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Kurzfassung

Die vorliegende Arbeit beschéftigt sich mit der Entwicklung eines neuartigen Brem-
senpriifstandes fiir Schienenfahrzeuge. Das Bremssystem stellt eine sicherheitsrelevante
Einrichtung dar und ist durch die grofse Fahrzeugmasse und die hohen Geschwindigkei-
ten erheblichen Belastungen ausgesetzt.

Aufgrund der Entwicklung von neuen Leichtbau-Fahrwerksrahmen, bei denen eine Ge-
wichtsreduktion von nahezu 50% realisiert werden konnte, ergibt sich eine erhohte Nach-
frage nach innovativen Priifstinden. Der Grund hierfiir liegt in einem geinderten Schwing-
verhalten des Drehgestellrahmens in Wechselwirkung mit dem Bremssystem.

Das Konzept des klassischen Schwungmassen-Bremsenpriifstandes, bei dem nur die Fin-
zelkomponenten gepriift werden konnen, liefert dariiber nur sehr unvollstindige Aus-
sagen. Aktuell miissen dafiir sehr kosten- und zeitintensive Fahrten auf Teststrecken
absolviert werden. Aus dem Vorhaben diese Streckenversuche zu reduzieren, ergab sich
die Motivation zur Entwicklung eines innovativen Bremsenpriifstandes, mit dem sich die
vorliegende Arbeit beschiftigt.

Dafiir wurde der Stand der Technik am Bremsenpriifstandssektor erhoben und die beste-
henden Priifstandskonzepte analysiert. Anschliefend wurde eine Reihe von Lésungsvari-
anten ausgearbeitet und hieraus ein finales Konzept ausgewéihlt. Die endgiiltige Losung,
die allen gestellten Anforderungen entspricht, wurde in Form eines Rollenpriifstandes
gefunden, der von zwei Schwungmassenpriifstinden angetrieben wird. Mit diesen bei-
den Komponentenpriifstinden konnen auch Priifungen von Einzelbauteilen durchgefiihrt
werden.

Am Rollenpriifstand kénnen komplette Fahrgestelle mit integriertem Antriebs- und Brems-
system untersucht werden. Dadurch ist es moglich, die kraftschlussabhingigen und die
kraftschlussunabhingigen Bremsen aufeinander abzustimmen.

Auf Basis der definierten technischen Parameter wurde eine Vordimensionierung der
Antriebsleistung, der Schwungmassen, des Rollensatzes und des Antriebsstranges vorge-
nomimen.



Abstract

This master thesis deals with the development of a new brake test bench for rail vehicles.
The braking system is a safety-relevant component and is exposed to high loads due to
the large vehicle mass and the high speeds.

The development of new lightweight-chassis, with a weight reduction of almost 50%, has
led to an increased demand for new test benches. The concept of the existing flywheel
brake test benches, in which isolated single components can be tested separately, provides
only very incomplete statements on the vibrational interaction of the braking system
with the bogie-frame. But these interactions are from great interest, especially due to
the new lightweight-design.

Currently, very cost-intensive and time-consuming on-track tests have to be carried
out. The intention to reduce these on-track tests led to the motivation to develop an
innovative brake test bench. This master thesis deals with the concept development
of such a test rig. The state of the art at the brake test stand sector was collected
and the existing test bench concepts were analysed. Subsequently, a series of solution
variants were developed, and a final concept was chosen from a group of potential design
concepts.

The final solution, which meets all the requirements, has been found in the form of
a roller dynamometer, which is driven by two flywheel test benches. With these two
component test stands single component tests, as well as complete chassis tests, with
the integrated drive and brake system, can be carried out. Because of this, a combination
of adhesion-dependent brakes and non-adhesion dependent brakes can be tested.

On the basis of the defined technical parameters, a preliminary dimensioning of the drive
motor, the flywheels, the roller set and the drive train was carried out.
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Einleitung

Bremssysteme von Schienenfahrzeugen unterliegen sehr hohen Anforderungen, die sich
unmittelbar aus den Eigenschaften des Fahrzeuges und den Betriebsbedingungen erge-
ben. So sind in Europa Radsatzlasten bis zu 22,5t und in den USA bis zu 35t zuldssig.
Die Entwicklung zu immer héheren Geschwindigkeiten setzt sich ebenfalls weiter fort. Die
heutigen Baureihen der ICE3-Hochgeschwindigkeitsziige haben eine zugelassene Hochst-
geschwindigkeit von 330km/h. Der Geschwindigkeitsrekord eines Schienenfahrzeuges
liegt aktuell bei 574,79 km /h und wurde 2007 von einem speziell praparierten TGV V150
aufgestellt.

Die grofen Massen und Geschwindigkeiten stellen nicht nur hohe Anforderungen an die
Bremssysteme des Fahrzeuges selbst, sondern auch an die in der Zulassung und Ent-
wicklung verwendeten Priifstinde.

Es gibt weltweit bereits zahlreiche Schwungmassen-Bremsenpriifstinde fiir die Unter-
suchung des Reibwertes, der Temperaturentwicklung und des Verschleifsverhaltens der
Bremskomponenten. Einige dieser Priifstinde sind fiir die Zulassung von Bremsbelidgen
nach den geltenden UIC-Normen zertifiziert.

Der Geschwindigkeitsbereich der Priifungen, die in den UIC-Normen vorgeschrieben sind,
liegt jedoch aktuell bei maximal 300km/h. Dies entspricht nicht mehr dem heutigen
Stand der Technik und reicht, vor allem in Hinblick auf die chinesischen Hochgeschwin-
digkeitsziige, bei weitem nicht mehr aus.

Dariiber hinaus liefert das Konzept der Bremsenpriifung auf dem klassischen Schwung-
massenpriifstand nur sehr unvollstindige Aussagen zum Schwingverhalten der im Fahr-
zeug installierten Bremse. Das schwingungstechnische Zusammenspiel der in Wechsel-
wirkung stehenden Komponenten, wie Bremsscheibe, Bremszange, Konsole und Drehge-
stellrahmen, ist von grofem Interesse. Dieser Trend geht so weit, dass eine zunehmende
Nachfrage nach dynamischen Tests des gesamten Drehgestells besteht.

Vor allem im Hinblick auf neu entwickelte Leichtbau-Drehgestellrahmen muss das Schwin-
gungsverhalten der Systeme neu iiberpriift werden. Durch den Einsatz hochfester Stahle
und neuer Fertigungsverfahren konnte eine Gewichtsreduktion eines Drehgestellrahmens
von nahezu 50% verwirklicht werden. Es kann deshalb nur noch eingeschriankt auf die
bisher gesammelten Erfahrungswerte zum Verhalten des (Gesamtsystems aus Zangen,
Konsolen, Federn, Dampfern und Radsétzen zuriickgegriffen werden.

Somit ist es nicht mehr ausreichend, neue Bremsbeldge in Komponentenpriifstinden
einzeln zu testen, sondern es muss das gesamte Drehgestell mit Komplettausstattung
untersucht werden.

Das gegenseitige Beeinflussen der Bestandteile des Schwingungssystems wurde bis jetzt
fast ausschlieklich durch Testfahrten auf der realen Strecke untersucht. Dasselbe gilt
auch fiir die Erprobung der Bremsmanagement-Software und der Antischlupfregelung.
Die Fahrten auf den wenigen europiischen Teststrecken sind aber sehr kosten- und
zeitintensiv. Aus dem Vorhaben diese Streckenversuche zu reduzieren entwickelte sich
die Motivation zur Entwicklung eines innovativen Priifstandkonzeptes.



Aufgabenstellung und Zielsetzung

Ausgehend von den beschriebenen neuen Herausforderungen befasst sich die vorliegende
Arbeit mit folgenden Punkten:

e Auseinandersetzung mit den Grundlagen der Bremstechnik. Dies betrifft den Auf-
bau und die Funktionsweise der verschiedenen Bremssysteme, die schlussendlich ge-
priift werden sollen. Wichtige Zusammenhénge beziiglich des verdnderlichen Reib-
wertes, der auftretenden Temperaturen und des Bremsmanagements sollen behan-
delt werden.

e Festlegung der Anforderungen an den Priifstand. Als Grundlage dafiir dienen die

Voraussetzung fiir die Zulassungsversuche nach den gingigen UIC-Normen fiir
Klotz- und Scheibenbremsen. Ergénzend dazu sollen noch weitere Anforderungen
spezifiziert werden, die einen Mehrwert gegeniiber den bereits am Markt vorhande-
nen Priifstinden bieten. Dazu z&hlt beispielsweise die Priifung von Drehgestellen,
inklusive aller Komponenten und Anbauteile hinsichtlich Schwingungsphidnome-
nen. Es sollen aber nicht nur Drehgestelle fiir Waggons, sondern auch fiir Lokomo-
tiven gepriift werden, die bis zu drei Radsatzwellen aufweisen konnen.
Aufserdem besteht die Nachfrage nach einem moglichst vielseitigen Priiffeld, um
beispielsweise auch Radsatzlagerpriifungen durchfiihren zu kénnen. Um eine bes-
sere Auslastung der teuren Priifstandskomponenten zu gewéhrleisten, soll auch die
Zulassungs-Priifung von Einzelkomponenten durchfiihrbar sein.

e Erhebungen zum Stand der Technik am Bremsenpriifstandssektor anhand von
Literatur- und Patentrecherche. Systematischer Vergleich der vorhandenen Priif-
standskonzepte und Beurteilung der bisher gewonnenen Erfahrungswerte.

e Ideenfindung und Konzeptentwicklung eines innovativen Priifstandes, der die zuvor
definierte Spezifikation erfiillt. Die ausgearbeiteten Losungsvarianten sind anhand
der Vor- und Nachteile zu vergleichen und in ein finales Konzept iiberzufiihren.

e Der favorisierte Priifstand soll im Detail betrachtet, sowie die wichtigsten tech-
nischen Parameter definiert werden. Dazu z&hlt die Vordimensionierung der An-
triebsleistung, der Schwungmassen und des Antriebsstranges. Es ist hierbei bei-
spielsweise auf mogliche kritische Drehzahlen zu achten. Das Zusammenspiel der

mechanischen und der elektrischen Schwungmassensimulation ist ebenfalls zu be-
handeln.



Kapitel 1

Grundlagen der Bremstechnik

Im ersten Kapitel sollen die nétigen Grundlagen des Bremswesens dargelegt werden, die
fiir die Entwicklung eines Bremsenpriifstandes unerlisslich sind. Dazu z&hlt die Unter-
scheidung der verschiedenen Bremssysteme und die allgemeinen physikalischen Zusam-
menhénge, die bei einer Bremsung wirken.

1.1 Einteilung der Bremssysteme

Die verschiedenen Bremssysteme lassen sich durch ihre Wirkungsweise einteilen. Erfolgt
die Ubertragung der Bremskrifte iiber den Kontaktpunkt zwischen Rad und Schiene, so
handelt es sich um eine kraftschlussabhingige Bremse. Dazu zdhlen Klotz-, Scheiben-
und Trommelbremsen, aber auch Triebwerksbremsen. Dabei wird z.B. iiber den Motor
generatorisch gebremst. Kraftschlussunabhingige Bremssysteme umgehen den Kontakt-
punkt zwischen Rad und Schiene und iiben eine Bremskraft direkt auf die Schiene aus.
Diese werden als Schienenbremsen bezeichnet und funktionieren entweder reibungsbe-
haftet (Magnetschienenbremse) oder verschleififrei (Wirbelstrombremse) [18].

Klotzbremse Magnetschienenbremse Generatorische Bremse

Scheibenbremse Wirbelstrombremse Hydrodynamische Bremse
* Radbremsscheibe
* Wellenbremsscheibe

Trommelbremse
Abbildung 1.1: Uberblick iiber die Bremssysteme bei Schienenfahrzeugen

Am hier vorgestellten Bremsenpriifstand sollen nur Reibungsbremsen untersucht werden.
Diese werden auch als radwirksame Reibungsbremsen bezeichnet. Dazu zdhlen Klotz-
bremsen und Scheibenbremsen. Die Klasse der Scheibenbremsen ldsst sich noch weiter
in Radbremsscheiben und Wellenbremsscheiben unterteilen. Trommelbremsen werden
im Schienenfahrzeugwesen nicht verwendet.



Im folgenden Abschnitt soll nidher auf Klotz- und Scheibenbremsen eingegangen wer-
den.

1.2 Klotzbremsen

Die Klotzbremse ist die alteste und konstruktiv einfachste Bauart der Reibungsbrem-
se. Dabei wird ein Bremsklotz unmittelbar auf die Lauffliche des Rades gedriickt. Es
handelt sich dabei um die am weitesten verbreitete Bauform und wird in fast allen
Giiterwigen verwendet. Durch den einfachen Aufbau ist dieses Bremssystem sehr kos-
tengiinstig und aufgrund der wenigen Bauteile auch gewichts- und platzsparend. Aus
diesem Grund gibt es Uberlegungen das einfache Konzept der Klotzbremse nicht nur
in Giliterwidgen zu verwenden, sondern auch als Notbremse in Schienenfahrzeugen mit
héheren Geschwindigkeiten. Die Erprobung dieser neuen Anwendung ist ein mogliches
Forschungsgebiet fiir den hier vorgestellten Priifstand.

Abbildung 1.2: In der linken Abbildung ist eine Backenbremse eines Giiterwaggons abgebildet.
In der rechten Abbildung ist eine kompakte Bremseinheit mit variabler Uber-
setzung zu sehen, die bereits seit Jahrzehnten vielfach verwendet wird [30].

1.2.1 Komponenten und Aufbau

Die Bremsklotzeinheit besteht aus einem Bremsklotzhalter (Bremsklotzschuh) und einer
Bremsklotzsohle (Verschleifiteil), welche mit Keilen oder Federriegeln befestigt wird. Je
nach Anwendung kann eine Klotzbremse einseitig auf ein Rad wirken oder doppelseitig,
durch gegeniiber liegende Bremsklotze.

Wirkt die Bremskraft nur von einer Seite auf das Rad, so hat dies natiirlich eine ent-
sprechende einseitige Belastung des Radsatzlagers zur Folge. Aus diesem Grund ist diese
Anordnung nur fiir geringe Klotzkréifte geeignet. Bei einer doppelseitig wirkenden An-
ordnung wird die Radsatzlagerbelastung hingegen minimiert.



Ublicherweise wird die Bremskraft von einem Bremszylinder pro Wagen erzeugt und
iiber ein Gestinge- und Hebelsystem moglichst gleichmékig auf alle Klotze verteilt. In
Lokomotiven werden aus Platzgriinden haufig kompakte Klotzbremseinheiten nach Ab-
bildung 1.2 verwendet. Es wird zwischen zwei Arten von Bremssohlen-Anordnungen
unterschieden. Fiir niedrigere Bremsklotzkrifte wird geméf Abbildung 1.3 die einteilige
Bremssohle (Bg) verwendet, welche eine Standardabmessung von 320 mm x 80 mm (Lén-
ge x Breite) hat. Bei groferen Bremsklotzkréften wird der Bremsklotzhalter verlangert,
um zwei Klotzsohlen zu montieren (Bgu). Dabei hat jede Sohle fiir sich eine Standar-
dabmessung von 250 mm x 80mm (Lénge x Breite). Durch diese Anordnung wird die
Fliachenpressung reduziert.

Fiir noch hohere Bremsenergien wird auch der Bremsklotzhalter geteilt und beweglich
gelagert. Durch diese Teilung soll die Anpresskraft gleichméafig verteilt werden, auch
wenn sich der Bremsklotzhalter deformiert. Dies fiihrt zu einer gleichméfigeren Druck-
verteilung und somit ebenfalls zu einer geringeren Fléachenpressung. [18]

Bremsklotzhalter
Brake shoe holder

o

Bramskiotzsohle Bremsklotzkeil Ceteilt Geteilt mit unterteilter Sohle Doppelt geteilt
balnamni et Divie Divicled with subdivided sole  Double divide
Brake shoe insert Brake shoe wedge ;f;"‘?m HiiaeaihiicSdedidecisole BouDie-dividec:
(Bg (Bgu) (Bdg)

Abbildung 1.3: Standard-Aufbau einer Klotzbremse mit den Varianten der Bremsklotzsohle
und des Bremsklotzhalters. [18§]

1.2.2 Material

GG-Sohle: Bei den meisten Giiterwiagen werden Bremsklotzsohlen aus perlitischem
Gusseisen mit lamellarem Graphit und einem geringen Phosphorgehalt verwendet. Die
Herstellung ist dabei sehr kostengiinstig, fiihrt allerding zu einer starken Aufrauung der
Lauffiiche und zu einem erhohten Abrollgerdusch. Wie im Kapitel 1.4.1 ersichtlich, ist
der Reibbeiwert stark von der Temperatur abhéngig. Dies gilt besonders bei niedrigeren
Geschwindigkeiten.

Je nach Bauform ergeben sich folgende Einsatzbereiche:

e Bg: Radsatzlasten bis max. 20t und einer max. Geschwindigkeit von 100 km /h
e Bgu: Radsatzlasten bis max. 22,5t und einer max. Geschwindigkeit von 120 km /h

K-Sohle: Um die Gerduschemission zu reduzieren, werden zunehmend Bremsklotze aus
Kunststoff verwendet. Die so genannten Kompositklotze wirken glattend auf die LaufHa-



che und vermeiden so die bei GG-Sohlen zu beobachtende Riffelbildung. Der Unterschied
auf der Lauffliche des Rades ist sehr gut in folgender Abbildung 1.4 zu erkennen.

Abbildung 1.4: Links: glatte Laufflache (K-Sohle), rechts: raue Oberfliche (GG-Sohle) [17]

Dies wird durch eine Mischung aus elastischeren Materialien, wie zum Beispiel Metallfa-
sern und Kautschuk- bzw. Kunstharz Verbindungen erreicht. Bekannt wurde diese Sohle
in Kombination mit der Bremsanlage als ,,Fliisterbremse “.

Der Reibwert weist eine geringere Abhéngigkeit sowohl von der Temperatur, als auch
von der Geschwindigkeit auf. Ein weiterer Vorteil ist die hohere Lebensdauer dieser Ver-
bundstoffsohle. Sie fiihren allerdings durch eine schlechte Warmeleitfahigkeit zu einer
hoheren thermischen Beanspruchung des Rades. Nachteilig sind auch die ungiinstigen
Nasseigenschaften, da sich auf der glatten Lauffliche ein Wasserfilm langer hilt. Je nach
Reibwertbereich wird zwischen LL-Sohlen (u = 0,12 - 0,18), L-Sohlen (z = 0,15 - 0,22)
und K-Sohlen (1 = 0,24 - 0,34) unterschieden.

Sinter: Des Weiteren werden Sintermetalle fiir hoch beanspruchte Klotzbremsen verwen-
det. Sie weisen eine geringere Abhingigkeit des Reibwertes von der Geschwindigkeit auf
als beispielsweise GG-Sohlen. Auferdem sind sie thermisch hoher belastbar als Brems-
klotze aus Kunststoff und verfiigen auch iiber bessere Nasseigenschaften. Es handelt sich
hierbei um herstellerspezifische Mischungen auf Basis von Eisen und Kupfer. [1§]

1.2.3 Krafte und Momente

Fiir die Betrachtung der auftretenden Krafte und Momente wird ein schematisches Klotz-
bremssystem verwendet. Es werden dabei die Abkiirzungen eingefiihrt, die auch spater
bei der Berechnung des Priifstandes verwendet werden.

Allgemein ist festzuhalten, dass fiir die Verzogerung des Schienenfahrzeuges eine Gesamt-
Bremskraft Fpges notig ist. Diese Kraft wird aus allen angreifenden, radwirksamen
Bremssystemen aufsummiert und ist begrenzt durch die maximal iibertragbare Kraft
in der Kontaktfliche zwischen Rad und Schiene. Wird diese iiberschritten, kommt es zu
einem Gleiten des Rades auf der Schiene und der Bildung von Flachstellen und somit
zu Schiadigungen am Rad. [18]



In der folgenden Abbildung ist eine einseitig wirkende Klotzbremse symbolisch darge-
stellt. Am Priifstand selbst wird ebenfalls nur einseitig gebremst, weshalb die doppelt-
wirkende Klotzbremse hier nicht betrachtet wird.

Irad Rad-Radius

B Bremsklotzkraft

Fex Gleitreibungskraft

[im Gleitreibungsbeiwert
Bremsklotz/Rad

Fa Radaufstandkraft

Fg Bremskraftanteil
Rad/Schiene

IR Kraftschlussbeiwert

my Masse je Rad

g Erdbeschleunigung

Abbildung 1.5: Krifte und Momente am Freischnitt des klotzgebremsten Rades

Durch das Anpressen des Bremsklotzes auf die Lauffliche mit der Kraft Fjy wirkt in
tangentialer Richtung eine Gleitreibungskraft Fgp. Uber den Radius des Rades ergibt
sich das entsprechende Bremsmoment Mpgg. Die anteilige Bremskraft Fis je Bremse kann
in weiterer Folge auf die Achse bzw. iiber den gesamten Zug aufsummiert werden. Diese
Bremskraft steht zum Abbremsen der Gesamtmasse des Zuges zur Verfiigung.

Eine besondere Eigenschaft der Klotzbremse ist die Reinigungswirkung der Laufflache
wihrend jeder Bremsung. Dies fiihrt zu einem verbesserten Rad-Schiene-Kontakt. Nach-
teilig ist dabei die grofere thermische Belastung des Radsatzes und ein erhéhter Reib-
verschleifs der Laufflache.

Der Verwendung von Klotzbremsen sind durch die thermische Belastbarkeit der Rad-
scheiben Grenzen gesetzt. In Verbindung mit der starken mechanischen Belastung kon-
nen Eigenspannungen entstehen, die zu Rissen in der Lauffliche und in weiterer Folge
zum Radbruch fithren. In der Praxis ist dieser Effekt stark von der Abstimmung zwischen
Klotz- und generatorischer Bremse abhéngig.

Abbildung 1.6: Radscheibe mit Riss [30]



1.3 Scheibenbremsen

Die Scheibenbremse ist ebenfalls eine radabhingige Reibungsbremse, bei der auf der
Radsatzwelle bis zu 4 Bremsscheiben montiert werden. Diese werden mit Kiihlrippen
ausgefiihrt, die eine bessere Beliiftung und somit Warmeabgabe an die Umgebung er-
moglichen. Dadurch wird das Rad thermisch entlastet. Durch die bessere Kiihlung kon-
nen grofere Bremsenergien abgearbeitet werden. Dieses Bremssystem findet vor allem
in Reisezugwigen und in Fahrzeugen des Stadtschnellverkehrs Anwendung.

Ein Vorteil liegt auch darin, dass die Materialien von Bremsscheibe und Bremsbelag
unabhéngig voneinander verbessert werden kénnen, wodurch die Bremsleistung erhéht
werden kann. Auferdem konnen die Reibpartner auch gezielter auf die Reduzierung der
Larmemissionen ausgelegt werden. Ein Nachteil ist der hohere Konstruktionsaufwand,
im Gegensatz zur Klotzbremse. Auferdem ist der Platzbedarf fiir Bremsscheiben nicht zu
unterschitzen. Die Verschleifkontrolle wird durch die schlechtere Zuginglichkeit eben-
falls erschwert.

1.3.1 Komponenten und Aufbau

Die Hauptkomponenten der Scheibenbremse sind Bremszylinder, Bremszange, Brems-
belaghalter, Bremsbelag und Bremsscheibe.

»
71} / Reibbelag

Bremszange
Bremszylinder

Abbildung 1.7: Hauptkomponenten der Scheibenbremse [5][18]

Es ist allgemein iiblich, die Bremsbacken mittels Hangelaschen schwingbar am Fahr-
zeugrahmen aufzuhéngen. Dadurch wird das Bremsmoment nicht iiber die Bremszan-
genhebel, sondern direkt iiber die Bremsenaufhingung abgeleitet. Dadurch konnen die
Bremszangenhebel hinsichtlich der aufzubringenden Klemmkréfte optimiert werden.

Bei Scheibenbremsen ohne Héngelaschen muss das Bremsmoment iiber die Bremszan-
genhebel abgefiihrt werden. Dies erfordert eine steifere Konstruktion und somit einen
grokeren Materialbedarf. In den meisten Fillen werden die Komponenten zu kompakten



Bremszangeneinheiten zusammengefasst.

Wenn der Platz fiir separate Bremsscheiben fehlt, werden diese seitlich an den Ridern
montiert. Dies kann zum Beispiel der Fall sein, wenn der Antrieb der Lokomotive reitend
auf der Radsatzwelle sitzt. [1§]

Abbildung 1.8: Radscheibenbremse [5][18]

1.3.2 Material

Bremsbelige:

Meist werden organische Reibmaterialien oder Sinterwerkstoffe als Bremsbeldge verwen-
det. Diese besitzen einen hoheren Reibwert als die bei Klotzbremsen verwendeten Sohlen
aus Grauguss. So ist es moglich, trotz kleinerem Reibradius, das gleiche Bremsmoment
zu erreichen.

Die Schnittstelle zum Belaghalter ist nach UIC 541-3 als Schwalbenschwanz genormt.
Es treten neben den grofen thermischen Belastungen auch grofse dynamische Krifte auf,
da die Bremsscheiben als ungefederte Masse auf der Radsatzwelle montiert sind.

Der auftretende Verschleifs der Bremsbeldge ist mafkgeblich von der Temperatur abhén-
gig. Die Grenzen der thermischen Belastbarkeit liegen fiir organische Bremsbeldge aktuell
zwischen 350°C und 500°C. Bei hoheren Temperaturen werden Sinterbelége eingesetzt,
die aber durch ihre Steifigkeit ein ungleichméfkigeres Tragbild und somit eine ungleich-
mafigere Temperaturverteilung auf der Bremsscheibe bewirken.

Um eine hohere Leistungsfahigkeit bei Sinterbeléigen zu erreichen, wurden formoptimier-
te Belagselemente beweglich auf dem Belagstriger gelagert, wodurch sich ein verbessertes
Tragbild ergibt. Ein solcher Belagstriager ist in Abbildung 1.9 abgebildet.

Abbildung 1.9: ISOBAR brake lining von KNORR-BREMSE [18]



Aktuell verwendete organische Bremsbeldge fiihren zu einem radial ungleichméfigen Ver-
schleifs der Bremsscheibe. Dieser Effekt nennt sich Hohllauf und beruht darauf, dass die
Krafteinleitung nicht optimal zur vorhandenen Geometrie passt. [18]

Bremsscheibe: Als Werkstoffe fiir die Bremsscheiben werden meist Grauguss, Sphé-
roguss und Stahl verwendet. Aukerdem werden Leichtbau-Bremsscheiben aus partikel-
verstirktem Aluminium eingesetzt. Ihr Vorteil liegt im sehr geringen Gewicht, einem
geringen Eigen- und Gegenverschleifs und einer homogenen Wérmeverteilung. Sie wer-
den hauptséchlich unter mittelschweren Einsatzbedingungen verwendet. [30]

1.3.3 Krafte und Momente

Bei der Bremsung werden die Bremsbeldge mit der Anpresskraft Fix/2 an die Bremsschei-
be gedriickt und somit die gewiinschte Bremswirkung erzielt. Diese wirkt im mittleren
Reibradius r,.; und resultiert in einem entsprechenden Bremsmoment Mpgg.

Mad Rad-Radius

I reib Reib-Radius der
Bremshelage

Fy Bremskraft

Far Gleitreibungskraft

M Gleitreibungsbeiwert
Bremsbelag/Rad

Fa Radaufstandkraft

Fs Bremskraftanteil
Rad/Schiene

K Kraftschlussbeiwert

my Masse je Rad

g Erdbeschleunigung

Abbildung 1.10: Kréfte und Momente der Scheibenbremse

Durch die radial aufen hohere Gleitgeschwindigkeit kann es hier zu einem erhéhten Ver-
schleifs kommen. Die Anpresskraft muss deshalb innerhalb des Flachenschwerpunktes
angreifen, damit ein konstanter Verschleifs auftritt.
Die Anzahl der Bremsscheiben auf einer Radsatzwelle richtet sich nach der geforderten
Bremskraft und der thermischen Belastbarkeit. [18]
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1.4 Veranderliche Reibwerte

Bei den Reibungsbremsen ist der Bremskraftanteil abhingig von der Anpresskraft des
Reibelements, sowie von den Reibungsbeiwerten. Je nach Bremssystem unterscheidet

man zwischen:

e Klotzbremse: Gleitreibungsbeiwert zwischen Reibelement und Rad
e Scheibenbremse: Gleitreibungsbeiwert zwischen Reibelement und Bremsscheibe

e Rad-Schiene Kontakt: Reibungsbeiwert definiert die maximal mogliche {iber-
tragbare Kraft

Auf diese Punkte soll nun ndher eingegangen werden.

