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Kurzfassung

Die vorliegende Masterarbeit beschéftigt sich mit der nichtlinearen Berechnung von
Federstufen. Konkret wird eine Priméarfederstufe eines modernen Schienenfahrzeuges,
bestehend aus einem Schraubendruckfedersatz und einer Gummi-Schichtfeder betrachtet.
Die Ergebnisse der Berechnungen von Bauteilen im Maschinenbau sollen immer genauer und
realitatsnaher werden. Das fur Schraubendruckfedern zurzeit tibliche Berechnungsverfahren
nach der EN 13906-1 wird diesen Anforderungen nicht mehr gerecht. Die analytische
Berechnung von Gummibauteilen ist aufgrund der materiellen Nichtlinearitat ohnedies nur fir
kleine Bereiche moglich, in denen ein ndherungsweise lineares Verhalten auftritt. Die
betrachtete Federstufe ist nicht nur durch die Werkstoffeigenschaften des Gummis nichtlinear
sondern auch aufgrund des Anlegeverhaltens der Schraubendruckfedern. Kern der Arbeit ist
die Entwicklung neuer, leistungsfahigerer Berechnungsmethoden.

Mit Hilfe der nichtlinearen Finiten Elemente Methode werden die Steifigkeiten und
Betriebsspannungen bei realen Belastungssituationen der Schraubendruckfeder simuliert und
die Ergebnisse mit Messungen verifiziert. Dazu missen geeignete FE-Modelle der
Einzelkomponenten erstellt werden. Bei der Gummifeder wird das hyperelastische
Materialverhalten mit einem entsprechenden phanomenologischen Materialmodell
beschrieben.  Neben der numerischen Berechnungsmethode wird fur die
Schraubendruckfedern die bekannte analytische Methode weiterentwickelt und adaptiert. Die
Ergebnisse aus Numerik, Analytik und Experiment werden gegenubergestellt und diskutiert.

Im letzten Teil der Arbeit, werden die Eigenfrequenzen der nicht eingespannten
Schraubendruckfeder experimentell und numerisch ermittelt.



Abstract

This master thesis deals with the non-linear calculation of spring stages. Concretely a primary
spring stage of a modern rail vehicle is considered which consists of a helical compression
spring set and a rubber layer spring. The results of the calculations of mechanical components
have to be more and more accurate and realistic. The currently used method of calculation for
helical compression springs in accordance with the EN 13906-1 does not meet these
requirements. Due to the nonlinear material properties of rubber components, an analytical
calculation is only possible in small areas where an approximately linear behaviour occurs.
The considered spring stage is not only nonlinear as a result of the material properties of the
rubber, but also because of the geometrical nonlinearity and the contact of the helical
compression spring. Main part of the thesis is the development of new, more efficient
calculation methods.

The stiffness and stresses for real load situations for the helical compression springs are
simulated with the aid of nonlinear Finite Element Methods. The results are verified by
appropriate measurements. For a Finite Element Analysis appropriate models of the individual
components have to be created. The hyperelastic material behaviour of the rubber spring is
described with a corresponding phenomenological material model. In addition to the numerical
calculation method, the existing analytical method for the helical springs is developed further
and adapted accordingly. The results of numerical analysis, analytic analysis and experiment
are compared and discussed.

In the final part, the natural frequencies of the completely free helical compression spring are
experimentally and numerically determined.
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1 Einleitung

Das in Graz Eggenberg ansassige Fahrwerkkompetenzzentrum der Siemens AG Osterreich
und die TU Graz haben eine strategische Partnerschaft zur Durchfiihrung von Forschungs-
und Entwicklungsvorhaben im Bereich der Bahntechnik. Die Wichtigkeit von Forschungs- und
Entwicklungstatigkeiten im Bereich des Schienenverkehrs soll im Folgenden kurz erlautert
werden.

Die Mobilitat hat in unserer Gesellschaft einen sehr hohen Stellenwert. Die voranschreitende
Globalisierung, der Zugang von immer mehr Menschen zu modernen Fortbewegungsmitteln,
usw. wird voraussichtlich das Verkehrsaufkommen in den nachsten Jahren weiter ansteigen
lassen. Des Weiteren stellen Umwelt- und Klimaprobleme sowie Ressourcenverknappung
eine grolRe Herausforderung fur unser Verkehrssystem da. Unter den motorisierten
Verkehrstrdgern schneidet der Schienenverkehr, mit Ausnahme des Verkehrslarm, in
praktisch allen Umweltkategorien besser ab als die Konkurrenz. Die Elektromobilitat die durch
die aktuellen Entwicklungen der Automobilindustrie heute in aller Munde ist, soll die
Abhéangigkeit vom Rohstoff Ol reduzieren. Im Schienenverkehr spielt die Elektromobilitat
schon lange eine wichtige Rolle, dadurch kdnnen theoretisch schon heute erneuerbare
Energien fiir den Schienenverkehr genutzt werden. Ein weiterer Vorteil des Schienenverkehrs
ist die systembedingte Energieeffizienz. Der Rollwiderstand ist beim Schienenverkehr deutlich
geringer als beim Stral3enverkehr. Auch bei der System-Auslastung, dem Verhdltnis von
Fahrzeuggewicht zu Nutzlast oder der Rickgewinnung von Bremsenergie kann das
Schienenfahrzeug punkten und zahlt somit zu den energieeffizientesten Verkehrstragern. Dem
Schienenverkehr kommt daher in den kommenden Jahren ein besonderer Stellenwert zu. Wie
die zuklinftige Rolle des Schienenverkehrs im Gesamtverkehrssystem aussehen wird ist nicht
zuletzt auch von politischen Entscheidungen abhéngig. Die Unternehmen der Bahnbranche
sind aber auch selbst in der Pflicht durch Innovationen den Schienenverkehr weiter zu
verbessern.!

Innovationen am Gebiet des Leichtbaus von Schienenfahrzeugen filhren zu
Gewichtseinsparungen und somit zu einer Reduzierung des Energieverbrauchs. Moderne
Methoden zur Berechnung der Spannungen und in weiterer Folge der Betriebsfestigkeit von
Bauteilen haben in diesem Zusammenhang eine besondere Bedeutung.

Die vorliegende Arbeit ist im Zuge des Projektes ,Auslegungstool fiir Schraubendruckfedern®
entstanden, welches seitens der TU Graz vom Institut fiir Leichtbau durchgefihrt wird.

1vgl. (Flege, et al., 2011)
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1.1 Ausgangssituation

Zurzeit werden die in Fahrwerken verbauten Schraubendruckfedern beim Industriepartner
nach der europaischen Norm EN 13906-1 (friher: DIN 2089) ausgelegt. Beziehungsweise
flieRen diverse Erfahrungswerte in die Berechnung mit ein. Die Gummischichtfeder, welche
einen wesentlichen Bestandteil der betrachteten Priméarfederstufe darstellt, wird nur tber
Abschatzungen und Erfahrungswerten in der Auslegung berticksichtigt. Des Weiteren wurde
beobachtet, dass die im Betrieb befindlichen und nach Norm ausgelegten Federn die
zulassigen Festigkeitsgrenzen (berschreiten. Auch treten immer wieder dynamische
Problemstellungen auf die mit den aktuellen Methoden nicht berechnet werden kénnen.

1.2 Motivation

Die Ergebnisse der Berechnungen von Bauteilen im Maschinenbau, im vorliegenden Fall von
Schraubendruckfedern, sollen immer genauer und realititsnaher werden. Das zurzeit
eingesetzte geschlossene Berechnungsverfahren (EN 13906-1) wird diesen Anforderungen
nicht mehr gerecht.

AulRerdem nimmt die Bedeutung der Lebensdauervorhersage mit dem Zwang zur weiteren
Verkirzung und Straffung der Produktentwicklungs- und Produkterprobungszeiten einerseits
und der Zunahme der Komplexitéat und Intensitédt der Nachweisfihrung im Hinblick auf
Quialitatssicherung und Produkthaftung andererseits deutlich zu.2

Durch eine zuverlassige nummerische Simulation des Lebensdauerverhaltens konnte somit
der Einsatz von kosten- und zeitintensiven Lebensdauertests reduziert werden.

1.3 Ziele

Am Beispiel der Priméarfederstufe des Siemens Laufwerks mit der Bezeichnung SF100 soll die
vorliegende Arbeit folgende Ziele erflillen:
e Erstellung eines FE-Modells fir eine nichtlineare Schraubendruckfeder-Berechnung
e Berechnung der Einzel- und Systemsteifigkeiten sowie der Federbewegung
e Berechnung der im Betrieb auftretenden Spannungen in der Schraubendruckfeder
unter elastischer Verformung
e Erstellung eines FE-Modells der Gummischichtfeder mit einem entsprechenden
Materialmodell
e Untersuchung des Einflusses der Gummischichtfeder auf die Spannungen in den
Schraubendruckfedern bei realen Belastungssituationen
o Weiterentwicklung und Adaption des analytischen Berechnungsverfahren der EN
13906 mit Hilfe der neu gewonnen Erkenntnisse.
e Auswertung der Versuchsdaten und Verifikation der numerischen (FEM) und
analytischen Methode

2Vgl. (Meissner, et al., 2007 S. 499)
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e Rechnerische und experimentelle Bestimmung der Eigenfrequenzen der nicht
eingespannten Einzelfedern im relevanten Frequenzbereich

Die Ergebnisse dieser Arbeit bilden die Grundlage fir eine Lebensdaueranalyse, sowie flr
zuklnftige dynamische Untersuchungen der Primarfederstufe.

Um eine rechnerische Aussage Uber die Lebensdauer eines Bauteils treffen zu kénnen muss
dessen Spannungszustand bekannt sein. Prinzipiell ergibt sich der Spannungszustand durch
eine Uberlagerung der Betriebsspannungen mit den Eigenspannungen. Die Eigenspannungen
der Feder die beim Herstellungsprozess entstehen (z.B. beim Setzen) werden in der
vorliegenden  Arbeit nicht behandelt. AufRerdem ist eine Veradnderung des
Spannungszustandes durch auftretenden Verschleid an den Kontaktstellen, etc. nicht
Gegenstand dieser Arbeit.

1.4 Vorgehensweise

Die Analytik, die Numerik und das Experiment bilden das Dreibein der Steifigkeits- und
Spannungsanalyse (siehe Abbildung 1). Den Kern der Arbeit bildet die numerische,
nichtlineare Berechnung mit der Finiten-Elemente-Methode (FEM). Daneben werden in dieser
Arbeit auch die Beiden anderen grundlegenden Methoden parallel verfolgt und deren
Ergebnisse miteinander verglichen und diskutiert. Speziell die experimentelle Ermittlung der
Steifigkeiten und Spannungen ist in Hinblick auf die Validierung der Rechenergebnisse
besonders von Bedeutung.

Numerik
[FEM]

Experiment ” Analytik

Abbildung 1: Dreibein der Steifigkeits- und Spannungsanalyse

Im ersten Schritt werden die geometrischen Einflisse der Schraubendruckfeder auf die
Federsteifigkeiten und Spannungen ermittelt. Darauf basierend wird ein FE-Modell der
Schraubendruckfeder erstellt. Die damit ermittelten Einzelsteifigkeiten und Spannungen
werden mit jenen aus den Messungen und analytischen Berechnungen verglichen und
validiert. Im nachsten Schritt werden die Einzelfedern zu einem Federsatz zusammengefuhrt.
Um die Beanspruchung der Schraubendruckfedern auch in der Federstufe numerisch
berechnen zu konnen, ist ein FE-Modell der Gummischichtfeder erforderlich. Dieses muss
lediglich die Steifigkeiten mdglichst realitdtsnah abbilden kénnen. Die Spannungen die in der
Gummischichtfeder auftreten spielen fur diese Arbeit keine Rolle, da das Hauptaugenmerk auf
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den Schraubendruckfedern liegt. Bei der Gummischichtfeder kommt der Wahl eines
geeigneten Materialmodells bzw. der Bestimmung der Konstanten fir ein ausgewahltes
Modell, aufgrund der besonderen Eigenschaften von Gummi, besondere Aufmerksamkeit zu.
Nach dem alle Einzelkomponenten validiert wurden, erfolgt im nachsten Schritt die
Berechnungen der gesamten Federstufe und der Vergleich mit den Messergebnissen. In
weiteren Folge wird das Volumenmodell der Gummischichtfeder durch ein einfaches
eindimensionales Element ersetzt um die Rechenzeit der Federstufe entsprechend zu
reduzieren. Der Ablauf der statischen FE-Berechnung ist in der Abbildung 2 tUberblicksmafig
dargestellt. Zur Erstellung geeigneter Prufvorschriften fir die experimentellen Untersuchungen
werden zum Teil bereits im Vorfeld erste FE-Simulationen durchgefihrt, um die
Randbedingungen der Versuche besser bestimmen zu kdnnen. AbschlieRend erfolgt eine
experimentelle Ermittlung der Eigenfrequenz der frei aufgehdangten Schraubendruckfeder.
Auch hier soll vorab eine FE-Simulation Aufschluss tber die zu erwartenden Eigenfrequenzen
und Eigenformen geben.

|' . |
Validierung:
- STEIFIGKEITEN
| -SPANNUNGEN |
Berechnung . Berechnung | Berechnung
g AF e Federsatz = Federstufe
A
Modellerstellung Ja
SDF H Ja

Y

Berechnung Modellerstellung/

N B Berechnung [€-Nein
GSF
A R
Validierung: idi
Validierung:
- STEIFIGKEITEN l -STEIFIGKEITEN |

| - SPANNUNGEN |

— — — —— — — — — —

Abbildung 2: Ablauf fir die statische FE-Berechnung
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2 Allgemeines zu Schienenfahrzeugen

Der Begriff ,Schienenfahrzeuge® steht in der Regel fir Eisenbahnfahrzeuge, die auf paarweise
und parallel angeordneten Schienen fahren sowie Giiter und Personen beférdern.

2.1 Laufwerk?

Schienenfahrzeuge sind spurgefiihrte Fahrzeuge, bei dem das Laufwerk die Fiihrung im Gleis,
die Ubertragung der Last sowie deren Federung tbernimmt. AuBerdem tibernimmt es die
Ubertragung der Bremskrafte und bei angetriebenen Fahrzeugen die Ubertragung der
Antriebskréfte. Heute sind fast alle Schienenfahrzeuge Drehgestellfahrzeuge, bei denen der
Radsatz die Verbindung zwischen dem Fahrzeug und der Schiene herstellt. Der Radsatz
besteht in der Regel aus den beiden Radern, der Radsatzlagerung und der Radsatzwelle. Als
Drehgestell wird ein Laufwerk mit zwei oder mehr in einem Rahmen angeordneten Radsatzen
bezeichnet, das sich gegeniiber dem Fahrzeugkasten um einen Drehpunkt verdrehen kann.
Hauptziele der Verwendung von Drehgestellen sind sowohl eine bessere Kurvengangigkeit
langerer Fahrzeuge als auch die Verwirklichung einer zweiten Federstufe, die flr eine
mdoglichst weitgehende Entkopplung des Wagenkastens von den UnregelméaRigkeiten der
Gleislage und somit fiir guten Fahrkomfort sorgt.

Abbildung 3:Aufbau eines Drehgestells*

2.2 Federung®

Die Federung von Schienenfahrzeugen wird haufig zweistufig ausgefihrt, um den Laufkomfort
zu erhohen. Dabei befindet sich die Sekundarfederung zwischen Fahrzeugkasten und
Drehgestellrahmen und die in dieser Arbeit betrachtete Priméarfederung zwischen
Drehgestellrahmen und Radsatz (siehe Abbildung 4).

3 Vgl. (Janicki, et al., 2008)
4 (Haigermoser, 2002 S. 183)
5 Vvgl. (Janicki, et al., 2008 S. 87 f.)
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Die Federung bei Schienenfahrzeugen hat folgende Aufgaben zu erfillen:

e Ubertragung von statischen und quasistatischen Kraften (Gewichtskrafte, Fliehkrafte)

e Gewahrleistung der Entgleisungssicherheit in Gleisverwindungen

e Schutz des Drehgestellrahmens und Fahrzeugkastens vor FahrbahnstéfZen und
Beschleunigungsspitzen

e Schwingungstechnische und akustische Entkoppelung des Fahrzeugkastens vom
Radsatz

o Gewabhrleistung eines guten Schwingungskomforts

Abbildung 4: Priméarfederstufe SF100 im eingebauten Zustand®

Je nach Fahrzeugbauart und Ausfiihrung des Laufwerkes kommen verschiedene Federarten
zum Einsatz. Blattfedern, Parabelfedern, Schraubenfeder, Gummifedern und Luftfedern sind
die am haufigsten eingesetzten Federbauformen. Bei Schraubendruckfedern ist zu beachten,
dass sie praktisch keine Eigendampfung besitzen und deshalb zusatzliche
Dampfungselemente bendtigen.

