriebe kann der Einfluss von Kupplungs- und Dampfersystemen auf
Schwingungsphanomene im gesamten Antriebssystem im Sinne der XiL Validierung
realistisch abgebildet werden.

Aufbauend auf einer Analyse der zu untersuchenden Schwingungsphanomene, insbe-
sondere der Entstehungsmechanismen des Kupplungsrupfens, sowie der Eigenschaften
existierender Validierungsumgebungen werden in Kapitel 4 die Herausforderungen bei
der Analyse einzelner Antriebselemente im Gesamtsystemkontext ermittelt. Als Bei-
spiel wird die Uberlagerung geometrischer Abweichungen in Bezug auf fremderregtes
Kupplungsrupfen an einer bestehenden Prifstandsumgebung am IPEK untersucht. Die
Eignung der Prifstandsumgebung hinsichtlich verschiedener Ansatze zur Abbildung der
erforderlichen Gesamtsystemdynamik wird durch eine modellbasierten Machbarkeits-
analyse bewertet. Fokus der Machbarkeitsanalyse sind insbesondere die Einflisse der
Regelung und Ansteuerung der elektrischen Priifstandsmotoren auf die Ubertragbarkeit
der Versuchsergebnisse.

Mit dem umgesetzten Versuchsaufbau werden Uberlagerungsmechanismen von
motordrehzahlabhangigen Abweichungen nachgewiesen, die zu einer Verstarkung oder
Abschwachung der Kupplungsrupfschwingungen fihren. Gleichzeitig werden aus der
Umsetzung Grenzen der Prifstandsumgebung hinsichtlich des Einsatzes in heutigen
Validierungsprozessen abgeleitet.

Basierend auf diesen Erkenntnissen wird in Kapitel 5 die Entwicklung einer neuarti-
gen Prifstandsumgebung mithilfe einer am IPEK erforschten Methode zur Top-Down
Modellbildung im Rahmen von XiL Validierungsaktivitdten beschrieben. Anhand des
Leitbeispiels Kupplungsrupfen sowie der Analyse von Torsionsschwingungsdampfern
werden basierend auf modellbasierten Parameterstudien die Eigenschaften von Leis-
tungselektronik und Elektromotoren als elementare Priifstandskomponenten festgelegt.



144 8 Zusammenfassung und Ausblick

Insbesondere die Anforderungen an die Zykluszeiten zur Datenlbertragung und Verar-
beitung von Sollwerten durch die Kommunikationsstruktur bzw. die Leistungselektronik
nehmen einen groBBen Stellenwert ein.

Die Anwendung der neuen Prifstandsumgebung und der Nachweis der Funktionalitat
erfolgt am Leitbeispiel Kupplungsrupfen in Kapitel 6 bzw. anhand der Analyse von
Torsionsschwingungsdampfern in Kapitel 7. Es wird gezeigt, wie mithilfe etablierter
Methoden zur Modellreduktion echtzeitfahige Simulationsmodelle, z.B. aus bestehen-
den Offlinemodellen, erzeugt werden. Die Modellbildung beinhaltet die Gestaltung der
Schnittstelle zwischen physischer und virtueller Domane unter Beriicksichtigung von
Prifstandseigenschaften wie der Rotortragheit der Prifstandsmotoren. Am Beispiel
der Kupplungsrupfuntersuchungen wird in diesem Zusammenhang eine Methode zur
Tragheitskompensation vorgestellt und hinsichtlich der Plausibilitat Gberpruift.

Im Rahmen der Kupplungsrupfuntersuchungen wird zusétzlich zu den Anregungsme-
chanismen durch Uberlagerung geometrischer Anregung eine Axialkraftanregung durch
den Kupplungsaktuator implementiert, die eine Fremderregung durch Kurbelwellen-
langsbewegungen nachbildet. Mit diesem Anregungsmechanismus erfolgt eine Analyse
eines auf der Kupplungsscheibe integrierten Tilgersystems zur Reduktion von Rupf-
schwingungen. Durch Gegenuberstellung der Echtzeitsimulation eines Rupftilgers und
einer physischen Rupftilgerscheibe wird die Abbildungstreue der Validierungsumgebung
nachgewiesen.

Die Flexibilitat der neuen Validierungsumgebung hinsichtlich der Anwendung in friihen
Phasen moderner Produktentstehungsprozesse wird abschlieBend anhand verschiede-
ner Parametervariationen demonstriert. Sowohl in Bezug auf Kupplungsrupfschwingun-
gen als auch auf motorinduzierte Schwingungen werden Studien zu den Auswirkungen
der Reibungsreduktion in zukinftigen Antriebsstrdngen sowie der steigenden Torsions-
und Axialanregung zukUnftiger Motoren durchgefihrt.