1.4.1 Veranderliche Reibwerte bei Klotz- und Scheibenbremsen

Die Zusammenhinge zwischen den Reibungsbeiwerten und der Reibgeschwindigkeit fiir
die verschiedenen Bremsbelédge sind in der Abbildung1.11 ersichtlich. Der Reibungsbei-
wert ist dabei abhingig von der Werkstoffpaarung der Reibelemente, also ob es sich
um die Paarung Bremsscheibe zu Bremsbelag bzw. Bremsklotz zu Rad handelt. Ferner
weisen diese Bremsarten unterschiedliches Verhalten bei den gleichen Relativgeschwin-

digkeiten auf.

0.5 T T T T T T
Klotzkraft 10 kN, Kompaositbremsklotz (6 KB 10) ——
L Klotzkraft 10 kN, GG-Bremsklotz (P10/P14) —— |
\ Belagkraﬁ 10 kN, Scheibenbremse
oa\ | i
A ‘h T ]
o 03| 1 _7__“_“"-7——__,;__ 1 ! |
£ e T
g L al
o g
02~ P =4
01 | | | ! ] | ]
0 | 1 L | 1 1
0 20 40 60 80 100 120

Geschwindigkeit in km/h

Abbildung 1.11: Verdnderliche Reibwerte verschiedener Bremsarten iiber der Geschwindigkeit
[37]

Bei abnehmender Geschwindigkeit steigt der Reibungsbeiwert stark an, was in einem gro-
fseren Bremsmoment resultiert. Dies hat zur Folge, dass die Gefahr einer Uberbremsung
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bei niedrigen Geschwindigkeiten bei Klotzbremsen hoher ist als bei Scheibenbremsen.
Bei einer Uberbremsung geraten die Réider in Schlupf und die Relativgeschwindigkeit
zwischen Rad und Schiene wird gréfer. Dadurch kommt es zu ungewollten Drehschwin-
gungen, dem so genannten Rattern, und zu erh6htem Verschleif an den Radlauffldchen.
Die Reibungsbeiwerte von Verbundstoff-Bremsklotzsohlen (K-Sohle) und dem Bremsbe-
lag einer Scheibenbremse weisen eine geringere Abhéngigkeit von der Geschwindigkeit
auf.

Einen mafgeblichen Einfluss auf den Reibungsbeiwert stellen allerdings die Umgebungs-
einfliisse dar. Hohe Feuchtigkeit, Wasser, Eis und Ol auf den Reibflichen bewirken eine
starke Absenkung des Reibwertes.

Zusitzlich spielt die Temperatur der Reibpartner eine grofe Rolle, welche sich vor allem
wahrend der Bremsung in kiirzester Zeit dndern kann.

Der Zusammenhang ist in Abbildung 1.12 ersichtlich. Diese ist fiir eine Scheibenbremse
eines Automobils erstellt worden, aber in gleicherweise fiir Scheibenbremsen von Schie-
nenfahrzeugen zutreffend.

550 °C o
600 °C 650°°C .

A 750 °C
e —)

s

Reibwert u

thermisch stabil thermisch |
kritisch

T T T T T "
550 °C 600 °C 650 °C 700°C 750 °C 800 °C

Bremsscheibentemperatur [°C]

Abbildung 1.12: Verénderlicher Reibwert [5]

1.4.2 Kraftschluss Rad-Schiene

Die Bremskraft kann nicht beliebig erh6ht werden, da der Kraftschluss zwischen Rad-
und Schiene nicht iiberschritten werden darf.

Der Kraftschluss hingt vom Reibwert zwischen Rad und Schiene ab, der hauptséchlich
durch Umwelteinfliisse gepriagt ist. Fiir die Verbesserung der Reibung bei Bremsvor-
gingen sind bei Schienenfahrzeugen Sandstreuer installiert. Im Moment der Bremsung
erhOhen diese den Reibwert, indem Sand aus einem Vorratsbehélter unter die Réder
geblasen wird.

Ein Vorteil der Klotzbremse besteht darin, dass die Lauffliche bei jeder Bremsung ge-
reinigt wird.
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Der Kraftschluss zwischen Rad und Schiene bestimmt, welche Verzogerung bzw. welches
Bremsmoment iiberhaupt moglich ist.

Qmaz = US 9

UberschlagsmiRig kann so die maximale Verzogerung berechnet werden, indem der er-
wartete Haftreibwert pg zwischen Rad und Schiene mit 10 m/s? (gerundete Erdbeschleu-
nigung) multipliziert wird.
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Abbildung 1.13: Verdnderliche Reibwerte bei unterschiedlichen Schienenverhiltnissen, iiber der
Geschwindigkeit [4]

Wird von einem durchschnittlichen Reibwert pg = 0,2 ausgegangen, ergibt dies eine
maximale Verzogerung von 2m/ $*. In Verbindung mit der abzubremsenden Masse kann
damit ein maximal {ibertragbares Bremsmoment angegeben werden. Die abzubremsende
Masse wird dafiir in ein Ersatz-Massentréagheitsmoment umgerechnet und die maximale
Verzogerung in rad/s”. )
¢ = amaz/rr’ad
MB—maz = Jersatz * ¢
In der Praxis treten aber oft deutlich geringere Reibwerte auf. Um auch bei nassen
Verhéltnissen sicher bremsen zu kénnen, werden weitere Bremskraftanteile iiber Schie-

nenbremsen oder andere kraftschlussunabhingige Bremsen aufgebracht, da diese den
Kontaktpunkt zwischen Rad und Schiene umgehen.
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1.5 Thermisches Verhalten einer Bremsscheibe

Ein Priifstandszyklus eines Bremsenpriifstandes wird mafsgeblich von den Aufheiz- und
Abkiihlzeiten der Bremskomponenten bestimmt. Dauert die Bremsung oft nur wenige
Sekunden (ausgenommen Dauerbremsungen), so bedeutet vor allem das Abkiihlen eine
Stillstandszeit des Priifstandes von etwa 20 Minuten.

Scheibenbremsen sind konstruktiv so ausgefiihrt, dass zwischen den beiden Reibflichen
Luft durchstromen kann. Um diesen Effekt noch zu verstirken, wird die Bremsscheibe
wihrend der Abkiihlphase am Priifstand in Rotation gehalten und somit die Konvektion
verbessert. Die Rotationsgeschwindigkeit einer Bremsscheibe wihrend der Abkiihlphase
wird von der Norm vorgeschrieben und soll den Fahrtwind der Realitdt simulieren.

Temperaturentwicklung:

In Abbildung 1.14 ist die maximale Temperatur einer Bremsscheibe, nach einer Abbrem-
sung bis zum Stillstand, iiber der abzubremsenden Masse aufgetragen. Diese Darstellung
beruht auf der kinetischen Energie, die bei dieser Stoppbremsung nahezu komplett in
Warme der Bremsscheibe umgewandelt wird. Die Warmeabgabe durch Konvektion wah-
rend der Bremsung wurde vernachlissigt. Es werden zwei unterschiedliche Startgeschwin-
digkeiten mit jeweils unterschiedlichen Verzogerungen abgebildet. Als Starttemperatur
werden 50 °C angenommen.
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Abbildung 1.14: Bremsscheibentemperatur bei einer Stoppbremsung, aufgetragen iiber der ab-
zubremsenden Masse
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Abkiihlverhalten:

Das folgende Diagramm zeigt das Abkiihlverhalten einer Bremsscheibe bei verschiedenen
Drehzahlen. Eine hohere Drehzahl erh6ht auch die Konvektion und senkt somit die
Abkiihlzeit.
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Abbildung 1.15: Abkiihlkurve der Bremsscheibe [30]

Durch eine ungleichméfige Druckverteilung der Bremsbeldge kommt es auf der Brems-
scheibe zu einer ungleichmakigen Temperaturverteilung. Diese fiihrt zu so genannten
Hotspots, in denen es zu einer plastischen Verformung und somit Uberschreitung der
Fliefsgrenze kommt. Kiihlt die Bremsscheibe wieder ab, fiihrt dies zu Rissen.

Mit Hilfe einer Thermographie-Kamera kann die Temperaturverteilung auf der Brems-
scheibenoberfliche experimentell untersucht werden. Dies ist ein wichtiges Werkzeug fiir
die Beurteilung des Tragverhaltens von Bremsbeldgen und den entstehenden Tempera-
turgradienten.

Um die thermische Belastung der Bremsscheiben zu minimieren, wird bei modernen
Schienenfahrzeugen grofteils generatorisch gebremst. Um die Abstimmung zwischen me-
chanischen und generatorischen Bremsen geht es im nédchsten Kapitel.
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1.6 Bremsmanagement und Bremsblending

Die Bremssteuerung ist im realen Fahrzeugbetrieb eine hochst sicherheitsrelevante Kom-
ponente des Bremssystems. Sie hat die Aufgabe, fiir die geforderte Verzogerung im Hin-
blick auf die optimale Aufteilung der verschiedenen Bremssysteme zu sorgen. Diese Ab-
stimmung wird , Blending® genannt.

Meistens wird damit das Zusammenspiel zwischen der elektrodynamischen Bremse mit
der Druckluftbremse verstanden. Spricht man von der elektrodynamischen Bremse, so
ist damit die Abbremsung mittels Elektrischer Maschine in generatorischem Betrieb ge-
meint.

Aber auch andere Bremskonzepte kénnen in das Brems-Blending mit einbezogen werden.
Ziel ist es dabei den verschleifsfreien Bremsen, wie den dynamischen Bremsen und der
Wirbelstrombremse den Vorzug zu geben. Auferdem gehort es zur Aufgabe der Bremsre-
gelung alle Radsétze gleichméfig abzubremsen. Dabei ist auf das maximal iibertragbare
Bremsmoment am Rad-Schiene Kontakt zu achten.

Blending kann nach verschiedenen Grundprinzipien realisiert werden:

e Riickhaltung: Dabei wird immer nur entweder die dynamische oder nur die
Druckluftbremse wirksam. Die jeweils andere wird dann zuriick gehalten. Dieses
System ist sehr einfach in der Steuerung umsetzbar.

e Blockblending: Die dynamische Bremse wird durch eine konstante Druckluft-
bremse ergéinzt.

e Kennlinienblending: Die dynamische Bremse wird durch eine Druckluftbremse
erganzt, die nach einer definierten Kennlinie arbeitet

e Istwertblending: Die dynamische Bremse wird durch die Druckluftbremse er-
ganzt, in Abhingigkeit von der momentan wirksamen Bremskraft der dynamischen
Bremse. [18]

Uber das Bremsmanagement wird die Bremsleistung, je nach aktueller Geschwindigkeit,
auf verschiedene Bremssysteme aufgeteilt. Beispielhaft ist in der Abbildung 1.16 die
Verteilung der Bremsleistung iiber der Geschwindigkeit fiir einen ICE abgebildet. Dabei
ist ersichtlich, dass bei hohen Geschwindigkeiten die Wirbelstrombremse in Kombination
mit der elektrodynamischen Bremse verwendet wird.

Wirbelstrombremse: Es handelt sich um eine verschleifsfreie Bremse, bei der die Wir-
belstrome des Magnetfeldes eine bremsende Kraft erzeugen. Wichtig dabei ist, dass im
Gegensatz zur Magnetschienenbremse der eiserne Kern des Elektromagneten nicht auf-
sitzt, sondern etwa 7mm {iber der Schienenoberkante gehalten wird.

Elektrodynamische Bremse: Der Antriebsmotor wird als Generator geschaltet. Die
erzeugte elektrische Energie wird ins Stromnetz zuriickgespeist, gespeichert oder in Heiz-
widerstdnden verbraucht. Diese Bremsen werden auch als Nutzbremse oder Elektromo-
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torische Bremse bezeichnet.

Wirbelstrombremse

5 Scheiben-
bremse

Bremsleistung in MW

Elektrodynamische-Bremse

10 a0 50 70 90 110 130 150 170 180 210 230 250 270 290 310 330 350

Geschwindigkeit in km/h

Abbildung 1.16: Bremsblending: Verteilung der Bremsleistung {iber der Geschwindigkeit beim
ICE3 bei einer mittleren Bremsanforderung [3]

Erst bei geringen Geschwindigkeiten kommen die Scheibenbremsen zum Einsatz. Die-
se Abstimmung der unterschiedlichen Bremssysteme erméglicht die Reduzierung von
Verschleift an den mechanischen Bremsen.

Da am geplanten Priifstand ein komplettes Drehgestell gepriift werden kann, ist auch
die Erprobung der Bremsmanagement-Software ein mogliches Anwendungsgebiet.

Das Bremsmanagment hat die Aufgabe, das Zusammenwirken der verschiedenen Brems-
systeme zu steuern. Dazu z&hlt die Kontrolle der Verfiigbarkeit und Auslastung der Teil-
systeme und die Beobachtung des Kraftschlusses zwischen Rad und Schiene, abhingig
von der Radsatzlast. Bekommt das Bremsmanagement einen Bremsbefehl, so wird zu-
néchst der Elektrodynamischen Bremse (ED) der Vorrang gegeben und erst wenn diese
nicht mehr ausreicht, werden die mechanischen Bremsen aktiviert. So wird der Verschleifs
minimiert.

Das sogenannte Blending ist ein Teil des Bremsmanagements und schaltet die mechani-
schen Bremsen in Abhéngigkeit von der Kennlinie der ED-Bremse dazu.

In der folgenden Abbildung sind zwei Triebfahrzeuge und ein antriebsloser Waggon dar-
gestellt. Die Diagramme zeigen die Bremskraftverteilung in Abhéngigkeit von der Ge-
schwindigkeit. Dabei wird vom Bremsmanagment die eingegangene Bremskraftanforde-
rung auf die verschiedenen Bremssysteme verteilt.

Eine Aufgabe des Bremsmanagements besteht auch darin, beim Ausfall eines Bremssys-
tems den Bremsbefehl auf die anderen Bremsen zu verteilen.
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Abbildung 1.17: Bremsblending in Abhéngigkeit von der Geschwindigkeit [5]

1.7 Arten von Bremsungen

Betriebsbremsung: Es werden drei verschiedene Betriebs-Bremsungen unterschieden.
Ist es das Ziel an einem bestimmten Ort eine bestimmte Geschwindigkeit zu fahren,
nennt man dies eine Regulierbremsung. Fahrt der Zug z.B. auf einer Geféllestrecke und
soll eine konstante Geschwindigkeit einhalten, so handelt es sich um eine Dauerbrem-
sung. Dabei treten die grofiten thermischen Beanspruchungen der Bauteile auf. Deshalb
wird fiir diesen Betriebszustand meist die dynamische Bremse verwendet. Soll der Zug
an einem bestimmten Ort zum Stillstand gebracht werden, handelt es sich um eine
Stoppbremsung.

Vollbremsung: Dabei wird ein definierter Bremsdruck angefahren, der die maximale
Betriebsbremsung darstellt.

Schnellbremsung: Die Hauptluftleitung wird dabei rasch und vollstindig entliiftet,
wodurch sich die maximale Bremswirkung einstellt.

Notbremsung: Kann durch den Triebfahrzeugfiihrer iiber ein unabhéngiges Ventil oder
durch einen Fahrgast iiber einen Notbremszugkasten eingeleitet werden.

Zwangsbremsung: Wird zum Beispiel bei einer Zugtrennung durch Riss der Haupt-
luftleitung verursacht.

Feststellbremsung: Diese hindert ein stehendes Fahrzeug dauerhaft am Rollen. [18]
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1.8 Physikalische Zusammenhange

1.8.1 Kinetische Energie

Bremsen haben die Aufgabe, die Geschwindigkeit eines in Bewegung befindlichen Fahr-
zeuges zu verringern. Hierbei wird die kinetische Energie des Fahrzeuges in eine andere
Energieform (Wérme) umgewandelt. Vor Beginn jedes Bremsvorganges besitzt das Fahr-
zeug die kinetische Energie:

Ekin =

Diese wird also durch die Masse des Schienenfahrzeuges m und der Fahrgeschwindigkeit v
zu Beginn des Bremsvorganges bestimmt. Die Gleichung gilt bei der Abbremsung bis
zum Stillstand. Es wird dabei von der Bremse die Bremsarbeit W geleistet, welche
direkt E};, entspricht.

Wird allerdings nur von einer Startgeschwindigkeit vy auf eine niedrigere Geschwindigkeit
vy verzogert, so entspricht dies einer Bremsarbeit von:

m
Wgr = 5‘(“8‘”%)

In der nachfolgenden Abbildung ist die kinetische Energie iiber der Geschwindigkeit fiir
verschiedene Radsatzlasten aufgetragen.

250

200

-
15
S

-
(=)
=1

kinetische Energie in M)

50

0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
Geschwindigkeit in km/h

Abbildung 1.18: Bremsenergie fiir verschiedene Massen pro Radsatz
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Umgangssprachlich wird oft von der Bremsenergie gesprochen. Physikalisch gesehen han-
delt es sich bei der Bremsarbeit um die Umwandlung der kinetischen Energie des Fahr-
zeugs in thermische Energie durch Reibung.

Beispielberechnung:

Die Gesamtmasse eines Fahrzeugs wird anteilsmafbig auf die gebremsten Radsitze auf-
geteilt. In diesem Beispiel wird pro Radsatz eine Masse von 15t abgebremst. Fiir die
Berechnung wird eine Startgeschwindigkeit von 400km/h angenommen und bis zum
Stillstand abgebremst.

Ein = ——

15000 kg - 400km/h o
Egin = 2( 5 ) = 92592592 ]

Das heifit, es muss eine Bewegungsenergie von 92,6 MJ in Wirme umgewandelt wer-
den.

Die Verzogerung a wird vom Bremsmanagement vorgegeben und ergibt bei gegebener
Masse m die erforderliche Bremskraft Fg. Diese wird dann auf die Anzahl der Bremsen
und Réader anteilsméafig aufgeteilt.

1.8.2 Bremsleistung

Ein in Bewegung befindliches Fahrzeug mit der Masse m und der Geschwindigkeit v
besitzt also eine kinetische Energie. Der Vollstédndigkeit halber sei auch der rotatorische
Anteil der kinetischen Energie angeschrieben. Dabei handelt es sich zum Beispiel um
die Rotationsenergie der Radsatzwellen. Diese haben eine Massentragheit J, die mit
einer Winkelgeschwindigkeit ¢ rotiert. Dieser Anteil wird aber oft vernachléssigt, da die
Fahrzeugmasse meistens dominierend ist.

2 )
B, =" JY

2 2
Zur Berechnung der Bremsleistung wird die kinetische Energie nach der Zeit abgeleitet.

_ dEKzn
S dt

d dy
Pg, :1/2-m-2-v(t)-d—:+1/2-J-2-gb(t)-d—(’:

Wird von einer konstanten Verzogerung ausgegangen, so ergibt sich folgender Zusam-
menhang:
v(t) =vg+ 3t

20



dv .
— = =const

dt

und
V= Tayn " @

Dabei ist rg,, der dynamische Rollradius des Rades. Nach dem Einsetzen und ein paar
Umformungen folgt fiir die Bremsleistung:

J
PBr:(m+2—)'(U0+j"t)'j'
dyn

Aus dieser Gleichung ist ersichtlich, dass die Bremsleistung zu Beginn der Abbremsung
(also zum Zeitpunkt ¢) ihr Maximum hat.

J
Pp, = (m+——) vy &
dyn

Die momentane Bremsleistung Ppr kann unter der Vernachlassigung der rotatorischen
Tragheitsmassen folgendermafsen angeschrieben werden:

Pg,=Fg,-v=m-a-v

Somit ist Ppr geschwindigkeitsabhingig. Dieser Zusammenhang ist fiir eine Verzoge-
rungsbremsung in Abbildung 1.19 zu erkennen.

Ebenso ist erkennbar, dass diese maximale Bremsleistung mit steigender Anfangsge-
schwindigkeit und steigender Bremsverzégerung zunimmt.

Es folgen nun noch zwei Zahlenbeispiele zur Beharrungs- und zur Verzogerungsbremsung.
Dabei sei noch erwdhnt, dass bei der Beharrungsbremsung die Lageenergie eines Fahr-
zeuges durch die Bremsarbeit in Wiarmeenergie umgewandelt wird. Die Verzogerungs-
bremsung hingegen entspricht einer Umwandlung der kinetischen Energie des Fahrzeuges
in Wirmeenergie durch die Bremsarbeit.

Beispielberechnung zur Verzdgerungsbremsung

Fiir dieses Beispiel sollen die rotatorischen Massen vernachlissigt werden. Unter den
selben Annahmen wie im vorherigen Beispiel, also einer anteilig abzubremsenden Masse
von 15000 kg, einer Startgeschwindigkeit von 400 km /h und einer Bremsverzogerung von
3m/s? ergibt sich eine maximale Bremsleistung von 5 MW.

400km /h
Pg, = 15000kg - Tm/-:am/s2 = 5000000 W

Die mittlere Bremsleistung ergibt sich aus der gesamten, abgearbeiteten kinetischen
Energie Fy;,, dividiert durch die Bremszeit tg.
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By 92,6 MJ
ty  37s

Prittel = =2,5MW

Der Verlauf der Bremsleistung ist ist in der Abbildung 1.19 dargestellt und &ndert sich
mit der Fahrgeschwindigkeit. Zu Beginn der Bremsung ist diese am groften und nimmt
im Verlauf der Bremsdauer ab. Zum Zeitpunkt tg = 37s des Stillstandes wird sie zu Null.

Momentane Bremsleistung
(Verzégerungsbremsung)

Mittlere Bremsleistung

(Verzégerungsbremsung)

Bremsleistung P in MW

Bremsleistung
(Dauerbremsung)

: N

0 5 10 15 20 25 30 35 40 400 600

Zeitins

Abbildung 1.19: Verlauf der Bremsleistung bei Verzogerungs- und Beharrungsbremsung iiber
der Zeit

In dieser Abbildung entspricht die Bremsarbeit der Fliche unter der Kurve. Dies ergibt
sich aus dem einfachen Zusammenhang:

WB’I’ = fPBrdt

Aufserdem ist in der Abbildung noch die Bremsleistung einer Dauerbremsung darge-
stellt.
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Kapitel 2

Anforderungen an den Prifstand

Im folgenden Kapitel werden die technischen Anforderungen an den Bremsenpriifstand
definiert. Grundsétzlich miissen die generellen Anforderungen fiir die Zulassungsverfah-
ren nach dem UIC-Kodex 541-3 fiir Scheibenbremsen und UIC Kodex 541-4 fiir Klotz-
bremsen auf dem neuen Priifstand abbildbar sein.

Dariiber hinaus wurden einige Ideen diskutiert, welche einen deutlichen Mehrwert in der
Entwicklung geben wiirden, die aber auf einem Standard UIC-Priifstand nicht Stand der
Technik sind.

2.1 Zulassungsverfahren

Es soll hier nur ein kleiner Uberblick iiber die minimalen und maximalen Belastungen
am Priifstand gegeben werden. Die Details zu den Priifungen selbst sind den erwéhnten
Normen zu entnehmen.

2.1.1 UIC-Kodex 541-3 (Scheibenbremsen)

Der vollstandige Titel des UIC-Kodex lautet: ,Bremse - Scheibenbremse und ihre An-
wendung - Allgemeine Bedingungen fiir die Zulassung von Bremsbeldgen“. In der nun
folgenden Zusammenfassung wurde die 7. Ausgabe (Juli 2010) als Grundlage verwendet.
Die Abbildung 2.1 zeigt einen Uberblick der Priifprogramme. Dabei werden Fahrzeug-
kategorien und Anwendungen definiert und die dazu gehorigen Priifprogramme vorge-
schrieben. Zusétzlich wird zwischen organischen und gesinterten Bremsbelagwerkstoffen
unterschieden. In den einzelnen Priifprogrammen werden nicht nur die maximalen An-
fangsgeschwindigkeiten, sondern auch die Anpresskrifte und Temperaturen im trockenen
und bendssten Zustand variiert.

Die Anpresskraft kann einstufig erfolgen oder auch wihrend der Bremsung gedndert wer-
den.

Zusétzlich werden Geféllebremsungen (Dauerbremsungen) durchgefiihrt, bei denen die
maximale Leistung in Kilowatt und die Bremszeit angegeben sind. Dabei darf ebenfalls
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ein vorgegebenes Streuband des Augenblicksreibwertes nicht verlassen werden.

Der Verschleifs wird durch Wagung ermittelt. Ob diese durchzufiihren ist, wird ebenfalls
in der Norm vorgegeben. Des Weiteren sind in der Norm die geometrischen Merkma-
le der Bremsbeldge, Kennzeichnungs-Vorschriften und Details zum Zulassungsverfahren
angegeben, die hier nicht weiter erldutert werden.

Fahrzeug- T Vimax Bremsbelag-| durchzufilhrende |Priifprogramme Tolneanzen Talaranzen
kategorie YP | kmm] | werkstoff | Prifprogramme | (siehe Anlage) (sieh e”;ma o) | E”A"nl -
Kategorie 1 Organisch
1.1a% 300 oder 1 B.1 B2 B.3
gesintert |ynd 3A C4 (of ] C.7
Hochgesch- 7B 3059 gesintert |
okt | 5A E.1 E.2 E3
keitsziige i ' s "
9 1.2 320 gesintert ind aA Ca c6 c7
Kategorie 2 21 160 organisch 2C c3 cs8 c9
Triebziige mit )
Radbrems- 22 330 gesintert 5B Cc.3 E.6 E.6
scheiben
Kategorie 3 31a 200 organisch TA G.1 G.3 G.4
Lokomotiven | 3-1b 230 gesintert 7B G.2 G.3 G.4
Kategorie 4 ; 2A1  oder 2A2 (o C.6 c7
41 140 organisch |und aA ca C.6 c7
: [2B1  oder 2B2 c2 ch c.7
Reisezugwagen 42 200 organisch und 3A ca C6 c7
. : BA FA c6 c7
%3 | 2 gesintert |, 3B F.2 c6 c7
Extreme 2B1  oder 2B2 c.2 C.6 Cc7
Winter- 4.4 200 organisch  jund 3A c4 C6 c.7
bedingungen und 3B C5 - 0,15/0,10°
Kategorie 5 | 5.1 a organisch | 4A DA D.4 D5
160 ) | -
Giiterwagen 51b gesintert 4B D.2 D.4 D.5
Niederflur- 5.2a 355 organisch : 4C 03 0.6 D7
wagen (Rola) 55, gesintert 2 A :

a. Typ 1.1 a - organische oder Sinter-Bremsbelage: am Prifstand bis max. 13,8 MJ / 300 km/h getestet
b. Typ 1.1 b - Sinter-Bremsbelage: am Prifstand bis max. 17,8 MJ / 320 km/h getestet
¢. Siehe Punkt 2.1.2.3.

Abbildung 2.1: Auszug aus UIC Kodex 541-3 [42]

Fiir jedes dieser Priifprogramme wird ein Toleranzbereich fiir den Augenblicksreibwert
1o und den mittleren Reibwert pu,, angegeben.

Momentaner Reibwert (Bremsbelag):

ILLCL - Fb

Momentaner Reibwert (Bremsklotz):
_ fin
a Fb
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Mittlerer Reibwert:

Abbildung 2.2: Toleranzen fiir den Augenblicksreibwert p, bei trockener Scheibe (Auszug aus
dem UIC-Kodex 541 -3 [42])

Einen wichtigen Punkt in der Norm betrifft das Einschleifen der Bremsscheiben. Neue
Bremsscheiben miissen nach einem im Zulassungsprogramm vordefinierten Programm
eingeschliffen werden. Weisen bereits benutzte Bremsscheiben Rillen oder dhnliches auf,
so sind diese plan zu drehen und anschliefsen wieder einzuschleifen. Niahere Details dazu

siehe Norm.

In der folgenden Tabelle 2.1 sind die maximalen Parameter angegeben, die laut dieser
Norm gefordert werden. Diese betreffen die Minima und Maxima der Geschwindigkeit,
Bremskraft, abzubremsende Masse und Beschleunigung. Durch diese Werte ist schon

0,50

Augenblicksreibwert p [-]

0,10 =

0,00

0 20 40 60 80

100 120 140 160 180 200 220

Augenblicksgeschwindigkeit v; [km/h]
Die Toleranzen gelten fiir alle Werte von Fg

eine grobe Vorstellung der Leistungsklasse des Priifstandes gegeben.