2.3 Radsatzfuhrung’

Die Radsatzfuhrung Gbernimmt die funktionssichere Fuhrung der Radsétze. Bei manchen
Laufwerksarten wird diese Aufgabe gemeinsam mit der Federung von einem Bauteil erfullt.
Bei der sogenannten Lenkerfuhrung (Radsatzlenker) verbinden Radsatzlenker den Radsatz
Uber das Radsatzlagergehduse mit dem Drehgestellrahmen. Eine besondere Form der
Radsatzlenkung ist die Schwingenfihrung. Sie ist auf der einen Seite direkt mit dem
Radsatzlagergehéuse verbunden, wahrend die andere Seite Uber eine gummigefederte
Verbindung zum Drehgestellrahmen hin elastisch gelagert ist.

2.4 Definition der Koordinatensysteme

Bei Schienenfahrzeugen wird die Achse normal zum Boden als Hochachse und die Achse
entlang der Radsatzwelle als Querachse bezeichnet. Die Langsachse zeigt in Fahrtrichtung.

6 Quelle: Siemens
7 Vgl. (Janicki, et al., 2008 S. 90 ff.)
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Diese drei Vektoren bilden das Fahrzeugkoordinatensystem. In der weiteren Arbeit wird jedoch
meist ein eigenes Bauteilkoordinatensystem fir die Schraubendruckfeder verwendet. Dabei
entspricht die z-Achse der Achse der Schraubendruckfeder (vertikale Richtung), die x-Achse
geht in Richtung der Banderole (Kennzeichnungsband auf der Feder) der
Schraubendruckfeder und fir ein kartesisches Koordinatensystem ergibt sich dann die
Richtung der y-Achse von selbst. Die Richtungen normal auf die z-Achse (x- und y-Richtung)
werden als laterale (,seitlich®) Richtungen bezeichnet. Wird die Schraubendruckfeder so
eingebaut, dass die Banderolenrichtung in Fahrtrichtung zeigt, dann entspricht das
Koordinatensystem der Feder dem Fahrzeugkoordinatensystem (zumindest was die
Richtungen betrifft). Wird nichts anderes erwéahnt wird dies im Folgenden so gehandhabt.

2.5 Aufbau der SF100 Priméarfederung

Beim SF100 Laufwerk wird zur Radsatzfiihrung eine Schwingenflihrung eingesetzt. Als
Primarfederung wird ein Schraubendruckfedersatz mit einer in Reihe geschalteten
Gummischichtfeder verwendet (siehe Abbildung 5). Beim Einfedern ist aufgrund der
Schwingenkinematik zu beachten, dass der FuBpunkt der Primarfederung sich in
Langsrichtung (x-Richtung) verschiebt (Lateralverschiebung) und um die Querachse (y-Achse)
dreht (gilt wenn die Banderolenrichtung parallel zur Langsachse ist). Diese Tatsache
begriindet das Vorhandensein einer Gummischichtfeder in dieser Konfiguration. Sie entlastet
den Schraubendruckfedernsatz und nimmt einen mehr oder weniger grol3en Teil der
Bewegungen aufgrund der Schwingenkinematik auf.

Trotz der Gummischichtfeder erfahren die Schraubendruckfedern nicht nur eine rein axiale
Belastung (in z-Richtung) sondern auch eine Belastung normal dazu in lateraler Richtung (x-
Richtung) und eine Belastung durch die Rotation um die Querachse (ry-Richtung).

AuBenfeder

Innenfeder

Gummischicht-
feder

Schwinge

Abbildung 5: Aufbau der Federstufe®

8 Quelle: Siemens
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Die Einzelteile und Baugruppen die fur diese Arbeit von Interesse sind, sind in der Abbildung
5 im eingebauten Zustand ersichtlich. Die Abbildung 6 liefert einen hierarchischen Uberblick
Uber die fur die Berechnung erforderlichen Bauteile und —gruppen (Bauteile die fur diese Arbeit
nicht von Interesse sind werden nicht angefiihrt). Im Folgenden werden die einzelnen
Komponenten kurz beschrieben.

—  AuBenfeder (AF)

Gummischichtfeder
(GSF)

Federsaule (Saule) — Innenfeder (IF)
Laufwerk Federsatz (Satz)

Schwinge —  Federteller oben

L—  Federteller unten

Abbildung 6: Hierarchische Darstellung der Baugruppen

AuRenfeder und Innenfeder:

Es handelt sich um Schraubendruckfedern mit kreisrundem Drahtquerschnitt aus Federstahl.
Die Formgebung erfolgt durch Warmumformung. Die Federenden sind geschmiedet oder
gewalzt, angelegt und plangeschliffen ausgeftihrt. Die Federn werden nach dem Harten
kugelstrahlverdichtet und lackiert. Auf jeder Feder befindet sich ein Kennzeichnungsband, die
sogenannte Banderole. Sie wird dort angebracht, wo die gréf3te Nullpunktverschiebung auftritt.
Diese wird experimentell bestimmt. Dazu wird die Feder auf einem Kreuztisch mit der Prifkraft
vorgespannt und die resultierende Wegrichtung des Kreuztisches bestimmt. Die Banderole
liegt auf der positiven x-Achse der jeweiligen Einzelfeder. Die Daten aus der technischen
Spezifikation der Firma Siemens sind dem Anhang zu entnehmen.

Federsatz:

Die AulRenfeder und die Innenfeder werden in einer konzentrischen Anordnung ineinander
gesetzt, das heil3t sie werden parallel geschalten. Dadurch wird das Belastungsvermdogen
erhoht. Die Federn werden beidseitig von sogenannten Federtellern aufgenommen. Deren
Aufgabe neben der Krafteinleitung auch die Zentrierung ist.

Metall-Gummischichtfeder:
Die Hauptaufgabe dieser Feder ist es die Verschiebungen in lateraler Richtung und die
Rotationen aufzunehmen um die Belastungen der Schraubendruckfedern zu reduzieren.

Federsaule:
Die Federsdule bezeichnet die in Serie geschalteten Komponenten Federsatz und
Gummischichtfeder.
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3 Theoretische Grundlagen

In diesem Kapitel sollen die, fur diese Arbeit wichtigsten, theoretischen Grundlagen vorgestellt
werden. Es ist dies nicht als umfassende und vollstandige Darstellung dieser Grundlagen zu
verstehen, sondern als eine fir das Verstandnis der Arbeit aufs Wesentliche reduzierte
Zusammenfassung. Detailliertere Informationen zu diesen Thematiken konnen der im
Literaturverzeichnis angegebenen Fachliteratur entnommen werden.

3.1 Schraubendruckfedern

Federn sind Maschinenelemente die sich sehr stark elastisch verformen lassen und nach der
Entlastung wieder ihre Ausgangsform annehmen. Die Elastizitait kann Uber eine
entsprechende Formgebung (z.B. Schraubendruckfedern) und/oder Uber eine geeignete
Werkstoffwahl (z.B. Gummifedern) realisiert werden. Federn kénnen fur eine Vielzahl von
Aufgaben eingesetzt werden. Sie konnen mechanische Energie aufnehmen, speichern und
wieder abgeben sowie mechanische Energie durch Reibeffekte in Warmeenergie umwandeln.
Schon sehr lange macht sich der Mensch elastische Materialien zu nutze. Zuerst wurden
Federn vor allem im Waffenbau eingesetzt, spater kamen Uhren und Schlésser zu den
Einsatzgebieten hinzu. Besonders aber die Schienenfahrzeug- und Automobilindustrie haben
die Entwicklung der Federn vorangetrieben. Im Laufe der Zeit hat sich eine Vielzahl von
verschiedenen Federarten entwickelt welche sich nach unterschiedlichsten Merkmalen
einteilen lassen. So ist zum Beispiel die Einteilung nach der Federgestalt (Tellerfeder,
Schraubenfeder, Spiralfeder) oder nach der Art der Werkstoffbeanspruchung (Biegefeder,
Torsionsfeder) weit verbreitet (siehe Abbildung 7).

Elntel- |_Federn (Technische Federn)
lung der] _Festkorperfedern Fliissigkeitsfedern | Gasfedern
Federn ™ Netallfedern [Nichimetallfedern
| Zug-und Druckstabfedem Ringfeder
ge
ZEC
| 2IN Y S
% @ Gerade Formen Gewundene Formen Scheiben- u. Sonderformen
' o OfBiegestabfeder (Blattfeder) Spiralfeder  Drehfeder | Tellerfeder Membranfeder
11— |© | L L
sle| 44— N\{ _
wlelel 2 @ % v
S5 | 4]
QE, Drehstabfeder Zylindrische Schraubenfedem |  Nichtzylindrische Schraubenfedern
ol | Druckfeder  Zugfeder Kegelstumpf- Tonnen- Taillenfeder
aEE = =
A = =
5 =~ >
) = .
= ﬁ —

Abbildung 7: Einteilung technischer Federn®

%Vgl. (Meissner, et al., 2007 S. 4)
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3.1.1 Allgemeines zu Schraubendruckfedern

Eine zylindrische Schraubendruckfeder entsteht wenn man einen meist runden Federdraht
entlang einer Schraubenlinie um einen zylindrischen Dorn wickelt bzw. mit einer
entsprechenden Windemaschine windet. Eine Umdrehung wird als Windung bezeichnet. Die
Schraubendruckfeder wird zwar im Wesentlichen durch in Achsrichtung angreifende
Druckkrafte belastet (deshalb Druckfeder), die auf den Federdraht wirkende Belastung ist
jedoch hauptsachlich eine Torsionsbeanspruchung. Aus diesem Grund zahlen
Schraubendruckfedern zu den Torsionsfedern.

3.1.1.1 Windungen und Steigungsverlauf

Die Federenden dienen der Krafteinleitung und werden dementsprechend gestaltet. Ziel ist es
ein mdglichst axiales Einfedern zu erreichen. Man erreicht dies durch eine Verminderung der
Windungssteigung zur auslaufenden Windung hin, Anlegen mindestens einer Windung, durch
Abschleifen der letzten Windung (normal zur Federachse) oder durch Versetzen der
Drahtenden um 180°. In den meisten Fallen werden die Federenden angelegt und
geschliffen.°

Dadurch ergibt sich der fir Schraubendruckfedern typische Steigungsverlauf (Hohe h Gber
Windungsanzahl n) einer Sinoide. Wie die Abbildung 8 zeigt, wird in der Analytik oft die Sinoide
(1) durch einen linearen Steigungsverlauf (2) angenahert.

h A

>
n

Abbildung 8: Steigungsverlauf einer Schraubendruckfeder!!

Die gesamte Anzahl der Windungen setzt sich demnach aus den freien (federnden)
Windungen, den Ubergangswindungen und den festen Windungen zusammen.

Die festen Windungen sind jene die nicht an der Federung beteiligt sind (z.B. aufgrund des
Anschleifens von Anfang an nicht beteiligt oder durch das Anlegen). Die Windungen der Feder
die zwischen den Windungen mit konstanter Steigung und den festen Windungen liegen
werden als Ubergangswindungen bezeichnet.

Die Anzahl der federnden Windungen kann aufgrund der Tatsache, dass sich die
Torsionsspannungen auch noch in den bereits angelegten Windungen fortsetzen und diese
somit zur Federung beitragen, nicht optisch ermittelt werden.!2

10 vgl. (Meissner, et al., 2007 S. 137)
1 vgl. (Meissner, et al., 2007 S. 138)
12 vgl. (Lutz, 2000 S. 13)
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Da aber die Zahl der federnden bzw. wirksamen Windungen fiir die analytische Berechnung
von Schraubendruckfedern essentiell ist, wurden in der Vergangenheit eine Vielzahl von
theoretischen Uberlegungen und Versuchen durchgefiihrt, die das Ziel verfolgten die
federnden Windungen zu bestimmen. Als Resultat dieser Untersuchungen wird zu den optisch
sichtbaren freien Windungen meist eine Konstante addiert. Je nach zugrunde liegender
Untersuchung sind in der Literatur stark unterschiedliche Werte daflr zu finden.

Wird die Feder so weit zusammengedrickt, dass sich alle Windungen gegenseitig berthren,
ist die Blocklange L. der Feder erreicht.

Es sei hier erwdhnt, dass dich axiale Krafteinleitung nicht nur Uber die Gestaltung der
Federenden erreicht werden kann, sondern auch durch speziell geformte Federtellern. Aus
technischer Sicht ware dies eigentlich zu bevorzugen, da Nachteile wie Briche in den
Endwindungen, exzentrische Belastung oder die Existenz von Ubergangswindungen
vermieden werden konnen.*3

3.1.1.2 Federkennlinie und Federrate

Durch Auftragen der Federkraft F Uber den Federweg s, erhalt man die Federkennlinie. Bei
steilen Federkennlinien spricht man von ,harten” Federn und bei eher flach verlaufenden
Kennlinien von ,weichen“ Federn. Liegt ein linear elastischer Federnwerkstoff vor, so ist auch
die Federkennlinie meist linear. Durch Reibungseinfliisse bzw. durch die Gestaltung der Feder
treten aber in der Realitat oft nichtlineare Kennlinienverlaufe auf (oft bewusst gewtinscht). Die
verschiedenen Kennlinien sind in Abbildung 9 dargestellt. In gewissen Grenzen kann auch bei
Schraubendruckfedern mit einer linearen Kennlinie gerechnet werden.

h / _ ——B:progressiv
A linear

_ [ degressiv

//

Federkraft £

| | | |
Federweq s

Abbildung 9: Federkennlinien!*

Jedoch legen sich bei steigender Axialkraft, die Ubergangswindungen nach und nach an. Dies
ist der Grund dafur, dass die statische Kennlinie von Schraubendruckfedern im Allgemeinen
nicht linear, sondern progressiv ist. Die Flache unter der Federkennlinie entspricht der
Federungsarbeit W (siehe Abbildung 9). Die Steigung der Federkennlinie wird als Federrate
bzw. Federsteifigkeit R bezeichnet. Es gilt folgender Zusammenhang:

13 vgl. (Gross, 1960 S. 101)
1 vgl. (Niemann, et al., 2005 S. 483)
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o _dF
~ds

(1)

Die Federrate, die spater im Kapitel 3.1.2.1 fir Schraubendruckfedern analytisch hergeleitet
wird, ist aufgrund der Progressivitat keine Konstante (deshalb nicht Federkonstante) sondern
eine Funktion der federnden Windungen. Die Geometrischen Nichtlinearitaten beschrénken
sich aber nicht nur auf die Anderung der federnden Windungen. So &ndert sich beispielsweise
auch der Federdurchmesser durch Aufweiten der Windungen bei einer axialen Belastung.

3.1.1.3 Setzen von Schraubendruckfedern

Schraubendruckfedern werden in der Regel vorgesetzt. Dabei wird die Feder zuerst langer als
gewinscht gewickelt und dann zusammengedrickt. Liegt die Kraft Gber der Elastizitatsgrenze
so verkirzt sich die Feder nach der Entlastung um den Setzweg. Die Elastizitatsgrenze wird
dadurch erhtéht und das Belastungsvermégen somit vergrofRert. Wird dieser Vorgang
wiederholt ist der neue Setzweg deutlich geringer. Nach weiteren Wiederholungen ist
irgendwann keine Setzung mehr zu beobachten, man sagt die Feder steht.

3.1.2 Analytische Berechnung von Schraubendruckfedern

Die Berechnung von Schraubendruckfedern aus runden Drahten und Staben ist in der DIN EN
13906-1 genormt. Beim Berechnungsverfahren nach der Norm wird von einer linearen
Federkennlinie ausgegangen, dies entspricht, wie vorher beschrieben, jedoch nicht den
tatsachlichen Gegebenheiten. In der Praxis erfolgt die Auslegung aktuell zumeist trotzdem
nach dieser Norm.

3.1.2.1 Beanspruchung des Federdrahtes und axiale Federrate

Eine der wichtigsten Gro3en zur Berechnung von Schraubendruckfedern ist die Federrate R,
die einen Zusammenhang zwischen Federkraft und Federweg herstellt (sieche Formel ( 1)).
Die allgemein bekannte und in der DIN-Norm angegebene Formel fur die Federrate in
Achsrichtung wurde bereits im Jahre 1938 von GroRR und Lehr (siehe (Gross, et al., 1938))
publiziert und deren Herleitung wird im Folgenden kurz wiedergegeben.