8.2 Ausblick

Nach dem Nachweis der Funktionalitat und der Abbildungstreue der neuen Prifstands-
umgebung erfolgt nun die produktive Anwendung in Forschungsvorhaben.

Weiteres Forschungspotenzial liegt insbesondere in der Darstellung von Wechselwir-
kungen bei motorinduzierten Schwingungen. In der vorliegenden Arbeit ist die Machbar-
keit der Abbildung dynamischer Wechselwirkungen im Bereich bis 200 Hz beschrieben
und anhand exemplarischer Versuche bestatigt. Hinsichtlich des Frequenzbereichs
ergeben sich z.B. durch die Erhéhung der Wechselrichter-Schaltfrequenz bis 20 kHz
in Verbindung mit einer noch schnelleren Sollwertlibermittlung weiteres Optimierungs-
potenzial, das mit den bestehenden Priufstandskomponenten oder durch technisch
einfache Erweiterungen ausgeschépft werden kann.
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Im Zuge der Arbeit wurde die Kommunikations- und Echtzeittopologie des Powerpack-
PrOfstandes bereits auf die Modernisierung eines Drei-Motoren-Prifstandes Ubertragen.
Der eDrive-in-the-Loop Prifstand (eDril) ist neben einem hochdynamischen Antriebs-
motor mit Drehzahlen bis 20.000 min™' mit zwei weiteren Belastungsmotoren und einer
dynamisch ansteuerbaren Gleichspannungsquelle zur Batteriesimulation ausgestat-
tet. Dadurch sind fur kinftige Forschungsaktivitaten flexible Aufbauvariationen und
Anwendungsszenarien denkbar, z.B.:

» Aufbau eines konventionellen Gesamt-Antriebsstrangs

+ Validierung eines Hybridantriebs mit elektrischem Traktionsantrieb und virtuellem
Batterieverhalten sowie Abbildung des Verbrennungsmotorverhaltens durch den
hochdynamischen Prifstandsmotor, siehe Abbildung 8.1

» Wirkungsgradanalyse von elektrischen Traktionsmotoren mit oder ohne eigene
Leistungselektronik im Drehzahlbereich bis 20.000 min’

» Analyse von Hochdrehzahlgetriebe-Konzepten mit virtueller Abbildung der Eigen-
schaften des elektrischen Traktionsmotors

Mit diesen teilweise neuartigen Anwendungsszenarien erweitert der eDril die Mog-
lichkeiten zur durchgéngigen Durchfiihrung von Validierungsaktivitaten im XiL Kontext.
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Abbildung 8.1: eDriL Tolologie in Hybridkonfiguration

Physische
Domaéne

Chassis_..
Y =i/

# Leistungs-Elektronik







A Anhang

A.1 Messung und Auswertung des Schragabhubs

Abbildung A.1 zeigt eine beispielhafte Messung des Schragabhubs an einer Zweischei-
benkupplung. Darin ist die Abweichung vom mittleren Abhub an den Messpositionen an
Kupplungsplatte und Zwischenplatte fir verschiedene Ausrickwege dargestellt.

Auf der Kupplungsplatte sind Messpositionen am mittleren Reibradius in Schritten
von 60° festgelegt. Die Zwischenplatte ist an drei Stellen am auBeren Umfang zugang-
lich, daher sind die gemessenen Abhubwerte der Zwischenplatte gréBer als an der
Kupplungsplatte.

Die Messungen sind fir drei verschiedene Ausrlickpositionen dargestellt.

Kupplungsplatte

Schragabhub / mm

0 60 120 180 240 300
Messwinkel / ©

Zwischenplatte

Schragabhub / mm

0 120 240
Messwinkel / °

Abbildung A.1: Schragabhub-Messung an einer Zweischeiben-Kupplung
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A Anhang

A.2 Parametervariationen zur Auswahl von
Prufstandskomponenten

Tabelle A.1: Parametervariation Kupplungsrupfen: machbare Drehzahlamplituden in min™!