Umaz | 330km/h (n=1967 rpm) | Maximale Geschwindigkeit (Drehzahl)
Umin | 30km/h (n=178rpm) Minimale Geschwindigkeit (Drehzahl)
Frae | 1,3KN Minimale Anpresskraft

Fymin | 65 kN (frither 71,5kN) Maximale Anpresskraft

Mopaz | 11,251 Maximale Masse pro Bremsscheibe
Moynin | 41 Minimale Masse pro Bremsscheibe
Umaz | 0,3m/s? Beschleunigung

Tabelle 2.1: Minima und Maxima der Anforderungen laut UIC-Kodex 541 — 3 [42]
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Priifprogramme:
e Stoppbremsung trocken und nass
e Dauerbremsung (Sattigungsbremsung) mit max. 64 kW wéhrend 12 min
e Sigezahnbremsung: ca. 70 s Bremszeit, ca. 90 s Losezeit; Beschleunigung 0,092 m /s?
e Haltebremsung
Messwerte:
e Augenblicksreibwerte pu, (aus F;/Fy)

e Mittlere Reibwerte p, (iiber den Bremsweg s zu ermitteln)

e Verschleif: Verschleifmessung durch Wagung. Angaben in UIC-Kodex z.B.: 0,35 cm3 /M.

e Temperaturmessung:

1. Beliiftete Bremsscheibe: An min. 6 Stellen, 1 mm unter der Reibflache

2. Unbeliiftete Bremsscheibe: Thermoschleifer

e Wassermenge und Wassertemperatur

e Anpresskraft der Bremsbelige

e Versuchsgeschwindigkeit

e Bremszeiten

e Temperatur der Umgebung und des Fahrtwindes

e Gerauschentwicklung

Verschleifs: Der Verschleif wird durch Wigung ermittelt.

Anpresskraft der Pneumatikzylinder: Der Anstieg der Anpresskraft bis 95% des
Maximalwertes muss (gemessen ab Anstieg der Anpresskraft) in ¢, = 4,0 s+ 0,25 erfolgen.
Die Anpresskraft F, darf wahrend der Haltebremsungen nur um maximal +2% vom
Nennwert abweichen. In speziellen Priifprogrammen ist die Anpresskraft auch zweistufig
aufzubringen. Spéatestens 5 Sekunden nach Beendigung einer Bremsung ist die Bremse
zu losen.

Kiihlung:

Geschwindigkeit der Kiihlluft:
Umin — 10km/h

Umae = 165km/h — entspricht v/2
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Temperaturmessung: Die Temperaturmessung erfolgt mithilfe von Temperaturschlei-
fer auf jeder Scheibenseite. Sie sind jeweils auf einem Reibradius von 110 mm und 150 mm
anzuordnen.

Bedingungen fiir die Benassung:

Wassermenge: 6 cm?/cm? (z.B.: 251/h fiir Bremsscheiben Durchmesser 640 mm)
Wassertemperatur: 10°C bis 15°C

Die Wasserzufuhr darf nicht abgestellt werden.

Die Anordnung der Diisen ist ebenfalls in der Norm vorgeschrieben und folgender Ab-
bildung bzw. der Norm zu entnehmen.

._F «—— Zulauf

—- =T 2 DurchfiuBmesser

Bremsbelag ‘

Bremsgestinge

nepaqn

susaznbag

Abbildung 2.3: Anordnung der Diisen laut UIC 541 -3 [42]

Weitere Anmerkungen: Die Priifstandswelle ist spatestens 1 Minute nach Beendigung
der Halte- oder Gefillebremsung wieder in Bewegung zu setzen und auf die vorgeschrie-
bene Geschwindigkeit zu beschleunigen.

Aufserdem ist im UIC-Kodex 541-3 ein Kapitel ,Bedingungen fiir die internationale Zu-
lassung von Reibungspriifstinden“ enthalten. Diese wird vom UIC SET 7 erteilt und gilt
fiir 5 Jahre. Dabei werden die Priifstinde anhand der Parameter Hochstgeschwindigkeit
und Massensimulation unterteilt.

Zur Veranschaulichung ist im Anhang A.1 beispielhaft das Priifprogramm der UIC-
Zulassung fiir organische und Sinter-Bremsbeldge in Hochgeschwindigkeitsziigen
(Umaz = 300km /h) fiir eine maximale Energie von 13,8 M.J mit einstufiger Anpresskraft
beigelegt.
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2.1.2 UIC-Kodex 541-4 (Klotzbremsen)

Der vollstandige Titel des UIC-Kodex lautet: ,Bremse - Bremsen mit Bremsklotzsoh-
len aus Verbundstoff - Allgemeine Bedingungen fiir die Zertifizierung von Verbundstoff-
bremsklotzsohlen von Bremsbeldgen®. In der nun folgenden Zusammenfassung wurde die
4. Ausgabe (August 2010) als Grundlage verwendet.

In der folgenden Tabelle 2.2 sind bestimmende Parameter zusammengefasst, die laut
dieser Norm gefordert werden. Diese betreffen die Minima und Maxima der Geschwin-
digkeit, der Bremskraft und der abzubremsenden Masse. Durch diese Werte ist eine
grobe Vorstellung der Leistungsklasse gegeben.

Umaz | 200km/h (n — 1192 rpm) | Maximale Geschwindigkeit (Drehzahl)
Umin | 30km/h (n = 178 rpm) Minimale Geschwindigkeit (Drehzahl)
Fymaz | DKN Minimale Anpresskraft

Fymin | 100kN (frither 71,5 kN) Maximale Anpresskraft

Mpmaz | 11,01 Maximale Masse pro Bremsscheibe
Momin | 2,01 Minimale Masse pro Bremsscheibe

Tabelle 2.2: Minima und Maxima der Anforderungen laut UIC-Kodex 541 —4 [43]

In manchen Lastfillen ist eine Energie (z.B. 17,8 MJ) angegeben. Masse und Geschwin-
digkeit konnen dabei variiert werden, um die gewlinschte Energie zu erreichen.

Priifprogramme:
e Stoppbremsung trocken und nass
e Dauerbremsung (Sattigungsbremsung) mit max: 45 kW wéhrend 36 min
e Sigezahnbremsung
e Haltebremsung
Messwerte:
e Augenblicksreibwerte p, (aus Fy/Fy)

e Mittlere Reibwerte p, (iiber den Bremsweg s zu ermitteln)

e Verschleif: Verschleifmessung durch Wagung. Angaben in UIC-Kodex z.B.: 0,35 cm3 /M.J

e Radrauigkeit der Lauffliche des Rades

e Radquerprofil (vor dem Versuch und nach jedem Basiszyklus)

e Gewicht und Dicke der Sohle (vor dem Versuch und nach jedem Basiszyklus)
o Zeit

e Drehzahl
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e Drehwinkel des Versuchsrades zur Sohle
e Sohlenanpresskraft
e Aufzeichnen des Zustandes der Laufflache

e Messsystem fiir die Radverlagerung (misst die relative Verlagerung zwischen Sohle
und Rad)

e Temperaturmessung: Thermoelement unter der Radlauffliche oder Thermoschlei-
fer auf Radlaufflache

e Waage: Der Verschleiff wird durch Wigung festgestellt.

Anpresskraft der Pneumatikzylinder: Der Anstieg der Anpresskraft bis 95% des
Maximalwertes muss (gemessen ab Anstieg der Anpresskraft) in ¢, = 7,0 s+ 0,5 s erfolgen.
Die Drehrichtung des Priifstandes ist nach jeder Sédgezahnsimulation zu &ndern.

Kiihlung:

Geschwindigkeit der Kiihlluft:
Umin=10km/h

Umaz—100km /h — entspricht v/2

Details: ERRI-Bericht B126/DT408

Temperaturmessung: Die Temperaturmessung erfolgt mit Hilfe von Thermoelemen-
ten, die 9mm unterhalb der Lauffliche positioniert werden, oder mit Thermoschleifer
auf der Radlauffliche.

Bedingungen fiir die Benissung:
Wassermenge: 121 - 221 pro Rad und Stunde
Die Wasserzufuhr darf nicht abgestellt werden.

Weitere Anmerkungen: Die Priifstandswelle ist spatestens 1 Minute nach Beendigung
der Halte- oder Gefillebremsung wieder in Bewegung zu setzen und auf die vorgeschrie-
bene Geschwindigkeit zu beschleunigen.

Feststellung der statischen Reibwerte: Der statische Reibwert ist jener Moment-
anreibwert zu Beginn des Gleitens. Dieser Zusammenhang ist in der Abbildung 2.4 dar-
gestellt. In der Abbildung ist der Reibwert iiber die Zeit aufgetragen. Es handelt sich
also beim statischen Reibwert um den errechneten Mittelwert aus den Messaufzeich-
nungen fiir den Schnittpunkt zwischen der linearisierten Kennlinie von Drehwinkel und
Zeitachse. Fiir die Feststellung des statischen Reibwertes wird in mehreren Versuchen
die Anpresskraft pro Rad variiert. Gemessen werden Zeit, Drehzahl, der Verdrehwinkel
des Versuchsrades zur Sohle und die Sohlenanpresskraft. Daraus wird der momentane
Reibwert berechnet.

Fiir diese Art von Priifung ist eine andere Antriebseinheit nétig, da ein hoheres An-
triebsmoment gefordert ist. Die maximale Bremskraft betragt laut Norm Fp = 40kN,

29



der spezifizierte maximale Rad-Radius betrigt r.,q4 = 0,75 m. Dies ergibt ein Bremsmo-
ment von 30 kNm, das von der Antriebseinheit aufgebracht werden muss.

MB :FB-rmd:4OkN-O,75m:3OkNm

A Reibwert a

-’ \ Zeitachse
Schnittpunkt zwischen

Regressionsgerade und Zeitachse

Abbildung 2.4: Statischer Reibwert {iber der Zeit. Die Abbildung wurde aus dem UIC-Kodex
entnommen und farblich aufbereitet. [43]

Im Anhang A.2 ist eine beispielhafte Darstellung zu den Anforderungen an den Mo-
mentanreibwertverlauf dargestellt. Dadurch sollen zum einen die Toleranzbereiche ver-
deutlicht werden und zum anderen ist die Verdnderung des Reibwertes wahrend der
Bremsung eindeutig ersichtlich.
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2.1.3 DIN EN 13979-1 (Vollrider)

Die komplette Bezeichnung dieser Norm lautet: ,Bahnanwendungen - Radsédtze und
Drehgestelle - Vollrdder - Technische Zulassungsverfahren - Teill: Geschmiedete und
gewalzte Rider; Deutsche Fassung EN 13979-1:2003+A2:2011.
Entscheidungskriterium bei der Priifung nach dieser Norm sind die maximalen seitli-
chen Verformungen wiahrend der Bremsung und nach Abkiihlung. Auferdem werden die
Eigenspannungen im Radkranz nach der Abkiihlung gemessen. Der Priifstandsversuch
umfasst 10 Dauerbremsungen an einem Rad. Der Versuch wird durch die Augenblicks-
bremsleistung gesteuert und muss wiahrend der Bremsung innerhalb der geforderten
Grenzen gehalten werden. Die Steuerung erfolgt durch das gemessene Bremstorsionsmo-
ment und die Geschwindigkeit. Alternativ kann dafiir auch die Tangentialkraft zwischen
Rad und Bremssohle gemessen und auf das Bremsmoment umgerechnet werden.

Messung der seitlichen Verformungen des Radkranzes:

Die seitliche Verformung des Radkranzes wird an der Radkranzriickenfliche in Héhe des
Durchmessers fiir die Verschleifgrenze der Lauffliche gemessen, wobei eine Fliche der
Nabe als Bezug gilt. Die Restverformung nach Abkiihlung wird aus dem Durchschnitts-
wert von drei Messungen im Abstand von 120° um den Radkranz gebildet. (Messgenau-
igkeit +0,1 mm) In der Norm ist angemerkt, dass der Maximalwert der Verschiebung
einige Minuten nach Ende der Bremsungen auftreten kann!

Messung der Eigenspannungen:

Die Eigenspannungen werden mit Hilfe der zerstorungsfreien Ultraschallmethode gemes-
sen. Die Messpositionen am Rad und die geforderte Messgenauigkeit sind vorgegeben.
Ebenso wird in der Norm die Hiufigkeit der Kalibrierung der Ultraschallausriistung und
das anzuwendende Verfahren beschrieben.

Bremsversuche:

Zu Beginn jeder dieser 10 Dauerbremsungen muss die Temperatur des Radkranzes unter
50°C betragen. Diese Temperatur wird in der Mitte der dufleren Stirnfliche des Rad-
kranzes gemessen. Ist das Rad unter 200°C abgekiihlt, kann dies durch Bespriihen mit
Wasser weiter beschleunigt werden.

Messwerte:

e Momentan-Leistung

Lineargeschwindigkeit

seitliche Verschiebung des Radkranzes

Temperatur im Ubergang vom Steg zum Radkranz (nicht verbindlich)

Bremszeit

Parameter der Windsimulation

Nach jeder Bremsung wird die mittlere Bremsleistung berechnet
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2.2 Weitere Anforderungen

Zusiétzlich wurden weitere Anforderungen an den Priifstand definiert, die einen deutli-
chen Mehrwert gegeniiber anderen Priifstinden bringen sollen. Dabei wurde speziell auf
kundenseitige Wiinsche eingegangen und die Spezifikation dahingehend formuliert. Die
folgenden 5 Punkte wurden definiert:

1. Entwicklung der Reibwerte, Temperaturen, Verformungen und Schidigungen der
Reibpartner

2. Ermittlung des Verschleifsverhaltens unterschiedlicher Reibpaarungen

3. Lebensdauerversuche und Typtests fiir Eigenentwicklungen (Bremsscheiben und
klotzgebremste Réder)

4. Untersuchung des Schwingungsverhaltens der Systeme:
e Scheibe, Zange und Konsole
e Radsatz, Rahmen und Bremse

5. Funktionspriifung der Gleitschutzregelung

Priiflinge: Es soll die Simulation von Bremsvorgingen fiir Radbremsscheiben, Wel-
lenbremsscheiben und klotzgebremste Réder mdoglich sein. Die oben genannten Punkte
sollen nicht nur komponentenweise durchgefiihrt werden konnen, sondern auch achsweise
mit bis zu 5 Bremssystemen je Achse gleichzeitig. Neben den Einzelkomponenten soll
aber auch ein komplettes Fahrwerk priifbar sein. Wobei in dieser Ausfiihrung nur eine
Achse gebremst werden soll.

Aktuatoren: Die Konsole des Einzelpriifstandes soll das Aufspannen verschiedener Ak-
tuatoren und unterschiedlicher Bremskonsolen erlauben. So zum Beispiel:

e Bremszange (max. Anpresskraft 120 kN)
e Klotzbremse (max. Anpresskraft 60 kN)

Die Ansteuerung der Aktuatoren muss sowohl pneumatisch, als auch hydraulisch moglich
sein. Dabei ist eine stufenlose Bremsdruckverdnderung {iber den Geschwindigkeitsbereich
nach Vorgabe unumginglich. Die Ansteuerung der Bremsaktuatoren soll sowohl

e Kraft- bzw. druckgesteuert, als auch

e Momenten gesteuert moglich sein.
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Kiihlung: Die Kiihlung aller Bremssysteme hat nach den jeweiligen Normen zu erfol-
gen, die bereits in Kapitel 2.1.1, Kapitel 2.1.2 und Kapitel 2.1.3 behandelt wurden. Es
soll allerdings durch variable Anstromvorrichtungen moglich sein, die zu erwartenden
Stromungsverhéltnisse am Fahrzeug nachzubilden.

Nasspriifung: Fiir die Priifung sollen auch trockene bzw. nasse Schienenverhéltnisse
vorgegeben werden kénnen.

Klimasimulation: Diese Anforderung wurde als langfristig eingestuft und ist nicht Teil
der aktuellen Spezifikation. Es wurde dafiir eine mogliche Klimasimulation angedacht:

e Temperatur von -50°C bis +80°C
e Eis- und Schneesimulation

Abzubremsende Masse: Diese miissen mit Hilfe eines Motors stufenlos einstellbar
und auch wihrend der Bremsung iiber die Geschwindigkeit stufenlos regelbar sein.

Bremsblending: Um auch die Moglichkeit zu bieten Bremsblending simulieren zu kon-
nen, wurde eine zweite Antriebsmaschine angedacht. Dabei soll einerseits die stufenlose
Bremsmasse simuliert und andererseits die vorhandene ED-Bremse im Fahrzeug nach-
gebildet werden. Dafiir wéiren aber zwei Elektromotoren mit einer Antriebsleistung von
iiber 1 MW pro Maschine nétig gewesen. Die Entscheidung fiel deshalb auf ein 1-Motor-
Konzept und einer dafiir ausgelegten Regelung mit variabel regelbarem Moment.
Bremsblending soll simuliert werden, indem die abzubremsende Masse pro mechanische
Bremse verdndert wird. Auf das Thema Bremsblending wird spater noch im Detail ein-
gegangen.

Leistungsdaten:
Max. Drehzahl 3000 rpm (entspricht 500 km/h bei 880 mm Raddurchm.)
Max. Raddurchmesser 1,5m
Max. Radsatzlasten 35t (Lokomotive)

Max. pneumatischer Druck | 16 bar

Max. hydraulischer Druck | 350 bar

Tabelle 2.3: Leistungsdaten laut Spezifikation

Je Bremssystem | Achsweise
Max. Bremsmoment | 40 kNm 80 kNm
Abzubremse Massen | 17,5t 351
Max.Bremsleistung | 1 MW 2MW
Dauerbremsleistung | 100 kW 200 kW

Tabelle 2.4: Parameter fiir die Priifung je Bremssystem bzw. fiir die achsweise Priifung
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Messgrofien:

Drehzahl

Geschwindigkeit bezogen auf den Raddurchmesser (Berechnung)
Geschwindigkeit der Schienenrolle

Temperatur und Geschwindigkeit der Kiihlluft (Berechnung Volumenstrom)
Volumenstrom Wasser

Bremsmoment

Druck im Aktuator

Anpressdruck bezogen auf die nominale Reibfliche (erforderlich dazu ist die Be-
stimmung der Druck-Kraftkennlinie des jeweiligen Bremsaktuators)

Anpresskraft Belag/Bremsklotz
Bremsleistung und Bremsweg (Berechnung)
Verzogerung

Reibwert (Belag/Scheibe bzw. Klotz/Rad)

Temperaturen am Priifling (0°C bis 1000°C) (Thermoelement und Thermoschlei-
fer)

10 Thermoelemente am Einzelpriifstand

Bis zu 25 Temperaturen bei Priifungen an der kompletten Achse (ohne Beriick-
sichtigung von Achslagertemperaturen)

Akustikmessung
Verformung des Priiflings (Radbremsscheibe, Wellenbremsscheibe, Rad)

Spannungen (ca. 10 Dehnmessstreifen bei Schwingungsuntersuchungen am Einzel-
priifstand, entsprechend mehr bei Priifungen am gesamten Fahrwerk)

Beschleunigungen (ca. 3x in 3-Richtungen am Einzelpriifstand, entsprechend mehr
bei Priifungen am gesamten Fahrwerk)

Dehnungen an der Verschraubung von Bremsscheiben wihrend der Bremsung mit
6 Dehnmessstreifen
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Geforderte Auswertungen:

Die folgenden Anforderungen wurden in der Spezifikation definiert, decken sich aber
grofsteils mit den {iblichen Anforderungen der Normen.

Abk. Einheit | Bezeichnung

So m Gesamtbremsweg ab Bremsimpuls bis Stillstand

s1 m Bremsweg ab Fz>0kN bis Stillstand

S9 m Bremsweg ab Fp > 95 % Fpg. bis Stillstand

to s Gesamtbremszeit ab Bremsimpuls bis Stillstand

t1 S Bremszeit ab Fg>0kN bis Stillstand

to S Gesamtbremszeit ab Fg > 95% Fpg.y bis Stillstand

1255 s Zeit vom Beginn der Sollwertvorgabe Fp (Bremsimpuls) bis
Erreichen 95% Fpg

Vo km/h Ist-Geschwindigkeit bei Bremsimpuls

(1 km /h Ist-Geschwindigkeit bei Beginn des Fp-Anstieges

Uy km/h Ist-Geschwindigkeit bei g = 95% Fgrgon

agm(t) | m/s? Mittlere Verzogerung von Bremsbeginn vy bis v=0

asm(s) | m/s? Mittlere Verzogerung von Bremsbeginn v, bis v=0

Up km/h Mittlere Ist-Geschwindigkeit bei Dauerbremsungen
(bei Haltebr. vp=0)

Fom kN Mittlere Anpresskraft (integriert iiber s5)

Fyo kN Momentane Anpresskraft nach Bremszeitentwicklungszeit

F,, kN Mittlere Tangentialkraft bezogen auf die Bremsscheibe;
Bremskraft bezogen auf den nominalen Reibradius r
(integriert iiber s5)

Firm kN Mittlere Tangentialkraft bezogen auf das Rad;
Bremskraft bezogen auf den (nominalen) Radradius R
(integriert iiber s5)

M,, kNm mittleres Bremsmoment (iiber sg)

Ty °C Mittlere Bremsausgangstemperaturen aller Einzeltemperaturen
bei Bremsimpuls

T °C Maximalwert des momentanen Mittelwerts aller Einzeltemperaturen

Tov °C Maximalwert des momentanen Mittelwerts der
vorderen Scheibenseite

ToH °C Maximalwert des momentanen Mittelwerts der hinteren Scheibenseite

T; °C Temperatur der i Messstellen bei 7},

Tmaz °C Maximalwert der i-ten Temperaturmessstelle

T ooz °C Maximale Einzeltemperatur der i Einzeltemperaturen

Lmaz dB(AF) | Maximaler Schalldruckpegel wihrend einer Bremsung

V(Lmaz) | km/h Geschwindigkeit, bei der der maximale Schalldruck auftritt

Maim-m | b Mittlere simulierte Masse
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fretemsim—m | p-m. | Relative Abweichung der simulierten Masse zur Soll-Masse

I bzw. © kgm? | Massentragheitsmoment

L Mittlerer Reibwert (integriert iiber s2)

L Mittlerer Reibwert (berechnet aus sg, va, Fy, und mgim o)
Jrel—p-m % Relative Abweichung ft,,r von i,

A Momentaner Reibwert unmittelbar nach Bremsentwicklungszeit
113y, Momentaner Reibwert bei 0,5-s

We Momentaner Reibwert unmittelbar vor v=0

Ma—maz Maximaler momentaner Reibwert

U(fa-maz) | km/h | Geschwindigkeit bei maximalem Reibwert ft,_maz

Ha—min Minimaler momentaner Reibwert

U(pa—min) | km/h | Geschwindigkeit bei minimalem Reibwert i, min

P, kW Mittlere Bremsleistung von Bremsbeginn bis v=0

Pox kW Maximale Bremsleistung

E MJ Bremsenergie je Bremsung

E.m MJ kumulierte Bremsenergie je Bremssystem

fa mm | Anfangswert der statischen Verformung (bei mehreren Bremszyklen)
fe mm | Endwert der statischen Verformung (im ausgekiihlten Zustand)
Jmazs min Maximum der statischen Verformung

Jrmins mm Minimum der statischen Verformung

Jmazd mm Maximum der dynamischen Verformung

1 tmazd S Zeitpunkt des Maximums

Jmind min Minimum der dynamischen Verformung

T fmind S Zeitpunkt des Minimums

Tabelle 2.5: Laut Spezifikation geforderten Auswertungen
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Kapitel 3

Stand der Technik

Nachdem die Anforderungen an den Priifstand definiert wurden, soll nun auf die bereits
existierenden Priifstandskonzepte eingegangen werden. Es gibt bereits zahlreiche Kom-
ponentenpriifstinde von verschiedensten Herstellern. Das Angebot an Priifstinden, die
auch das gesamte Drehgestell des Schienenfahrzeuges priifen konnen, ist aber iiberschau-
bar. Um einen groben Uberblick iiber die wichtigsten Priifstandsparameter zu erhalten,
werden die bekanntesten Priifstinde im folgenden Kapitel angefiihrt und kurz beschrie-
ben.

Am Ende dieses Kapitel wird noch ein Uberblick zu den verwendeten Messverfahren
gegeben, die auf Bremsenpriifstinden angewendet werden.

3.1 Komponentenpriifstand

Werden nur Scheibenbremse oder Klotzbremse gepriift, so bezeichnet man dies als Kom-
ponentenpriifung. Dem gegeniiber steht der Rollenpriifstand, bei dem auch der Einfluss
des Rollkontaktes mitberiicksichtigt wird.

3.1.1 KNORR-Bremsenpriifstand RPS1

Der hier vorgestellte Schwungmassen-Bremsenpriifstand UIC KBM RPS1 in Miinchen
stellt die klassische Versuchsmaschine dar, wie sie fiir die Grundlagenarbeit in den
Entwicklungsabteilungen der Reibbelag-, Bremsen- und Fahrzeughersteller verwendet
wird.

Der Priifling besteht dabei aus einem rotierenden Teil (Bremsscheibe, Radscheibe oder
Kombination) und einem nicht rotierenden Teil (Bremszange, usw.). Eine elektrische
Antriebseinheit beschleunigt die Schwungmassen auf die gewiinschte Geschwindigkeit.
Diese simulieren dabei die Fahrzeugmasse, welche abgebremst werden muss. Diese Mas-
sentrigheiten kénnen individuell ein- bzw. ausgekuppelt werden. Zuséatzlich kann auch
der Motor selbst bremsend wirken bzw. eine zusétzlich abzubremsende Masse elektrisch
simulieren. Der Bremsenaktuator bremst iiber den Priifling die gesamte Antriebswelle,
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die Schwungmassen und den Elektromotor. Der Bremsaktuator ist auf dem Bremsen-
Rahmen (2) fix montiert, welcher konzentrisch zur Antriebswelle gelagert ist. Zur Dreh-
momentabstiitzung dient eine Kraftmessdose. Aus der gemessenen Kraft wird das mo-
mentane Bremsmoment und somit der momentane Reibungskoeffizient ermittelt. Der
Priifling befindet sich in einer Priifkammer (6) und wird wihrend der Tests von einem
Luftstrom gekiihlt. Dieser Luftstrom entspricht der realen Zuggeschwindigkeit und er-
moglicht somit originalgetreue Verhéltnisse.

1 Wheel or brake disc 7 Force transducer 12 Frame

2 Brake frame 8 Parking brake simulation device

3 Brake actuator 9 Telemetry system (rotor / stator) 14 Electric motor

4 Shaft 10 Emergency brakes of the test stand

5 Bearing 11 Flywheel masses 16 Interface to Foundation

6 Test chamber with airflow simulation

Abbildung 3.1: Schematische Darstellung des RENK Priifstandes mit den wichtigsten Kompo-
nenten [35]

Zuséatzlich zur Messung des Bremsmomentes und der Bremskraft an den Bremsbacken
sind zahlreiche Temperatursensoren und Dehnmessstreifen verbaut. Ein Telemetriesys-
tem (9) {ibertrdgt die gemessenen Daten vom rotierenden Priifling an die Aufzeich-
nung.

Neben den dynamischen Bremstests konnen auf dem Priifstand auch statische Tests
gefahren werden. Dabei handelt es sich um Priifungen der Parkbremsen. Dafiir ist ein
zusitzlicher Antrieb (8) vorgesehen, der bei Stillstand und angelegter Bremse ein héheres
Drehmoment aufbringen kann.

Alle Aufbauten sind auf einem Rahmen (12) montiert, der die Konstruktion stiitzt. Im
Falle einer Uberlastung oder Notfalles besitzt der Priifstand auch eine Sicherheitsbrem-
se, um den Priifling so schnell wie méglich zu stoppen.

Die Grundkomponenten werden in den folgenden Punkten ndher erklart:
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e Lagerbock und Priifling-Flansch: Der Priifling wird mit Hilfe eines Adapters
am Flansch der auskragenden Welle montiert. Dieser Flansch tragt auch den Dreh-
geber der Telemetrie zur Ubertragung der Sensorwerte. Dieser Aufbau erméglicht
eine moglichst einfache Montage des Priiflings.

e Bremszangen Stiitze: Dieser ermdglicht die exakte Positionierung des Brems-
aktuators zur Bremsscheibe am Rahmen.

e Priifrahmen: Auf diesen werden die Bremszangen und Klotzbrems-Einheiten
montiert. Durch die Positionierung einer Kraftmessdose zwischen Priifrahmen und
Untergrund kann das Bremsmoment bestimmt werden.

e Priifkammer mit Beliiftung: Der Priifrahmen, auf dem der Priifling montiert
wird, befindet sich in einer Priifkammer. Dariiber hinaus ist an diese Priifkammer
das Beliiftungssystem angeschlossen, mit dem die natiirliche Beliiftung der Brem-
sen simuliert werden soll. Gleichzeitig wird die Luft und der wihrend der Bremsung
entstehende Staub abgesaugt und gefiltert. Der Luftstrom ist einstellbar, um die
unterschiedlichen Fahrzeuggeschwindigkeiten simulieren zu kénnen.

e Welle: Die Welle wird von einem FElektromotor angetrieben. Auf dieser Welle
konnen die Schwungmassen angekoppelt werden, um die Fahrzeugmasse zu simu-
lieren. Zusétzlich ist auf dieser Welle auch das Telemetriesystem, die Parkbrems-
Einrichtung und die Notbremse montiert.

e Parkbremseinrichtung: Um die Parkbremse (Handbremse) testen zu konnen,
ist der Priifstand mit einem extra Antrieb ausgestattet. Dieser kann auf die Welle
im Stillstand ein hohes Drehmoment ausiiben, dem das Bremsmoment am Priifling
entgegen wirkt. Am RPS1 Priifstand wird das Drehmoment auf die stehende Welle
iiber einen Elektrogetriebemotor aufgebracht. Auf diese Weise kann die Sicherheit
gegen unbeabsichtigtes Losfahren eines Zuges ermittelt werden, der z.B. an einer
Steigung geparkt wurde.