In Abbildung 10 ist eine normal zur Windungslinie durchgeschnittene Windung dargestellt, d.h.
der Drahtquerschnitt (Kreis) ist ersichtlich. Die Federkraft F wirkt in Richtung der Federachse,
welche den Abstand r (entspricht dem halben Windungsdurchmesser Dm/2) zum Mittelpunkt
(=Schwerpunkt) der Schnittflache hat. Die Schnittflache ist zur Federachse um den
Steigungswinkel a geneigt. Die Federkraft kann in eine Komponente in der Schnittebene Fq
und eine normal dazu Fp zerlegt werden. Diese beiden Kraftkomponenten kdnnen nun durch
Verschiebung in den Schwerpunkt der Schnittflache und Aufbringen von zwei Drehmomenten
F*r*cos(a) und F*r*sin(a) ersetzt werden. Somit wirken im Querschnitt folgende Belastungen:

e die Normalkraft Fp = F*sin(a)

o die Querkraft Fq = F*cos(a)

e das Biegemoment M, = F*r*sin(a)

e das Drehmoment T = F*r*cos(a)
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Nun wird angenommen dass der Winkel a klein ist. Demnach kann sin(a)=0 und cos(a)=1
gesetzt werden. Biegemoment und Normalkraft werden nach dieser Annahme somit
vernachlassigt. Da es sich beim Federdraht gewodhnlich um einen langen und schlanken Stab
handelt wird auch die Scherung aufgrund der Querkraft vernachlassigt, da diese gegentber
der Torsionsbeanspruchung deutlich kleiner ausfallt.

‘|~~ Federachse

Abbildung 10: Krafte und Momente bei axialer Belastung®®

Nun soll die Federung f entlang der Federachse berechnet werden. Dabei wird angenommen,
dass die Krimmung der Windungslinie klein ist. Damit kann die Windungslinie dx zwischen
zwei um den Winkel d¢ auseinanderliegenden Querschnitten als gerade angenommen
werden. Demnach ist dx=r*d¢. Der Winkel dy, um den sich die beiden Querschnitte
gegeneinander verdrehen ergibt sich zu

T+xdx F*rxrx*dp
T LG L+G (2)
P P

di

Nun kann die Verschiebung des Kraftangriffspunktes, welche der Federung ds=r*dy
entspricht, berechnet werden. Durch Integration tber den Winkel aller an der Federung
beteiligten Windungen n kann die gesamte Federung berechnet werden.

2mn F*T3 2nn F*r3*n 8*F*D3*Tl
szj r+dy = f dp = 21 * = (3)
0 0

* G Ip*G d* * G

Daraus ergibt sich folgender analytische Zusammenhang fir die axiale Federrate:

d** G
 8xD3xn

(4)

15 vgl. (Niemann, et al., 2005 S. 514)



Theoretische Grundlagen 14

3.1.2.2 Berechnung der Schubspannungen?t®

Wie vorher erwahnt werden bei der Berechnung der Schubspannungen die Querkraftanteile
vernachlassigt. Aulerdem wird die endliche Kriimmung nicht berlcksichtigt. Es ergibt sich ein
linearer Schubspannungsverlauf Gber den Drahtquerschnitt. Die groRte Spannung tritt am
Rand auf und kann nach Gleichung (5 ) berechnet werden. Der lineare Verlauf ist in Abbildung
11 mit einer Strichlinie dargestellt und die Randspannung mit t; bezeichnet.

T _8*D*F

W, med® (5)

T =

Betrachtet man jedoch einen gekriimmten Stab, so kann man am Querschnittsrand an der
Innenseite eine Erhéhung der Schubspannungen feststellen, da die Faserlange an der
Windungsinnenseite kirzer ist als an der Windungsaul3enseite.  Demnach ist bei
Schraubendruckfedern die Innenseite der Windungen den gré3ten Belastungen ausgesetzt.
Dieser Effekt ist umso grof3er je grofRer das Wickelverhaltnis w=D/d der Feder ist. In Abbildung
11 ist die tatséchliche Spannungsverteilung tber den Querschnitt flr einen gekrimmten Stab
dargestellt.

i
Tk

i | 00, /2

Abbildung 11: Schubspannungsverteilung im Drahtquerschnitt!’

Die nach Gleichung ( 5 ) durchgefuhrte Berechnung der Schubspannungen, liefert demnach
tendenziell einen zu niedrigen Wert. Diese Tatsache wird in der DIN EN 13906-1 durch einen
Korrekturfaktor k bertcksichtigt. Dieser Korrekturfaktor kann in Abh&ngigkeit vom
Wickelverhaltnis w mit Naherungsgleichung oder Diagrammen ermittelt werden. In der
Literatur finden sich dazu verschiedene Ansatze. Durch Multiplikation der nach Gleichung ( 5
) berechnete Spannung mit dem Spannungskorrekturfaktor ergibt sich die sogenannte
korrigierte Schubspannung.

Ty =k*t (6)

Die korrigierte Schubspannung wird nach Norm bei dynamisch beanspruchten Federn
verwendet. Bei statischer Beanspruchung wird keine Korrektur vorgenommen.

16 vgl. (Wahl, 1966)
17 vgl. (Niemann, et al., 2005 S. 514)
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3.1.2.3 Querfederung

Haufig werden Schraubendruckfedern nicht nur axial belastet sondern auch normal dazu. Fir
solche Belastungen (siehe Abbildung 12) finden sich auch in der Norm geeignete

Berechnungsansatze zur Bestimmung der Querfederrate. Die Querfederrate kann hier mit
einem Federratenverhéltnis n berechnet werden.

Ry=n*R=— (7)

Jedoch finden sich in der einschlagigen Literatur auch anderer Ansatze. Alle haben gemein,
dass nur parallele Federauflageflachen bertcksichtigt werden kénnen (keine Biegung).

S

Ty

QNS

LA

L (gespannte Lﬁrlqe)

I

WA Sy

F
Abbildung 12: SDF unter Axial- und Querbelastung®

3.1.2.4 Schubspannungsverlauf entlang der Windungen

Werden die Schubspannungen Uber den Windungen aufgetragen wird auch bei reiner
statischer Belastung der fir Schraubendruckfedern typische Sinusverlauf der
Schubspannungen festgestellt (siehe auch Kapitel 6.1.8.2). Ursachen fir dieses Phanomen
sind in den vorhandenen geometrischen Nichtlinearitaten, z.B. infolge der
Ubergangswindungen, und in der nicht zentrischen Wirkung der resultierenden Federkraft zu
suchen.?® Im Allgemeinen fallt die resultierende z-Kraft nicht mit der Federachse zusammen
sondern wirkt auf3ermittig. Durch diese auBBermittige Belastung wird die Spannung auf der
einen Federseite erhoht und auf der anderen Seite verringert. Die Exzentrizitat kann
naherungsweise mit der Formel von Keysor ermittelt werden:2°

e
~=1123%(Z-1)

(8)
0,5043 0,1213 2,058
+ + +

N N? N3

Dabei ergibt sich N zu N=1,5+i‘, wobei i‘ den véllig freien Windungen entspricht.

18 vgl. (Meissner, et al., 2007 S. 149)
19 vgl. (Meissner, et al., 2007 S. 494)
20 \/gl. (Wahl, 1966 S. 67 f.)
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3.1.2.5 Anwendungsbereiche des Berechnungsverfahrens nach Norm

In der Tabelle 1 soll veranschaulicht werden fur welche Anwendungsbereiche die Norm DIN
EN 13906-1 gilt und in wie weit dies von den realen Gegebenheiten beim Einsatz in
Schienenfahrzeugfederungen abweicht.

Tabelle 1: Anwendungsbereich der DIN EN 13906-1

warmgeformte Druckfedern SDF in
Charakteristik
Nach DIN EN 13906-1 Schienenfahrzeugen

Draht- oder Stabdurchmesser 8mm < d < 60mm d > 60mm ist méglich
Anzahl der federnden o

. n=3 haufign< 3
Windungen
Windungsdurchmesser D <460mm D > 460mm ist mdglich
Wickelverhaltnis 3sw<12
Lange der unbelasteten Feder Lo = 800mm
Federkennlinie linear progressiv

. durch Schwingenfuhrung

Federauflageflachen parallel

haufig nicht parallel

Diese Aufstellung macht deutlich, dass die Auslegung nach DIN EN 13906-1 nur bedingt fur
die Berechnung von Schraubendruckfedern in Federstufen von Schienenfahrzeugen geeignet
ist. Ein fur die realen Gegebenheiten angepasstes Auslegungstool ware demnach auRRerst
winschenswert.
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3.2 Elastomere und Gummifedern

Kunststoffe spielen im Maschinenbau und folglich auch in der Konstruktion von
Schienenfahrzeugen eine immer wichtigere Rolle. Ein Vertreter dieser Werkstoffgruppe sind
die Elastomere. Sie kommen heute in den verschiedensten Formen, als Feder-, Puffer- oder
Dampferelementen in modernen Schienenfahrzeugen vor.

Gummifedern sind Bauteile aus hochelastischen Werkstoffen. Die hohe Elastizitat ist priméar
eine Stoffeigenschaft. Die Eigenart der Gummifedern wird deutlich beim Vergleich mit
Metallfedern. Metallfedern sind nicht hochelastisch aus dem Stoff heraus, sondern nur
aufgrund ihrer Konstruktionsform, wie dies beispielsweise die zylindrischen Schraubenfedern
deutlich zeigen.#

Zur Kraftein- und Kraftausleitung und als Verbindung zu den anderen Bauteilen werden haufig
Metallblatten mit dem Gummi fest verbunden. Solche Bauteile werden auch als gebundene
Gummifedern bezeichnet.

Die Bindung zwischen Elastomer und Metallteilen erfolgt durch Haftvermittler, die auf die
Metalloberflache aufgebracht werden und dann bei der anschliel3enden Vulkanisation fir die
feste Verbindung zwischen Elastomer und Metall sorgen.??

3.2.1 Werkstoffaufbau von Elastomeren

Elastomere, auch Gummi oder Vulkanisate genannt entstehen durch hauptvalenzmaRige
Vernetzung von Kautschuk. Der molekulare Aufbau von Elastomeren ist in Abbildung 13
schematisch dargestellt. Darin sieht man die langkettigen Makromolekule (Polymere), die sich
miteinander verschlaufen und an einigen wenigen Stellen durch chemische Verbindungen
miteinander vernetzt sind. Auf eine Belastung reagiert dieses Netz solange mit einer
Deformation, bis ausreichend viele der Molekiilketten gespannt sind, um die aul3eren Kréafte
aufzunehmen. Durch Zusatzwerkstoffe wie Weichmacher, Fillstoffe etc. lassen sich die
Eigenschaften des Werkstoffes gezielt einstellen.

Elastomere sind also weitmaschig vernetzte Polymere, deren Glasiibergangstemperatur
unterhalb  der  Gebrauchstemperatur liegt. Bei  Temperaturen unter  der
Glasubergangstemperatur erstarren sie glasartig, im Gebrauchstemperaturbereich verhalten
sie sich entropieelastisch (gummielastisch). Das unterschiedliche Verhalten zwischen idealen
Festkorpern und Elastomeren beruht auf dem unterschiedlichen Mechanismus der
Energiespeicherung bei der Verformung. In energieelastischen Werkstoffen liegen die Atome
im Raum definiert vor. Bei einer Deformation &andern sich die Atomabstinde bzw.
Valenzwinkel, wozu hohe Krafte erforderlich sind. Die Elastizitat beruht auf der Anderung der
inneren Energie. Die weitmaschig (chemisch) vernetzten Polymerketten der Elastomere liegen
bei Gebrauchstemperatur in Form eines flexiblen, statistisch angeordneten Molekilknauels
vor. Die Molekulgruppen bzw. Kettensegmente kdnnen rotatorische und translatorische

21 /gl. (Gobel, 1969 S. 1)
22 vgl. (Réthemeyer, et al., 2006 S. 957)
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Bewegungen durchfiihren. Die statistisch wahrscheinlichste Knauelform entspricht dem
Zustand maximaler Entropie. Bei der Verformung nehmen die Molekulgruppen eine andere
Konformation im Raum ein, die Anzahl der Anordnungsmaoglichkeiten nimmt ab. Bei Entlastung
kehren sie wieder in den urspringlichen Zustand der statistisch wahrscheinlichsten
Konformation zuriick. Das Verformungsverhalten der Elastomere beruht auf der Anderung der
Entropie.? 2

Abbildung 13: Schematische Darstellung des Aufbaus von Elastomeren?®
3.2.2 Materialeigenschaften und Verhalten von Elastomeren

Im Folgenden wird auf die wichtigsten Eigenschaften von Elastomeren genauer eingegangen.
Ihr mechanisches Verhalten unterscheidet sich deutlich von dem der metallischen Werkstoffe.
Weder wird hier auf alle Effekte und Eigenschaften eingegangen, noch werden die angefiihrten
Eigenschaften bis in die Tiefe diskutiert. Es soll lediglich ein ,,Gefuhl* fir den Werkstoff Gummi
vermittelt und der Unterschied zu den metallischen Werkstoffen aufgezeigt werden.

3.2.2.1 Spannungs-Dehnungsverhalten

Bei metallischen Werkstoffen geht man, solange man sich unter der Fliel3grenze befindet, von
einem linear-elastischen Materialverhalten aus. Elastisches Werkstoffverhalten zeichnet sich
dadurch aus, dass jeder Belastung eindeutig eine Dehnung zuordenbar ist. Es ist irrelevant ob
ein Spannungszustand durch Be- oder Entlastung erreicht wird, oder wie lange die Belastung
schon aufrechterhalten wurde.?®

Bei Elastomeren ist aufgrund ihres Werkstoffaufbaues eine sehr hohe Elastizitat zu
beobachten, so kdnnen sie bis weit Uber hundert Prozent reversibel gedehnt werden. Die
Spannung-Dehnungs-Kurve ist stark nichtlinear. In diesem Fall spricht man von einem
hyperelastischen Materialverhalten.

23 vgl. (Réthemeyer, et al., 2006 S. 13)
24 vgl. ( (Stommel, et al., 2011 S. 35)
25 (ChemgaPedia)

26 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 19)
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Elastomerbauteile werden in der Regel nichtlinear berechnet. Da beim Verformungs- und
Beanspruchungsverhalten von Elastomeren werkstoffliche und geometrische Nichtlinearitaten
bertcksichtigt werden mussen. Die bei Metallen Ubliche Annahme des linear-elastischen
Werkstoffverhaltens ist nicht mehr anwendbar. Durch die groRen Verformungen von
Elastomeren muss die sogenannte Theorie der groBen Deformationen, die Anderungen der
beanspruchten Bauteilquerschnitte und der Lastangriffspunkte mathematisch berticksichtigt,
verwendet werden (siehe auch Kapitel Geometrische Nichtlinearitat 3.3.6.2).27

Ebenfalls zu beachten ist, dass das Spannungs-Verformungsverhalten von Elastomeren, die
an starren Platten gebunden sind (Gummi-Metall-Produkte), von der Geometrie abhangig ist.
Da die Querverformung an den Kontaktflachen unterbunden ist, kommt es wegen der
Inkompressibilitat der Elastomere bei einer Druckverformung zu einer Volumenverdrangung in
die freie Oberflache, der Kérper wolbt sich aus. Der Verbundkdrper wird umso steifer, je grof3er
das Verhaltnis der gebundenen Flache zur freien Oberflache ist.?®

Bei der Schichtfeder, wie sie in Kapitel 6.3 beschrieben wird, ist infolge der festhaftenden,
anvulkanisierten Metallplatten die Querdehnung an den Stirnflachen véllig verhindert. Unter
der Einwirkung &uferer Druckkréfte werden die einzelnen, parallel zu den Stirnflachen
liegenden Schichten des Gummis nach auf3en gedruckt, wodurch zwischen den einzelnen
Schichten Schubspannungen auftreten. Sie sind an den Haftflachen am gréf3ten, da dort die
Querdehnung gleich Null ist. Die Schubspannungen haben in der Symmetrieebene und in der
Achse den Wert Null. Sie wachsen nach auf3en und zu den Stirnflachen hin an. Es ergibt sich
daraus, dass die Festigkeit der auf3erlich auf Druck beanspruchten Gummifeder durch die
groRte auftretende Schubspannung bestimmt wird.?®

3.2.2.2 Viskoelastisches Werkstoffverhalten

Ist die aus einer Belastung resultierende Verformung eines Korpers abhangig von der Zeit, so
spricht man von einem viskosen Materialverhalten. Bei Kunststoffen Uberlagern sich
elastisches und viskoses Materialverhalten. Aus diesem Grund werden Kunststoffe als
viskoelastische Werkstoffe bezeichnet.3°

Der Grund fir diese Zeitabhéngigkeit kann wieder im Werkstoffaufbau gefunden werden. Bei
schneller Belastung haben die Polymerketten nicht ausreichend Zeit um sich zu entfadeln, das
hei’t der Werkstoff verhalt sich steif. Hingegen haben die Ketten bei langsamer Belastung
ausreichend Zeit sich neu zu ordnen, somit verhéalt sich der Werkstoff weicher.

Bei viskoelastischen Materialien kann einem bestimmten Spannungszustand nicht mehr
eindeutig eine Dehnungsantwort zugeordnet werden. Es tritt auch schon bei quasistatischen
Belastungen eine Energiedissipation auf. Dadurch entsteht eine Hysterese zwischen Be- und
Entlastungskurve. Die Flache die von der Hysterese-Schleife eingeschlossen wird ist ein Maf}
fur die dissipierte Energie und somit fur die Dampfung des Werkstoffes (siehe Abbildung 14).