(a) Mittleres Anfahrdrehmoment 50 Nm

TLS,maX /Nm JH / kgm2

0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09 0,1

300 53 46 40 36 33 30 27 25 23
350 64 55 49 43 39 36 33 30 28
400 75 64 57 50 46 41 38 35 33
450 86 74 65 58 52 47 43 40 37
500 96 83 73 65 59 53 49 45 42
600 118 101 89 79 72 65 60 55 51
700 139 120 105 94 85 77 71 65 61
800 160 138 121 108 98 89 82 75 70
900 182 157 137 123 111 101 92 85 79
1000 203 175 154 137 124 112 103 95 89
1100 225 193 170 151 137 124 114 106 98
1200 246 212 186 166 150 136 125 116 107
1300 267 230 202 180 163 148 136 126 117
1400 289 249 218 195 176 160 147 136 126
1500 310 267 235 209 189 172 158 146 135

(b) Mittleres Anfahrdrehmoment 100 Nm
TLS,max /Nm Jr/ kgm2

0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09 0,1

300 43 37 32 29 26 24 22 20 19
350 53 46 40 36 33 30 27 25 23
400 64 55 49 43 39 36 33 30 28
450 75 64 57 50 46 441 38 35 33
500 86 74 65 58 52 47 43 40 37
600 107 92 81 72 65 59 54 50 47
700 128 111 97 86 78 71 65 60 56
800 150 129 113 101 91 83 76 70 65
900 171 147 129 115 104 95 87 80 75
1000 198 166 146 130 117 107 98 90 84
1100 214 184 162 144 130 118 109 100 93
1200 235 203 178 159 143 130 120 111 103
1300 257 221 194 173 156 142 130 121 112
1400 278 239 210 187 169 154 141 131 121
1500 299 258 226 202 182 166 152 141 131
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Tabelle A.2: Analyse der erreichbaren Schwingwinkel und Drehbeschleunigungen

(a) Schwingwinkel PMS 1 in °

f/Hz

0,05

Jorim | kgm?

0,10

0,15

0,20

30

50
100
150
200
300
400
500

8,98
2,78
0,66
0,29
0,16
0,07
0,04
0,03

5,00
1,65
0,40
0,18
0,10
0,04
0,02
0,02

3,47
1,17
0,29
0,13
0,07
0,03
0,02
0,01

2,65
0,91
0,22
0,10
0,06
0,02
0,01
0,01

(¢) Schwingwinkel PMS 2 in °

f/Hz

0,05

Jprim / kgm2

0,10

0,15

0,20

30

50
100
150
200
300
400
500

8,18
2,60
0,62
0,27
0,15
0,07
0,04
0,02

5,01
1,67
0,40
0,18
0,10
0,04
0,03
0,02

3,61
1,23
0,30
0,13
0,07
0,03
0,02
0,01

2,82
0,97
0,24
0,11
0,06
0,03
0,01
0,01

(e) Schwingwinkel PMS 3 in °

f/Hz

0,05

Jprim / kgm2

0,10

0,15

0,20

30

50
100
150
200
300
400
500

7,51
2,50
0,61
0,27
0,15
0,07
0,04
0,02

5,41
1,84
0,45
0,20
0,11
0,05
0,03
0,02

4,23
1,46
0,36
0,16
0,09
0,04
0,02
0,01

3,47
1,20
0,30
0,13
0,07
0,03
0,02
0,01

(b) Winkelbeschleunigungen PMS 1 in rad/s?

f/Hz

0,05

Jprim | kgm?

0,10

0,15

0,20

30

50
100
150
200
300
400
500

5567
4782
4513
4467
4451
4439
4435
4434

3101
2841
2744
2727
2721
2717
2715
2714

2149
2021
1971
1962
1959
1957
1956
1956

1644
1568
1538
1533
1531
1529
1529
1529

(d) Winkelbeschleunigungen PMS 2 in rad/s?

f/Hz

0,05

0,10

0,15

0,20

30

50
100
150
200
300
400
500

5071
4485
4276
4239
4227
4218
4215
4213

3104
2874
2787
2771
2766
2762
2760
2760

2236
2114
2067
2058
2055
2053
2052
2052

1748
1672
1642
1637
1635
1634
1633
1633

(f) Winkelbeschleunigungen PMS 3 in rad/s?

f/Hz

0,05

Jpr/'m / kgm2

0,10

0,15

0,20

30

50
100
150
200
300
400
500

4656
4311
4180
4156
4148
4143
4141
4140

3354
3171
3100
3087
3083
3079
3078
3078

2622
2508
2464
2455
2453
2451
2450
2450

2152
2075
2044
2038
2036
2035
2035
2034
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A.3 Anfahrversuche bei verschiedenen Steigungen
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Abbildung A.2: Anfahrversuch mit und ohne Tilgersimulation bei Steigung 1%
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Abbildung A.3: Anfahrversuch mit und ohne Tilgersimulation bei Steigung 3%
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Starre Scheibe / Steigung 5%
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Abbildung A.4: Anfahrversuch mit und ohne Tilgersimulation bei Steigung 5%
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