Abbildung 3.2: Der Priifstand von RENK| der in dieser Konfiguration bereits mehrmals ausge-
liefert wurde [35]
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e Messeinrichtung: Am Priifstand sind zahlreiche Messeinrichtungen verbaut. Da-
zu zahlt zum Beispiel die Drehzahlmessung des Elektromotors und der Schwung-
massen. Auferdem werden Bremsmoment, Bremskraft, Bremsdruck, Luftgeschwin-
digkeit und Lufttemperatur gemessen. Am Priifling werden auch Temperaturen
und Dehnungen gemessen. Um den Reibungskoeffizient ermitteln zu koénnen, ist
die Messung des Bremsmomentes notig. Am RPS1 kann diese Messung auf zwei
unterschiedlichen Wegen erfolgen. Einmal iiber den Nachweis der Torsion iiber
einen robusten Messflansch, der zwischen den Schwungmassen und dem Priifling
montiert ist. Das Bremsmoment kann aber auch iiber den Priifrahmen gemessen
werden, der pendelnd gelagert und iiber eine Kraftmessdose abgestiitzt wird. Die
Ubertragung der Messdaten vom rotierenden in das stehende System passiert iiber
ein Telemetriesystem. Die Dréhte verlaufen von den Anschliissen am Priiflings-
flansch durch die Langsbohrung in der Antriebswelle zum Telemetrie-Rotor. Hier
werden die Signale verstarkt, digitalisiert und beriihrungslos an den Telemetrie-
Stator iibertragen.

Abbildung 3.3: Die Priifkammer des RENK Priifstandes und die Detailansicht der Bremsscheibe
in der Priifkammer [35]

e Sicherheitsvorkehrungen fiir Uberlast und Notsituationen: Der Priifstand
ist mit einer Sicherheitskupplung ausgestattet, die bei Uberlast bzw. in Notsituatio-
nen die Schwungmassen vom Priifling trennt. Eine Notbremse bringt die Elemente
Messflansch, Priiflingsflansch und Priifling zum Stillstand. Die Schwungmassen
werden mit Hilfe des Elektromotors gebremst.

e Schwungmassen: Die Schwungmassen werden fiir die mechanische Simulation
der gewiinschten Radlast verwendet. Um die jeweilige Fahrzeugmasse einstellen
zu konnen, hat der Priifstand vier Schwungmassen, die individuell zur ersten
Schwungmasse hinzugefiigt werden konnen. Diese werden im Stillstand iiber ei-
ne mechanische Schaltanlage mit der Welle verbunden. Die abzubremsende Masse
wird iiber den Radradius auf eine rotierende Schwungmasse umgerechnet. Die-
ser geforderte Wert wird durch die Kombination der Schwungmassen moglichst
exakt eingestellt. Die Differenz zwischen der geforderten rotierenden Masse und
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den mechanisch vorhandenen Schwungscheiben wird mittels E-Motor simuliert.
Auf diesem Weg konnen auch Anderungen wihrend der Priifung simuliert werden.
Beispiele dafiir sind eine Anderung der Fahrzeugmasse oder die Simulation von
geschwindigkeitsabhéngigen, zusétzlichen Bremssystemen.

e Grundrahmen: Der Antriebsmotor, die Schwungmassen und die Priifkammer
werden am Grundrahmen montiert. Der Priifstand ist auf Luftfedern gebettet,
welche wiederum auf einer Grundplatte aufliegen. Die Hauptaufgabe dieser Federn
ist es, das Gebdude von Schwingungen des Priifstandes zu isolieren und auch diesen
selbst vor Bodenschwingungen zu schiitzen.

e Antriebseinheit: Es handelt sich dabei um einen wassermantelgekiihlten, drei-
phasigen Asynchronmotor. Er wird dazu verwendet, die Welle und die Schwung-
massen auf die erforderliche Drehgeschwindigkeit zu bringen. Dariiber hinaus muss
dieser die Geschwindigkeit wihrend einer Dauerbremsung konstant halten. Wéh-
rend des Stopp-Bremsvorganges soll der Antriebsmotor die Differenz zwischen me-
chanischer Schwungmasse und der geforderten Masse durch elektrische Schwungmassen-
Simulation kompensieren. Der elektrische Antriebsmotor ist fiir beide Dreh- und
Momentrichtung verwendbar.

Maximale Geschwindigkeit 503 km/h (bezogen auf
890 mm Raddurchmesser)

Maximale Drehzahl 3000 rpm

Motor AC-Motor

Motor-Leistung (max) 630 kW

Motor-Drehmoment (max) 6 kNm

Massensimulation mechanisch Basistréagheit: 200 kgm?

Schwungmasse 1: 200 kgm?
Schwungmasse 2: 400 kgm?
Schwungmasse 3: 750 kgm?
Schwungmasse 4: 850 kgm?
Summe: 2400 kgm?

Maximale Masse, die simuliert werden kann | 12,12t mit Schwungmassen und variabel

(bei 890 mm Raddurchmesser ) mit AC-Motor (abhéngig vom
aktuellen Bremsmoment)
Maximales Bremsmoment 35 kNm
Volumenstrom der Kiihlluft 0 - 15000 m3/h Zuluft
0 - 16000 m3/h Abluft
Test der Parkbremse 25 kNm

max. 4,75 rpm

Tabelle 3.1: Technische Daten des RENK Priifstandes
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3.1.2 SNCF-Bremsenpriifstande

Die SNCF (Société Nationale des Chemins de fer Francais) ist die staatliche Eisenbahn-
gesellschaft Frankreichs und verfiigt im Versuchzentrum Vitry von der Agence d’Essai
Ferroviaire iiber mehrere Priifstinde.

Bremsenpriifstand Nr.1 und Nr.2:

Besonderes Merkmal dieses Komponentenpriifstandes ist die Bauweise als ,,Doppelen-
der. So besitzt dieser Priifstand eine Antriebseinheit und einen Schwungmassensatz,
aber auch zwei Priifkammern. Dafiir ist der Antriebsmotor mit zwei Wellenausgingen
ausgestattet. [15]

Motor- Leistung 285 kW
Max. Drehzahl 2200 rpm
Massentriagheit (mech.) | 2200 kgm?

Tabelle 3.2: Technische Daten des Priifstandes Nr.1 bzw. Nr.2 von SNCF [15]

Warte Schwungmassen Pneumatik

Prifkammer - Sid Motor  Prifkammer - Nord

Abbildung 3.4: Der Doppelender Priifstand Nr.1 von SNCF in Vitry sur Seine in Frankreich mit
montierter Radscheibe und doppelt wirkenden Klotzbremsen. Gut erkennbar ist
im rechten Bild auch das Telemetriesystem zur Abnahme der Messdaten vom
rotierenden System. [15]

Bremsenpriifstand Nr.3:

Es handelt sich um einen sehr leistungsstarken Priifstand mit nur wenigen mechanischen
Schwungmassen [14]. Im Gegensatz zum zuvor genannten Priifstand besitzt dieser nur
eine Priifkammer.

Motor-Leistung | 1800 kW
Max. Drehzahl | 2900 rpm

Tabelle 3.3: Technische Daten des Priifstandes Nr.3 von SNCF [15]
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3.2 Rollenpriifstand fiir eine Radscheibe

3.2.1 RTRI-Bremsenpriifstand

Das Railway Technical Research Institute (RTRI) in Tokio verfiigt iiber einen Brem-
senpriifstand, der nicht nur die klassiche Komponentenpriifung von z.B. Bremsscheiben
durchfiihren kann, sondern auch eine Nachbildung des Schienenkontaktes ermoglicht. Da-
fiir kann ein Schienenrad zusétzlich an die Laufflache der Radscheibe gedriickt werden.
Bemerkenswert ist auch die hohe Maximalgeschwindigkeit von 500 km /h. [36]

- Track wheel

Abbildung 3.5: Der Priifstand von RTRI [36]

3.2.2 Chalmers-Bremsenpriifstand

Die folgende Abbildung 3.6 zeigt den Priifstand der Technischen Hochschule Chalmers in
Surahammer. Dabei ist ein Rad, das durch eine Klotzbremse abgebremst wird, zusétzlich
in Kontakt mit einem Schienenrad. Dafiir wurde einfach eine zweite Radscheibe verwen-
det. Ziel dieses Priifstandes war die Untersuchung der Wérmeabgabe des gebremsten
Rades an die Schiene bzw. an das Schienenrad. Die maximale Priifstandsgeschwindig-
keit betrdgt 1500 rpm mit einer maximalen Motorleistung von 250 kW. [27]

&

Abbildung 3.6: Priifstand der Technischen Hochschule Chalmers [27]
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3.3 Rollenpriifstand fiir eine Radsatzwelle

3.3.1 CRRC-Rollenpriifstand

Der CRRC (China Railway Rolling Stock Corporation) Priifstand befindet sich am
CRRC Qingdao Sifang Rolling Stock Research Institute (SRSR). Auf diesem kénnen die
verschiedensten Tests an kompletten Radsétzen absolviert werden. Beispielhaft seien hier
die Untersuchungen zum Rad-Schiene-Kontakt und Bremsentests genannt. Die Radsétze
werden durch zwei Schienenrollen angetrieben, die wiederum durch einen Gleichstrom-
Elektromotor in Drehung versetzt werden. Die vertikale Last auf die Radsdtze wird
hydraulisch oder mit Gewichten aufgebracht. [8]

Bremskraft 100 kN
Max. vertikale Last 375 kN
Durchmesser Schienenrad | 1,75m
Max. Geschwindigkeit 350 km/h
Motor- Leistung (DC) 355 kW

Tabelle 3.4: Technische Daten des Priifstandes CRRC |[§]

Abbildung 3.7: Bremsenpriifstand von CRRC [8]

3.3.2 Lucchini-Rollenpriifstand BU300

Dieser Priifstandstyp wurde von der RENK AG fiir Lucchini (ITA) und die Deutsche
Bahn entwickelt und gebaut. Der BU300 wird fiir folgende Untersuchungen verwendet:

e Verschleif- und Rollkontaktermiidung

Rollversuche mit Schmierung und Bremsschlupf

Akkustische Untersuchungen (Kurvenquietschen, etc.)

Schwingungsanalysen

Tests mit Radsatz- und Lagerdiagnosesystemen
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Abbildung 3.8: Der Rollenpriifstand BU300 von Luccini [12]

Durchmesser Rad 400 - 1250 mm
Schienenrolle-Material R260 (Kohlenstoff-Mangan-Stahl)
Schienenrolle-Durchmesser | 2,10 m

Schienenrolle-Spurweite 1435 mm

Radsatzlast bis 340 kN

Querkraft 30kN, schraglauf

Max. Geschwindigkeit 300 km/h

Tabelle 3.5: Technische Daten des Priifstandes BU300 [12]

Wie in der Abbildung 3.8 ersichtlich, konnen komplette Radsétze, einschlieflich der
Primérfederung, unter einem Querbalken montiert werden. Auf diesen kénnen dann dy-
namische Krifte iiber vertikale und horizontale Aktoren eingebracht werden. Dadurch
ist es auch moglich Kurvenfahrten zu simulieren, wihrend die Radsatzwelle auf zwei
Schienenrollen mit 2m Durchmesser rollt. [12]

In einer Ausbaustufe des Priifstandes wurde auch ein Antrieb der Radsatzwelle verwirk-
licht. Dadurch kénnen sowohl Bremsversuche als auch Rad-Schiene-Kontakt-Versuche
gefahren werden. Mit dieser Priifstand-Konfiguration wire dann auch die Priifung eines
kompletten Fahrgestells moglich. [41]

Abbildung 3.9: 3D-Modell des Rollenpriifstandes [41]
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3.4 Rollenpriifstand fiir Drehgestelle

3.4.1 NTSEL-Rollenpriifstand

Das National Traffic Safety and Environment Laboratory in Tokio verfiigt iiber einen
Rollenpriifstand fiir Drehgestelle. Dieser wurde entwickelt, um das Verhalten bei Kurven-
fahrten zu simulieren. Aufterdem kénnen damit Beschleunigungs- und Verzogerungstests
absolviert werden, wenn das Fahrgestell mit einem Antriebsmotor ausgestattet ist. [31]

Abbildung 3.10: Rollenpriifstand von NTSEL in Japan [31]

3.4.2 Miinchen/Freimann-Rollenpriifstand

Ausgehend vom Bundesministerium fiir Forschung und Technologie wurden in Zusam-
menarbeit mit mehreren Firmen an diversen Projekten zum Thema Hochgeschwindig-
keitsbahnverkehr gearbeitet. Aus diesem Grund wurde 1970 in Miinchen ein Rollenpriif-
stand gebaut, um das System Rad-Schiene erforschen zu konnen. Hier konnten mathe-
matische Simulationen auf ihre Richtigkeit und Anwendbarkeit in der Realitat iiberpriift
werden.

Mehrere hydraulische Aktuatoren ermoglichten das Drehen und Kippen der Laufrollen
in allen Freiheitsgraden, um reale Schienenverhéltnisse zu simulieren. Dadurch konnten
die unterschiedlichsten dynamischen Effekte des Fahrzeuges und der Komponenten in
Interaktion mit der Schiene untersucht werden.

Der Grundaufbau bestand aus zwei Gleichstromnebenschlussmotoren mit je einer An-
triebsleistung von 1200 kW. Des Weiteren waren mehrere Kegelradgetriebe verbaut, die
eine idente Drehzahl der Rollen garantierten. Vom Getriebe fiihrt eine Kardanwelle zu
den Rollzellen. Die maximale Radlast betrug 125kN.

Sollte das Laufverhalten von elektrischen Lokomotiven mit eigenem Antrieb untersucht
werden, stand auch ein Anschluss mit einphasigem Wechselstrom von 15kV und 16% Hz
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zur Verfiigung. Die Schienenrollen hatten einen Durchmesser von 1400 mm und konnten
eine Drehzahl von 1900 rpm erreichen. Dies bedeutete eine Héchstgeschwindigkeit von
bis zu 500 km /h.

Die gesamte Garnitur wurde von zwei Portalkrdnen auf die Rollen-Zellen gehoben und
am obersten Punkt der Rollen positioniert. Die Anlage wurde 2003 jedoch wegen einer
zu geringen Auslastung stillgelegt. [24]

Abbildung 3.11: Rollenpriifstand Miinchen-Freimann [24]

3.4.3 Chengdu-Rollenpriifstand HSR

Am China National Rail Lab in Chengdu wurde ein, zu Miinchen-Freimann baugleicher,
Priifstand errichtet. Die Konstrukteure orientierten sich stark am deutschen Priifstand.
Dieser dient ebenfalls der Erforschung von Schienenfahrzeugen fiir Hochgeschwindigkei-
ten. [1]

Abbildung 3.12: Rollenanlage in Chengdu [1]
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3.5 Messtechnik

Die geforderten Auswertungen am Bremsenpriifstand wurden bereits im Kapitel 2 defi-
niert. Nun soll ein kurzer Uberblick iiber die dafiir nétige Messtechnik gegeben werden.
Einige Messverfahren sind fiir den Priifstandsbetrieb oder fiir die Erfiillung der Norm-
Vorgaben zwingend notig, andere sind als mogliche Erweiterung anzusehen.

So ist die Messung des Drehmoments und der Drehzahl der Priifstandswelle eine wichtige
Regelgrofse fiir den Betrieb. Wegmesseinrichtungen, Temperatursensoren und Verschleif-
messungen geben Aufschluss iiber die Verdnderungen des Priiflings. Die Verwendung von
Dehnmessstreifen an Anbauteilen liefert Informationen zu den auftretenden Belastungen
wahrend des Bremsvorganges. Die erhaltenen Werte miissen dann durch ein Telemetrie-
system vom drehenden in das stehende System iibergefiihrt werden.

3.5.1 Kraftmessung

Es gibt mehrere Positionen am Priifstand, an denen Kréfte gemessen werden.

e Wagenkastenkrifte: Die Masse des Wagenkastens wird iiber Hydraulikzylinder
aufgebracht. Diese werden iiber Kraftmessdosen geregelt, die dementsprechend di-
mensioniert sein miissen. Fiir die Vertikalzylinder ist dafiir ein Messbereich bis
350 kN notig. Der Horizontalzylinder bis 170 kN.

e Klotzbremse: Wird als Bremssystem eine Klotzbremse verwendet, so kann die
Anpresskraft direkt iiber eine Kraftmessdose gemessen werden. Eine derartige An-

ordnung ist in der Abbildung 3.13 zu erkennen. Der Messbereich muss dabei bis
60 kN reichen.

e Scheibenbremse: Im Falle einer Bremszange wird die Kraftmessdose direkt am
Hydraulik-Zylinder montiert und iiber das Hebelgesetz auf die Anpresskraft der
Bremsbacken umgerechnet. Die Anpresskraft der Bremszange betrigt dabei bis zu
120 kN.

e Direkte Reibkraft-Messung: Um das Bremsmoment zu berechnen, kann bei
Scheibenbremsen auch direkt die Bremskraft gemessen werden. Dabei sind an den
Aufhangungen der Bremsbeldge jeweils Kraftmessdosen installiert. Ein Beispiel
dafiir ist in der Abbildung 3.14 zu sehen. Dieses Konzept wird aber nur sehr selten
verwendet, da die Kraftmessdosen in dieser Position nicht nur anfillig auf Schwin-
gungen sind, sondern auch den enormen Temperaturen wahrend der Priifungen
ausgesetzt werden.

e Drehmomentmessung: Fiir die Drehmomentmessung wird ebenfalls eine Kraft-
messdose verwendet, die den pendelnd gelagert Priifrahmen abstiitzt. Details folgen
beim néchsten Punkt.

48



Abbildung 3.13: Kraftmessdose  im Abbildung 3.14: Messung der Brems-

direkten  Kraftfluss kraft mittels zwei

zum Bremsklotz [13] Kraftmessdosen an
den  Héingelaschen
[29]

3.5.2 Drehmomentmessung
Bremsmomentmessung

Die Messung des Bremsmomentes erfolgt auf den meisten Bremsenpriifstinden auf eine
dhnliche Art und Weise. So besteht der Aufbau meist aus einem pendelnd gelagerten
Rahmen, auf dem das Bremssystem fixiert ist. Ubt das Bremssystem nun eine Brems-
kraft auf die rotierende Bremsscheibe aus, entsteht ein Moment, das gegeniiber dem
Untergrund abgestiitzt werden muss. Diese Abstiitzung erfolgt iiber eine Kraftmessdose,
die somit die aktuelle Abstiitzkraft und das Abstiitzmoment wiedergibt. Wichtig dabei
ist eine moglichst reibungsarme Lagerung des Stators der Belastungseinheit.

In Abbildung 3.15 ist ein nach einer Seite offener Rahmen dargestellt. Dies hat den Vor-
teil, dass eine bessere Zuginglichkeit zum Priifling gegeben ist. Ein Nachteil ist jedoch
die geringere Steifigkeit. Dies muss bei der Untersuchung auf Eigenfrequenzen beriick-
sichtigt werden. Auferdem trégt in dieser Konstruktion die Kraftmessdose auch einen
Teil des Gewichtes des Priifrahmens. Bei einer symmetrischen Ausfiihrung des Rahmens
beziiglich der Drehachse wiirde sich dieser selbst ausbalancieren.

Ein Vorteil der Messung mit pendelnd gelagertem Rahmen liegt darin, dass die Kraft-
messdose meist keinen grofsen Temperaturschwankungen ausgesetzt ist. Diese kann ent-
weder in der Priifkammer, dann aber geschiitzt, verbaut werden oder allgemein auferhalb
der Priifkammer.

Dieses System kann auch gut kalibriert werden, indem ein Kalibriergewicht iiber einen
Hebelsarm mit definierter Linge auf das System einwirkt. Der Aufbau ist in vereinfach-
ter Form in folgender Abbildung 3.15 dargestellt.
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Aus den erhaltenen Werten der Kraftmessdose am Rahmen und an der Bremse kann der
aktuelle Reibwert berechnet werden:
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Abbildung 3.15: Pendelnd gelagerter Priifrahmen zur Bestimmung des Bremsmomentes

20



Antriebsmoment

Die Messung des Antriebsmomentes erfolgt {iber einen digitalen Drehmomentmessflansch
mit magnetischem Drehzahlmesssystem. Ein Produkt von HBM ist in Abbildung 3.16 zu
sehen. Dieser besteht aus einem Rotor, der in den Wellenstrang verbaut wird und einem
fest stehenden Stator. Die im Rotor verbauten Dehnmessstreifen erfassen das anliegende
Drehmoment und leiten diese Daten iiber ein Telemetriesystem auf den Stator weiter.

Abbildung 3.16: Drehmomentaufnehmer 7408 von HBM (23]

3.5.3 Wegmesseinrichtungen

DTV steht fiir Disc Thickness Variation und beschreibt die Verformung von Brems-
scheiben wiahrend des Bremsvorganges. Diese entstehen durch die stérkere Temperatur-
erh6hung des Reibringes. Die thermische Verformung kann gemessen werden, indem in
radialer Richtung kapazitive Wegsensoren angebracht werden. Aus den erhaltenen Mess-
daten wird nun eine dreidimensionale Scheibentopographie ermittelt.

Abbildung 3.17: Die Messeinrichtung ermittelt die Topographie der Radscheibe [3§]

Dadurch kann nicht nur die Entwicklung der seitlichen Verformung wahrend des Brems-
vorganges, sondern auch die seitliche Restverformung nach Abkiihlung der Bremsscheibe
ermittelt werden.
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Die angesprochenen Verfahren konnen auch verwendet werden, um die seitliche Verschie-
bung des Radkranzes einer Radscheibe wéhrend der Priifung zu detektieren.
Eine alternative Messmethode bietet die Distanzmessung mit Laser-Sensoren.

Das System der kapazitiven Sensoren kann nicht nur fiir die Messung der Deformation
sondern auch fiir die Ermittlung des Verschleiftes an Bremsscheiben verwendet werden.
Dadurch kann eine online Verschleifwegmessung an mehreren Positionen des Belagtra-
gers realisiert werden. Diese Information kann dazu verwendet werden, um unter Priif-
bedingungen einen Schrigverschleift zu detektieren.

3.5.4 Schwingungsmessung

3D-Laservibrometer:

Fiir hochfrequente Schwingungsmessung wird das 3D-Laservibrometer verwendet. Damit
konnen Schwingformen detektiert werden, die vor allem bei NVH und strukturdynami-
schen Fragestellungen hilfreich sind.

Abbildung 3.18: 3D-Laservibrometer [5]

Hochgeschwindigkeitskamera:

Eine Hochgeschwindigkeitskamera wird zur Analyse von Relativbewegungen von Brems-
bauteilen verwendet. Die erhaltenen Bilder werden mit den Messdatenaufzeichnungen
synchronisiert.
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3.5.56 Temperaturmessung

Bei der Messung von Temperaturen am Bremsenpriifstand wird zwischen stator- und ro-
torfesten Thermoelementen unterschieden. Die Abnahme der Messdaten vom rotorfesten
System erfordert ein aufwendigeres Telemetrie-System. Der Messbereich der Thermoele-
mente bewegt sich von 0°C his 1000°C.

Um eine Temperaturmessung auch in den Reibbeldgen zu ermdéglichen, wird von der
Riickseite ein Loch in den Belag eingebohrt und dort ein Temperaturfiihler appliziert.
Dabei kann es sich natiirlich nicht um Standard-Zulassungspriifungen handeln, sondern
um Tests zu Forschungszwecken.

Es werden nun einige Moglichkeiten zur Temperaturmessung vorgestellt.

Oberflichenmessung mit Thermoschleifer:

Beispielhaft ist in Abbildung 3.19 ein Oberflichen-Thermoelement der Firma Reckmann
dargestellt. Dieses ermoglicht eine Temperaturmessung auf der Bremsscheibe bzw. auf
der Radscheibe. Die Anpresskraft ist variabel einstellbar.

Abbildung 3.19: Oberflichen-Thermoelement der Firma Reckmann [33]

Erfassung der Reibschichttemperatur:
An der TU Darmstadt wurde ein Messverfahren entwickelt, das die Temperatur in der
Reibschicht zwischen Bremsscheibe und Bremsbelag ermittelt. Dafiir werden die beiden
Thermoschenkel in den Reibbelag eingepresst. Aus diesem Grund ist diese Versuchsan-
ordnung nur fiir Forschungszwecke sinnvoll.

ok
o =

Ni NiCr |:> Ni NiCr

Bremsscheibe

Reibbela
g Thermoschenkel

Abbildung 3.20: Aufbau des Thermoelements [9]

93



Im Gegensatz zu den handelsiiblichen Thermoelementen sind die beiden Thermoschen-
kel nicht iiber einen Schweifspunkt, sondern direkt iiber ein leitendes Material verbun-
den. Diese dritte Komponente ist in diesem Fall die Bremsscheibe. Die beiden Schenkel
verschleifsen zusammen mit den Reibpaarungen. Laut Hersteller kann ein Temperatur-
bereich von -40°C bis zu 1000°C abgedeckt werden. [9]

Infrarot-Pyrometer und Thermographie-Kamera:

Dabei handelt es sich um zwei Arten der beriihrungslosen Temperaturmessung. Diese
werden verwendet, um die Temperaturverteilung auf der Bremsscheibenoberfliche zu
ermitteln. Dadurch kann das Tragverhalten der Bremsbelége beurteilt werden. Es kon-
nen somit konstruktiv bedingte Temperaturgradienten untersucht werden, aus welchen
Spannungsgradienten und Deformationen resultieren.

Die Thermobildkamera ist senkrecht zur Bremsscheibe ausgerichtet. Der zweite Reibring
kann iiber einen angebrachten Spiegel zeitgleich aufgenommen werden.

464.4°C

<240,4°C

Abbildung 3.21: Aufnahme einer Bremsscheibenoberfliche mit einer Thermokamera [30]

3.5.6 VerschleiBmessung

Wiegen der Bremssohle:

Die Verschleifbeurteilung erfolgt nach dem Bremsen durch Wiegen der Bremssohlen.
Dafiir miissen die Bremssohlen in regelméfigen Abstanden, welche in der Norm definiert
sind, wieder ausgebaut werden.

Dieser Vorgang braucht dementsprechend Zeit und so wurden Uberlegungen angestellt
diese Aus- und Einbauzeiten zu verringern, indem andere Verfahren zur Verschleifsmes-
sung eingefiihrt werden konnten. Dazu zdhlen der Einbau eines integrierten Verschleif-
sensors oder die Messung iiber Referenzpunkte.

Integrierter Verschleifisensor:

Der Sensor wird dabei von der Riickseite in den Bremsbelag eingeschraubt, bis das
vordere Ende des Sensors und die Reibfléche in einer Ebene liegen. Wihrend der Priifung
verschleiftt der Sensor simultan mit der Reibfliche und dndert somit seine Spannung.
Diese Anderung kann auf den Verschleik umgerechnet werden. [20]
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Abbildung 3.22: Verschleifsensor Abbildung 3.23: Schaltbild
der  Jilin des  Ver-
University schleift-
[20] sensors
[20]

Verschleiffmessung an Referenzpunkten:

Diese Messmethode wurde von MERMEC entwickelt und kann sowohl fiir die Verschleif-
messung von Bremsbacken, als auch von Bremsscheiben verwendet werden. Durch die
optische Erkennung von definierten Referenzpunkten konnen Verdnderungen detektiert
werden.

Automatic brake pad wear
and damages evaluation

Automatic determination
of references points

Abbildung 3.24: Verschleifmessung von Bremsbacken anhand von Referenzpunkten [28§]

Diese Methode hat allerdings den Nachteil, dass nur der Gesamtverschleift detektierbar
ist. Ungleichméfiger Verschleifs oder Schiden im Mittelbereich der Bremsbacken koénnen
nicht erkannt werden. Somit bleibt das Wiegen vorerst die zuverldssigste Variante der
Verschleiffmessung.

Verschleifs des Radprofils:
Fiir die Verschleifimessung am Radprofil hat die Firma MERMEC ein Monitoring System
entwickelt, das bereits bei Schienenfahrzeugen im téglichen Betrieb verwendet wird.
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Dabei wird iiber optische Laser-Triangulation und einer Kamera der Durchmesser- und
Profilzustand des Rades ermittelt. Fiir die Inspektion fahrt das Fahrzeug mit langsamer
Geschwindigkeit (0km/h - 20km/h) iiber das Messgerit. [28]

3.5.7 Druckmessung am Bremsbelag

Kundenseitig bestand die Nachfrage die Druckverteilung am Bremsbelag messen zu kon-
nen. Diese Zielsetzung wurde bereits in einer Dissertation [10] der Universitéit Darmstadt
bearbeitet. Dabei wurden einige Konzepte zu Druckmessfolien behandelt, die aber al-
le den Nachteil hatten, dass keine Umfangskrifte aufgebracht werden diirfen. Deshalb
kénnen diese Methoden nur bei stillstehender Bremsscheibe angewendet werden.