27 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 2 f.)

28 vgl. (Réthemeyer, et al., 2006 S. 18)
29 \/gl. (Gobel, 1969 S. 18 f.)

30 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 20 f.)
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Kraft

, Be- und Entlastung '
/
4 einer Stahl-Probe ‘
: ; L
’/ (lineare Feder-Kennlinie)
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= _.-" / zyklische Be- und Entlastung
e einer Gummi-Probe

Weg

Abbildung 14: Federkennlinie von Stahl- und Gummiprobe3!

3.2.2.3 Verhalten gegentber Volumenanderung

Zur Veranderung des Volumens sind bei Gummibauteilen sehr hohe Belastungen notwendig.
Die Querkontraktionszahl liegt bei knapp unter 0,5. Fir viele Anwendungen kann mit guter
N&aherung ein inkompressibles Verhalten angenommen werden. Es sei an dieser Stelle
erwahnt, dass im Glasbereich (energieelastischer Bereich), die Volumenkonstanz nicht mehr
gilt und die Querkontraktionszahl dementsprechend sinkt.

3.2.2.4 Relaxation und Kriechen

Infolge einer plétzlichen Dehnung des Werkstoffes werden die Polymerketten zunéchst
gespannt. Wird die Dehnung aufrechterhalten, so haben die Moleklle ausreichend Zeit, um
sich zu entschlaufen und aneinander abzugleiten. Die Ketten geben dadurch langsam nach,
die Spannung im Material sinkt. Dieser Effekt wird als Relaxation bezeichnet. Umgekehrt
geben die Molekulketten auch unter einer konstant wirkenden Kraft langsam immer mehr nach
und die Dehnung des Materials nimmt kontinuierlich zu. Man spricht in diesem
Zusammenhang von einem Kriechen oder einer Retardation des Werkstoffes.3?

3.2.2.5 Mullins Effekt

Als Mullins-Effekt bezeichnet man den Effekt, dass ein noch nicht belastetes Bauteil bei
wiederholter Belastung weicher wird, bis sich ein annahernd stabiler Verlauf einstellt. Wird das
Belastungsniveau weiter erhoht, kann dieser Effekt neuerlich beobachtet werden. Der Mullins-
Effekt ist also abhangig von seiner maximalen Last- bzw. Wegkonditionierung des Bauteils
wahrend seiner Belastungshistorie. Wird das Bauteil wahrend seiner Belastungshistorie auch
nur mit wenigen Uberlastfallen beansprucht, kann das zu einer deutlichen Anderung der
Federcharakteristik fihren.3?

Der Mullins-Effekt ist schematisch in der Abbildung 15 dargestellt. Nach der Erstbelastung wird
die Probe wieder entlastet. Dabei liegt der Entlastungspfad deutlich unter der
Erstbelastungskurve und geht nicht unbedingt in den Ursprung zurtick. Auch eine erneute

31 (Baaser, 2010 S. 365)
32 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 25)
33 vgl. (Madritsch, 2009 S. 9 1)
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Belastung zeigt ein Verhalten unterhalb der Erstbelastung, bis die Kraft nahezu wieder ihren
vorigen Maximalwert erreicht. Ein bekanntes Beispiel dafir ist das Aufblasen eines Luftballons:
Beim ersten Versuch muss man kraftiger pusten, wéhrend es bei Folgeversuchen deutlich
leichter geht. Der Werkstoff hat sich sein Erstbelastungsniveau ,gemerkt‘ — ein Effekt, der als
Konditionierung auf ein bestimmtes Niveau bezeichnet wird.3*

Kraft

Erstbelastung
+Neukurve"“

Wiederbelastung

1
|

I

I

1
C -~ g - I
Entlastung 1
N

~

Dé‘ormation

Kondit'ionierung
Abbildung 15: Mullins-Effekt3

3.2.2.6 Temperatureinfluss

Die Temperatur hat einen erheblichen Einfluss auf die Eigenschaften von Polymerwerkstoffen.
In Abbildung 16 ist der Schubmodul eines Elastomers in Abhangigkeit der Temperatur
dargestellt.
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Temperatur T —w

Abbildung 16: Schematische Darstellung der Temperaturabhangigkeit des Schubmoduls von
Elastomeren nach DIN 772436

Der Temperaturverlauf kann in vier Bereiche unterteilt werden, in denen die Polymere
charakteristische Eigenschaften haben. Bei niedrigen Temperaturen sind die
Polymermolekile glasartig eingefroren, man spricht hier vom energieelastischen Bereich. Der
Schubmodul ist hier sehr grof3 (Bereich I). Mit zunehmender Temperatur kommt es zum

34 Vgl. (Baaser, 2010 S. 365 f.)
35 (Baaser, 2010 S. 366)
36 vgl. (Réthemeyer, et al., 2006 S. 20)
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Erweichen und zur Zunahme der Beweglichkeit der Polymerkettensegmente. In diesem
Ubergangsbereich ist die Temperaturabhangigkeit besonders ausgepragt (Bereich Il). Der
Wendepunkt wird als Glasubergangstemperatur Ty bezeichnet. Im darauf folgenden
entropieelastischen Bereich besitzen die Kettensegmente eine sehr hohe Beweglichkeit
(Bereich 111). Dieser Bereich ist der Anwendungsbereich der Elastomere. Das heil3t die
Einsatztemperatur des Bauteils muss in diesem Bereich liegen um die Eigenschaften von
Elastomeren nutzen zu koénnen. Wird die Temperatur noch weiter erhdht, kommt es bei
Elastomeren zur Zersetzung (Bereich 1V).3’

3.2.2.7 Eigenschaften bei dynamischen/zyklischen Beanspruchung

Aufgrund des viskoelastischen Werkstoffverhaltens sind Elastomere Frequenzabhangig. Mit
zunehmender Frequenz nimmt die Steifigkeit im Allgemeinen zu. Die dynamische Steifigkeit
ist zudem von der Belastungsamplitude abhangig. Diese Amplitudenabhangigkeit wird auch
als Payne-Effekt bezeichnet. Mit abnehmenden Amplituden nimmt die Steifigkeit ebenfalls zu.

3.2.3 Grundlagen der Kontinuumsmechanik38 3°

Um in weiterer Folge die mechanischen Eigenschaften von Werkstoffen beschreiben zu
kénnen, hier im speziellen von Elastomer-Werkstoffen, sollen hier einige wichtige Grundlagen
der Kontinuumsmechanik wiederholt werden. Tensoren und Vektoren werden im Folgenden
fett dargestellit.

3.2.3.1 Deformationsgradient und Verzerrungsmalle

Der Deformationsgradient F definiert die Abbildung eines infinitesimalen Linienelements von
der anféanglichen Konfiguration (Referenzkonfiguration) dX in die laufende Konfiguration
(Momentankonfiguration) dx.

ox

i 9
F 0X (9)
dx = FdX (1())

Der Deformationsgradient F beinhaltet auch Starrkérperdeformationen und ist als
Verzerrungsmall somit ungeeignet. Mit Hilfe des polaren Zerlegungsansatzes kann der
Deformationsgradient in eine Starrkorperrotation (Rotationstensor R) und eine Streckung
(Strecktensor U) zerlegt werden.

F=RU (11)
Durch die polare Zerlegung von F erhalt man schlussendlich

C=U?>=F"F (12)

37 vgl. (Réthemeyer, et al., 2006 S. 19 f.)
38 vgl. (Altenbach, 2012)
39 vgl. (Bonet, et al., 2008)
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Der Tensor C, wird als Rechte-Cauchy-Green-Tensor oder als Green’scher
Deformationstensor bezeichnet. Der Strecktensor U wir normalerweise nicht als
Formanderungsmalf’ verwendet, sondern der Cauchy-Green-Tensor. Das heil3t man geht von
den Quadraten der Linienelemente als Grundlage fir die Maf3festlegung aus.

dx-dx =dX-CdX (13)

Sehr oft ist es sinnvoll, mit einem Verzerrungsmall zu arbeiten, dass fir die
Referenzkonfiguration und fir reine Starrkdrperdeformation, nicht wie C die Einheitsmatrix I,
sondern den Nulltensor 0 annimmt. Der Green-Lagrange-Verzerrungstesor E erflllt diese
Eigenschaft.

E=%(C—I) (14)

Analog zu der oben durchgefiihrten rechten polaren Zerlegung kann man auch eine linke
polare Zerlegung durchfihren. Auf diese wird hier nicht naher eingegangen, da sie fur die
weiteren Betrachtungen nicht relevant ist. In der angegebenen Literatur ist aber auch diese
ausfuhrlich beschrieben.

3.2.3.2 Verzerrungen und Verstreckgrad

Beim Green Lagrange Verzerrungstensor sind die Verzerrungen auf die Ausgangsléange
bezogen.

E=|&1 &2 &3

€31 €32 €33

(15)

€11 €12 513‘

Eine weitere wichtige GroR3e ist der Verstreckgrad A er ist definiert als Verhéaltnis zwischen
aktueller Lange | und der Ausgangslange L. Haufig wir der Verstreckgrad bei der Definition
von hyperelastischen Materialmodellen eingesetzt.

Der Verstreckrad kann in die Green-Lagrange Verzerrung €€ eingesetzt werden und es ergibt
sich:

€Q=1<M

1
ii 2 dIL? ):E(,llz—l) (17)
i

Die technische Dehnung €' (auch Cauchy Dehnung genannt) ist der Quotient aus aktueller
Langenanderung und der urspriinglicher Lange. Die Dehnung entspricht im Allgemeinen nicht
der Verzerrung. Die Dehnung ist eine Physikalische GroRe und die Verzerrung ist eine
mathematische GrolRRe.

=L

e ="—=x-1 (18)
l

Bei der Hencky-Dehnung oder auch wahre Dehnung €" genannt, wird die Dehnung auf die
aktuelle Lange | bezogen und nicht auf die Ausgangslénge L.
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L
dl; ;
e = | 2 =Int =) =In(1 + &) (19)
2 li L;
Bei kleinen Dehnungen und Winkelanderungen muss kein Unterschied zwischen den
physikalischen Dehnungen und den mathematischen Verzerrungen gemacht werden. Das

heil3t die Dehnungen und Verzerrungen sind Naherungsweise gleich.

3.2.3.3 Spannungen

Der Spannungstensor o, welcher den Spannungszustand eines Elementes beschreibt ist ein
Malf fur die Werkstoffbeanspruchung.

011 012 013

g = [021 022 023] (20)

031 03z 033
Man unterscheidet zwischen technischer und wahrer Spannung. Dabei spricht man von der
technischen Spannung wenn als Querschnittsflache jene des unbelasteten Korpers zur
Berechnung herangezogen wird. Diese Berechnung ist bei der Betrachtung von Elastomeren
mit grol3en Fehlern behaftet. Wird hingegen mit der tatsachlichen Querschnittsflache
gerechnet, so spricht man von der wahren Spannung.

Der Zusammenhang zwischen wahrer und technischer Spannung kann fir inkompressibles
Materialverhalten folgendermalRen angegeben werden:

o =(1+¢f)xaf (21)

3.2.3.4 Die Invarianten des Cauchy-Green-Tensors

Der Cauchy-Green-Tensor C lasst sich im Hauptachsensystem wie folgt angeben:

L2 0 0
c=(0 1% 0 (22)
0 0 A2

Die drei Invarianten, also jene aus dem Tensor gebildeten GréfZen die sich auch bei der Wahl
eines anderen Koordinatensystems nicht andern, lauten:

11 = /112 + 122 + /132
12 = 112122 + 122132 + /’{12132 ( 23 )
I = 112 * /122 * 132
Die erste Invariante driickt die Langenénderung der Raumdiagonalen eines Wirfels aus. Die
zweite Invariante beschreibt die Anderung der Oberflache und die dritte Invariante die

Volumenénderung des Wiirfels.*°
Fur inkompressible Werkstoffe gilt somit Is=1.

40 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 14)
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3.2.4 Werkstoffmodelle fur Elastomere

Fur die Berechnung quasistatischer Bauteileigenschaften fiir kurzzeitige Belastungsvorgange
kann bei Elastomeren mit Materialmodellen gearbeitet werden, die ein nichtlinear-elastisches
und inkompressibles Werkstoffverhalten erfassen. Solche Materialmodelle werden auch
hyperelastische Modelle genannt. Die gro3en Deformationen von Elastomeren fihren zu
geometrischen Nichtlinearitaten. Dadurch kann die Spannungs-/Dehnungs-Beziehung nicht
mehr linearisiert Uber den E-Modul beschrieben werden sondern muss uUber die
Formanderungsenergiedichte W abgeleitet werden.*!

In der einschlagigen Literatur findet sich eine Vielzahl von Materialmodellen die auf
unterschiedliche Weise die Formanderungsenergiedichte beschreiben. Im Folgenden werden
einige der am weitest verbreiteten Materialmodelle, die auch von vielen kommerziellen FEM-
Programmen unterstitzt werden, beschrieben.

Es ist zu beachten dass fir langzeitige und dynamische Belastungen solche Materialmodelle
unbrauchbar sind, da hier auch das viskoelastische Werkstoffverhalten modelliert werden
muss.

3.2.4.1 Neo-Hooke-Modell

Die technische Spannung kann aus der partiellen Ableitung der Formanderungsenergiedichte
W nach dem Verstreckgrad ermittelt werden:

oW (24)
%= o

Beim Neo-Hooke-Modell wird die Formanderungsenergiedichte wie folgt berechnet:
W = Cyo(l; — 3) (25)

Dabei ist C1o ein Werkstoffparameter der mit Hilfe eines uniaxialen Zugversuches angepasst
werden muss.

Liegen keine Versuchsdaten vor, so kann aus der Shore-A Harte Ha des verwendeten
Werkstoffes ein Schubmodulwert GSH berechnet werden. Die folgende Formel basiert auf einer
analytischen Betrachtung der mechanischen Gro3en an dem Prifkdrper des Shore-Harte-
Messverfahrens.*?

B 0,07515 H, + 0,549
"~ (4,1 +3.9 x e~ 13971)(0,395h + 0,315h)2

GSH
(26)
mit h = 0,025 (100 — H,)

Grundlage fir eine solche Berechnung ist die Tatsache, dass bei Elastomeren die Steifigkeit
mit der Harte des Werkstoffes zusammenh&ngt. In der Literatur gibt es einige solcher Ansétze

41 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 76)
42 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 96)
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die unterschiedliche Ergebnisse liefern. Haufig wird auch folgender experimentell ermittelter
Zusammenhang zwischen Shore-A Harte und Schubmodul eingesetzt:

GSH = 0,086 * 1,045 (27)

Einige Naherungsformeln geben entsprechende Zusammenhénge fir den Elastizitatsmodul
an. Deshalb wird im Folgenden nochmals kurz der Zusammenhang zwischen E-Modul und
Schubmodul aufgezeigt. Der E-Modul kann mittels Querkontraktionszahl p und Schubmodul
G berechnet werden:

E=2«x(1+uw=*G (28)

Fur einen inkompressiblen Werkstoff (kann fir Gummi mit guter Naherung angenommen
werden) kann die Querkontraktionszahl u=0,5 gesetzt werden und damit ergibt sich fur den E-
Modul:

E=3xG (29)

Mit Hilfe des Schubmoduls kann dann der Werkstoffparameter des Neo-Hooke-Modells
bestimmt werden.

1
Cio =56 (30)
Mit Berechnungen nach diesen Methoden koénnen lediglich erste Abschétzungen des
Bauteilverhaltens, nicht aber Dimensionierungen des Bauteils durchgefuihrt werden.*3
Trotzdem hat dieses Verfahren durch die sehr einfache und schnell durchfihrbare Shore-A

Hartemessung seine Daseinsberechtigung.

3.2.4.2 Mooney-Rivlin-Modell

Polynomansatz von Rivlin:

N
W= Cyx(h=3) U ~3) (31)

i+j=1

mit:

Cij Materialparameter

N Ordnungsgrad des Polynoms

I1, I2 erste und zweite Invariante des Cauchy-Green-Tensors

Fur den Ordnungsgrad N=1 erhélt man das weitverbreitete Mooney-Rivlin-Modell:
W = Cyo(l; —3) + Co1(I; — 3) (32)

Das Mooney Rivlin Modell kann in Bereichen bis ca. 100% technischer Dehnung das
mechanische Werkstoffverhalten der Elastomere ndherungsweise beschreiben. Die Grenze
ist der Wendepunkt, der sogenannte ,upturn® der Spannungs-/Dehnungs-Kurve, welchen
dieses Modell nicht nachbilden kann. Dies ist in der Abbildung 17 dargestellt.*

Man sieht, dass das Neo-Hooke-Modell ein Spezialfall des Mooney-Rivlin-Modells ist, bei dem

Co01=0 gesetzt wird.

43 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 97)
44 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 76 f.)
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-
:

Spannung

-
'

ca. 100 % Dehnung
Abbildung 17: Grenze des Mooney-Rivlin-Modells*®

Auch fur die Parameter des Mooney-Rivlin-Modells kénnen naherungsweise uber die Shore-
A Harte ermittelt werden. Zum Beispiel kann wie beim Neo-Hooke Modell beschrieben wurde,
zuerst der Schubmodul berechnet und dann mit Hilfe der folgenden Anséatze die beiden
Werkstoffparameter ndherungsweise bestimmt werden.

G =2x(Cy+ Cor) (33)
Cor 1
C10~4 (34)

AuBerdem finden sich in der Literatur zahlreiche Tabellen aus denen Werte fur die
Werkstoffparameter entnommen werden kénnen, umso erste Uberschlagsrechnungen bzw.
kosten- und zeitglinstige Rechnungen durchfihren zu kénnen.

3.2.4.3 Yeoh-Modell

Im Gegensatz zum Mooney-Rivlin Modell ist dieses Modell kubisch formuliert und kann auch
den Wendepunkt in der Spannungs-Dehnungs-Kurve (siehe Abbildung 17) abbilden. Dadurch
kann das Dehnungsverhalten fiir grof3e Dehnungen gut beschrieben werden. Jedoch ergeben
sich fiir kleine Dehnungen schlechtere Ubereinstimmungen mit entsprechenden Messungen.

W = Cio(I; — 3) + Cp(Iy — 3)* + C30(1; — 3)? (35)

3.2.4.4 Third-order-deformation-Modell (TOD)

Auch dieses Modell ist im Stande den ,upturn zu modellieren. Ein entscheidender Nachteil
zum Mooney-Rivlin Modell ist die Tatsache, dass die Werkstoffparameter nicht tiber die Shore-
A Harte bestimmbar sind. AuRerdem missen Abstriche bei der Stabilitat gemacht werden.

W= CIO(Il - 3) + COl(IZ - 3) + Cll(ll - 3) * (12 - 3) + CZO(Il - 3)2 + C30(11 - 3)3 ( 36 )

3.2.4.5 Ogden-Modell

Dieses Modell beschreibt die Formanderungsenergiedichte als Funktion der
Hauptstreckungen des Cauchy-Green-Tensors.

45 (Stommel, et al., 2011 S. 77)
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N
W= YL 2,4 25 - 3) (37)

mit
i, Bi Materialparameter
N Ordnungsgrad des Polynoms

Mittlerweile gibt es schon einige leistungsfahigere und werkstoffgerechtere Materialmodelle fur
Elastomere. Diese werden aber noch eher selten eingesetzt da sie in kommerziellen FEM-
Programmen noch nicht bzw. nur in Ausnahmefallen vorhanden sind.*®

3.2.4.6 Experimentelle Ermittlung der Werkstoffparameter

Die Materialparameter von hyperelastischen Materialmodellen kénnen nicht direkt bestimmt
werden sondern muissen an gemessene Daten angepasst werden. Deshalb haben alle
beschriebenen Modelle gemeinsam, dass ihre Materialparameter auf experimentellem Wege
ermittelt werden mussen. Wie bereits zuvor erwahnt wurde, beeinflussen Priftemperatur,
Prifgeschwindigkeit aber auch andere mediale Bedingungen die Ergebnisqualitat der
Versuche betréchtlich.

Bei Elastomeren muss bei der Werkstoffpriifung au3erdem der Mullins-Effekt berticksichtigt
werden. Bei Bauteilen die im Einsatzfall Gblicherweise unbelastet sind oder sich der Mullins-
Effekt nach dem Einsatz durch eine entsprechende Pause zuriickstellen kann (z.B.
Pufferelemente), wird nach dem ersten Lastzyklus ausgewertet ansonsten erfolgt die
Auswertung bei einem spateren Lastzyklus.*’

Uniaxial: Aquibiaxial: Biaxial (pure shear):

Abbildung 18: Ubersicht Werkstoffpriifungen*®

Neben den uniaxialen Versuchen (Zug- oder Druckversuch) werden auch biaxiale
Prufungsmethoden angewendet (siehe Abbildung 18) um eine bessere Kalibrierung des
Materialmodelles zu erhalten. Bei ausschliel3licher uniaxialer Werkstoffprifung besteht die
Gefahr, dass das Materialmodell fir allgemeine mehraxiale Beanspruchungszustande eine
unzureichende Genauigkeit besitzt. Die uniaxiale Belastung regt nur die erste Invariante an.
Soll z.B. das Mooney-Rivlin-Modell verwendet werden, so muss die Werkstoffprifung auch die

46 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 80)
47vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 92)
48 (Stommel, et al., 2011 S. 91)
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zweite Invariante ansprechen. Dies ist der Grund warum viele hyperelastische Materialmodelle
nur mit der ersten Invarianten arbeiten, ein Beispiel dafir ist das Yeoh-Modell.*

Grundsatzlich kann festgehalten werden, je genauer das Materialverhalten modelliert werden
soll, desto mehr Belastungsmoden sind zu prifen.>®

Nach erfolgten Messungen mussen nun die Materialparameter des Materialmodelles so
angepasst werden, dass die Messungen bestmoglich von dem gewahlten Materialmodell
angenéhert werden. Dies wird meist mittels einer Regressionsanalyse, der Methode der
kleinsten Fehlerquadrate durchgefihrt. Die Summe der Abweichungen zwischen den mit dem
Materialmodell berechneten und den gemessenen Kurven sollen minimal werden. Fir jede
Messung (uniaxial, biaxial, usw.) soll folgender Ausdruck also so klein als mdglich werden.

N
Z(UMaterialmodell,i - OMessung,i)Z ( 38 )

i=1

Einige Softwarepakete, z.B. MARC Mentat, berechnen die Materialparameter eigenstandig.
Dazu missen lediglich die gemessenen Spannungs-/Dehnungs-Kurven dem Programm
Ubergeben werden.

Man muss sich immer dariber im Klaren sein, dass die zuvor besprochenen Materialmodelle
reine mathematische Modelle sind und somit nur im angepassten Datenbereich verwendet
werden durfen (siehe Abbildung 19).

A

Reales Material 7
rg

s
-~

e
Material- -
modell Material-
\ . modell
]
]
]

—

: angepasster
’I 1 Bereich

!
!

¥ Reales Material

Abbildung 19: Gultigkeitsbereich von Materialmodellen®!

Zur Stabilitdét von hyperelastischen Werkstoffmodellen und hier insbesondere von den
Mooney-Modellen kdnnen folgende Aussagen getatigt werden:>?
e Fir ein stabiles Mooney-Modell sollten die Koeffizienten prinzipiell positiv gewahlt
werden.
e Je einfacher das Material Modell, desto hdher die Wahrscheinlichkeit, dass dieses
stabil Gber einen grof3en Dehnungsbereich funktioniert.

49 vgl. (Stommel, et al., 2011 S. 91)

50vgl. (Baaser, 2010 S. 365)

51 (Institut fur Maschinenelemente, 2012 S. 14)
52 vgl. (MSC.Software Corporation, 2010 S. 116)
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3.2.4.7 Harteprufung bei Elastomeren

Bei Elastomeren wird die Eindringtiefe wahrend der Krafteinwirkung gemessen. Beim
Verfahren nach Shore wird die Kraft Uber eine Feder aufgebracht und ist von der Eindringtiefe
abhangig. Die Harte nach Shore entspricht einem bestimmten Eindringwiderstand, das heif3t
sie gibt an wie weit der Eindringkdrper in die Probe eindringen kann. Bei der Shore-A
Harteprifung wird als Eindringkorper ein Kegelstumpf verwendet. Die Messwerte hangen
wegen der viskoelastischen Eigenschaften von der Messdauer ab, deshalb erfolgt die
Ablesung nach einer definierten Zeit. Das Messgeréat zur Bestimmung der Shore-Harte wird
Durometer genannt. Die Hartemessung nach dem Shore-Verfahren ist in der DIN ISO 7619-1
genormt. Fir nahere Informationen zum Verfahren und dessen Durchflihrung sei hier auf diese
Norm verwiesen. Aul3erdem sei darauf hingewiesen dass vor einigen Jahren eine alte Norm
durch die oben genannte ersetzt wurde. Messungen nach der neuen Norm fiihren zu anderen
Messergebnissen als Messungen nach der alten Norm. Dies ist beim Vergleich verschiedener
Literaturquellen etc. unbedingt zu beachten.

Shore D ShoreA,C
013

R

Abbildung 20: Shore-Hartemessung®?
3.2.5 Analytische Berechnung von Gummifedern®*

Im Folgenden soll ein kurzer Uberblick tiber die analytische Berechnung von Gummifedern
gegeben werden. Die vorgestellte Vorgangsweise zur Berechnung von Gummifedern ist
bereits in vielen Standardwerken des Maschinenbaus in gleicher oder &hnlicher Weise
publiziert worden und ist schon lange bekannt.

Die Hyperelastizitat wird bei dieser Art der Berechnung nicht bericksichtigt. Das
Materialverhalten wird mittels dem Hookeschen Gesetz beschrieben. Der Schubmodul G kann
wie vorhin schon dargestellt tber N&herungsformeln berechnet oder aus Diagrammen ermittelt
werden. Abbildung 21 zeigt den Schubmodul in Abhangigkeit der Shore-A Harte. Daraus kann
dann der E-Modul bestimmt werden. Dieser E-Modul ist meist nicht brauchbar, da sich durch
die Querdehnungsbehinderung ein oft deutlich gro3erer E-Modul einstellt. Diese Tatsache wird
mittels dem Formfaktor k‘ berticksichtigt. Mit Hilfe von k‘ kann dann der rechnerische E-Modul
Erechn Mit dem zweiten Diagramm in Abbildung 21 in Abhangigkeit der Shore-Harte ermittelt
werden. Der Formfaktor ist das Verhaltnis zwischen krafteinleitender zur freien Oberflache und
kann fur rechteckige Gummifedern nach der Formel ( 39 ) berechnet werden.

53 (polymerservice-merseburg)
54 vgl. (Niemann, et al., 2005)
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k' = __bh 39
" 2Lo(b + h) (39)

Dabei ist Lo die Federhohe und b und h die Breite und die Lange der Feder.
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Abbildung 21: Schubmodul G und rechnerischer E-Modul von Gummi %°
Fir den Fall einer Druckbelastung kann nun der Zusammenhang zwischen Kraft F und Weg s
nach Gleichung ( 40 ) beschrieben werden.

s bhErechn
Lo

= (40)
Auch fur die Federkennlinie in lateraler Richtung existieren analytische Formeln. Der
Zusammenhang zwischen lateraler Verschiebung sx und Schubkraft Fx ist in Gleichung ( 41)
dargestellt.

E, =s,— (41)

Die vorgestellten analytischen Formeln gelten wie auch die hyperelastischen Werkstoffmodelle
nur bei statischen und quasistatischen Belastungen. AuBerdem ist der lineare Ansatz des
Hookeschen Gesetzes nur solange anwendbar solange die Federkennlinien annahernd linear
sind. Es finden sich daher in der Literatur Grenzwerte fir den maximalen Federweg bei Druck
und bei Schub. Das Verhaltnis zwischen Federweg und Federhdhe soll fur die Verwendung

der analytischen Formeln bei Druck Li < 0,2 und bei Schub Z—" < 0,35 sein.
0 0

55 vgl. (Niemann, et al., 2005 S. 526)
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3.3 Grundlagen der Finite Elemente Methode

Durch die enorme Steigerung der Rechnerleistung von Computern in den letzten Jahrzehnten
ist es heute Ingenieuren mdglich physikalische und technische Phanomene, die in der
Vergangenheit nur in Versuchen nachgebildet werden konnten, heute am Rechner zu
simulieren. Anders als beim Versuch, ist bei der Simulation kein reales Modell mehr nétig und
kann somit bereits in frihen Phasen der Entwicklung eingesetzt werden. Eines der wichtigsten
Verfahren ist die Finite-Elemente-Methode (FEM). Durch die allgemeingtltige Formulierung,
kann diese Methode in vielen Gebieten des Ingenieurwesens eingesetzt werden, eines der
bekanntesten Einsatzgebiete ist die Strukturmechanik.%®

Ganz ohne Zweifel bringen Simulationen im Maschinenbau viele Vorteile mit sich. Neben der
Reduzierung der Entwicklungszeiten und —kosten, kdnnen mit Simulationen teilweise
Informationen visualisiert werden, die bei Versuchen nicht oder nur sehr schwer darstellbar
sind. Oft ist sogar ein Versuch erst gar nicht moglich und eine Simulation die einzige
Mdglichkeit. Trotzdem kann auf experimentelle Versuche nicht verzichtet werden. Der Versuch
und die Simulation sollen nicht als konkurrierende Verfahren angesehen werden sondern als
Erganzungen in der Entwicklung, die ohneeinander in der heutigen Zeit nicht oder nur schwer
bestehen kdnnen.

Auf mathematische Formulierungen der FEM wird in der vorliegender Arbeit verzichtet und auf
die zahlreiche Fachliteratur zu diesem Thema verwiesen. Es soll im Folgenden ein kurzer
Uberblick tber die prinzipielle Vorgehensweise bei der Berechnung mit modernen FE-
Werkzeugen gegeben werden. Anschliel3end wird auf die Genauigkeit und Qualitatssicherung
von FE-Berechnungen eigegangen um den Leser diesbeziglich entsprechend zu
sensibilisieren. Nach einer kurzen und eher praktisch gehaltenen Ubersicht zum Thema
Diskretisierung wird abschlieBend kurz die fir diese Arbeit wichtige Nichtlineare-FEM
beleuchtet.

3.3.1 Prinzipielle Vorgehensweise bei der FEM

Abbildung 22 zeigt den prinzipiellen Ablauf einer FE-Simulation. Heute erfolgen die Erstellung
der Geometrie und die anschlieRende Berechnung dieser oft in ein und demselben
Softwarepaket. Somit kann die Bauteilgeometrie direkt Ubernommen werden, ohne den
Umweg Uber Schnittstellen gehen zu missen. Im Pra-Prozessor wird ein berechenbares
Modell erstellt. Dabei wird die vorhandene Geometrie zuerst vereinfacht (idealisiert) und
anschliel3end in finite (endliche) Elemente unterteilt. Dieser Vorgang wird als Vernetzung oder
Diskretisierung bezeichnet. Als nachstes werden noch Randbedingungen, Belastungen und
Werkstoffdaten definiert. Der sogenannte Solver fihrt das Modell in ein Gleichungssystem
Uber und l6st dieses numerisch. Die Ergebnisse der Berechnung kdnnen anschlieend im
Post-Prozessor grafisch dargestellt werden.

56 vgl. (Steinke, 2012 S. 3)
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Pra-Prozessor (Vorlauf)
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Post-Prozessor (Nachlauf)

Abbildung 22: Ablauf einer FE-Berechnung®’
3.3.2 Matrixmethode der linearen FEM®8

In der Elastostatik konnen zur Analyse komplexer Strukturen die Matrixmethoden als
Ausgangspunkt fir Anwendungen der Finite-Elemente-Methode betrachtet werden. Bei den
Matrixmethoden unterscheidet man die Kraftmethoden (statische Methoden), die auf einer
direkten  Ermittlung der statisch  unbestimmten Krafte beruhen, und die
Verschiebungsmethoden (kinematische Methoden), die die Verschiebungen als unbekannte
GroRen betrachten. Vorrangiges Teilziel ist es, die Steifigkeitsbeziehung fur die
Gesamtstruktur aufzustellen. Die Grundlage der Matrix-Verschiebungsmethode bildet
folgende Steifigkeitsbeziehung (Hauptgleichung der Finite-Elemente-Methode):

F = Ku (42)

In F sind samtliche Knotenkrafte und in u sdmtliche Knotenverschiebungen zusammengefasst
(Spaltenmatrizen). Die Matrix K reprasentiert die Steifigkeitsmatrix der kompletten Struktur.
Ein einzelnes Element ist dadurch charakterisiert, dass es Uber Knoten mit anderen Elementen
gekoppelt ist. An jedem Knoten werden Verschiebungen und Kréfte eingefiihrt. Bei der Lésung
des Gesamtproblems missen die Kompatibilitat und das Gleichgewicht erfillt sein. Bei realer
Anwendung der Matrix-Verschiebungsmethode (Kontinuum) kénnen jedoch nur endlich viele
Knoten beriicksichtigt werden. Damit kénnen von den geforderten Bedingungen zur
Kompatibilitat und zum Gleichgewicht nicht beide gleichzeitig exakt erflllt werden. Entweder
die Kompatibilitat oder das Gleichgewicht werden nur im Mittel erfillt. Bei der Matrix-
Verschiebungsmethode fuhrt man die Knotenverschiebungen als wesentliche Unbekannte ein.
Der Verschiebungsvektor an einem Knotenpunkt wird fir alle an diesem Knoten
zusammenhangenden Elemente gemeinsam giltig definiert. Die Elemente der
Gesamtsteifigkeitsmatrix ergeben sich durch Addition der entsprechenden Elemente der
Einzelsteifigkeitsmatrizen. Damit lassen sich die Knotenverschiebungen und -krafte in
Abhangigkeit der &uferen Lasten ermitteln. Fur die Festigkeitsanalyse eines einzelnen

57 Vgl. (Klein, 2012 S. 6)
58 vgl. (Merkel, et al., 2010)
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Elementes ist der Verzerrungs- und Spannungszustand im Innern des Elements maf3geblich.
Ublicherweise wird der Verschiebungsverlauf Gber die Knotenverschiebungen und
Approximationsfunktionen beschrieben. Uber die Kinematikbeziehung lasst sich dann das
Verzerrungsfeld und weiter tber das Stoffgesetz das Spannungsfeld bestimmen.