Abbildung 3.25: Von Tactilus wurde eine elektronische Druckmessfolie entwickelt [10]

3.5.8 Dehnungen und Spannungen

Je nach Grofe des Priiflings und der zu untersuchenden Anbauteile sind bis zu 10 Dehn-
messstreifen bei Schwingungsuntersuchungen am Komponentenpriifstand zu applizieren
und auszuwerten.

Von besonderem Interesse sind die Dehnungen an den Verschraubungen von Bremsschei-
ben wiahrend des Bremsvorganges.

3.5.9 Eigenspannungen nach dem Versuch
Nach dem Versuch bzw. nach der Abkiihlphase muss laut DIN EN 13979-1 eine Ultra-
schalluntersuchung der Radscheiben durchgefiihrt werden. Eine detailierte Beschreibung

des Verfahrens mit der vorgegebenen Messgenauigkeit ist dieser Norm zu entnehmen.
[11]
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3.5.10 Risserkennung
Die Erkennung von Rissen auf der Bremsscheibe bzw. auf der Rad-Laufflache ist von
grofser Wichtigkeit fiir die Festlegung von Inspektionsintervallen. Die vollautomatische

Risspriifung von Eisenbahnrddern erfolgt mit induktiv angeregter Thermographie. In-
teressant ist dabei die Anzahl und Grofie der Risse und auch der beobachtete Rissfort-

schritt.
mcmﬂnmupme
S = /

Abbildung 3.26: Risserkennung durch induktiv angeregte Thermographie [16]

3.5.11 Weitere Messungen:

e Windgeschwindigkeit und Temperatur der Kiihlluft
e Massenstrom und Temperatur der Benédssung
e Schallpegel und Gerduschentwicklung

e Korperschall- bzw. Luftschallmessung

3.5.12 Telemetriesystem
Komponentenpriifstand

Beispielhaft wird fiir den Komponentenpriifstand das Telemetriesystem anhand des
SNCF Priifstandes erklart. Hierbei sind in speziellen Bohrungen im Radkoérper Thermo-
elemente installiert. Die Daten werden iiber ein Telemetriesystem iibertragen, das aus
Rotor und Stator besteht. Es miissen ausreichend Kanile zur Ubermittlung von Deh-
nungen und Temperaturen zur Verfiigung stehen. Um einen Dauerlauf des Priifstandes
zu ermoglichen, erfolgt die Stromversorgung der Telemetrie induktiv.
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Abbildung 3.27: Telemetrie-System des SNCF-Priifstandes [14]

Rollenpriifstand

Fiir die Ubertragung der Messdaten von der Radsatzwelle am Rollenpriifstand wird ein
System verwendet, das bereits auf der realen Strecke Verwendung findet. Das Teleme-
triesystem P32A von CAESAR-Datensysteme ermoglicht die Erfassung von 32 Kanélen
und wurde bereits bei bis zu 350 km /h getestet. Die gemessenen Daten werden iiber In-
frarot auf das stehende System iibertragen. Die Stromversorgung erfolgt dabei induktiv.
Wie in Abbildung 3.28 zu erkennen ist, passt das Telemetriesystem in die Hohlbohrung
der Radsatzwelle.

Abbildung 3.28: Telemetriesystem P32A [6]
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Kapitel 4

Konzeptentwicklung

Ausgehend von den im vorherigen Kapitel behandelten Priifstinden wurde mit der Ent-
wicklung eines neuen Priifstandes begonnen, der die definierten Anforderungen erfiillen
kann.

Im folgenden Verlauf wird dargestellt, wie das Grundkonzept des Komponentenpriifstan-
des zu unterschiedlichen Konzeptvarianten weiter entwickelt wurde.

4.1 Komponentenpriifstand

Der Komponentenpriifstand stellt den klassische Schwungmassen-Bremsenpriifstand dar.
Dieses Konzept wird standardméfig fiir Bremsenpriifungen von PKW, LKW und Schie-
nenfahrzeugen verwendet.

Betriebsbremse
Hauptantrieb

Abbildung 4.1: Erstes Konzept des Komponentenpriifstandes
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Da das Priifstandskonzept sehr dhnlich dem Schwungmassenpriifstand von KNORR ist,
wird der Aufbau nur sehr grob beschrieben und auf das Kapitel Konzeptrecherche ver-
wiesen. Die Details zu den Priifstandsparametern werden dann in einem spéiteren Kapitel
ndher betrachtet.

Es handelt sich um einen Schwungmassenpriifstand mit einem AC-Motor als Antriebs-
einheit. Die drei Schwungmassen sind koppelbar, um verschiedene Fahrzeugmassen si-
mulieren zu koénnen.

Auferdem ist in den Antriebsstrang eine Betriebsbremse integriert, die als Notfallbremse
dient. Der Priifraum besteht aus einem pendelnd gelagerten Priifrahmen, der auf einer
Kraftmessdose abgestiitzt ist. Durch die gemessene Kraft kann auf das Bremsmoment
geschlossen werden. Auf diesem Priifrahmen konnen sowohl einseitig, als auch doppel-
seitig wirkende Klotzbremsen montiert werden. (Siche Abbildung 4.2).

In der Priifkammer kénnen Radscheiben, Scheibenbremsen und Radbremsscheiben mon-
tiert und gepriift werden. Bremsbacken und Klotzbremse kénnen am selben Rahmen
befestigt werden. Es wurde auch iiber eine Alternative zur Bremsmomentmessung iiber
den pendelnd gelagerten Priifrahmen nachgedacht. Eine Moglichkeit fiir Scheibenbrem-
sen mit Héngelaschen ist in Abbildung 4.3 zu sehen. Die Hangelaschen sind dabei an
Kraftmessdosen aufgehingt und messen somit direkt die Bremskraft. Diese Konstrukti-
on neigt aber bereits bei niedrigen Drehzahlen dazu in Resonanz zu geraten und wurde
wieder verworfen. Auf die Eigenfrequenz des Priifrahmens wird spéter noch genauer
eingegangen.

Abbildung 4.2: In der Priifkammer kénnen Abbildung 4.3: Die Abbildung zeigt eine
am Priifrahmen entweder Alternative zum pendelnd
doppelt- oder einfach wir- gelagerten Priifrahmen.

kende Klotzbremsen mon-
tiert werden.
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4.2 Priifstand mit Direktantrieb

Eine Anforderung an den Priifstand bestand darin, auch Bremsenpriifungen an einem
kompletten Drehgestell durchfiihren zu kénnen. Dazu entstand die Idee, eine der Rad-
satzwellen direkt im eingebauten Zustand anzutreiben. Ausgehend davon wurden zwei
Konzeptvarianten entwickelt.

4.2.1 Aufbocken der Radsatzlagergehause

Dafiir wird eine spezielle Radsatzwelle verwendet, deren Wellenschenkel langer ausge-
fiihrt sind und somit aus den Radsatzlagern auskragen. Fiir diese Konstruktion werden
adaptierte Lager mit abnehmbarem Lagerdeckel verwendet. Somit bieten die auf jeder
Seite auskragenden Wellenschenkel die Moglichkeit zur Ankopplung der Komponenten-
priifstinde.

Abbildung 4.4: Motoren und Schwungmassen des Komponentenpriifstandes werden an die Rad-
satzwelle angekoppelt.

Dadurch kann die Motorleistung, aber auch die Energie der Schwungmassen der beiden
Komponentenpriifstinde aufsummiert werden. In dieser Variante kann nach einiger Um-
bauarbeit jeder Komponentenpriifstand fiir sich wieder als solcher verwendet werden.
Auf der Unterseite der Radsatzlager wird eine Befestigungsmoglichkeit vorgesehen. Da-
durch wird das Drehgestell fixiert und die Radsatzwelle kann sich frei drehen. Der zweite
Radsatz liegt auf der Schiene auf und steht still.

Die Kréfte des Wagenkastens werden iiber vertikal und horizontal wirkende Hydraulikzy-
linder eingebracht und entweder iiber die Sekundérfederung oder direkt auf den Rahmen
eingeleitet.

Durch den variablen Aufbau konnen nicht nur zweiachsige, sondern auch dreiachsige
Fahrgestelle gepriift werden, wie sie zum Beispiel bei Lokomotiven vorkommen.

Ein Nachteil dieses Konzeptes besteht darin, dass spezielle Radsatzlager noétig sind.
Diese werden nur in kleinen Stiickzahlen produziert und wiirden die Priifkosten immens
erhohen.

61



Abbildung 4.5: Ein spezielles Radsatzla- Abbildung 4.6: Der gepriifte Radsatz wird

ger ermoglicht den direkten iiber das Radsatzlager von

Antrieb der Radsatzwelle. der Schiene abgehoben,
wodurch die Welle rotieren
kann.

Um zumindest die Fixierung iiber das Lagergehduse zu umgehen, wurde bereits in dieser
Phase iiber Rollen nachgedacht, die ein freies Rotieren der Radsatzwelle ermoglichen.

4.2.2 Doppelrollen-Variante

Die Abbildungen 4.7 und 4.8 zeigen eine Variante, bei der eine Radscheibe mit zwei
kleinen Rollen gefiihrt wird. Der Antrieb der Welle erfolgt wieder direkt iiber die spezielle
Langwelle.

[

i
(v —
> |

[ORR /==

Abbildung 4.7: Ein absenkbares Teilstiick Abbildung 4.8: Doppelrollen-Variante
der Schiene ermdglicht mit direkt angetriebener
ein freies Rotieren der Radsatzwelle.
Radsatzwelle.
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Das Drehgestell kann dabei i{iber Schienen auf den Priifstand gerollt werden, die an-
schliefend so weit abgesenkt werden kdnnen, bis die vordere Radsatzwelle auf den Dop-
pelrollen aufliegt. In Fahrtrichtung wird das Drehgestell durch einen mittig platzierten
Steher fixiert. Die Lagerung der Radscheiben auf zwei Kontaktpunkten entspricht aber
nicht den realen Rad-Schiene-Verhéltnissen, weshalb dieses Priifstandskonzept wieder
verworfen wurde.

4.2.3 Einzelrollen-Variante:

Die Weiterentwicklung der Doppelrollen-Variante fiihrte zu einem Konzept mit einer
grofseren Rolle pro Rad. Als Alternative zur Krafteinleitung iiber Hydraulikzylinder von
oben iiber das Portal, wird nun auch die Krafteinleitung iiber die Schienenriader vor-
gestellt. Dabei ist das Drehgestell iiber einen Quertriger fixiert und die Schienenrollen
dafiir in vertikale Richtung beweglich. Dadurch kénnen zusétzlich zur Wagenkastenmas-
se, unabhingig von der jeweils anderen Radscheibe, gezielt Schienenkréfte aufgebracht
werden.

Die Schienenscheiben wurden mit einem groferen Durchmesser ausgefiihrt als die {ibli-
chen Radscheiben, um den Kontaktpunkt realistischer zu gestalten und die Drehzahl zu
reduzieren. Dieses Konzept ist in Abbildung 4.9 zu sehen.

Abbildung 4.9: Motoren und Schwungmassen des Komponentenpriifstandes werden an die Rad-
satzwelle angekoppelt.

Bei ndherer Betrachtung des Kupplungspunktes zwischen Langwelle und Motorantrieb
wurde jedoch bald klar, dass die auftretenden Bremsmomente nicht {ibertragen werden
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konnen. Grund dafiir ist der zu geringe Durchmesser des Wellenstummels der Radsatz-
welle. So kann eine klassische Radsatzwelle im Mittelteil zwar einen Durchmesser von
ca. 220mm haben, die Lagersitze weisen aber meist nur einen Durchmesser von ca.
150 mm auf. Dieser Teil der Radsatzwelle ist schlieflich nicht fiir die Ubertragung eines
Bremsmomentes (bis zu 40 kNm) ausgelegt. Aus diesem Grund und da die bereits ange-
sprochenen zusétzlichen Kosten fiir spezielle Radsatzlager stark steigen wiirden, wurde
dieses Konzept umgewandelt auf einen Antrieb der Schienenrolle. Somit entstand die
erste Variante des Rollenpriifstandes.

4.3 Rollenpriifstand

4.3.1 Rollenpriifstand Variante 1

In dieser Konzeptvariante wurde wieder auf die Krafteinleitung durch Hydraulikzylin-
der iiber den Oberbau verzichtet und die Kraft des Wagenkastens iiber die Gleisrollen
eingeleitet. Diese Gleisrollen sind in vertikale Richtung beweglich und kénnen von Hy-
draulikzylindern angesteuert werden.

Angetrieben werden diese Rollen {iber eine Kardanwelle von den Komponentenpriifstén-
den.

Abbildung 4.10: Motoren und Schwungmassen des Komponentenpriifstandes werden an die
Schienenrollen angekoppelt.
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Abbildung 4.11: Die Einleitung der Vertikalkréfte erfolgt iiber die Aufstandspunkte der
Schienenrollen.

Ein Vorteil dieser Variante besteht darin, dass die verbauten Bremsscheiben auf der
Radsatzwelle leicht zuganglich sind. Dadurch werden Montage und Wartung erleichtert
und ein flexiblerer Zugang der Kiihlung ermdoglicht.

4.3.2 Rollenpriifstand Variante 2

Nach ersten Berechnungen wurde klar, dass eine Vergrofserung des Gleisscheibendurch-
messers auf ca. 2m beachtliche Vorteile bringt. So kann die Drehzahl des Motors gering
gehalten werden, und die Erwérmung der Scheibe wird durch das grofsere Volumen redu-
ziert. Bei einer weiteren Steigerung des Durchmessers wiirde die grofse Eigenmasse aber
zu Problemen bei der Lagerung und zu grofsen Massentragheitsmomenten fiihren.

Um im Hinblick auf mogliche Priifvarianten flexibel zu sein, wurde in weiterer Folge
wieder die Variante der Krafteinleitung von oben gewé#hlt. Der komplizierte Stahlautbau
wurde vereinfacht und fiir den Anwendungsfall optimiert. Der Portal-Rahmen ist nach
wie vor in Fahrtrichtung verschiebbar, um Drehgestelle mit verschiedenen Achsabstén-
den priifen zu konnen.

Auferdem wurde in dieser Konzeptvariante der Antriebsmotor als Doppelender ausge-
fiihrt. Durch den zusétzlichen Wellenausgang kénnen ohne Umbauarbeiten abwechselnd
die Priifungen am Drehgestell und in den Priifkammern der Komponentenpriifstande
durchgefiihrt werden.

In der folgenden Abbildung 4.12 ist auch die geplante Unterteilung des Priifstandes auf
zwei Ebenen ersichtlich. Dies bietet den Vorteil, dass der Priifraum des Drehgestells
komplett durch eine Einhausung geschiitzt werden kann.

Die Gleisrollen wurden fiir diese Variante ebenfalls weiterentwickelt. So sind diese fiir
verschiedene Spurweiten horizontal verschiebbar.

Auferdem wurden die Scheiben selbst weiterentwickelt. Es wurde ein eigener, abnehm-
barer Ring vorgesehen. Die Lauffliche der Gleisrolle unterliegt hohem Verschleift und auf
diese Art und Weise muss nicht die gesamte Rolle fiir Wartungsarbeiten ausgetauscht
werden.
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Abbildung 4.12: Rollenpriifstand mit 2-Ebenen-Prinzip und Einhausung des Drehgestells.

Fiir diese Priifstandsvariante wurde auch schon beriicksichtigt, dass der Bau in Phasen
erfolgen konnte. In diesem Fall wiirde als erster Schritt nur ein Komponentenpriifstand
und der Rollenpriifstand verwirklicht werden. Diese Variante ist in der Abbildung 4.13 zu
sehen. Dieser stufenweise Ausbau hat auferdem den Vorteil, mogliche Anfangsprobleme

Abbildung 4.13: Erste Ausbaustufe mit der Mdéglichkeit zur Erweiterung

zu erkennen und dann im zweiten Komponentenpriifstand ausmerzen zu kénnen. In der
Abbildung ist aukerdem eine Schienenrollen-Variante mit drei Rollen zu sehen, auf die
spater noch ndher eingegangen wird.
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4.3.3 Rollenpriifstand Variante 3

Der Einfluss der Schiene auf das Rad, wihrend der Bremsung mit Klotzbremsen, ist von
grofsem Interesse. Denn der Aufstandspunkt stellt zusitzlich zur Kraft des Bremsklotzes
eine Belastung der Lauffliche und der Radscheibe dar.

Abbildung 4.14: Rollenpriifstand mit Einzel-Schienenrolle

Aus diesem Grund wurde dariiber nachgedacht, eine derartige Priifung auch in einer
Einzel-Komponenten-Priifkammer durchfiihren zu kénnen. Dafiir wurde ein Konzept
nach Abbildung 4.14 entwickelt. Dabei wird die radiale Aufstandskraft durch einen Hy-
draulikzylinder aufgebracht. Dieser driickt eine Schienenrolle auf die Lauffliche des Ra-
des. Als Schienenrolle kénnte zum Beispiel auch das Rad einer Lokomotive verwendet
werden. Dieses hat einen Durchmesser von bis zu 1,5 m.

Durch die Bremsung wird es im Kontaktpunkt zu einem Wérmeiibergang kommen. Die-
ser Effekt tritt auch in der Realitdt zwischen Rad und Schiene auf und wird Rail-Chill-
Effekt genannt. Um diesen untersuchen zu konnen, aber auch um den Wiarmeeinfluss
auf die Priifung gering zu halten, kann die Schienenrolle auch gekiihlt werden. Ob dazu
ein Zuluft-Strom von konventionell vorkonditionierter Luft reicht oder ob die Kiihlung
durch Stickstoff erfolgen sollte, muss noch niher betrachtet werden.

Wird die radiale Aufstandskraft durch den Hydraulikzylinder eingebracht, so ist auch die
Lagerung des Wellenstranges des Komponentenpriifstandes darauf abzustimmen. Eben-
so die Flanschverbindungen des Priiflings selbst, da eine erhéhte radiale Belastung auf-
gebracht wird, die die Grofsenordnung der Anpresskraft der Klotzbremse bei weitem
iibersteigt.
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4.4 Integration mehrerer Priifkammern

Laut Norm muss die Bremsscheibe bzw. das Rad vor jeder Bremsung wieder auf eine
definierte Ausgangstemperatur abgekiihlt sein. Im Grundlagenkapitel wurde bereits der
notige Zeitbedarf dafiir aufgezeigt.

Wenn man also die Priifzyklen ndher betrachtet, wird bald ersichtlich, dass die Abkiihl-
zeit der Priiflinge viel Zeit in Anspruch nimmt. Somit liegt es auf der Hand, mehrere
Priitkammern zu verwirklichen um Stillstandszeiten zu minimieren.

Wie im Kapitel Konzeptrecherche bereits angesprochen, existieren bereits Priifstinde
mit zwei Priifkammern, die als Doppelender bezeichnet werden. So zum Beispiel von
SNCF in Frankreich. Bei dieser Konfiguration ist zu beachten, dass das mogliche Brems-

Priifkammer 1 Schwungmassen  Priifkammer 2

Abbildung 4.15: Doppelender

moment in der Priifkammer 1 niedriger ist als in Priifkammer 2. Dies kommt daher,
dass die Antriebswelle des E-Motors nur fiir ein begrenztes Drehmoment ausgelegt ist.
Wird nun in Priifkammer 1 gebremst, iibertrigt sich das gesamte Bremsmoment iiber
die Welle des Motors weiter bis zur Trégheit der Schwungmassen.

Wird aber in Priifkammer 2 gebremst, {ibertrigt sich das Bremsmoment iiber die stérker
dimensionierte Schwungmassen-Welle bis zum E-Motor. Es kénnen also nicht in beiden
Kammern die gleichen Bremsmomente gefahren werden.

Im Laufe der Recherchen wurde klar, dass es die Variante Doppelender noch nicht in
Kombination mit einem Rollenpriifstand gibt. Die Konzeptidee ist in Abbildung 4.16
und Abbildung 4.17 dargestellt. Dabei wird der Schienenrollen-Satz nach der Priifung
des gesamten Drehgestells entfernt und stattdessen werden zwei Priifkammern einge-
baut.

Allerdings hat dieses Konzept den Nachteil, dass es aufwendiger Umbauarbeiten bedarf,
um abwechselnd Drehgestell und Komponenten priifen zu konnen. Auferdem ist der zur
Verfiigung stehende Bauraum zwischen den beiden Komponentenpriifstinden zu gering
fiir zwei Priifstationen.

Das Verschieben der Komponentenpriifstinde in axiale Richtung wire eine Moglichkeit,
ist aber auf Grund der groken Massen wieder mit einem immensen Aufwand verbunden.
Aus diesem Grund entwickelte sich die Idee eines Getriebes, die im folgenden Kapitel
nadher erlautert wird.
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Priifkammer Schwungmassen Schwungmassen  Priifkammer

Abbildung 4.16: In dieser Konfiguration konnen Bremsversuche am Drehgestell und in zwei
Priifkammern absolviert werden.

Prifkammer A1 Schwungmassen Priifkammer A2 Priifkammer B2 Schwungmassen  Priifkammer B1

Abbildung 4.17: Nach den Umbauarbeiten kénnen pro Komponentenpriifstand zwei Priifkam-
mern abwechselnd betrieben werden.

4.5 Getriebevarianten

Es wurden mehrere Varianten durchdacht, um moglichst viele Priifkammern mithilfe
eines Getriebes integrieren zu kénnen. Die verschiedenen Ideen sind den folgenden Ab-
bildungen zu entnehmen. Allen Konzepten ist gemein, dass ein Winkelgetriebe verbaut
wurde. Dadurch wire es moglich, ohne Umbauarbeiten abwechselnd jede Priifkammer
und auch das Drehgestell priifen zu kénnen.

Voraussetzung dafiir ist die schnelle Abkoppelbarkeit jedes Priiflings. Wie bereits erklért,
muss der Priifling wihrend der Abkiihlphase eine definierte Drehzahl haben. Dafiir wurde
an jeder Priifkammer ein eigener Hilfsantrieb montiert, der sich im Bedarfsfall ankoppelt
und den Priifling ohne Widerstand in Rotation hélt.

In Abbildung 4.19 ist eine Variante abgebildet, in der die Schwungmassen, der Antriebs-
motor und die Gleisrollen am gleichen Wellenstrang angeordnet sind. Der Motor kann
ohne Probleme fiir die niedrige Drehzahl ausgelegt werden. Fiir die Schwungscheiben
hat diese Variante allerdings den Nachteil, dass eine geringere Drehzahl auch geringere
Energie bedeuten.
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Abbildung 4.18: Priifstandsvariante mit Winkelgetriebe

Priifkammer 1
Nmax= 3000 rpm

Schwungmassen ==—== Schaltbare Kupplung 1
T Kegelradgetriebe
1:2
) Rollenpriifstand
Nmax= 1500 rpm A
=== Schaltbare Kupplung 2
Priifkammer 2

Nmax = 3000 rpm

Abbildung 4.19: Schwungscheiben und Motor zusammen mit den Schienenrollen auf einem
Strang

Dadurch miissten die Durchmesser der Schwungscheiben erhoht werden. Aus diesem
Grund wurde eine Anordnung gewéhlt, die im folgenden Kapitel behandelt wird und
das finale Priifstandskonzept darstellt.
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4.6 Finale Konzeptvariante

Schlussendlich fiihrte die Entwicklung zu einer Priifstandsvariante mit zwei Winkelge-
trieben, wobei jeweils eines pro Komponentenpriifstand verbaut ist. Es ergibt sich somit
eine sehr kompakte Bauweise.

S— Priifkammer 1

Radsatzwelle

Schaltbare Kupplung 1

# Schwungmassen

Kegelradgetriebe

[
I

Rollenpriifstand Schaltbare

Kupplung

*——
Y

=———— Schaltbare Kupplung 2

Priifkammer 2

Igl__
Igl__

Abbildung 4.20: Schematische Darstellung der finalen Konzeptvariante

Der erste Entwurf fiir die Antriebseinheit ist in folgender Abbildung 4.21 zu sehen. Gut
erkennbar sind die 4 Priifkammern, die eine sehr effiziente Ausnutzung garantieren.

Abbildung 4.21: Antriebseinheit der finalen Konzeptvariante

Die weiteren Details werden in den folgenden Kapiteln besprochen.
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Kapitel 5

Detailbetrachtung des
Komponentenpriifstandes

Im vorherigen Kapitel wurde die Entwicklung vom einfachen Komponentenpriifstand
bis zur Kombinationsvariante Komponenten- und Rollenpriifstand erldutert. Nun soll
das ausgewidhlte Konzept im Detail betrachtet und die wichtigsten Parameter definiert
werden. Dafiir wird zuerst auf den Komponentenpriifstand eingegangen und erst im
nédchsten Kapitel die Erweiterung zum Rollenpriifstand behandelt.

5.1 Aufbau und Funktionsweise

Es werden zwei Komponentenpriifstinde mit je zwei Priifstationen realisiert. Die Einzel-
priifstinde konnen dann iiber Kegelradgetriebe mit dem Schienenrollensatz verbunden
und somit zu einem Rollenpriifstand erweitert werden.

Abbildung 5.1: Komponentenpriifstande mit zwei Priifkammern
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Der Komponentenpriifstand besteht aus einem Antriebsstrang, einem Haupt-Antriebsmotor,
dem mechanischen Schwungmassensatz und zwei Priifkammern zur Aufnahme der Priif-
linge. Beide Priifstationen sind mit einer schaltbaren Kupplung ausgestattet.

Als Antrieb dient pro Priifstand ein AC-Motor mit Drehzahlregelung. Die erforderliche
Fahrzeugtrigheit wird durch die Schwungmassen mit iiberlagerter elektrischer Massen-
simulation nachgebildet.

Fiir einen besseren Uberblick werden die technischen Daten kurz aufgelistet. Details sind
den jeweiligen Unterkapiteln zu entnehmen.

Dauerbremsmoment (bis ca. 1000 rpm) ca. 8000 Nm
Max. Bremsmoment ca. 40000 Nm
Max. Drehzahl 3000 rpm
Max. Leistung (AC-Motor) 1000 kW
Max. Bremsdruck (pneumatisch) 16 bar

Max. Priiflingsdurchmesser 1500 mm

Aufere Abmessungen (LxBxH, ein Komponentenpriifstand

mit zwei Priifkammern, ohne Schaltschrinke und Liiftungsanlage) 145mx 4,9mx 38m

Gesamtmasse Priifstand (ohne Zusatzsysteme,

ohne Schaltschrank, Priifling und Luftsystem) ca. 100t

Tabelle 5.1: Technische Daten Komponentenpriifstand

5.2 Grundrahmen

Beide Komponentenpriifstinde besitzen einen eigenen Grundrahmen, der Antriebsmotor,
Schwungmassensatz, Kegelradgetriebe und die beiden Priifkammern trigt. Es handelt
sich um eine verwindungssteife Stahlkonstruktion mit Schwingungsisolation.

Durch die rotatorische Bewegung der Antriebswelle, der Schwungmassen, des Priiflings
usw. wird der gesamte Priifstandsaufbau schwingungstechnisch angeregt. Diese Schwin-
gungen miissen vom Rest des Gebaudes entkoppelt werden. Deshalb ist der Grundrah-
men des Komponentenpriifstandes auf Luftfederelementen gelagert. Diese verhindern
bzw. reduzieren ein Weiterleiten der Vibrationen und Schwingungen an das Gebédude.
Ein zusétzliches Schwingfundament mit grofer Masse ist nicht nétig.

5.3 Hauptantriebseinheit

Die meisten, bereits in Betrieb befindlichen, Bremsenpriifstinde werden mit Gleich-
strommaschinen angetrieben. Allerdings handelt es sich dabei um &ltere Priifstands-
Ausfiithrungen. Heute werden Gleichstrommaschinen als Belastungseinrichtungen an Priif-
stdnden praktisch nicht mehr eingesetzt. Im Vergleich zur Asynchronmaschine ist die
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Anschaffung einer Gleichstrommaschine teurer und auch der Wartungsbedarf ist héher.
Die Entwicklung der Frequenzumformertechnik ermdéglicht der Asynchronmaschine nun
auch eine gleichwertige Regelungsqualitéit.

Ein Frequenzumrichter regelt dabei die Drehzahl. Dieser besteht aus einem Gleichrichter
(Netzpulser), der die Wechselspannung (Netzspannung) in einen Gleichstromkreis trans-
formiert. Anschlieftend folgt der Wechselrichter (Motorpulser), der den Gleichstrom wie-
der in eine dreiphasige, sinusférmige Wechselspannung mit vorgegebener Frequenz um-
wandelt. Diese Frequenz definiert die Drehzahl. Umgekehrt kann aber auch Energie von
der Bremse iiber die Asynchronmaschine generatorisch an das Versorgungsnetz zuriick
gespeist werden. [32]

Als Hauptantrieb wird pro Komponentenpriifstand ein wassergekiihlter Drehstromasyn-
chronmotor mit den folgenden technischen Daten verwendet.