3.3.3 Aussagesicherheit und Genauigkeit der FE-Analyse

Die Ergebnisse von FE-Analysen missen stets kritisch betrachtet werden. Die FEM ist eine
Néherungslosung deren Genauigkeit von einer Vielzahl von Fehlerquellen beeinflusst wird.
Trotzdem ist die FEM mit ca. 7-10% Abweichung vom realen Verhalten eine der genauesten
Berechnungsverfahren.>®

Modellierungs- Diskretisierungs-
fehler fehler
T
— I'\I I|
| .'f‘
/ 4 e
( \ [T 11T i
[ e | Goad| o> iy
o L HHHHH
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L Last dber
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aufgebracht
Physikalisches Mechanisches Rechnermodell
Problem Modell (Diskretisierung)

Abbildung 23: Modellierungs- u. Diskretisierungsfehlert®

In Abbildung 23 sind zwei Fehlertypen dargestellt. Einerseits treten Modellierungsfehler auf,
die durch unvollstéandige bzw. vereinfachte Erfassung, Beschreibung und Darstellung des
physikalischen Problems bedingt sind (oft auch als Idealisierungsfehler bezeichnet).
Andererseits tritt durch die Zerlegung des Rechengebietes in finite Elemente ein sogenannter
Diskretisierungsfehler auf. ®*

AulRerdem sind Programmfehler, die nie vollstandig ausgeschlossen werden kdnnen, sowie
numerische Fehler vorhanden. Besonders sei auf die Fehler seitens des Anwenders
hingewiesen, diese  kdnnen durch ein  entsprechendes Verstdndnis des
Berechnungsingenieurs, fur die Arbeitsweise von FE-Programmen und durch eine sorgfaltige
Arbeitsweise (Vermeidung von Eingabefehlern), vermindert werden.

Neben den bereits genannten Fehlerarten treten auch noch stochastische Fehler auf
(Abmessungsschwankungen, streuende Materialdaten). Sollen Rechenergebnisse mit
Experimenten verglichen werden, missen abgesicherte Materialdaten verwendet werden.
Werden als EingangsgréfRen (E-Modul, Dichte, etc.) Standardwerte verwendet (z.B. E-Modul
fur Stahl = 210000 N/mm?) muss man sich im Klaren sein, dass die damit erzielten

59 \/gl. (Klein, 2012 S. 306 ff.)
60 vgl. (Vajna, et al., 2009 S. 244)
61 vgl. (Vajna, et al., 2009 S. 244)
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Rechenergebnisse fur eine ganze Werkstoffgruppe gelten. Da die Abweichungen von den
Standardwerten teilweise erheblich sind, ergeben sich auch entsprechend groRRe Fehler.®2

Die Vielzahl von Fehlern macht deutlich, dass eine entsprechende Kontrolle der Ergebnisse
unerlasslich ist. Kontrollen durch Plausibilitatskontrollen und Uberschlagsformeln (ber
analytische Modelle bis hin zum Vergleich mit Messungen sind somit ein wichtiger Bestandteil
einer FE-Analyse wie dies auch im folgenden Kapitel erlautert wird.

3.3.4 Qualitatsstandards®®

Die FEM unterliegt zunehmend den Maf3staben von Qualitatssicherungsmodellen. Mit dem
Ziel die Ausfuhrungsqualitat von Berechnungen zu erhdhen, in dem diese nachvollziehbar
(validierbar) und Uberprifbar (verifizierbar) gemacht sowie personliche Verantwortlichkeiten
geschaffen werden. Die Erflllung der Forderungen eines QM-Systems stellt im Schadensfall
einen wesentlichen Entlastungsbeweis da, um die Organisationshaftung zu begrenzen.

Am verbreitetsten ist die DIN EN 1SO 9001. Entsprechend dieser Norm sind auch fur FE-
Berechnung beziglich der Ausfihrungsqualitat gewisse Vorgaben umzusetzen und
einzuhalten. Einer der wichtigsten Punkte ist, dass Dienstleistungen validiert werden muissen,
wenn die Ergebnisse nicht durch Messungen verifiziert werden kénnen. Im Sinne der Norm
bedeutet Validieren, dass Berechnungsergebnisse als gultig erklart werden mussen und
Verifizieren verlangt eine Uberprufung auf Richtigkeit. Interpretiert man dies, so wird also
verlangt, dass mittels analytischer Handrechnung Vergleichsergebnisse herangezogen
werden. Weisen diese die gleiche Grd3enordnung auf, so ist zu vermuten, dass das Ergebnis
Lrichtig® ist.

3.3.5 Diskretisierung

Unter Diskretisierung versteht man das Unterteilen des Modells in Elemente. Es gibt eine
grol3e Anzahl verschiedener Elemente. Man unterscheidet im Wesentlichen:

¢ 0D-Elemente (Punktmassen)

e 1D-Elemente (Stab, Balken)

o 2D-Elemente (Scheiben, Platten Schalen)

e 3D-Elemente (Volumenelemente)
Eine weitere Unterteilung der Elemente ist anhand ihrer Form (Dreieckselemente,
Viereckselemente) und nach dem Polynomgrad der Ansatzfunktion (linear, quadratisch,
hoéhere Ordnung) mdglich. Bei Quadratischen Elementen sind auf den Elementkanten
Zwischenknoten angebracht. Um die Genauigkeit der Ergebnisse zu steigern kann einerseits
die Anzahl der Elemente gesteigert oder andererseits die Polynomordnung der Ansatzfunktion
erhoht werden. In der Praxis sind beiden Methoden durch die damit verbundene Erhéhung der
Rechenzeit Grenzen gesetzt.

62 vgl. (Klein, 2012 S. 319 f.)
83 vgl. (Klein, 2012 S. 10 u. 320 f.)
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Bei der dreidimensionalen Vernetzung kommen prinzipiell Hexaeder- und Tetraederelemente
zum Einsatz. Tetraederelemente ermoglichen meist eine schnelle, automatische Vernetzung
von komplizierten Geometrien. Aufgrund ihres steifen Verhaltens zéhlen sie aber zu den
schlechtesten Elementen Uberhaupt und sollen deshalb eher sparsam eingesetzt werden
(Fullelemente in unkritischen Bereichen). In Hinblick auf die Genauigkeit der FE-Analyse soll
mit Hexaederelementen gearbeitet werden. Sie erzielen bei gleichem numerischem Aufwand
eine deutlich bessere Qualitat. Bei Tetraederelemente sollen prinzipiell quadratische Elemente
verwendet werden (lineare Elemente viel zu steif), bei Hexaederelementen werden z.B. bei
Kontaktproblemen lineare Elemente empfohlen.®*

Oft ist es sinnvoll Teilbereiche eines Modells feiner zu vernetzen als den Rest. Dies ist
insbesondere dann erforderlich, wenn an gewissen Stellen hohe Gradienten (z.B.
Spannungsgradienten) zu erwarten sind. Es sollte dabei beachtet werden, dass der
ElementgroRenunterschied angrenzender Elemente nicht zu grof3 wird.

Dynamische Probleme reagieren sehr trdge auf Element- und Netzvariationen (geringer
Einfluss auf Eigenkreisfrequenz), hier ist also meist ein sehr grobes Netz ausreichend.
Verformungen und Spannungen reagieren hingegen proportional auf Steifigkeitsanderungen,
somit erfordern solche Problemstellungen feinere Netze. Bei Lebensdaueranalysen ist ein sehr
feines Netz noétig, da die Lebensdauer auf Spannungsanderungen uberproportionale
Auswirkungen hat. Diese Zusammenhange sin in Abbildung 24 grafisch dargestellt.®®
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Abbildung 24: Modelladaquatheit®®
3.3.6 Nichtlineare FEM

Bei linearen Analysen werden die zu l6senden Gleichungen nur einmal aufgestellt. Bei der
nichtlinearen FEM wird die Steifigkeitsmatrix K wéahrend der iterativen Losung standig

64 (Nasdala, 2012 S. 247 f))
85 \/gl. (Klein, 2012 S. 322 f.)
8 \/gl. (Klein, 2012 S. 322)
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aktualisiert, d.h. die Steifigkeit ist nicht konstant. Mathematisch bedeutet dies, dass die Matrix
K von der Losung u abhangig ist:

K = K(u) (43)

Demnach ist ein iteratives Verfahren erforderlich mit dem solche Problemstellungen geldst
werden kénnen. Aus diesem Grund sind nichtlineare Berechnungen mit einem sehr grol3en
Rechenaufwand verbunden und musse in der Praxis duf3erst sorgféltig eingesetzt werden. Die
Anderung der Steifigkeit kann unterschiedliche Ursachen haben. Man kann das nichtlineare
Verhalten in folgende Kategorien unterteilen:

¢ Geometrische Nichtlinearitat:
o Grol3e Verschiebungen oder Rotationen
o Grof3e Dehnungen
o Stabilitatsprobleme
e Materielle Nichtlinearitat:
o Plastizitat
o Viskoelastizitat
o Schadigung
e Struktur-Nichtlinearitat
o Kontakt

Die materiellen Nichtlinearitdten werden an dieser Stelle nicht mehr naher diskutiert. Auf das
viskoelastische Werkstoffverhalten wurde bereits im Kapitel 3.2 ausfihrlich eingegangen.
Auch auf die zu den geometrischen Nichtlinearitdten zahlenden Stabilitatsprobleme wird in
dieser Arbeit nicht eingegangen.

3.3.6.1 Losungsverfahren der nichtlinearen FEM 87

Lineare Gleichungssysteme wie sie bei der linearen FEM vorkommen kdnnen mit dem Gaul3-
Algorithmus gel6st werden. Bei nichtlinearen Gleichungssystemen wird meist das Newton-
oder Newton-Raphson-Verfahren verwendet. Dabei wird die Losung iterativ ermittelt. Man
unterscheidet hier zwischen der &uReren Schleife und der inneren Schleife. Bei der auf3eren
Schleife werden die Lasten oder Randbedingungen schrittweise verdndert, man spricht von
Zeitschritten At. Die Zeitschritte werden dabei vom Benutzer vorgegeben (die echte Zeit spielt
keine Rolle). Bei der inneren Schleife (Gleichgewichts- bzw. Equilibrium-Iteration) wird nach
der Lasterh6hung versucht die Verformungen wieder mdoglichst korrekt einzustellen, man
spricht von Gleichgewichtsschritten i. Zuerst wird also die Steifigkeitsmatrix K berechnet und
dann mit der Kraft F die Verschiebung u ermittelt. Verhalt sich das Modell nichtlinear sind nun
gewisse Konvergenzgréf3en ungleich Null. So eine Konvergenzgrof3e (Residuum) ist z.B. die
Differenz aus der &ufReren und inneren Energie aber auch z.B. das Gleichgewicht der
Kontaktkréafte. Sind die Residuen grof3, sind wir weit vom richtigen Ergebnis entfernt und es
mussen Korrekturen durchgefuhrt werden. Der Grund fir die Fehler ist, dass die Steifigkeiten
am Anfang ermittelt wurden aber sich die Steifigkeiten infolge der Nichtlinearitat &ndern. Eine

87 vgl. (Anderl, et al., 2014 S. 284 ff.)
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verbesserte Steifigkeit wird gefunden in dem man die Steifigkeitsmatrix mit dem verformten
Modell und auch den aktuellen Kontaktkraften und Materialeigenschaften neu errechnet. Sind
die Residuen noch zu grof3 (d.h. groRer als ein vorgegebener Grenzwert) wird eine weitere
Gleichgewichtsiteration gebraucht. Sind die Residuen kleiner dem Grenzwert, hat der
Zeitschritt At konvergiert und der nachste Zeitschritt wird aufgebracht.

Im Folgenden werden einige Moglichkeiten vorgestellt um bei Abgebrochenen Ldsungen
Konvergenz zu erreichen. Die Beschreibungen beziehen sich auf das Softwarepaket Siemens
PLM Software NX 85 und den Nastran Solver 601, jedoch bieten vergleichbare
Softwarepakete zum Teil die gleichen Mdglichkeiten an.

e Anzahl der Gleichgewichtsschritte erh6hen: Unter Solution - Case Control - Strategy
Parameters = Equilibrium wird die Maximale Anzahl der Iterationen pro Zeitschritt
angegeben (MAXITE). Die voreingestellten 15 Schritte sind erfahrungsgeman vor
allem bei Kontaktrechnungen deutlich zu gering und mussen entsprechend erhoht
werden.

e Anzahl der Zeitschritte erhthen: Mehr Zeitschritte verbessert im Allgemeinen die
Lésungsfindung erheblich. Unter Solution - Case Control - Time Step Intervall
kénnen die entsprechenden Einstellungen vorgenommen werden.

e Nutzung des ATS (automatic-time-stepping): Dies ist ein automatisches
Zeitschrittverfahren, dass vor allem beim Vorhandensein von Kontakt sehr hilfreich ist.
Beim nicht konvergieren eines Zeitschrittes, wird dieser automatisch verkleinert und
wiederholt. Auf der anderen Seite wird ein Zeitschritt auch wieder vergréRert, wenn der
vorher durchgeflhrte problemlos abgelaufen ist. Auf diese Weise kann an
problematischen Bereichen der Zeitschritt sehr fein eingestellt werden. Trotzdem wird
in den dbrigen Bereichen mit groben Zeitschritten gerechnet und daher keine
Rechenleistung verschenkt. Unter Solution - Case Control - Strategy Parameters 2
ATS Scheme kdnnen entsprechende Einstellungen vorgenommen werden. Zuvor
muss jedoch unter Solution - Case Control - Strategy Parameters - Analysis
Control als ,Automatic Incrementation Scheme® ATS ausgewahit werden.

e Andern der Konvergenzgrenzen: Das VergroRern der Grenzen flhrt zu einer leichteren
Konvergenzfindung, allerdings auch zu einer ungenaueren Lésung und sollte daher gut
Uberlegt angewendet werden. Unter Solution = Case Control - Strategy Parameters
- Equilibrium kann die ,Relative Energy Tolerance® und die ,Relative Contact Force
Tolerance” angegeben werden.

3.3.6.2 Geometrische Nichtlinearitat ©8

Bei einer geometrisch linearen Berechnung geht man von folgenden Voraussetzungen aus:
e Gleichgewicht am unverformten System
e Kleine Rotationen, damit linearisierte Kinematik
¢ Kleine Dehnungen (Langendnderung immer auf Ausgangslange bezogen)

68 vgl. (Rust, 2011 S. 8 ff.)
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Man kann also von einer sich nicht wesentlich verédndernden Geometrie wahrend der
Berechnung ausgehen und mit einem linearen Verschiebungsansatz (siehe Abbildung 25)
rechnen. Um reale Problemstellungen berechnen zu kdnnen, ist dieser Ansatz aber oft nicht
ausreichend. Es sei hier erwahnt, dass bei kleinen Rotationen und Dehnungen (lineare
Berechnung) mit technischen Dehnungen und technischen Spannungen gearbeitet wird.
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Abbildung 25: linearisierte Kinematik®

Grol3e Drehungen (Rotationen)

Als Beispiel sei hier ein schlanker auskragender Biegetrager angeflihrt.

Wird das Gleichgewicht am verformten System angesetzt, so spricht man von der Theorie
2.0rdnung (die Winkelfunktionen werden dabei bis Terme 2. Ordnung einer Taylor-
Reihenentwicklung bertcksichtigt). Fur grof3e Rotationen ist die Theorie 2. Ordnung aber nicht
ausreichend, da die linearisierte Kinematik hier nicht mehr angewendet werden kann. Dies ist
mit Sicherheit dann der Fall wenn Drehwinkel gro3er funf Grad auftreten. Auf3erdem ist hier
zu bertcksichtigen, dass sich bei groRen Verformungen die Lastrichtung mit der Verformung
andern kann. Bei groRen Rotationen ist die technische Dehnung nicht mehr geeignet. Es ist
hier ein Dehnungsmal erforderlich, dass bei Starrkérperrotationen mit beliebigen Drehwinkeln

keine Dehnungen erzeugt. Die Green-Lagrange Verzerrung erfillt diese Anforderung. Zu den
Green-Lagrange Verzerrungen gehdren die zweiten Piola-Kirchhoff Spannungen. lhre
physikalische Deutung ist ebenso begrenzt wie die der Green-Lagrange Verzerrungen.

Grol3e Dehnungen
Als Beispiel seien hier Gummibauteile angefuihrt. Als Richtwert kann eine Dehnung von 2%
angegeben werden ab welcher mit grof3en Dehnungen gerechnet werden sollte.

Die Green-Lagrange Verzerrungen sind fur grof3e Rotationen gemacht und hier wenig sinnvoll.
Am besten eignet sich hier die wahre Dehnung (Hencky-Dehnung). Das geeignete
Spannungsmalfd ist die wahre (Cauchy-) Spannung. Wenn ein FE-Programm grof3e

69 vgl. (Rust, 2011 S. 8)
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Dehnungen verwendet, missen gemessene FlieRkurven (gewohnlich technische-Maf3e) in
wahre Dehnungen und wahre Spannungen umgerechnet werden.

Da es wahrscheinlich ist, dass groRe Dehnungen in Kombination mit groBen Drehungen
auftreten, missen beide Phanomene in derselben Theorie berlcksichtigt werden (Anm.: in
vielen FE-Programmen sind bei Auswahl grol3er Dehnungen immer auch groRe Drehungen
aktiviert). Dazu gibt es verschiedene Wege. Eine Mdglichkeit ist, basierend auf der Beziehung
zwischen wahrer und technischer Dehnung, die technische Dehnung durch ein Mal} fiir grof3e
Rotationen (Green-Lagrange Verzerrungen) zu ersetzen.

Bei der Berechnung von Bauteilen die grof3e Dehnungen aufweisen, kommt es haufig zu stark
verzerrten Elementen. Dies filhrt zu einem schlechteren Ergebnis und gegebenenfalls zu
Konvergenzproblemen. Abhilfe kdnnen hier dynamische Vernetzungsmethoden bieten, dies
wird im Kapitel 6.3.3 noch genauer erlautert. Eine andere Mdglichkeit ist das Netz im
Ausgangszustand so zu erstellen, dass es bei der zu erwartenden Verzerrung eine gute
Elementqualitat aufweist, d.h. man erstellt verzerrte Elemente.

3.3.6.3 Kontakt

Ublicherweise wird Kontakt zwischen Teilen des Simulationsmodells angeordnet, die nicht fest
oder direkt durchgehend miteinander verbunden sind. Zwischen den Teilen findet eine
Interaktion statt, die vom Abstand der Teile zueinander abhangt. Wenn sich die Teile berthren,
erfolgt eine Interaktion (Ubertragung von Kraften oder Warme). Wenn sich die Teile
voneinander losen und sich voneinander entfernen, wird die Interaktion (Ubertragung)
unterbrochen. Damit ist die Verbindung am Kontakt abhangig von den Verschiebungen der
Teile gegeneinander. Durch diese Abhangigkeit stellt der Kontakt eine Nichtlinearitat der
Strukturmechanik dar, es ist eine iterative Losung erforderlich. Die numerische Abbildung des
geschlossenen Kontaktes entspricht einer elastischen Verbindung. Damit muss bei einer
Kraftlibertragung eine (geringe) Eindringung in Kauf genommen werden. Ein idealer, unendlich
steifer Kontakt ist nicht praktikabel simulierbar. Das Ziel der Steuerung des Kontaktes ist es,
Uber eine geeignete Kontakt-Steifigkeit die Eindringung soweit wie moglich zu minimieren.
Dabei ist abzuwagen zwischen:

e einer technisch akzeptablen LOsung (hohe Steifigkeit, weniger Eindringung,

schlechtere Konvergenz der Ldsung) und
e einer schnelle numerischen Losung (geringe Steifigkeit, mehr Eindringung, gute
Konvergenz der Losung).

In der Praxis haben sich fir Kontakte die Methoden des Penalty-Faktors und des Lagrange-
Multiplikators bewéahrt. Mit dem Penalty-Faktor wird bei Berihrung am Kontakt eine Element-
Steifigkeitsmatrix erstellt und damit ein Beitrag in der Gesamt-Steifigkeitsmatrix eingeflgt. Der
geschlossene Kontakt wird damit wie ein Feder-Element zwischen den Teilen des Modells
simuliert. Mit dem Lagrange-Multiplikator werden bei Bertihrung am Kontakt Beitrage im
Lastvektor eingefiigt. Der geschlossene Kontakt wird damit durch die entsprechenden
Kontaktkréfte zwischen den Teilen des Modells simuliert. Es ist Ublich, eine geringe
Eindringung in Kauf zu nehmen und daraus die Kontaktkrafte abzuleiten. Bei linearen
Analysen (z.B. bei Modalanalysen) kann Kontakt nicht berticksichtigt werden, der Zustand des


http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/Verschiebung
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/Nichtlinearit%C3%A4t
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/Strukturmechanik
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/Iteration
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/Konvergenz
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/L%C3%B6sung
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/Konvergenz
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/L%C3%B6sung
http://www.esocaet.com/wikiplus/index.php/Modalanalyse

Theoretische Grundlagen 41

Kontaktes bleibt unabhéngig von der berechneten Eigenform und andert sich nicht durch die
Verschiebungen. Die Analyse geht von dem Zustand aus, den der Kontakt am Anfang hat.
Damit ist es wichtig, diesen Anfangszustand (offen, geschlossen) fir diese Analyse passend
einzustellen. Wenn Beriihrungen auftreten kénnen und in der Simulation beriicksichtigt werden
sollen, dann muss die Simulation den Abstand laufend beobachten und eine Bertihrung
erkennen und die Interaktion zwischen den Elementen und Knoten der Oberflachen herstellen.
Vom Anwender muss dazu vorher bei der Diskretisierung der mogliche Kontakt zwischen den
Oberflachen modelliert werden. Dazu wird:
o eine Oberflache des Modells als Ziel-Seite (target bzw. master) deklariert. Diese
Oberflache stellt damit die Grenze des "zulassigen" Bewegungsbereiches dar.
o und dieser wird die Gegenseite als Kontakt-Seite (contact bzw. slave), oder auch Quell-
Seite genannt, zugeordnet.
Bei der Losung der Simulation wird in jeder lteration geprift, ob sich die Kontakt-Seite im
"zulassigen" Bewegungsbereich befindet (also entfernt von der Ziel-Seite, der Kontakt ist
"offen") oder im "unzuldssigen" Bewegungsbereich (also an der Ziel-Seite anliegend oder in
die Ziel-Seite eingedrungen, der Kontakt ist "geschlossen").”

Beim Master-Slave-Konzept durfen die Quell-Knoten die Zielbereiche nicht durchdringen
(siehe Abbildung 26). Daher ist die richtige Zuordnung von Quell- und Zielregion in vielen
Fallen aul3erst wichtig.

Ziel Quelle

Quelle " Ziel \

Abbildung 26: Auswahl von Quell- und Zielseite

Zur richtigen Auswahl von Quell- und Zielseite sind folgende Regeln anzuwenden: ™

e Die grober vernetzte Seite wird Ziel

e Die Uberstehende Flache wird Ziel

¢ Die konkave, schwacher gekrimmte oder ebene Flache wird Ziel

¢ Die Flache mit hoherer Ansatzordnung fur die Geometrie wird Ziel

¢ Die Flache mit dem darunter liegenden steiferen Material wird Ziel
Die Regeln kénnen einander widersprechen. Dann ist symmetrischer Kontakt zu empfehlen,
d.h. der Kontakt wird ein zweites Mal unter Vertauschung von Quell- und Zielseite definiert.

70 vgl. (CADFEM)
1vgl. (Rust, 2011 S. 285 f.)
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4 Experimentelle Untersuchungen

Samtliche statische bzw. quasistatische Versuche wurden von der Firma Siemens
durchgefuhrt. Die Versuchsergebnisse wurden in einem Bericht seitens der Siemens
zusammengefasst. Die Messschriebe aller durchgefiihrten Versuche liegen als Excel—
Dokumente vor.
Eine Tabelle aller Versuche mit den jeweiligen Bezeichnungen ist dem Anhang zu entnehmen.
Die Versuchsobjekte wurden aus der laufenden Serie entnommen und befanden sich bei
Prufbeginn im Neuzustand. Es wurden folgende Bauteile gepriift:

o AuRenfeder (Kennzeichnung: 211-8.9-387)

¢ Innenfeder (Kennzeichnung: 387)

e Schichtfedern (mit den Nummern 636, 639 und 649)

4.1 Durchfihrung der Schraubendruckfeder-Versuche

Die Versuche wurden zum einen auf der Universalprifmaschine UTS100 und zum anderen
am Hexamove-Versuchsstand durchgefihrt. Die Versuche fanden alle bei Raumtemperatur
statt. Mit der UTS100 wurden sowohl fur die Einzelfedern als auch fir den Federsatz Kraft-
Wegmessungen in axialer Richtung durchgefuihrt. Bei jeder Messung wurden vier Zyklen
aufgenommen, d.h. es wurde viermal bis zur maximalen Axialkraft belastet. Desweitern wurde
die Banderolenausrichtung der Innenfeder zu jener der Aul3enfeder variiert (0°, 90°, 180° und
270°). In Abbildung 27 ist der Versuchsaufbau auf der Universalpriifmaschine ersichtlich.

Abbildung 27: Versuchsaufbau auf der UTS10072

Bei den Versuchen am Hexamove wurden jeweils 4 Zyklen dokumentiert. Prinzipiell wurden
folgende Versuche am Hexamove durchgefihrt:

e Vertikalkennlinien u. Lateralkennlinien

e Taumelbewegungen u. Kreisbhahnbewegungen

e Wanken u. Nicken

e Schwingenbewegung

72 Quelle: Siemens
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Die Banderolen der Auf3en- und Innenfeder waren dabei jeweils in Richtung positiver x-Achse
ausgerichtet und die gestempelten Federenden befanden sich immer auf der fixen
Referenzplatte. Bei allen Versuchen mit rein translatorischen Bewegungen wurden die
Rotationen immer gesperrt. Zur Messung der vertikalen Weganderung wurde zusatzlich ein
Seilpotentiometer angebracht. In Abbildung 28 ist der Hexamove-Versuchsstand und der
Prufaufbau ersichtlich.

Abbildung 28: Versuchsaufbau am Hexamove-Versuchsstand”

An der AulRenfeder wurden Dehnmessstreifen (DMS) an der Windungsinnenseite angebracht
und die Dehnungen bei allen Versuchen mit der AuRenfeder mitgemessen. Eine Ubersicht zur
Anordnung der DMS ist dem Anhang zu entnehmen. In den Messschrieben wurden die
gemessenen Dehnungen bereits in Hauptnormalspannungen, Hauptschubspannung und
Hauptnormalspannungsrichtung basierend auf dem Hooke schen Gesetz umgerechnet (siehe
hierzu auch Kapitel 6.1.8.1).

Abbildung 29: AuRenfeder mit applizierten DMS™

73 Quelle: Siemens
74 Quelle: Siemens
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4.2 Durchfihrung der Schichtfeder-Versuche

Um einen ungefahren Uberblick iiber die material- und fertigungsbedingten Streuungen bei
den Gummischichtfedern zu erhalten wurden drei Schichtfedern (636,639 und 649) untersucht.
Alle drei Bauteiluntersuchungen wurden am Hexamove-Versuchsstand mit dem gleichen
Prifablauf durchgefuhrt. Da die Schichtfederhdhe fur den Versuchsstand zu gering ist, musste
ein Stahl-Dummy gefertigt werden der die Versuche mit dem Hexamove-Versuchsstand
ermdglichte.

Abbildung 30: Versuchsaufbau der Schichtfeder-Versuche’™

Wie in Abbildung 30 zu sehen ist, wurde die Federhdhe zusatzlich zu der internen Hexamove-
Messung aus Genauigkeitsgriinden mittels eines externen induktiven Wegaufnehmers direkt
am Bauteil gemessen. Zudem wurde die Bauteiltemperatur aufgenommen. Da es mit den
gewahlten Prifgeschwindigkeiten zu keiner nennenswerten Temperaturerhéhung im Bauteil
kam, werden die Ergebnisse der Temperaturmessung nicht weiter diskutiert.

75 Quelle: Siemens
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5 Analytische Berechnung

Fur die analytische Berechnung von Schraubendruckfedern wurde im Softwarepaket Mathcad
ein Berechnungstool (ILB-Tool) entwickelt. Die Schichtfeder wird nicht berechnet, kann aber
durch die Eingabe der entsprechenden Steifigkeitswerte berticksichtigt werden. Gegenuber
dem Berechnungsverfahren nach der EN 13906-1 bietet das ILB-Tool unteranderem folgende
Vorteile:

e Bericksichtigung von Belastungen in z-, x- und ry-Richtung

e Berechnung und Beriicksichtigung der progressiven Federkennlinie

o Bericksichtigung der exzentrischen Federbelastung

e Berechnung der Schubspannungen als Funktion des Windungswinkels

Im Folgenden wird die analytische Berechnung der Schraubendruckfedern auf Basis des
analytischen ILB-Tools der Version 14 kurz beschrieben.

5.1 Allgemeines, Eingabedaten und Randbedingungen

Als Eingangsparameter dienen prinzipiell die Daten aus der technischen Spezifikation der
Schraubendruckfedern.

Als Laufvariable wird der Windungswinkel & verwendet der ausgehend von der x-Achse in
Wickelrichtung lauft (siehe Abbildung 31).

5

Wickelrichtung: rechts (z.B.: AuRenfeder)  Wickelrichtung: links (z.B.: Innenfeder)

Abbildung 31: Prinzips-Skizze Windungswinkel

Der Startwinkel x des unteren Federendes entspricht dem Winkel zwischen der x-Achse und
dem Federende und ist vorzeichenrichtig anzugeben.

Die festen, von Anfang an nicht an der Federung beteiligten Windungen nest und die
Ubergangswindungen ng werden durch Anpassung der errechneten, axialen Federkennlinien
an die aus den Versuchen ermittelten Federkennlinien ermittelt. Liegen keine Messungen fur
den zu berechnenden Federtypen vor muss fir nest und ng auf Erfahrungswerte
zurickgegriffen werden. Das entwickelte Berechnungstool dient zur Auslegung der
Schraubendruckfedern, deshalb wird auf eine analytische Berechnung der Schichtfeder, wie
sie in Kapitel 3.2.5 beschrieben wurde, verzichtet. Ihr Einfluss in der Primarfederstufe auf die
Schraubendruckfedern soll aber sehr wohl bericksichtigt werden. Dies geschieht durch
Angabe der experimentell ermittelten Steifigkeiten der Gummischichtfeder in x-, z- und y-
Richtung. In w-Richtung wird auf3erdem berucksichtigt, dass sich die Steifigkeiten, bei
verschiedenen Vorspannungen in z-Richtung, andern (siehe 6.3.2). Daftr wurde auf drei
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Niveaus eine anndhernd konstante Federrate ermittelt und aus diesen Werten wieder ein
linearer Zusammenhang berechnet. Das heil3t man erhélt eine lineare Funktion der Steifigkeit
in Abhangigkeit von der Vorspannkraft bzw. vom Vorspannweg. In x-Richtung kann, wie spater
gezeigt wird, ebenfalls eine Abhangigkeit vom Vorspannweg festgestellt werden. Die
Unterschiede sind aber deutlich geringer, weshalb hier fir die Steifigkeit in ein konstanter Wert
verwendet wird. AuBerdem wirde die sogenannte Steifigkeitsumkehr (siehe 6.3.2), bei der
Darstellung der lateralen Steifigkeit in Abhangigkeit vom Vorspannweg zu Problemen fihren.
In den Randbedingungen werden im Wesentlichen die Belastungen der gesamten Federstufe
definiert. Dabei wird einerseits die z-Kraft ,Wagenkasten leer” F;saue wk, diese ergibt sich aus
den Berechnungen der Radaufstandskraft und andererseits die Schwingenlange Lsw und der
Schwingenwinkel wsw definiert. Aus den Definitionen der Schwinge (L&nge und Winkel) kann
man den durch die Schwingenbewegung eingeleiteten zusatzlichen Weg in z- und x-Richtung
berechnen (siehe Abbildung 32).