Leistung (P) 840 kW

Max. Leistung (Uberlast) | 1000 kW
Nenndrehmoment (Myepn,) | 8000 Nm
Max. Drehmoment (Mys4:) | 9600 Nm

Nenndrehzahl (nyenn) 1000 rpm
Max. Drehzahl (n,,4:) 3000 rpm
Massentragheit Laufer 22,5 kgm?
Einspeisung 690 V

Tabelle 5.2: Technische Daten der Asynchronmaschine

Die maximale Leistung bezeichnet den Uberlastbetrieb. Die Antriebseinheit kann dabei
kurzzeitig bis zu 120% belastet werden. Im kalten Zustand fiir ca. 60 Sekunden und im
Betriebszustand (warm) fiir ca. 8 Sekunden, alle 30 Minuten.

15 000

1200 —

Leistung in kW

300

0 500 1000 1500 2000 2500 3000
Drehzahl in rpm

Nenn-Leistung Max-Leistung

Abbildung 5.2: Leistung-Drehzahlkennlinie fiir den AC-Motor
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Abbildung 5.3: Drehmoment-Drehzahlkennlinie fiir den AC-Motor

5.4 Nebenantriebe fiir die Abkiihlphase

Um wihrend der Abkiihlphase den Priifling (Bremsscheibe oder Radscheibe) mit der
nach Norm vorgeschriebenen Drehzahl rotieren zu lassen, ist ein Zusatzantrieb notig.
Der Priifling wird vom Hauptantriebsstrang abgekoppelt und ein kleiner Elektromotor
beschleunigt diesen wieder auf die gewiinschte Drehzahl. Die maximale Drehzahl wah-
rend der Abkiihlphase betragt laut UIC-Kodex 541-3 und UIC-Kodex 541-4 maximal
120 km/h. Dies entspricht bei einem Raddurchmesser von 860 mm einer Drehzahl von
740 rpm. Es wird somit ein Motor mit einer Nenndrehzahl von 1000 rpm gewahlt.

5.5 Antrieb fiir statische Bremsenpriifung

Laut Norm ist auch eine Priifung der Feststellbremse vorgesehen. Dies wird als statische
Bremsenpriifung bezeichnet und benétigt einen Zusatzantrieb, der auch als Losbrech-
vorrichtung bezeichnet wird. Dabei handelt es sich um einen Drehstromservomotor mit
hochiibersetztem Getriebe, der im Bedarfsfall {iber einen Zahnradmechanismus einge-
kuppelt werden kann.

Max. Bremsmoment | ca. 25000 Nm
Max. Drehzahl 0... 4,75 rpm
Haltezeit 72h

Tabelle 5.3: Technische Daten des Zusatzantriebes fiir die Priifung der Feststellbremse
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5.6 Schwungmassensatz

Die kinetische Energie der Fahrzeugmasse wird am Priifstand mithilfe von Schwungschei-
ben nachgebildet. Dafiir wird diese translatorische Energie in eine rotatorische Energie
der Schwungscheiben umgerechnet.

Ermittlung der Ersatzmassentrigheit der Schwungscheiben:
Die Umrechnung erfolgt mit den dazugehorigen Energiegleichungen.

2

m-v
Ekinftrans = 9
2
E _ Jers "W
kin—-rot — 9

Diese beiden Gleichungen werden gleich gesetzt und ergeben somit die geforderte Ersatz-
Massentriagheit J.,.; der Schwungmassen.

Ekin—truns = Ekin—rot

m-v2

Jers = 2
Bei der Losung dieser Gleichung ist die Geschwindigkeit des Zuges in m/s und die Masse
in kg einzusetzen. Die Winkelgeschwindigkeit wird dabei in rad/s angegeben.

Oftmals wird die Winkelgeschwindigkeit aber nicht in Radiant pro Sekunde (rad/s)
angegeben, sondern als Drehzahl in Umdrehungen pro Minute min~! bzw. ,revolutions
per minute” rpm. Eine volle Umdrehung entspricht einem Winkel von 27 und ergibt
somit den Zusammenhang durch:

w=2-m-n

Wird nun von Umdrehungen pro Minute auf Radiant pro Sekunde umgerechnet, wird

folgendermafen vorgegangen:
w=2-m-n/60

Ist der Raddurchmesser des Fahrzeugs bekannt, kann die translatorische Geschwindigkeit
auch gleich in eine Winkelgeschwindigkeit umgeformt und die Gleichung somit verein-
facht werden. Diese reduziert sich somit nur noch auf die Parameter Fahrzeugmasse m

und Radius des Rades r,4q4.
2

Je'r‘s =M T.qd

Die in Summe benoétigte Tragheit wird auf drei Schwungmassen aufgeteilt. Die Berech-
nung der einzelnen Schwungscheiben erfolgt vereinfacht als rotierender Voll-Zylinder,
der um seine Rotationsachse rotiert.

J=1/2-m-r?

Das genaue Triagheitsmoment wird nach der vollstandigen Konstruktion von einem CAD-
Programm berechnet.
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Geometrie der Schwungscheiben:

Der Aufbau einer Schwungscheibe ist in der folgenden Abbildung 5.4 ersichtlich. Die
Geometrie wurde dabei so gewéhlt, dass eine moglichst grofe Masse der Schwungschei-
be am Umfang verteilt ist. Schlieflich geht der Abstand r der Masse zum Drehpunkt
mit dem Quadrat in das Massentrigheitsmoment ein.

Der Durchmesser eines Schwungrades ist begrenzt durch die daraus resultierenden Flieh-
krafte. Die maximale Umfangsgeschwindigkeit einer Schwungscheibe aus Stahl liegt bei
Umae — 620m/s [21]. Mit der maximalen Drehzahl von n = 3000 rpm ergibt sich ein

maximaler Radius.
2m™n
V=W -r=——-+7r

60
60 _ 60-620m/s
© 2mn 2-7-3000rpm

=1,974m

Die grofte Schwungmasse ist mit einem Durchmesser von d = 1,4m und einer Massen-
tragheit von 888 kgm? dimensioniert. Somit ist in Hinblick auf die zuldssige Materialbe-
lastung ein Betrieb der Schwungscheiben mit der Maximaldrehzahl von n = 3000 rpm
mit einer ausreichenden Sicherheit gewihrleistet.

Fiir den Betrieb des Priifstandes ist allerdings nicht nur die Angabe der Massentriagheits-
momente der Schwungscheiben von Bedeutung. Auch der Anteil der anderen rotierenden
Komponenten ist zu beriicksichtigen. So zum Beispiel von Motor, Welle, Kupplungen
und Getriebe. Diese Massentrigheiten werden unter dem Begriff Grundschwungmasse
zusammengefasst.

Abbildung 5.4: Schnittdarstellung der drei Schwungmassen mit abgebildeter Lagerung
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Die moglichen Kombinationen der Schwungscheiben sind in Abbildung 5.5 und in der
Tabelle 5.4 dargestellt.

2500
2000
1500

1000

Massentrégheitsmoment in kgm?
w
o
o

o

G+l GHII G+l GHII+II G+ G+l GHI+II+HII

[q]

1 2 3 4 5 6 7 8
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Abbildung 5.5: Mogliche Kombinationsvarianten der drei mechanischen Schwungmassen

Schwungmassenkonfiguration Schwungmasse
Grundschwungmasse G 200 kgm?
(inkl. aller rotierenden Teile, ohne Priifling)

Schaltbare Schwungmasse | 888 kgm?
Schaltbare Schwungmasse 11 660 kgm?
Schaltbare Schwungmasse 111 480 kgm?
Maximale Schwungmasse 2228 kgm?
Mogliche Kombinationen:

G 200 kgm?
G+IIT 680 kgm?
G+II 860 kgm?
G+1 1088 kgm?
G+II+IIT 1340 kgm?
G+IIT+I 1568 kgm?
G+IIT+T 1750 kgm?
GHI+II+II1 2228 kgm?

Tabelle 5.4: Technische Daten des Schwungmassensatzes

78



Schaltung der Schwungmassen:
Beziiglich der Schaltung gibt es mehrere Varianten:

1. Bei der konstruktiv einfachsten Ausfiihrung sind die Schwungscheiben auf der Wel-
le gelagert und werden iiber Schraubenverbindungen mit der Welle verbunden.
Diese Schrauben miissen aber bei jeder Adaptierung der abzubremsenden Masse
gelost bzw. angezogen werden. Aus Erfahrungswerten der Firma ZF ist bekannt,
dass dieser Vorgang oft 20 Minuten dauern kann.

2. Bei kleineren Automobilpriifstdnden sind die Schwungscheiben auf der Welle ge-
lagert und manuell axial verschiebbar. In einer Position konnen sie frei drehen, in
der anderen Position werden sie iiber eine Verzahnung formschliissig mit der Welle
verbunden.

3. Bei Schwungmassen dieser Gréfse, wie sie am angegeben Priifstand verwendet wer-
den, kann die Lagerung und das Verschieben per Hand schon eine grofe Heraus-
forderung darstellen. Aus diesem Grund wurde ein Losrad-Konzept mit Kupplung
entwickelt. Die Schwungscheibe ist auf Wélzlagern auf der Welle gelagert und im
ausgekoppelten Zustand frei drehbar. Mit Hilfe einer verzahnten Schiebemuffe kann
die formschliissige Verbindung zwischen Welle und Schwungscheibe hergestellt wer-
den. Zusétzlich wurde die manuelle Schaltung durch eine automatische Schaltung
ersetzt.

4. Das Losrad-Konzept mit Schiebemuffe wurde durch eine Anderung der Lagerung
noch weiter entwickelt. In der finalen Konzeptvariante wird jede Schwungscheibe
eigens gelagert. Dadurch wird die Antriebswelle nicht auf Biegung belastet und
kann somit diinner ausgefiihrt werden. Dies hat wiederum zur Folge, dass durch
den geringeren Wellendurchmesser auch kleinere Lager verbaut werden konnen,
was den Betrieb bei hoheren Drehzahlen erleichtert. Dabei handelt es sich um ei-
ne komplexere und somit teurere Konstruktion, die aber auch in Hinblick auf die
Verwendung von zwei Priifkammern durchaus Sinn macht. Schlieflich sind in den
beiden Priifkammern meist zwei verschieden grofe Massen abzubremsen und somit
ein schnelles Umschalten der mechanischen Massen essenziell.

Ventilationsverluste der Schwungscheiben:

Um eine erste Leistungsabschitzung durchfithren zu konnen, wurden auch die Ventilati-
onsverluste der Schwungscheiben beriicksichtigt. Bei niedrigen Umfangsgeschwindigkei-
ten sind die Ventilationsverluste von untergeordneter Bedeutung. Ab 80m/s - 100m/s
konnen die Reibungsverluste aber Grofenwerte annehmen, die zu beriicksichtigen sind.
Bei einer Drehzahl des Antriebsstranges von 3000 rpm und einem Durchmesser der grof-
ten Schwungmasse von 1,4m ergibt sich eine Umfangsgeschwindigkeit von 219,9m/s.
Dies bedeutet, dass die Ventilationsverluste der Schwungscheiben durchaus in die Be-
rechnung miteinbezogen werden sollten.
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Die Berechnung erfolgte nach einer Uberschlags-Formel und liefert die Verlustleistung
in Watt. [22]

Py =0,37- D% - (n/100)3- (1+5- B/D)

Dabei ist D der Durchmesser der Scheibe, B die Breite und n die Drehzahl. Die Er-
gebnisse fiir die drei Schwungscheiben sind im folgenden Diagramm dargestellt. Die
Schwungscheibe 1 (SM1) hat dabei einen Durchmesser von 1,4m, Schwungscheibe 2
(SM2) von 1,3m und Schwungscheibe 3 (SM3) von 1,2m. Hier ist klar ersichtlich, dass

die Grofe der Schwungmasse einen mafgeblichen Anteil an der aufzubringenden Motor-
leistung hat.
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Ventilationsverluste in kW

Drehzahl in rpm

Abbildung 5.6: Ventilationsverluste der Schwungmassen, abhingig von der Drehzahl

In diesem Zusammenhang wurden auch die Ventilationsverluste einer Standard-Bremsscheibe
eines Schienenfahrzeuges betrachtet. In der Abbildung 5.7 sind die Ventilationsverluste
von drei Bremsscheiben iiber der Drehzahl bzw. der Geschwindigkeit aufgetragen. Die
Darstellung stammt von Faiveley und zeigt, dass der Finfluss der Ventilationsverluste

durch die Bremsscheibe im Vergleich zur Gesamtleistung des Priifstandes vernachlassigt
werden kann.
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Abbildung 5.7: Ventilationsverluste der Bremsscheiben, abhéngig von der Drehzahl |30]

5.7 Prifkammer

Wie bereits zu Beginn dieses Kapitels in Abbildung 5.1 zu sehen, verfiigt der Kompo-
nentenpriifstand iiber zwei Priifkammern mit unterschiedlicher Grofe.

e Priifkammer 1: (Kleine Priifkammer)
Grofse der Priifkammer: Lx BxH =24m x 3,4m x 2,7 m
Dabei handelt es sich um die kleinere Priifstation, die vor allem fiir die klassischen
Versuche wahrend der Entwicklung von Reibbeldgen verwendet wird.

Abbildung 5.8: Kleine Priifkammer mit montierter Scheibenbremse

e Priifkammer 2: (GroRe Priifkammer)
Grofe der Priifkammer: Lx BxH=34mx4m x 2,7m
Es hat sich bei der Konzeptrecherche herausgestellt, dass der zur Verfiigung ste-
hende Priifraum bei den meisten Priifstdnden sehr klein ausgefiihrt ist. Dariiber
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hinaus sind die Aufspannmoglichkeiten meist begrenzt. Im hier vorgestellten Priif-
stand soll eine der Priifkammern grofer ausgefiihrt werden und die Moglichkeit
bieten, Priiflinge und original Anbauteile flexibel aufspannen zu konnen.
Dadurch soll es mdéglich sein, dhnlich dem im Automobil-Priifbereich bekannten
Viertel-Fahrzeug, auch Bremssysteme mit Konsolen zu priifen.

Die Priifkammer ist sowohl in radialer, als auch in axialer Richtung grofer aus-
gefiihrt und bietet somit Platz, um selbst komplette Radsétze mit Radsatzlager
aufnehmen zu kénnen. Ein Beispiel dafiir ist in der Abbildung 5.9 zu sehen. Da-
durch kann z.B. das Schwingungsverhalten von Konsolen und Bremsauthéngungen
getestet werden.

Abbildung 5.9: Grofse Priitkammer mit kompletter Radsatzwelle

Abbildung 5.10: Grofe Priifkammer mit passiver Rolle

Bereits in vorhergehenden Kapiteln wurde erlautert, dass das Zusammenwirken
aus der Anpresskraft der Klotzbremse und der Aufstandskraft im Kontaktpunkt
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zwischen Rad und Schiene von besonderem Interesse ist. Aus diesem Grund ist es in
der grofen Priifstandskammer auch méglich eine passive Rolle zu installieren. Die-
se wird iiber einen Hebel von einem Hydraulikzylinder an die Lauffliche gepresst.
(Siehe Abbildung 5.10) Durch die konstruktive Anordnung von Schwungmassen
und Elektromotor kann in der grofsen Priifkammer nicht das volle Bremsmoment
von 40kNm gefahren werden. Die Antriebswelle des Elektromotors ist nicht auf
dieses Drehmoment ausgelegt und so kann die volle Energie des Schwungmassen-
satzes nicht iibertragen werden.

Beide Priifkammern verfiigen iiber eine in Langsrichtung verschiebbare Schutzabdeckung
aus Stahlblech.

Am Boden der Priifkammern ist ein Aufspannfeld vorgesehen, das dank T-Nutausfiihrung
mit Nennmafs 28 mm sowie einem Nutabstand von 250 mm ausreichend M&glichkeiten
fiir eine variable Anbindung der méglichen Aufbauten mit dem Grundrahmen bietet.
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5.8 Priifrahmen

Aufbau und Funktion:

Der Priifrahmen dient zur Befestigung des jeweiligen Bremssystems. Es konnen je nach
Anforderung Bremszangen fiir die Scheibenbremse bzw. die Betatigungseinrichtung fiir
Klotzbremsen installiert werden.

Auferdem verfiigt der Priifstand iiber eine Universalbremszange zur Betétigung von
Scheibenbremsen bzw. Radbremsscheiben. Diese findet Anwendung, wenn nicht ein ge-
samtes Bremssystem getestet werden soll, sondern nur die Bremsbelige.

Die Priifrahmen in beiden Kammern sind pendelnd gelagert und iiber eine Kraftmess-
dose abgestiitzt. So kann das Bremsmoment gemessen und das Reibmoment berechnet
werden.

Eigenfrequenzanalyse:

Wenn bei der Priifung eines Bremssystems die Drehzahl in den Bereich der Eigenfrequenz
des Priifrahmens kommt, wiirde dies die Messung des Bremsmomentes verfilschen. Um
dies zu verhindern, wurde eine Eigenfrequenzanalyse der beiden Priifrahmen durchge-
fiihrt. Die jeweiligen Ergebnisse sind in den folgenden Abbildungen dargestellt.

I 0.0410.
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00273

I 00850

= oos20
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00283
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| -
i..
.
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Abbildung 5.12: Erste Eigenfrequenz des grofen Rahmens bei 73 Hz.
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Durch die verschiedensten Aufbauten verdndert sich jedes Mal das Schwingungsverhal-
ten der Priifrahmen, weshalb bei jeder bevorstehenden Priifung eine Untersuchung der
auftretenden Eigenfrequenz ndtig sein wird. Danach ist es auch moglich den Rahmen zu
verstimmen, indem versteifende Elemente hinzugefiigt oder entfernt werden.

Bei der durchgefiihrten Modalanalyse wurde eine Eigenfrequenz des kleinen Rahmens
von 55 Hz (entspricht 3300 rpm) bzw. des grofen Rahmens von 73 Hz (entspricht 4380 rpm)
festgestellt. Die Eigenfrequenz wird somit bei einer maximalen Drehzahl des Priifstan-
des von 3000 rpm (entspricht 50 Hz) nicht erreicht. Allerdings liegen die Frequenzen der
auftretenden Schwingungseffekte beim Bremsen bedeutend héher. Diese konnen immer
einen Einfluss auf die Messung bewirken. So liegen die iiblichen Frequenzen fiir ,Brem-
senquietschen® bei 0,1 Hz - 15 kHz und ,,Bremsenrubbeln® bei 1 Hz - 100 Hz.

Bremsenquietschen:

Hochfrequente Schwingung, bei der die Scheibe zum Beispiel durch den Stick-Slip-Effekt
in Eigenschwingung versetzt wird. Dabei wird die gleichméfige Gleitbewegung der Reib-
partner durch kurzzeitiges ,Festkleben“ unterbrochen. [40]

Bremsenrubbeln:

Niederfrequente Schwingung, die durch eine periodische Schwankung des Bremsmomen-
tes entsteht. Die Ursache dafiir ist entweder eine unterschiedliche, fertigungsbedingte
Dicke der Bremsscheibe iiber den Umfang (Kaltrubbeln) oder die Bildung von Hotspots
(Hitze-Zonen) wihren der Bremsung. [44]

5.9 Periifling

Am Priifstand kénnen allgemein Klotzbremsen, Scheibenbremsen und Radscheibenbrem-
sen montiert werden. Es gibt allerdings zwei verschiedene M&glichkeiten zur Lagerung
des Priiflings.

e Auskragende Lagerung

Der Priifling wird {iber eine Flanschverbindung an den Wellenstrang angekoppelt.
Diese Montage geht sehr schnell und verkiirzt somit die Brutto-Priifzeit. Aller-
dings fiihrt dieser konstruktive Aufbau bei hohen Geschwindigkeiten bzw. zu ho-
hen Bremsmomenten zu einer unzulissigen Schréigstellung des Priiflings. Auferdem
kann es bei der Priifung von Klotzbremsen zu einer sehr hohen radialen Belastung
der Lagerung kommen. Aus diesen Griinden soll in der Priifkammer die Mo6glichkeit
einer Gegenlagerung vorgesehen werden.

e Mit Gegenlager
Durch das zweite Lager kann die Schrigstellung der Bremsscheibe wesentlich ver-
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mindert und die Lagerbelastung reduziert werden. Allerdings ist der Zeitbedarf fiir
den Ein- und Ausbau des Priiflings bedeutend grofer.

5.10 Prufstandswelle

Fiir die Priifstandswelle wurde fiir eine erste Abschiitzung eine Uberschlagsberechnung
des erforderlichen Querschnittes durchgefiihrt. Die Berechnung fiir eine Vollwelle folgt

folgender Formel:
16 - T,
dony = 3 [ 20 Lmas
T Tt—zul

Fiir das maximale Torsionsmoment 7T,,, wird das maximal mogliche Bremsmoment
Mp = 40000 Nm eingesetzt. Fiir den sehr konservativen Ansatz wird der Sicherheitsfak-
tor fiir Biege- und Torsionsbelastung Sip = 15 angegeben.

- _ Tt-Sch
t—zul —
Sp

Die Scherspannung des Werkstoffes 34CrMo4 betrigt 7;_s., = 360 N/mm?. Die Berech-
nung ergibt einen erforderlichen Wellendurchmesser d.,; = 200 mm. [26]

5.11 Notbremseinrichtung

Jeder Komponentenpriifstand verfiigt iiber eine Notbremse. Diese besteht aus zwei Brems-
zangen, die simultan auf eine Bremsscheibe wirken. Es handelt sich bei diesen Brems-
zangen um den Typ HW 075 FHM von RINGSPANN, einem federbetétigten und hy-
draulisch vorgespannten Bremssattel. Dieser schliefst auch bei Unterbrechung der Strom-
versorgung automatisch und bringt die Priifstandswelle zum Stillstand.

5.12 Nasstesteinrichtung

Um die Bremsscheiben nach UIC-Norm priifen zu konnen, ist eine Nasstesteinrichtung
zum Bespriihen des Priiflings nétig. Dazu wird diese an das bauseitige Brauchwassernetz
angeschlossen.

Laut UIC-Kodex ist keine Wasserpumpe notig, sondern lediglich ein iiberhSht positio-
nierter Wasserbehilter und Uberlauf. Eine mdogliche Anordnung ist im Kapitel iiber
die Priifstandsanforderungen bereits erkldrt und in Abbildung 2.3 dargestellt worden.
Auferdem ist ein Regulierventil mit Durchflussmesser vorzusehen. Fiir die Abfuhr des
Wassers ist ein Sammelbehélter und ein Abfluss vorgesehen. Beziiglich Diisenkorper
sind unterschiedliche Varianten fiir Bremsscheiben- und Klotzbremsenpriifung notig. Die
Wassertemperatur hat laut UIC-Norm zwischen 10°C und 15°C zu betragen.
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5.13 Pneumatik

Druckluftsystem bei Schienenfahrzeugen

Da sowohl am Komponentenpriifstand als auch am Rollenpriifstand die Bremsen pneu-
matisch betiitigt werden, wird nun ein kurzer Uberblick iiber die in der Schienenfahrzeug-
technik verwendeten Pneumatik-Systeme gegeben. Bei einer Druckluftbremse wird die
geforderte Bremskraft durch komprimierte Luft aus einem Bremszylinder erzeugt. Dieses
System hat historisch gesehen schon eine sehr lange Tradition und ist dementsprechend
ausgereift und extrem ausfallsicher. Es wird dabei zwischen ,direkten Bremsen* und
yndirekten Bremsen® unterschieden.

Direkte Bremse: Ein Kompressor erzeugt Druckluft von 10bar und speichert diese
im Hauptluftbehéilter. Soll gebremst werden, wird dieser Befehl am Fiihrerbremsventil
gegeben und der Hauptluftbehélter mit dem Bremszylinder verbunden. Der Zug wird
gebremst. Zum Losen der Bremse werden Leitungen und Bremszylinder auf Umgebungs-
druck entliiftet. Der gleiche Effekt tritt allerdings auch auf, wenn ein Waggon und somit
die Luftleitung abgetrennt wird. Dann ist auch der Speicher nicht mehr befiillbar und der
Zug kann nicht mehr zum Stillstand gebracht werden. Daher wird dieses Bremskonzept
nur mehr als Zusatzbremse bei Triebfahrzeugen verwendet.

Hauptiuftbehdlter

Filhrerbremswventil
Bremszylinder

S

Reibelement

Abbildung 5.13: Direkte Bremse [2]

Indirekte Bremse: Bei geloster Bremse wird im Hauptluftbehilter ein konstanter
Druck von 5 bar gehalten. Ein Vorratsluftbehélter (Hilfsluftbehélter) wird iiber ein Steu-
erventil iiber die Hauptluftleitung gefiillt. Soll nun gebremst werden, wird der Luftdruck
in der Hauptluftleitung abgesenkt und das Steuerventil lenkt den Luftstrom vom Vor-
ratsbehalter in den Bremszylinder. Soll die Bremse wieder gelost werden, wird der Druck
in der Hauptleitung wieder aufgebaut und der Vorratsluftbehélter wieder gefiillt. Kommt
es zu einer Zugtrennung, werden die Bremsen automatisch aktiviert. Dieses System hat
sich wegen der hohen Sicherheit weltweit behauptet. [18]
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Abbildung 5.14: Indirekte Bremse [2]

Am Priifstand wird man auf das Steuerventil verzichten und den Pneumatik-Zylinder
direkt ansteuern. Dafiir ist die Erzeugung von Druckluft nétig.

Druckluftbeschaffung: Diese gliedert sich in die Drucklufterzeugung und die Druck-
luftaufbereitung. Zuerst erzeugt ein Kompressor Druckluft mit 8,5bar bis 10 bar und
speichert diese im Hauptluftbehilter. Es werden in Schienenfahrzeugen entweder Kol-
benkompressoren oder Schraubenkompressoren verwendet. Den zweiten Teil bildet die
Luftaufbereitung mit dem Ziel, eine geforderte Luftqualitit zu erhalten. Diese Elemente
sind auch fiir den Priifstands Betrieb notwendig. Dazu gehoren:

Olabscheider: Filtert die Olpartikel aus der Druckluft, die vom Kompressor kommt.

Lufttrocknung: Beim Komprimieren der Luft kann es zum Auskondensieren von
Wasserdampf kommen. Die erhdhte Luftfeuchtigkeit muss dann mit der Lufttrock-
nungsanlage reduziert werden. Ein Bestandteil dieser Anlage ist das Entwisse-
rungsventil.

Kondensatsammelanlage: Aus Umweltschutzgriinden wird das Kondensat gesam-
melt und im Rahmen von Wartungsarbeiten umweltgerecht entsorgt.

Olfeinstfilter: Hier werden zwischen Lufttrockner und Hauptluftbehélter auch noch
die verbleibenden Mikrotropfen gefiltert.

Sicherheitsventil: Dienen zum Schutz der Druckluftanlage und entlassen im Notfall
die Druckluft an die Umgebung.
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Abbildung 5.15: Drucklufterzeugung 18]

Fiir die Betatigung der Priifbremsen ist eine pneumatische Bremsdruckregelung nétig.

5.14 Zu- und Abluft

Die Beliiftungsanlage soll den Kiihleffekt durch den Fahrtwind simulieren und so die in
Wirme umgewandelte Bremsenergie abfithren. Dazu ist ein Zu- und Abluftgeblise mit
Staubfilter erforderlich.

Fiir die Abfuhr einer Wérmeleistung von bis zu einem Megawatt ist ein Zuluftvolumen-
strom von 15 000m3/h und ein Abluftvolumenstrom von 16 000 m3/h no6tig. Durch die
Differenz ergibt sich ein Unterdruck in der Priifkammer, der das ungewollte Ausdringen
von Bremsstaub aus dem Priifstand verhindern soll. Mit diesen Zahlen stehen natiirlich
auch die notigen Kanalquerschnitte in Verbindung. Somit wird auch die Dimensionie-
rung und Einplanung der eigentlich konventionellen Beliiftungsanlage zu einem nicht zu
unterschitzenden Kosten- und Raumfaktor.

In der folgenden Abbildung 5.16 ist ein erster Entwurf der Liiftungsanlage abgebildet.
Dieser soll den notigen Raumbedarf der Anlage verdeutlichen.

Abbildung 5.16: Liiftungsanlage fiir den gesamten Priifstand
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5.15 Berechnung der Krafte und Momente

Bei der Berechnung der Krifte und Momente am Komponentenpriifstand werden die
Bezeichnungen verwendet, die bereits in Kapitel 1 definiert wurden.

Klotzbremse

Am Priifstand wird im Gegensatz zu den meisten Anwendungen in der Realitdt nur ein
Bremsklotz verwendet. Dadurch lassen sich die eventuell beobachteten Effekte auf den
einen Bremsbelag zuriickfiihren.

Im Grundlagen-Kapitel wurde die reale Klotzbremse betrachtet. Dabei wirkt iiber den
Kontaktpunkt zur Schiene die Gegenkraft zur Reibkraft der Klotzbremse.

Am Priifstand wirkt das Bremsmoment auf den Wellenstrang zum Antriebsmotor und
den Schwungscheiben. Dieses Reaktionsmoment wird als Mp bezeichnet.

Dieses Bremsmoment ergibt sich aus der Anpresskraft des Bremsklotzes Fx am Rad,
dem Reibwert pxior.-raq und dem Reibradius r,..;. Im Fall der Klotzbremse gilt, dass
der Radius des Rades gleich dem Reibradius der Klotzbremse ist, d.h.: 7,4 = 7.

Abbildung 5.17: Freischnitt der Klotzbremse

Der Reibungskoeffizient p ist abhéngig von der Beschaffenheit der Oberfliche und somit
zeitverdnderlich im Verlauf des Bremsvorganges.

Mp = Fig - Trad

Nach Coulomb gilt:
Fy = pkiotz-Raa - F

Das resultierende Bremsmoment ergibt sich zu:

MB = UKlotz—Rad * FK *Trad

Es ist aullerdem darauf zu achten, dass die Lagerung des Priifstandes die hohe Radial-
kraft aufnehmen muss, die F bewirkt.
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Scheibenbremse

Die Definition der Parameter ist der folgenden Abbildung zu entnehmen. Der Reibradius
Treip entspricht in diesem Fall nicht mehr dem 7,4, sondern hingt vom Durchmesser der
Bremsscheibe dgg ab.

Nach Coulomb ergibt sich dabei das resultierende Bremsmoment zu:

Fy = pps- Fi
Mp =2 -ups-Fx[2: Trei

Mp = s - Fi * Treib

Abbildung 5.18: Freischnitt der Scheibenbremse
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Kapitel 6

Detailbetrachtung des
Rollenpriifstandes

Nachdem der Komponentenpriifstand im Detail betrachtet wurde, kann nun auf den
Rollenpriifstand eingegangen werden. Dazu zdhlen als Hauptbestandteile der Schienen-
rollensatz, der Portalrahmen und die Hydraulik.

Abbildung 6.1: Rollenpriifstand

Aufbau und Funktionsweise

In Abbildung 6.2 ist der Priifstandsaufbau iibersichtlich dargestellt. Auch die wichtigs-
ten Priifstandseigenschaften sind darin bereits erkennbar.

Die Welle des Rollenpriifstandes wird iiber die beiden E-Maschinen der Komponenten-
priifstinde angetrieben. Auch die beiden Schwungmassensétze kénnen so geniitzt wer-
den, wodurch sich die doppelte Leistungsfahigkeit des Priifstandes ergibt. Diese wird
durch Verluste im Getriebe und in den Wellenlagerungen, sowie durch Ventilationsver-
luste der rotierenden Massen reduziert.
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Die maximale Priifstandsdrehzahl zu Beginn der Bremsung betragt 3000 rpm. Wenn nun
ein Getriebe mit einer Gesamtiibersetzung i,s — 2 eingebaut wird, ergibt sich auf der
Welle der Schienenrollen eine Drehzahl von 1500 rpm.

Die Schienenrollen haben einen Durchmesser von dy.piene = 2 m. Fiir die Radscheiben des
Schienenfahrzeuges wird von einem mittleren Durchmesser von r,,; = 1 m ausgegangen.
Dies ergibt an der Radsatzwelle wieder die gleichen Drehzahl- und Momentenverhéltnis-
se, wie am Komponentenpriifstand.

— Radsatzwelle
nNmax=3000 rpm
M_Brems_max=80 kKNm

Priifkammer 1
nmax=3000 rpm

Schu/tbare Kupplung 1

? Schwungmassen

=

Kegelradgetriebe
i=1:2
n1max=1500 rpm
N2max=3000 rpm
/L Rollenpriifstand Schaltbare * xﬁ:::jg m z
d=2m Kupplung 3

Nmax=1500 rpm
Mmax =160 kNm

Schaltbare Kupplung 2

Priifkammer 2
nmax=3000 rpm

g__
él__

Abbildung 6.2: Die Abbildung zeigt den schematischen Aufbau des Priifstandes mit zwei Kom-
ponentenpriifstinden, die iiber zwei Kegelradgetriebe mit den Schienenrollen
verbunden sind.

Raddurchmesser 430mm - 1250 mm
Leistung (Antriebsmotor) ca. 2 MW

Max. Drehzahl am Schienenrad 1500 rpm

Max. Drehmoment am Schienenrad 80000 Nm
Drehrichtung 2

Max. Bremsdruck (pneumatisch) 10 bar

AuRere Abmessungen der Priifkammer (LxBxH) | 13m x 6m x 7m

Tabelle 6.1: Technische Daten des Priifstandes

Stufenweiser Ausbau: Das beschriebene Konzept bietet die Moglichkeit des Aufbaus
in Ausbaustufen. So kénnte mit einem Komponentenpriifstand begonnen werden. Da-
nach folgt die Erweiterung auf den Rollenpriifstand. Nach einer Testphase konnen die
gewonnenen Erfahrungswerte in den zweiten Komponentenpriifstand einfliefen.
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Abbildung 6.3: Unterbau des Rollenpriifstandes

Abbildung 6.4: Rollenpriifstand
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6.1 Getriebe

Nach der Festlegung auf das Priifstandskonzept unter Verwendung eines Getriebes stellt
sich die Frage nach der Art und Bauform. Um einen platzsparenden und kompakten
Gesamtaufbau zu erreichen, war die Ausfithrungsvariante als Kegelradgetriebe nahelie-
gend.

Da jedes Zahnrad, das im Getriebe im Eingriff ist, einen Widerstand und somit einen
Leistungsverlust bedeutet, soll der rollenseitige Teil des Priifstandes auskuppelbar sein.
Bei einem reinen Winkelgetriebe ist die Einstellung der Flanken eine sehr heikle An-
gelegenheit und muss mit grofster Sorgfalt und Prézision erfolgen, um das gewiinschte
Flankenspiel zu erreichen. Somit war die Idee, eines der Kegelrdder schaltbar auszufiih-
ren, nicht zielfiihrend.

Deshalb wurde das Getriebe als Kombination aus Kegelrad- und Stirnradgetriebe ausge-
fiihrt, wobei die Stirnradstufe schaltbar ist. Dadurch kann der Komponentenpriifstand
ohne Einwirkung des Getriebes betrieben werden.

schaltbares

Kegelstirnradgetriebe Zwischenwelle
iges=1 2
\
d4=450mm N\
L
Abtrieb
L, di:semm
N I d1=450mm|
Schaltbares Stirnrad Antrieb

Abbildung 6.5: Zweistufiges Kegelstirnradgetriebe, wobei die Stirnradstufe schaltbar ausgefiihrt
wird.

Nach detaillierter Betrachtung der Gesamtkonstruktion wurde klar, dass es bei Anord-
nung der Antriebswelle und Gleisrollenwelle in einer horizontalen Ebene zu Platzpro-
blemen beziiglich der Raumhohe kommen koénnte. Um dies zu vermeiden, wurde die
Getriebestufe auch genutzt, um in vertikale Richtung mehr Platz fiir den Komponenten-
priifstand zu schaffen. Ansonsten wiirde der obere Aufbau des Rollenpriifstand diesen
sehr limitieren (Siehe Abbildung 6.4).

Fiir den gesamten Priifstand werden zwei Kegelradgetriebe mit einer Ubersetzung lges™2
und eingebauter Olumlaufschmierung konzipiert.
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Ubersetzung 1:2

Max. Leistung ca. | MW
Max. Eingangsdrehzahl 3000 rpm
Max. Eingangsdrehmoment | 40000 Nm
Wirkungsgrad 94% - 98%

Tabelle 6.2: Technische Daten des Getriebes

Die Drehzahl-Drehmoment-Kennlinie des Getriebes bei einer maximalen Bremsleistung
von 1 MW ist in der Abbildung 6.6 zu sehen. Die maximale Belastung des Getriebes tritt
wahrend der Bremsphase und nicht wihrend der Beschleunigungsphase auf.

40000
35000
30000
25000
20000

15000

Bremsmoment in Nm

10000
5000

0
100 500 900 1300 1700 2100 2500 2900

Drehzahl in rpm

Abbildung 6.6: Drehzahl-Drehmoment-Kennlinie bei einer maximalen Bremsleistung von 1 MW

Bei der Bremsung und auch beim Beschleunigen der Schienenrollen bildet die Welle des
Rollenpriifstandes den Abtrieb und die Welle des Elektromotors und der Schwungmasse
den Antrieb. Das Ubersetzungsverhéltnis ¢ ist definiert als:

iz dabtriev _ Nantrieb  Mabtrien

dAntrieb N Abtrieb MAntrieb

Das Ubersetzungsverhiltnis zwischen Motor und Rolle 7,5 ergibt sich somit zu:

_ dRolle _ NMotor MRolle

IMR = =
dMotor N Rolle M]Wotor

Dies bedeutet mit eingesetztem maximalen Bremsmoment bzw. der maximalen Dreh-

zahl.
3000rpm  80kNm

T 1500rpm  40kNm

IMR

Das gesamte Ubersetzungverhiltnis wird dabei aufgeteilt auf die Stirnradstufe mit ig

und die Kegelradstufe ig.

@ B 750 mm _1.63

s = d; 460 mm
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_d3  450mm
" d, 370mm
Multipliziert ergeben diese beiden Einzelstufen das geforderte Gesamtiibersetzungsver-
héltnis iMR-

ix = 1,22

iR =g ig =2
Da das Ubersetzungverhiltnis betragsmibig grofer 1 ist, spricht man von einer Unter-

setzung bzw. einer Ubersetzung ins Langsame. Die Antriebsdrehzahl ist dabei grofer als
die Abtriebsdrehzahl.

Getriebe-Betriebsarten
Am Priifstand werden vier Betriebsarten unterschieden, die zu unterschiedlichen Belas-
tungsrichtungen des Getriebes fiihren.

1. Beschleunigung: Die Beschleunigung des Priifstandes passiert entweder iiber den
Priifstandsmotor oder den Fahrmotor im Drehgestell des Schienenfahrzeuges.

a) Der Fahrmotor des Schienenfahrzeuges beschleunigt die Schwungmassen, die
Schienenrollen und auch die Massentréigheit des Priifstandmotors auf die ge-
forderte Drehzahl.

Zu Beginn der Bremsung kommt es zu einem Wechsel der Zahnradflanken
im Getriebe. Dieser Lastfall fiihrt zu einem erhohten Getriebeverschleifs. Ein
solcher Zahnflankenwechsel tritt aber nur in dieser Betriebsart auf.

b) Der Priifstandsmotor beschleunigt die Schwungmassen, die Schienenrollen
und die Radsatzwelle. Es tritt kein Flankenwechsel zu Beginn des Brems-
vorganges auf.

2. Bremsung: Die Bremsung stellt die maximale Belastung des Getriebes dar. Die
Bremsmomente, die vom Getriebe iibertragen werden miissen, iibersteigen die An-
triebsmomente beim Beschleunigen malfsgeblich.

a) Die Massentriagheiten der Schwungscheiben und Gleisrollen werden verzogert,
indem der Fahrmotor des Schienenfahrzeuges generatorisch bremst.

b) Die Massentréigheiten der Schwungscheiben und der Gleisrollen werden durch
die mechanische Bremse im Drehgestell verzogert. Fiir die Dimensionierung
des Getriebes ist es aber gleichgiiltig, ob das Bremsmoment mechanisch oder
generatorisch entsteht.

Bei den angestrebten Blending-Versuchen wird dann auch eine geschwindig-
keitsabhéngige Kombination dieser beiden Bremsarten zu einem aufsummier-
ten Bremsmoment fiithren. Dieses Bremsmoment wird auch bei einer Aufsum-
mation den bereits angenommenen Maximalwert von 40 kNm am Komponenten-
Antriebsstrang nicht iiberschreiten.
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6.2 Schienenrollensatz

Die Schienenrollen werden auch als Gleisrollen bezeichnet und miissen fiir verschiedene
Spurweiten verstellbar sein. In der folgenden Abbildung 6.7 sind die weltweit verwende-
ten Spurweiten abgebildet.

Normalspur (1,435 mm): 66%

Europa (auBer Spanien, Portugal, Irland), Algerien,
Argentinien, Australien, Chile, China, Irak, Iran, Israel, Japan,
Kanada, Kuba, Marokko, Syrien, USA, Tirkei, Tunesien

Breitspur (1.524 mm): 11%
Finnland, GUS, Iran, Panama

Breitspur (1.676 mm): 6%

Argentinien, Sri Lanka, Chile, Ingien, Pakistan, Portugal, Spanien

. Kapspur (1.067 mm): 8%
Angola, Chile, Haiti, Ghana, Indonesien, Japan, Kanada,
Norwegen, Schweden, Sidafrika, Sudan, Taiwan, Neuseeland,
Venezuela

| Meterspur (1.000 mm): 8%
Algerien, Argentien, Athiopien, Australien, Beigien,
Brasilien, Burma, China, Deutschland, Frankreich,
Griechenland, Indien, Kroatien, Slowenien, Serbien,
Luxemburg, Polen, Schweiz, Spanien, Tunesien, GUS. lrak,
Malaysia, Pakistan, Thailand, Vietnam

. Schmalspur (380-950 mm): 1%
A gs-, Vergnigungs- und Gar

- Industriebahnen, 7. B.in Bergwerken

- Kleinbahnenin verschiedenen Lindern

Abbildung 6.7: Spurweiten [25]

Aufgrund der vielen moglichen Spurweiten musste eine Moglichkeit gefunden werden,
die hdufigsten davon abdecken zu konnen. Es wurden dafiir mehrere Schienenrollensatz-
Konzepte entwickelt.

1. Fiir eine moglichst flexible Einstellbarkeit werden die Schienenrollen mit Spann-
elementen auf der Welle fixiert. Dazwischen wird mittig ein zusitzliches Lager
eingefithrt. Allerdings hatte dieser Aufbau den Nachteil, dass fiir einen Spurbrei-
tenwechsel die Spannelemente gelost und verschoben werden mussten. Dies bedeu-
tet einen hohen Arbeitsaufwand. Aus der Idee, diesen Prozess zu beschleunigen,
entstand das nédchste Konzept.

2. Das System wurde dann erweitert auf drei Schienenrollen. Eine dieser Schienen-
rollen hat zwei Laufflichen, wodurch zwei Spurweiten abgedeckt werden. Somit
ergeben sich mit drei Rollen auch drei fixe Spurweiten.

3. Da der 3-Schienenrollensatz eine sehr grofie Masse und auch ein sehr grofes Mas-
sentrigheitsmoment besitzt, wurde das Konzept der zwei Gleisscheiben weiter ge-
fiihrt. Zwischen die beiden Schienenscheiben wird anstatt einer Vollwelle ein Rohr
mit Durchmesser D, = 500 mm und Innendurchmesser D; = 400 mm montiert.
Dadurch wird die Masse der Welle reduziert und hélt den Belastungen durch die
Vertikalkréfte mit hoherer Sicherheit stand. Auferdem kann so auf ein mittiges
Lager verzichtet werden. Auch ein Umbau auf andere Spurweiten ist durch die
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Anschaffung eines Rohres mit der dementsprechenden Lange moglich. Es kdnnen
damit die gleichen Gleisscheiben verwendet werden.

Die angegebenen Konzepte sind in der folgenden Abbildung dargestellt.

Abbildung 6.8: Verschiedene Varianten des Schienenrollensatzes

Lagerung der Schienenrollen

Der Rollenpriifstand besteht jedoch nicht nur aus den Schienenrollen, sondern auch aus
der Welle und der entsprechenden Lagerung. Es handelt sich dabei um Pendelrollenlager
mit Olumlaufschmierung. Diese werden ebenfalls vom Hydraulikaggregat der Kompo-
nentenpriifstinde versorgt.

Reprofilierungseinheit

Der Priifstand verfiigt aufserdem iiber eine Reprofilierungseinheit, die es ermdglicht die
Oberflache der Schienenrolle auch im eingebauten Zustand zu bearbeiten. Diese funk-
tionieren dhnlich wie die Radsatzdrehmaschine, wie sie auch bei der Reprofilierung der
Réader der Schienenfahrzeuge verwendet werden.

Abbildung 6.9: Reprofilierung eines Rades [34]
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6.3 Kupplungen

e Stahllamellenkupplung: Fiir die feste Verbindung von Schienenrollensatz und
Kegelstirnradgetriebe werden torsionssteife, nicht schaltbare Stahllamellenkupp-
lungen verwendet. Die beiden Flansche werden iiber eine Passfederverbindung auf
den Enden der beiden Wellen montiert und bestehen aus zwei Lamellenpaketen.
Diese sind iiber eine Hiilse miteinander verbunden und bilden somit eine doppelkar-
danische Anordnung. Somit kann ein leichter Axial- und Winkelversatz zwischen
den Wellen ausgeglichen werden.

g 4 J
a0 mm 400 7an 0 mn Suoome “somm 2000 mm 2050w

©4,=23000
8D =320 00

@D, =500 00
04,=230.00

Abbildung 6.10: Doppel-Stahllamellenkupplung von KTR- RIGIFLEX®)-N

e Bogenzahnkupplung: Der Priifling, also Bremsscheibe oder Radscheibe, ist iiber
eine fixe Flanschverbindung mit der Antriebswelle verbunden. Er muss aber im
Stillstand abkoppelbar sein, um sich in der Abkiihlphase unabhéngig vom restli-
chen Priifstand drehen zu kdnnen. Deshalb erfolgt die Anbindung der Antriebswelle
jeder Priifkammer iiber eine pneumatisch schaltbare Bogenzahnkupplung. Diese ist
fiir die Ubertragung grofer Drehmomente und hoher Drehzahlen geeignet.

Anirlebsselte

®d,
oD,
o0,
®Ds

Ausgoschaltot

Abbildung 6.11: Schaltbare Bogenzahnkupplung BoWex®) SD
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6.4 Oberbau

6.4.1 Portalrahmen

Der Portalrahmen besteht aus einer geschweifften Rahmenkonstruktion. Er kann in
Fahrtrichtung verschoben und fixiert werden, um verschiedene Achsabstéinde und auch
mehrachsige Fahrgestelle priifen zu kdnnen.

6.4.2 Fahrzeugfesselung

Zum Oberbau gehort auch die so genannte Fahrzeugfesselung. Diese verhindert, dass sich
das Drehgestell wihrend des Tests in Bewegung setzt und von den Rollen fihrt. Diese
wird auch als Zentriervorrichtung verwendet, um die Radscheibe am Scheitelpunkt der
Schienenrolle zu zentrieren. Dieser Aufbau kann auch verwendet werden, um mit Hilfe
einer Kraftmessdose iiber die Langskraft auf die Langsbeschleunigung zu schliefen.

6.4.3 Hydraulikzylinder

Die Krafteinleitung erfolgt iiber zwei vertikale und einen horizontalen Hydraulikzylinder.
Damit werden die Wagenkastenmassen simuliert.

e Vertikal: 2 x 350 kN
e Horizontal: 1 x 170kN

Fiir den Betrieb der Hydraulikzylinder ist u.a. folgende Peripherie notwendig.

e Hydraulikaggregat zur Olversorgung der Hydraulikzylinder. Es ist ein eigenes Hy-
draulikaggregat vorgesehen, um die Olumlauf-Lagerschmierung zu gewéhrleisten.

o Ol-Tank, Schlduche und Kupplungen

Die angegebenen Werte fiir die geforderten Maximalkrifte der Hydraulikzylinder ergeben
sich aus den nun folgenden Berechnungen.
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6.5 Dimensionierung der Rollensatzwelle

Bei der Berechnung der Kréfte und Momente am Rollenpriifstand werden die Bezeich-
nungen verwendet, die bereits in Kapitel 1 definiert und verwendet wurden. Das maxi-
male Bremsmoment pro Radsatzwelle wird laut Spezifikation mit 80 kNm angegeben.

6.5.1 Krafte und Momente

Krifte am Drehgestellrahmen:

In der folgenden Abbildung 6.12 ist der Freischnitt des Drehgestellrahmens am Priifstand
dargestellt. Die vertikalen Hydraulikzylinder bringen die Kréfte F,; und F.s ein. Der ho-
rizontale Hydraulikzylinder leitet die Kraft Fj, ein. Es wird in den folgenden Schritten
von der maximalen Belastung ausgegangen. Dies bedeutet mit maximal moglicher hori-
zontaler und vertikaler Belastung des Rahmens. Aus diesem Grund wird die horizontale
Aufstandskraft im Punkt B und B’ vernachléssigt.

Das Koordinatensystem ist identisch mit der in der Schienenfahrzeugnorm EN13103 de-
finierten Konvention. Die x-Koordinate stellt dabei die Fahrtrichtung, die y-Koordinate
die axiale Richtung der Radsatzwelle dar.

Abbildung 6.12: Freischnitt des Drehgestellrahmens
Die eingebrachten Krifte resultieren in Lagerkrifte der Radsatzwellen in den Punkten
A, A’ B und B’. Durch den Bremsvorgang kommt es auch zu einer Kraftwirkung in

x-Richtung. Das Fahrzeug wiirde von den Rollen fahren, wenn dies nicht von einer Fes-
seleinrichtung mit der Kraft Fr verhindert werden wiirde.

YF,=0=Fp—-Fsx - Fpx
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EFyZOZFAy+FAY—Fh—>FAyzFAYZFh/Q
EFZ=O=FAZ-I—FAz-i-FéZ-FFBz—FZl—FzQ

Dies Gleichung wird umgestellt auf Faz:

Fa+Fu—-2-Fpy
2

—)FAZ:

Die Summe der Momente um die x-Achse in Punkt A lautet:
ZMAX ZOZQ'FBZ'(26+f)—F21'e—Fzg'(€+f)+Fh'h
Mit der eingesetzten Kraft Fly; ergibt sich fiir die Kraft Fy

le'€+F22'(€+f)—Fh'h
2. (2¢+ f)

- Fpy =

Summe der Momente um die z-Achse im Punkt E liefert nun die Kraft Fr.

EMEZZOZ—FAX-(2€+f)+FF-(€+f/2)—>FF:2-FAX

Krifte an der Radsatzwelle:

Die ermittelten Kréfte werden nun an die Radsatzwelle weiter gegeben. Der Einfluss der
Feder- und Dampferelemente wird in diesem Fall absichtlich vernachlissigt, da nur der
statische Fall betrachtet wird.

YF,=Fax+Fpx —Fg1—Fgy > Fax =Fs1 + Fsy— Fpx

Die Kraft Fzx wird aus der Summe der Momente um die z-Achse im Punkt A ermit-
telt.

EMAZ:Fgl-a+F52-(a+b)—FBX-(2a+b)

Fgl-a+F52-(a+b)
—)FBX:
2a+b

Aus dem wirkenden Bremsmoment an der Radsatzwelle werden die tangential an der
Aufstandsfliche wirkenden Kréfte Fig; und Fgy ermittelt.

XMy, =0=~-Mpg+ Fs1Traa+ Fs2Trad

Es wird angenommen, dass die Krifte Fg; und Fygo jeweils gleich grof sind. Somit ergibt
sich fiir diese Krifte:

—)FSI =
2'rrad
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Abbildung 6.13: Freischnitt der Radsatzwelle

Die maximalen Tangentialkrifte ergeben sich aus den maximalen radialen Aufstands-
kraften Q1 und )3 und dem Reibwert zwischen Rad und Rolle pgs.

Fs1 = prs -G
Fso = pips - Q2
E]\/[y = _MBR + URs - Ql *Trad ¥ URS * Q? *Trad
Aus diesem Zusammenhang ergibt sich auch das maximal {ibertraghare Bremsmoment.

- Mpr=(Q1+Q2) RS Trad

Darauf soll aber im nichsten Kapitel erst ndher eingegangen werden.
Um diese Krifte in den Aufstandspunkten ()7 und Q5 ermitteln zu kénnen, wird die
Summe aller Krafte in z-Richtung und die Momente um die x-Achse in ), ermittelt.

YE, =0=Q1+Q2—Faz—-Fpz > Q1=Faz+Fpz—-Q2
EMleZOZQQ'b—FBZ'(a+b)+FAz'CL

FBZ'(CL+b)—FAZ'CL
—)Q2: b

Aufserdem wird durch die Kréfte in y-Richtung festgestellt, dass Q1 gleich Fay.
z]Fy:O:th_FAY
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Krifte am Schienenrollensatz:
Die folgende Abbildung 6.14 zeigt den Schienenrollensatz mit den angreifenden Kréften
der Radsatzwelle und den Reaktionskréften in den Lagern des Rollensatzes.

1 Q1 Q:
Qain
Ot—

Abbildung 6.14: Freischnitt des Schienenrollensatzes

YF.=0=Foz+Fpz-Q1-Q2—> Foz=0Q1+Q2-Fpy
YMery=0=Fpz-(2c+d)-Q1-c—Qa-(c+d) + Qi - TRolte

F _Q1'0+Q2'(C+d)—Q1H'7"Rolle
= I'pz =
2c+d

YF,=0=Fg+Fso—Fox —Fpx = Fox = Fs1+ Fso— Fpx

EMCZ:OIFDX'(20+d)—FSl'C—FSQ'(C+d)
F51'0+F52'(C+d)
2c+d

- Fpx =

Das Torsionsmoment im Punkt D wird iiber die Summe der Momente um die y-Achse
ermittelt.
EA]\fy =0= FSl *TRolle T FSQ *TRolle — MyD - MyC’

Mit der Nebenbedingung M,z — M,p ergibt sich:

T otlle
M,p = R2” -(Fs1+ Fs2)

Mit Hilfe der berechneten Krifte und Momente konnen nun die Schnittgréfsen berechnet
werden.
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6.5.2 Schnittgrollenverldufe

Bereich I:
z
. v
Abbildung 6.15: Schnittgrofen des ersten Bereiches

Np=-Fey
Qxl = FCX
Qz[ = _FCZ

Myr=Fez-y

M.r=Fex -y
M, = Mey

Bereich II:

Moy -
y

Abbildung 6.16: Schnittgrofen des zweiten Bereiches

Nir=-Foy + Q1m

Qurr = Fox — Fs1

Qu11=—-Foz+ Q1
Myrr=Foz-y=Q1-(y—¢) = Qir TRolte
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M.r=Fex-y-Fs1-(y-c)

Mirr = Moy = Fs1 - TRolie

Bereich III:

Abbildung 6.17: Schnittgrofen des dritten Bereiches

Nir=0
Qurr1 = —Fpx
Q.11 = Fpz

Myrrr=Fpz- (20 +d- ?J)
M1 = Fpx - (2c+d -y)
Mirrr=-Mey

Die resultierende Querkraft und das resultierende Biegemoment gewinnt man durch die
graphische Zusammensetzung der Komponenten.

Qr=\Q3+Q2
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Abbildung 6.18: Normalkraft-, Querkraft,- Biegemomenten- und Torsionsmomentenverlauf
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6.5.3 Ubertragbares Bremsmoment

Im Kapitel 1 wurde bereits darauf eingegangen, dass nur ein begrenztes Bremsmoment
iiber die Kontaktfliche zwischen Rad und Schiene iibertragen werden kann. Dasselbe
gilt auch fiir den Kontakt zwischen den Radscheiben und den Gleisscheiben.

Durch eine Benidssungsanlage am Rollenpriifstand koénnen auch Umwelteinfliisse nach-
gebildet werden, die einen signifikanten Einfluss auf den Reibwert haben.

Das maximal mogliche Bremsmoment am Priifstand ist aber nicht nur vom Reibwert
abhéngig, sondern auch von der Anpresskraft und dem Radius des Rades.

Fs1 = pirs - Q1

Fso = pips - Q2
EA]\Jy = _MBR + URS - Ql *Trad + URS QQ *Trad

Aus diesem Zusammenhang ergibt sich auch das maximal {ibertragbare Bremsmoment.

- Mpr=(Q1+Q2) RS Trad

Die Anpresskrifte ()1 und )5 sind abhéingig von der Kraft des Horizontalzylinders.

e Geringe Horizontalzylinder-Kraft:
Bei einer geringen Kraft des Horizontalzylinders ergibt sich aus der maximalen
Vertikalzylinder-Kraft von F,; = F,o = 350kN jeweils ()1 = ()2 = 175kN. Daraus
ergibt sich bei einem Raddurchmesser von r.,4=1,5m ein maximal iibertraghares
Bremsmoment von ca. 80 kNm bzw. 40 kNm pro Rad-Rolle-Kontakt.

e Maximale Horizontalzylinder-Kraft:
Bei der maximalen Horizontalkraft von Fj, — 170kN erhoht sich die resultierende
Kraft auf @), = 220kN. Dadurch steigt auch das iibertragbare Bremsmoment.
Allerdings sinkt die Anpresskraft im zweiten Aufstandspunkt auf @)o = 129kN.
Dadurch sinkt auch das libertragbare Bremsmoment.

Fir die Belastung der Rollensatzwelle ist der Rad-Radius ausschlaggebend, da dieser
das Ubersetzungsverhéltnis definiert.

Laut Spezifikation ist ein maximales Bremsmoment an der Radsatzwelle von 80 kNm vor-
gegeben. Dieses teilt sich auf die beiden Kontaktpunkte auf und wird auf den Rollensatz
iibertragen. Somit resultiert aus einem Moment am Rad, iiber das Durchmesserverhlt-
nis, ein Moment auf der Rolle Mge.

Bei der Bremsung bildet die Radsatzwelle den Abtrieb und die Rolle den Antrieb. Das
Ubersetzungsverhéltnis ¢ ist definiert als:

_ dabtriev  Mantrieb _ Maptrien

dAntrieb N Abtrieb MAntrieb
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Das Ubersetzungsverhéﬂtnis zwischen Rad und Rolle igp ergibt sich somit zu:

drsw _ NMrote  Mrsw

IRR = = =
drotte  MrRsw  MRoite

Im Gegensatz zum Getriebe ist aber das Ubersetzungsverhiltnis von Rad und Rolle ab-
hangig von den unterschiedlichen Raddurchmessern. So kann ein Rad einen Durchmesser
von 0,7m bis 1,5m einer Lok haben.

Raddurchmesser d,..; = 0,7m:

0,7m 1050rpm  40kNm

'RR = = = =0,35
RS o T 3000rpm | 114kNm
Raddurchmesser d,,q = 1 m:
, 1m 1500rpm 40kNm
ZRR = = = = 075
2m  3000rpm 80kNm
Raddurchmesser d,..q = 1,5 m:
1 22 40kN
ipp = om- 2250rpm 40kNm 075

2m  3000rpm  53,3kNm

Die Auslegung des Priifstandes, vor allem des Getriebes, erfolgt fiir einen durchschnitt-
lichen Raddurchmesser von d,,q; = 1 m und somit fiir ein Rollen-Moment von 80 kNm.
Fiir kleinere Durchmesser muss das Bremsmoment an der Radsatzwelle reduziert werden.

Besonderheit Klotzbremse:

Bei der Priifung von Klotzbremsen ergibt sich aus dem geometrischen Aufbau folgen-
der Zusammenhang: Das Moment der Gleisrolle dndert sich bei einer Anderung des
Rad-Radius nicht. Dies gilt, wenn der Radius der Gleisrolle und die Anpresskraft der
Klotzbremse gleich bleiben.

drolle

Mp_Rrotte = Mp-rsw 7
rad
Schreibt man das Bremsmoment an der Radsatzwelle um auf Bremskraft mal Radius,
kiirzt sich der Radius des Rades heraus und iibrig bleiben nur noch Bremskraft und
Rollendurchmesser.

Trad
MBp_Rroite = Fp-rsw * drolie -1/2

Trad

MEg_rotie = F-rsw - droite/2
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6.5.4 Uberschlagsberechnung des gefihrdeten Querschnittes

Nun soll ndherungsweise der erforderliche Durchmesser des gefdhrdeten Querschnittes
ermittelt werden. Neben der Torsionsbelastung durch die Bremsung treten, verursacht
durch die Anpresskraft der Hydraulikzylinder, auch erhebliche Biegebeanspruchungen
auf. Zusétzlich wirken auch die Gewichtskréifte der Schienenrollen auf die horizontale
Welle. Deren Eigengewicht wird in diesem Fall vernachléssigt und erst spéter bei der
Untersuchung der kritischen Drehzahl beriicksichtigt.

Durch die Drehbewegung der Welle tritt eine wechselnde Biegebeanspruchung oy auf.
Mit dem gréften Biegemoment M, ., und dem Biegewiderstandsmoment W, ergibt

sich:
_ Mb—max

Wi
Die maximale Drehbeanspruchung 7, mit dem Drehmoment M, .. tritt bei der Bremsung
auf. Zusammen mit dem Torsionswiderstandsmoment W, lautet die Gleichung dafiir:

Ob

Mmam
WP

Tt =

Die Widerstandsmomente fiir einen Kreis mit Durchmesser D lauten:

D37
Wi =
b7 39
D3.
W,=—"
16

Biege- und Drehbeanspruchung treten an der Aufenfaser der Welle gleichzeitig auf,
weshalb eine Vergleichsspannung o, berechnet wird, welche dann mit der zuldssigen
Biegebeanspruchung verglichen wird.

_ ]2
Oy = \/O'b +3(ag-7)%2 < 0p 2w

In dieser Formel ist oy das Anstrengungsverhiltnis nach Bach. Dieses ist definiert als:

an = Ob—grenz
’ 1773 * Tt—grenz

Die Grenzspannungen sind je nach Belastungsfall einzusetzen.

Ausgehend von der Gleichung fiir die Vergleichsspannung kann auch ein Vergleichsmo-
ment M, gebildet werden.

My =/ M+ (3/4) - (00 Miar)?
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Damit kann der erforderliche Wellendurchmesser fiir eine zuléssige Biegebeanspruchung

berechnet werden.
Y A
T Ob—zul

Die darin vorkommende zuldssige Biegebeanspruchung oy .., wird aus der materials-
pezifischen Biegewechselfestigkeit oy, und mehreren Faktoren gebildet. Dazu zahlt der
Grofenbeiwert b, der Oberflichenbeiwert k, die Kerbwirkungszahl £, und der zu wah-
lende Sicherheitsfaktor Sp.
_b-Kk-oyy,

Ob—zul 6]91; ) SD
Der Grofenbeiwert b ist abhéngig vom Wellendurchmesser und wird aus Abbildung 6.19
ermittelt.

f feinsthearbeitete (polierte) Teile Rautiefe
)
§ 408 e 09 KW'\ geschiiffene Teile S

397 ; IESChlichtete 7o,

% i & T 08 mﬁ?\j\&?@ Teile <25um

o5 1 - e ——

S04 0,7 - <7100 jum

0 30 50 100 720 150 400 600 800 1000 7200 1400
Wellen-9d —> mm statische Zugfestigkeit—=  N/mm?

Abbildung 6.19: Gréfkenbeiwert b in Abhdngig-  Apbildung 6.20: Oberflichenfaktor r [26]
keit vom Durchmesser d [26]

Fiir o,y ist die Biegewechselfestigkeit einzusetzen, wobei der Grokenbeiwert den gro-
fleren Durchmesser von ca. 250 mm beriicksichtigt. Die Sicherheit wird mit Sp = 2
angenomriner.

Da es sich noch um eine grobe Abschétzung handelt, wird eine Welle mit giinstiger Form-
gebung (B < 1,5), hoher Oberflichengiite (k = 1) und einem Grofenbeiwert von b = 0,7
angenommen. So erhdlt man fiir die zuléssige Biegebeanspruchung fiir z.B. 34CrMo4,
mit oy = 500 N/mm? den Wert oy, = 116 N/mm?. Eingesetzt in die Gleichung fiir
den erforderlichen Durchmesser ergibt dies:

[ 32- M, 2-12 48 N
oy > 3 3 _ 3 3038048 2mm _ 997mm
T Ob—zul 7-116 N/mm
Um das Gewicht der Welle zu reduzieren, konnte die Welle zwischen den Rollen als
Hohlrohr mit gréferem Durchmesser ausgefiihrt werden. Dies wiirde nach der gleichen

Auslegung einen Aufsendurchmesser von d, = 325 mm und einem Innendurchmesser von
d; = 290 mm ergeben. |26]
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6.5.5 Kritische Drehzahl

Jede Welle besitzt je nach Biegesteifigkeit und Massenverteilung eine Eigenfrequenz.
Die anregende Frequenz wird gewohnlich durch die Drehzahl der Welle gegeben, wes-
halb man bei Resonanz mit der Eigenfrequenz von der kritischen Drehzahl spricht. Fiir
einen sicheren Betrieb des Rollenpriifstandes ist die Kenntnis der kritischen Drehfrequenz
unerlasslich, da es ansonsten in diesem Geschwindigkeitsbereich zu einer kritischen Stei-
gerung der Ausschlige und zum Bruch kommen kann.

Biegeschwingungen werden durch Fliehkrifte der drehenden Welle und der dazugehori-
gen Massen verursacht. Unter dieser Fliehkraft biegt sich die Welle um einen gewissen
Betrag durch. Aus der folgenden Definitionsformel ist ersichtlich, dass die Steifigkeit der
Welle und die Masse die wichtigsten Einflussgréfsen sind.

C
WE = —
m

Dieser Wert ldsst sich umformen auf die biegekritische Drehfrequenz fi, bzw. ng:

Wk

i =

27
30 [c
nk = —. -
s m
Die Eigenfrequenz wj, wird iiber die Ndherungsformel von Dunkerley bestimmt. Dabei
besteht der Rollensatz aus einer glatten, massebehafteten Welle und zwei Scheiben. Nun

wird jeweils fiir die Welle, die Scheibe 1 und die Scheibe 2 die Eigenfrequenz berechnet
und die gesamte Figenfrequenz w, mit folgender Formel ermittelt:

e Glatte, massebehaftete Welle

Die Grund-Kreisfrequenz einer glatten, massebehafteten Welle ohne Scheibe wird
berechnet durch:
T E-1
Weg =\ ——
0 *-p-A

Die Biegesteifigkeit ¢ berechnet sich aus der dufseren Gewichtskraft Iy, der Scheiben
und der elastischen Durchbiegung f,.

e Scheibe 1 und Scheibe 2
F
c=-2
fq
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Abbildung 6.21: Biegelinie mit Durchbiegung f [19]

Diese Durchbiegung kann entweder hergeleitet oder aus den zahlreichen Tabellen-
werken entnommen werden.

Die Gleichung fiir die Durchbiegung f lautet:

_ Fea?-?
S 3-E-1,-1

[c / F, g
we? = _— = _—_— = e
m fg "M Scheibe fg

Durch den symmetrischen Aufbau ergibt sich fiir die beiden Rollen die gleiche Durchbie-
gung bei der gleichen Scheibenmasse und somit die gleiche Eigenfrequenz bei masseloser
Welle. D.h.: w1 = weo

Nun kann mit der Gleichung nach Dunkerley die erste Eigenfrequenz berechnet werden.
Bei der Analyse der Ergebnisse wurde ersichtlich, dass der Abstand zwischen der rech-
ten und linken Lagerung zu den Rollen zu grofs gewahlt wurde. Durch das Heranfiihren
beider Lager wurde die kritische Drehzahl von n; = 2200 rpm auf ny = 3162 rpm erhdht.
Die Gleichung nach Dunkerley wurde empirisch ermittelt und der berechnete Wert liegt
ca. 5% - 10% unterhalb der tatséchlichen Eigenfrequenz.

Die genaue Berechnung muss nach der vollstdndigen Konstruktion computergestiitzt
erfolgen.

f
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6.6 Bestimmung der reduzierten Massentragheiten

Das an der Radsatzwelle wirkende Bremsmoment bewirkt eine Verzégerung der rotieren-
den Massen des gesamten Priifstandes. Da die Schwungmassen, der Schienenrollensatz
und die Radsatzwelle mit unterschiedlichen Drehzahlen rotieren, miissen die Massentrag-
heiten mit Hilfe der Energiebilanz (kinetische Energie) auf eine Bezugswelle reduziert
werden. Als Bezugswelle wird die abgebremste Radsatzwelle verwendet. Die Massen-

J Welle-Rolle

Te U, doy o s o bud 1 A |
J 3 : 191 Rad ".'icheibe Rad : | .I 3
| |
] : I I welle-rsw : |
| ' |
Jsen : : l : Iscr
b BN = T s .
§ e B R |
12
|
I
|
|

E-Motor

J Welle-Antrieb |

Abbildung 6.22: Tragheiten der einzelnen Komponenten

tragheiten des Komponentenpriifstandes werden zu J3 zusammengefasst. Dazu zéhlen
die Massentragheitsmomente des Schwungmassensatzes Jgcop, des Motors Jy, und der
Antriebswelle Jy ejie— antries Werden addiert. Die Massentrigheit des Getriebes Jg ist auf
den Antriebsstrang bezogen und wir ebenfalls addiert.

J3 = Jscu + Iu + Ja + Jwelie-Antrich

Dieser Wert wird iiber das Drehzahlverhéltnis auf die Radsatzwelle (System 1) bezogen.
Der erste Index bezieht sich auf die Welle, auf der die rotierende Masse sitzt. Der zweite
Index bezeichnet die Welle, auf die die betrachtete Masse reduziert wird.

2

w
Jgq = J3.(_3)
w1

Die Massentragheitsmomente des Rollensatzes werden zu J, zusammengefasst. Dazu
zahlen die Massentrigheitsmomente der Rollenwelle Jyy cye-rone und der beiden Rollen-
scheiben Jpe.

J2 =2 Jrotie - Jwelle-Rolle
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Die Massentréagheit des Rollensatzes J, wird ebenfalls auf die Radsatzwelle reduziert.
2

T =g (2)
W1

Die Massentréigheit Jo der Radsatzwelle setzt sich zusammen aus den Massentrigheiten
der beiden Réader Jgqq, der Welle Jy ciie— rote und der Bremsscheiben Jgepeipe. Die Anzahl
der Bremsscheiben ist mit ng.peipe angegeben.

J1 = Jweite-rsw + 2+ JRad + NScheive - JScheive

Das Ersatzmodell mit den reduzierten Massentrigheitsmomenten ist im folgenden Er-
satzmodell in Abbildung 6.23 abgebildet.

J31 J 31 J 21 J 1

Abbildung 6.23: Ersatzmodell des Bremsenpriifstandes

Die gesamte Massentréigheit Jg., wird mit Hilfe des Ersatzmodelles aus den Massentréag-
heiten J31, Jo; und J; gebildet.

Jges =2'J31+J21+<]1

Daraus folgt fiir das auf die Radsatzwelle bezogene Ersatztrigheitsmoment.

2 2
Jges:Q-Jg-(%) +J2~(ﬂ) + .

w1
Die Werte fiir die Trégheiten der Schwungmassen sind je nach Konfiguration verschieden

und konnen dem Unterkapitel Schwungmassensatz entnommen werden.
Fiir das Getriebe und den E-Motor werden diese von den Herstellern angegeben.
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Kapitel 7

Elektrische
Schwungmassensimulation und
Bremsblending

Um auf dem Priifstand reale Belastungen aufbringen zu kénnen, muss die Fahrzeug-
masse mit Schwungmassen nachgebildet werden. Zusétzlich kann von einer elektrischen
Antriebsmaschine ein Drehmoment aufgebracht werden, das den mechanischen Schwung-
massen iiberlagert wird. Dies ermdglicht eine exakte Nachbildung der Fahrzeugmasse und
kann variabel, auch wihrend der Bremsung, eingestellt werden. Dadurch ist es moglich,
am Priifstand die simultane Verwendung mehrerer Bremssysteme zu simulieren. Auf die
Zusammenhénge von elektrischer Schwungmassensimulation und Bremsblending wird
im folgenden Kapitel eingegangen.

7.1 Kombination mechanische und elektrische
Schwungmassensimulation

Es gibt zahlreiche Moglichkeiten, mechanische Schwungmassen und elektrische Massen-
simulation zu kombinieren. Einige davon sollen anhand der folgenden Grafiken erklirt
werden. Die Parameter, die diese Konfigurationen beeinflussen, sind vielfaltig. Als Bei-
spiel wird in den folgenden Abbildungen eine Radscheibe mit 1 m Durchmesser zugrunde
gelegt.

Mogliches Bremsmoment:

Zunichst wird das prinzipiell mégliche Bremsmoment iiber dem abzubremsenden Trag-
heitsmoment aufgetragen, das sich durch die Kontaktfliche zwischen Rad und Schiene
ergibt. Hierfiir sind der Reibungskoeffizient u und die Masse m ausschlaggebend. In Ab-
bildung 7.1 wurden mehrere Varianten von p = 0,1 bis p = 0,3 dargestellt. Daraus ist
ersichtlich, dass das Bremsmoment limitiert ist. Je grofer die Fahrzeugmasse ist, umso
groker ist auch die Radaufstandskraft. Dadurch kann auch ein groferes Bremsmoment
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iibertragen werden.

40000
35000

30000

Bremsmoment in Nm

25000
20000

15000

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500

Massentrigheit in kgm?

=01 n=0,2 n=0,23

Abbildung 7.1: Bremsmoment {iber der Massentrigheit mit den eingezeichneten Reibwerten p
zwischen Rad und Schiene, die das Bremsmoment limitieren.

Das in Abbildung 7.1 auf der Abszisse aufgetragene Tragheitsmoment kann am Priif-
stand aufgeteilt werden in einen mechanischen Anteil J,,,.., und einen elektrischen Anteil
Jei. Gemeinsam ergeben sie die gesamte Massentrégheit Jy.;. In Abbildung 7.2 ist die-
se Aufteilung dargestellt. Zuséatzlich kann der mogliche Betriebsbereich des Priifstandes
und die dazu nétige Konfiguration der Schwungmassen abgelesen werden.

Mogliche Betriebsbereiche mit elektrischer Massensimulation:

Das dquivalente Massentragheitsmoment wird durch die Masse des Fahrzeuges und des-
sen Rad-Radius bestimmt. Die Bewegungsgleichung, bestehend aus der gesamten Trag-
heit, der Verzogerung und dem Bremsmoment, lautet:

Jges ¢: Mp,

QIS = MBT‘/JQGS
Jges = Jmech t Jel

Umgeformt ergibt sich die Bewegungsgleichung fiir den Schwungmassenpriifstand mit
elektrischer Schwungmassensimulation.

Jmech : Cb = MBT’ - Mel

Jmech . MBT/Jges = MBr - Mel
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Daraus ergibt sich das mogliche Bremsmoment, abhidngig vom elektrischen Motormo-
ment und den Massentrégheiten.

Jges

Mg, = M, —9<
b : Jges - Jmech

Das zur Verfiigung stehende elektrische Motormoment ist dabei von der aktuellen Dreh-
zahl der Asynchronmaschine abhéngig. Fiir die Abbildung wurde von einem Nennmo-
ment von 8000 Nm ausgegangen.

Der hergeleitete mathematische Zusammenhang ist in Abbildung 7.2 ersichtlich. Dabei
sind die Betriebsbereiche, die in dieser Konfiguration nicht méglich sind, grau hinterlegt.
Daraus ist erkennbar, dass der AC-Motor nicht nur als Schwungmasse, also treibend,
verwendet werden kann. In der Grafik kann der Priifstand auch links der vertikalen
Linie, die das mechanische Trigheitsmoment darstellt, betrieben werden. Dies bedeutet,
dass der AC-Motor als Generator und somit ebenfalls ,bremsend” wirkt.

35000

nicht moglich

Bremsmoment in Nm

25000 = = 2
nicht moglich

20000

10000

5000

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500

Massentrigheit in kgm?

p=01 — p=0,2 p=03 — Mg o
V =250 km/h V = 500 km/h

Mg =8 000 Nm M, =3 200 Nm
3 Schwungsch. 3 Schwungsch.

Abbildung 7.2: Bremsmoment iiber dem Massentrigheitsmoment

In Abbildung 7.3 wurde das Massentrigheitsmoment reduziert, indem nur eine Schwungschei-

be verwendet wurde. Dies bedeutet eine Verschiebung des Betriebsbereiches. Zusétzlich
wurde von einem geringeren Motormoment ausgegangen, das sich zum Beispiel durch
eine hohere Drehzahl beim Start der Bremsung ergibt. Dadurch wird der Bereich unter
den beiden Parabeln und somit der Betriebsbereich kleiner.
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Jimech Massentrigheit in kgm?
;

L=0,1 — =02 u=0,3

Mg, br

© v=250km/h V =500 km/h
M, = & 000 Nm M= 3 200 Nm
3 Schwungsch. 3 Schwungsch.

Abbildung 7.3: Bremsmoment iiber dem Massentragheitsmoment fiir den kompletten Schwung-
massensatz (rot) und nur einer Schwungmasse (griin)

Auf der Abszisse konnte anstatt des Massentrigheitsmomentes auch die abzubremsende
Masse in kg aufgetragen werden.

Grenzen der elektrischen Schwungmassensimulation

Die elektrische Schwungmassensimulation ist durch die maximale Leistung des Motors
begrenzt. Wird zum Beispiel ¢ = 0,2 angenommen und die Erdbeschleunigung mit
g = 9,81 m/s? gesetzt, so ergibt sich daraus eine maximal mégliche Verzogerung von:

a=p-g=02-981=1962m/s*

Daraus lasst sich das maximale Massentriagheitsmoment berechnen. Dafiir wird ein Ra-
dius von r = 0,5m und ein Nennmoment von 8 000 Nm eingesetzt.
g M-r 8000-0,5
a 1,962

=2038,7kgm?

Das Ergebnis ist fiir verschiedene Geschwindigkeiten im folgenden Diagramm dargestellt.
Deutlich ist darin die Ahnlichkeit zur Momenten-Drehzahl-Kennlinie der AC-Maschine
erkennbar.
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Abbildung 7.4: Beispiel fiir die Schwungmassensimulation eines 1000 kW Motors
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7.2 Verfahren zur elektrischen
Schwungmassensimulation

Im vorherigen Kapitel wurde erklért, wie die abzubremsende Masse in Form von mecha-
nischen Schwungscheiben simuliert wird. Dafiir wére aber eine viel grofere Anzahl an
Schwungscheiben nétig, die konstruktiv und preislich grofse Aufwendungen bedeuten.
Aufserdem ist das geforderte Trigheitsmoment am Priifstand nur in diskreten Stufen,
und meist auch nur im Stillstand verstellbar.

Nun ist es iiblich, einen Teil der Massentrigheitsmomente durch ein Belastungsmoment
der elektrischen Antriebseinheit zu simulieren. Bei der Simulation ist darauf zu achten,
dass auch die Figentrigheiten des Priifstandes und der rotierenden Bremskomponenten
zu beriicksichtigen sind. Diese wurden zu einer Massentriagheit .J,,,.., zusammengefasst.

Es gibt zahlreiche Patente und Publikationen zum Thema Schwungmassensimulation,
die fiir Getriebe, Beschleunigungs- und Bremsenpriifstinde entwickelt wurden. Jede
Regelungsvariante hier zu analysieren wiirde den Rahmen sprengen, weshalb nur die
Grundfunktionen und Moglichkeiten erklart werden. Dabei wird nach den Patenten EP
0696729A2 [39] und DE4025356C2 [7] vorgegangen.

Grundsatzlich gibt es zwei verschiedene Mdoglichkeiten, um den Drehmomentsollwert zu
bilden.

1. Direkte Bildung des Drehmomentsollwertes:
Aus der Bewegungsgleichung fiir rotierende Korper wurde bereits folgender Zu-
sammenhang ermittelt:

Jges

MBT Mel Jges - Jmech

Darin enthalten ist das ermittelte Bremsmoment, das elektrische Motormoment,
das Massentriagheitsmoment der abzubremsenden Gesamtmasse und der Anteil der
Massentragheiten, der von den mechanischen Schwungmassen abgedeckt wird. Die
vom Fahrzeug vorgegebene Masse wird wieder auf eine dquivalente rotatorische
Massentrigheit umgerechnet. Diese wird wieder als J,s bezeichnet, da sie in me-
chanische und elektrische Massentragheit aufgespalten wird.

Die eigenen Massentrigheiten des Priifstandes, also der Kupplungen, des AC-
Motors usw. sind bereits im mechanischen Anteil J,,. enthalten. Somit muss
nur noch die Differenzmasse J.; simuliert werden. Dabei gilt der folgende Zusam-
menhang:

Jges = Jmech + Jel

Umformen der Gleichung von Mp, nach M, ergibt :

Jges - Jmech

Mel = MBr : 7
ges

Die direkte Bestimmung des elektrischen Trigheitsmomentes wird anhand der Ab-
bildung 7.5 gezeigt. Der E-Motor ist {iber eine Welle mit den Schwungmassen und
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mit dem Priifling in der Priifkammer verbunden. Vor oder in der Priifkammer wird
entweder iiber einen Drehmoment-Messflansch oder iiber einen pendelnd gelager-
ten Rahmen das Bremsmoment gemessen. Ausgehend von der abzubremsenden
Masse wird das zu simulierende Tragheitsmoment ermittelt und daraus das gefor-
derte Drehmoment berechnet. Dieser Wert wird anschlieffend an die Regelung des
E-Motors weitergegeben.

Schwungmassen

Motor-

BEvERiDE E- Motor

mech

Subtraktionsglied () +J Berechnung:
= es — . r2
g Jges_ mges r

I
|
1
I
|
|
I Je|=Jges-J
|
|
|
|
|
|

Abbildung 7.5: Schwungmassensimulation mit direkter Bestimmung des zu simulierenden elek-
trischen Motormoments

2. Indirekte Bildung des Drehmomentsollwertes:
Die zweite Moglichkeit besteht in der Messung der Drehzahl und der daraus resul-
tierenden Beschleunigung bzw. Verzogerung. Der Ablauf ist in der Abbildung 7.6
zu sehen.
Das geforderte Belastungsmoment wird durch einen Regelkreis in Abhéngigkeit
der aktuellen Geschwindigkeit und des aktuellen Drehmomentes geregelt.

Am Beginn der Betrachtung steht wieder die vom Fahrzeug vorgegebene GGesamt-
masse, die auf eine dquivalente rotatorische Massentrigheit umgerechnet wird. Im
Antriebsstrang sind neben Antriebsmotor und Schwungscheiben auch ein Drehmo-
mentaufnehmer und ein Drehzahlmesser eingebaut.

Zur mathematischen Ermittlung des Motormoments M,; wird die folgende, bereits
bekannte Formel verwendet.

Mel = Jel ‘W
dw

Mel = (Jges - Jmech) . E
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Schwungmassen

Motor-
Regelung

] |
| |
| Zeitglied Differenzierglied I
Mel ! K T dw !
l— PT1 — . Y O |
1 dt |
| 7 |
| I
' Jer = Jges = Jmecn !
— = Jmech
1 el ges |
| I
I I .
1 Subtraktionsglied () s i Bere‘:hnungz'
| . Jges | Jges: mges =i
I Jmech |
O U U U U U I U U - J4

Abbildung 7.6: Schwungmassensimulation mit indirekter Bestimmung des zu simulierenden
elektrischen Motormomentes anhand des Patentes EP 0696729 A2 [7]

Der Drehmoment-Regler des Motors konnte nun diesen Sollwert mit dem gemes-
senen Ist-Wert vergleichen und bei Bedarf ausregeln.

Die Erfahrung hat gezeigt, dass diese variable Sollwertbildung zu Instabilitdten
der Regelung fiihren kann. Dieser Effekt tritt vor allem dann auf, wenn grofse Un-
terschiede zwischen der zu simulierenden Massentrigheit und der mechanischen
Massentragheit des Priifstandes bestehen.

Aus diesem Grund wurde ein Verzogerungsglied 1. Ordnung eingefiigt. Dieses er-
hilt aus dem Subtraktionsglied die Differenz J.; des Massentragheitsmomentes des
Fahrzeuges Jg., und des Priifstandes Jy,cch-

Es handelt sich dabei um ein herkémmliches PT1-Glied, mit einer Zeitkonstante
T, die propotional ist zu der Differenz J,;.

T=c- Jel
Der Proportionalititsfaktor ¢ wird empirisch ermittelt. Dadurch kann auch ein

grofer Bereich von Masseunterschieden zwischen des Massentrigheiten des Priif-
standes und des realen Fahrzeuges ausgeglichen werden.
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7.3 Bremsblending am Komponentenpriifstand

In Abbildung 7.7 ist die geforderte Bremskraft aufgetragen, welche sich aus den elektro-
pneumatischen und den elektrodynamischen Bremssystemen zusammensetzt.

Fgr in N

Fepz = Mep;
ED

A
Feps 2 Mep,

>
vin km/h
Abbildung 7.7: Blending

Ebenfalls in Abbildung 7.7 aufgetragen ist der Soll-Wert der gesamten Bremskraft Fi,;,
deren Ist-Wert Fj,; in der Realitit aber Schwankungen unterworfen ist. Dieser Wert kann
nun prozentuell auf die beiden Bremssysteme aufgeteilt werden. Da die Beschleunigung
bzw. die Verzogerung ident sein miissen, kann dieser prozentuelle Wert einfach iibernom-
men werden.

Uber die translatorische Bewegungsgleichung stehen Bremskraft, Masse und Verzogerung
in Zusammenhang.

Mges U= FBT‘

Dieser Zusammenhang lasst sich natiirlich iiber den Radius in eine dquivalente Darstel-
lung fiir den Priifstand iiberfithren. Dies ergibt die rotatorische Bewegungsgleichung.

Jges ¢: MBT

Nun soll das Regelschema, im Zusammenhang mit der Priifstandsregelung erldutert wer-
den. Bei Bremsbelagpriifungen nach Norm wird die Anpresskraft und die abzubremsende
Masse angegeben. Soll Blending-Verhalten getestet werden, verdndert man bei einer be-
stimmten Drehzahl die abzubremsende Masse der mechanischen Bremse.

Dabei wird eine M