Federteller
oben Schwinge 7
Fsiule_wk
\ 4 X
s ------- —— e e
o ae-mTTT y
Sesw| 0 __=---T
Sxsw

Abbildung 32: Verschiebungen durch die Schwingenkinematik

Die Federstufe wird somit durch eine Kraft und eine Verschiebung in z-Richtung, durch eine
Verschiebung in x-Richtung und durch eine Rotation in y-Richtung belastet. Es ist zu
beachten, dass Druckbelastungen in z-Richtung positiv, Belastungen in Richtung positiver x-
Achse positiv und Rotationen in positiver Rotationsrichtung um die y-Achse positiv definiert
sind. Das heif3t der Winkel in Abbildung 32 ist negativ die Ubrigen Belastungen sind positiv.
Des Weiteren ist anzumerken das die Einleitung der Belastungen, anders als im Betrieb, am
Federteller oben erfolgt (wie bei den Versuchen am Hexamove-Versuchsstand). Au3erdem
kann man in den Randbedingungen die Einzelkomponenten ein- bzw. ausschalten.
Ausschalten heil3t, die jeweilige Einzelkomponente wird in der Berechnung quasi nicht
bericksichtigt, das heil3t es werden fur diesen Fall anstelle der Komponentensteifigkeiten sehr
hohe bzw. sehr niedrige Steifigkeiten verwendet, die das Ubrigbleibende System nicht bzw.
vernachlassigbar beeinflussen.

5.2 Federsteifigkeiten und axiale Federkennlinie der SDF

Die axiale Federsteifigkeit der Schraubendruckfedern wird im ersten Schritt nach Formel (4 )
berechnet wobei die freien Windungen n noch um eine viertel Windung vergré3ert wird. Diese
Korrektur resultiert aus der in 3.1.1.1 erwahnten Ermittlung der federnden Windungen (vgl.
hierzu auch (Wahl, 1966 S. 64)). Der lterationsfaktor ITF ist vorerst gleich 1 zu setzen und
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somit wirkungslos. Die beiden Schraubendruckfedern sind parallel und der Federsatz ist mit
der Gummischichtfeder seriell geschaltet. Mit den Gesetzmalfiigkeiten fir Serienschaltung
(45) und Parallelschaltung ( 47 ) werden die axialen Steifigkeiten des Federsatzes und der
Federsaule berechnet.

Ries = Ry + Ry (44)
LR (45)
RGes Rl RZ

Zur Ermittlung der Querfederrate der Schraubendruckfedern wird wie in der Norm zuerst das
Federratenverhéltnis berechnet Uber das dann die Querfederrate ermittelt werden kann. Far
den Satz und die Saule werden sowohl hier als auch bei der Berechnung der Federrate in -
Richtung die oben angefuhrten Schaltungsgesetze verwendet. Die Federrate der
Schraubendruckfedern in y-Richtung kann folgendermaf3en berechnet werden:

E +d*

R, =
YT 32¢Dxn*(2+V)

(46)

Dieser Zusammenhang ergibt sich z.B. durch Herleitung mit dem 2. Satz von Castigliano fur
sehr kleine Steigungswinkel der Schraubendruckfeder. Parallel zur Berechnung der
Steifigkeiten, kdnnen die Federwege bzw. Federwinkel und die dazugehérigen Federkrafte
bzw. Federmomente fur alle Komponenten ermittelt werden.

Im nachsten Schritt werden der Verlauf des Federdrahtes, die freien Windungen bei der
belasteten Feder und die sich daraus ergebende nichtlineare, axiale Federkennlinie berechnet.
Der dafur notwendige Formelapparat wurde aus (Lutz, 2000) entnommen. Wie Eingangs
bereits erwahnt werden nun die festen Windungen und die Ubergangswindungen so
angepasst, damit die errechnete Federkennlinie mdglichst gut mit jener aus der Messung
Ubereinstimmt (sofern experimentell ermittelte Kennlinien vorliegen). Nun kann die am Anfang
berechnete axiale Steifigkeit durch einige Iterationsschritte mithilfe des Iterationsfaktors ITF so
angepasst werden, dass diese im Betriebspunkt passt.

5.3 Schubspannungsberechnung

Der Verlauf des Federdrahtes wurde fur die unbelastete Feder schon berechnet. Um eine
Spannungsanalyse an jedem Punkt der Windungslinie durchfiihren zu kénnen ist es notwendig
die Héhe des Windungspunktes in Abhangigkeit vom Windungswinkel z(8) zu bestimmen. Um
dies moglichst einfach zu gestalten wurden ein linear ansteigender bzw. abfallender Anfangs-
/Endbereich und ein dazwischen liegender Bereich der freien Windungen mit ebenfalls
konstanter Steigung gewahlt. Die Bertcksichtigung der auermittigen Belastung erfolgt nach
Gleichung ( 8 ). AbschlieBend erfolgt die Berechnung der Schubspannungen der
Schraubendruckfeder in Abhangigkeit vom Windungswinkel. Die gesamte Schubspannung
setzt sich aus folgenden Anteilen zusammen:

e Schubspannung aufgrund der Axialkraft F,

e Schubspannungen aufgrund der Querkraft Fy

e Schubspannungen aufgrund des Biegemomentes My
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6 Berechnung mit der Finite Elemente Methode

Die nichtlineare Finite Elemente Berechnung der Federstufe bildet den Kern dieser Arbeit. In
diesem Kapitel wird auf die Modellbildung und FE-Berechnung der einzelnen Bauteile sowie
der gesamten Federstufe detailliert eingegangen. Die Ergebnisse werden mit jenen aus den
Versuchen und den analytischen Berechnungen verglichen und diskutiert.

Als FE-Programm wurde das Softwarepaket Siemens NX 8.5 verwendet. Dieses bietet neben
CAD (Computer Aided Design) Funktionen unteranderem auch ein umfangreiches CAE
(Computer Aided Engineering) Paket. Als FEM-Solver kommt NX Nastran (Nasa Structural
Analysis System) zum Einsatz.

6.1 Schraubendruckfeder

In der spéateren Anwendung der entwickelten Berechnungsmethodik, muss die
Modellerstellung moglichst unkompliziert und schnell erfolgen kénnen. Ziel ist es durch
Eingabe diverser (mdglichst weniger) Federparameter (Drahtdurchmesser, Federhdhe, etc.)
ein fertiges FE-Modell zu erhalten, mit dem die Steifigkeiten und Spannungen hinreichend
genau berechnet werden kdnnen (parametrisierte Federerstellung). Die Genauigkeit ist aber
nur dann zufriedenstellend, wenn die Geometrie mdglichst Realitatsnah abgebildet werden
kann. Insbesondere bei nichtlinearen Betrachtungen, beeinflusst die Geometrie im Bereich der
Federenden das Anlegeverhalten und somit die Steifigkeiten und Spannungen malfigeblich.
Damit steigt der Komplexitatsgrad einer automatischen Geometrieerstellung gegentber
Modellen fir lineare Berechnungen stark an. Erste Testrechnungen haben gezeigt, dass eine
parametrisiert  erstellte  Geometrie auf Basis der bis dato spezifizierten
Geometrieabmessungen (n, D, d, Lo, siehe Anhang) den Kontaktbereich unzureichend genau
abbildet. Es braucht neue, zusatzliche Parameter. Wie spater (Kapitel 6.1.1) aufgezeigt wird,
kénnen diese nicht ohne weiteres vom Fertigungsprozess abgeleitet bzw. vorhergesagt
werden. In der vorliegenden Arbeit werden zwei unterschiedliche FE-Modelle der
Schraubendruckfeder betrachtet welche in den folgenden Abschnitten beschrieben werden.
Sie unterscheiden sich in der Art der Geometrieerstellung:

o Dreidimensionale optische Vermessung der Federoberflache und Uberfilhren der

Messergebnisse in ein Volumenmaodell
o Parametrisierte Geometrieerstellung durch handisches Vermessen der bendtigten
Parameter

Nach der Geometrie- und Modellerstellung werden die Ergebnisse der Steifigkeits- und
Spannungsberechnung vorgestellt und diskutiert.

6.1.1 Fertigung der Schraubendruckfedern

Die zu berechnenden Schraubendruckfedern werden von der Firma Langen & Sondermann
bzw. von der Firma Gruber hergestellt. Fur die Modellierung der Federn ist es von grof3er
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Bedeutung den Fertigungsablauf und die unterschiedlichen Fertigungsparameter zu kennen.
Besonders im Hinblick auf eine parametergesteuerte Federnerstellung ist dies essentiell.

Im Gegensatz zu kaltgeformten Federn, die grof3tenteils vollautomatisiert gefertigt werden, ist
dies bei warmgeformten Federn nicht moéglich. Ab einem gewissen Drahtdurchmesser ist es
aus wirtschaftlicher und fertigungstechnischer Sicht nicht mehr sinnvoll Schraubendruckfedern
kalt zu formen. Bei der Warmformung werden die Rundstéabe zuerst auf die erforderliche Lange
gebracht. AnschlieRend erfolgt der Walzvorgang der Federenden. Die Enden des
Stangenmaterials werden teilweise noch manuell in die Walzmaschine eingefihrt und
anschliel3end solange ausgewalzt bis das Federende eine Héhe von d/2 erreicht hat. Durch
das Auswalzen kommt es zur ,Entenschnabelbildung®, deshalb wird das Ende manchmal noch
gekurzt. Das zweite Federende wird dann manuell mittels einer Winkelmessuhr zum Ersten
ausgerichtet. Der Relativwinkel zwischen den Federenden ist so definiert, dass sie im
gewickelten Zustand richtig ausgerichtet sind. Jedoch missen die Federenden nach dem
Wickeln meist noch manuell nachgerichtet werden. Zum Teil werden auch schon CNC
gesteuerte Reckwalzanlagen eingesetzt (Gruber). Nach dem Walzen werden die Rohlinge
vorgewarmt, in einer Wickelmaschine gewickelt und in einem Olbad gehartet sowie
angelassen. Im nachsten Schritt erfolgt das Warmvorsetzen der Feder. Mittels Kugelstrahlen
werden die fertigungsbedingten Eigenspannungen reduziert um eine hdhere
Bauteillebensdauer zu erreichen. Anschlie3end werden die Federenden noch geschliffen um
mdoglichst zwei planparallele Aufstandsflichen zu erhalten. AbschlieBend erfolgt die
Lackierung, wobei die Lackschichtdicke um bis zu einen Zehntelmillimeter schwanken kann.
Die kurze Schilderung des Herstellungsprozesses soll verdeutlichen, dass es sehr viele
Einflisse gibt und dass durch den hohen Anteil von manuellen Arbeitsschritten jede Feder ein
Unikat ist. Die groRRen fertigungsbedingten Abweichungen machen eine Parametrisierung der
Schraubendruckfedern schwierig.

6.1.2 Modellbildung mit Hilfe optischer Vermessung

Diese Art der Geometrieerstellung ist fiur die praktische Berechnung von
Schraubendruckfedern nicht anwendbar, hier muss der Weg der parametrisiert erstellten
Federgeometrie eingeschlagen werden. Um den Einfluss der Geometrie bei der Verifikation
mit den Messungen fiirs Erste aber mdglichst gering zu halten und somit die FE-Simulation
besser optimieren zu kénnen, wird vorerst dieser Weg gewahlt. Es wurden die beiden SF100
Federn mittels naviSCAN®P von der Firma ,Carl Zeiss Industrielle Messtechnik“ vermessen.
Mit dieser Art der Vermessung ist theoretisch eine vollstandige flachenhafte Vermessung der
Geometrie in allen drei Dimensionen mdoglich. Als Messergebnisse standen entweder
Facettenkorper oder Punktwolken zur Verfiigung. In Abbildung 33 sind die Facettenkorper der
beiden Federn ersichtlich. Vor allem die Windungsinnenseiten bei beiden Federn weisen teils
erhebliche Licken auf. Zusatzlich fuhren die DMS-Stellen der Aullenfeder mit ihren
Messleitungen zu extrem schlechten Ergebnissen. Mit Hilfe von NX 8.5 kann aus den
Facettenkdrpern eine geschlossene Geometrien erstellt werden, die dann vernetzt werden
kann. Dabei kann nach der im Anschluss beschriebenen Methodik vorgegangen werden.
Diese hat sich mit den vorhandenen Mitteln als am geeignetsten erwiesen.
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Abbildung 33: Facettenkdrper der 3D-Vermessung

Zuerst wird das Koordinatensystem bestimmt und zwar so, dass die x-Achse mit der
Banderolenrichtung Gibereinstimmt (Banderole ist am Facettenkdrper erkennbar). Als néchstes
wird der Facettenkdrper mit Ebenen durch die z-Achse (alle 10°) und mit zwei Kreiszylindern
geschnitten. Das Ergebnis ist in Abbildung 34 links am Beispiel der Innenfeder dargestellt. Im
nachsten Schritt muissen die teilweise lickenhaften Schnittflichen (entspricht den
Projektionen des Drahtquerschnittes) so geschlossen werden, dass sie méglichst der realen
Geometrie entsprechen. Die Schnitte mit den Kreiszylindern dienen als Steigungs-Splines.

)—

Abbildung 34: Prinzipielle Vorgehensweise bei der Flachenrtckfihrung

Wie in Abbildung 34 rechts am Beispiel der AuRenfeder zu sehen, kdnnen die geschlossenen
Querschnitte nun entlang der Steigungs-Splines gesweept werden. Das Ergebnis ist ein
Volumenmodell der Schraubendruckfeder. Diese Geometrie entspricht jedoch nicht dem
realen Korper, da die beschriebene Uberfilhrung vom Facettenkorper zum Volumenkdrper
fehlerbehaftet ist. AuRerdem fuhrt der Sweep nichtimmer zu schénen planen Flachen sondern
hat des Ofteren leichte Verwindungen zum Resultat. Diese Flachen sind fiir eine spatere
Vernetzung jedoch unbrauchbar, deshalb muss auch hier ein Kompromiss zwischen moglichst
realitditsnaher Geometrie und vernetzbarer Geometrie gemacht werden. Weiter st
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anzumerken, dass die Federn die vermessen wurden lackiert waren, das heif3t die
Drahtdurchmesser sind um die Lackschichtdicke vergrof3ert. Dies fuhrt zu einem Fehler der in
weiterer Folge beriicksichtigt werden muss. Wenn man an die analytischen Formeln denkt,
dann geht der Drahtdurchmesser bei der Berechnung der Spannungen zur dritten Potenz und
bei der Berechnung der Federrate sogar zur vierten ein.

Die Abbildung 35 zeigt links den fertigen Volumenkdrper der in NX 8.5 als Part bezeichnet
wird. In der Mitte sind der Part und der Facettenkdrper Gibereinandergelegt und es kdnnen rein
optisch Abweichungen aufgrund der Uberfiihrung festgestellt werden. Das vernetzte Finite
Elemente Modell ist ganz rechts zu sehen.

Abbildung 35: Vergleich von Part, Facettenkdrper und FE-Modell

6.1.3 Modellbildung mit Hilfe von Parametern

Die Grundlage fir diese Art der Geometrieerstellung ist die Schraublinie.

Eine Schraublinie k entsteht, indem ein Punkt Po(Xo,Yo,20) einer gleichformigen Rotation (d.h.
dass der Drehwinkel ¢ linear von der Zeit abhéngt) um eine Achse a (Schraubachse) und
gleichzeitig einer Schiebung in Richtung von a mit konstanter Geschwindigkeit unterworfen
wird. Der Betrag s des Schiebvektors ist daher eine lineare Funktion des Drehwinkels ¢:7®

s =px*¢, p=const. (47)

Anders ausgedrickt ist p die Verschiebung bei einer kompletten Drehung (¢=21T) und wird als
Ganghthe oder auch Steigung bezeichnet. Die Schraublinie kann im kartesischen
Koordinatensystem mit der z-Achse als Schraubachse und dem Radius r wie folgt dargestellt

werden:
T * cos(2mp)
x(p) = <r * sin(Zmp)) (48)
p*xo
Nach dem gleichen Prinzip kann auch ein Kreis bzw. auch eine Kreisflache verschraubt
werden. Im zweiten Fall erhalt man einen Volumenkérper. Bei der Schraubendruckfeder sind

jedoch die Querschnitte nicht konstant. Das Federende ist gewalzt und hat ndherungsweise
einen rechteckigen Querschnitt dieser geht dann beim Walzende in einen Kreisquerschnitt

76 vgl. (Gfrerrer S. 3 ff.)
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Uber. Dazwischen wird ein Verbindungsstick erzeugt (in der Geometrie wird dies auch als
Verbindungstorse bezeichnet), welches mit modernen CAD-Programmen mit wenig Aufwand
erzeugt werden kann. In Abbildung 36 sind die zu verschraubenden Flachen in blau dargestellt

(hier eigentlich Kurven).
O —

Abbildung 36: Verschraubung der Flachen

Neben den nicht konstanten Flachen ist auch die Steigung bei den Schraubendruckfedern
nicht konstant und somit der Steigungsverlauf nichtlinear (siehe Kapitel 3.1.1.1). Das heif3t in
Formel (48) ist in der z-Komponente das p von ¢ abhangig p=p(®). Es gilt nun einen mdglichst
realitdtsnahen Steigungsverlauf p(¢) zu finden der vor allem das Anlegeverhalten gut abbilden
kann. Durch den Walzvorgang und das Planschleifen der Federenden kann die
Schraublinienhéhe in den wichtigsten Bereichen, an den Federenden, nicht einfach am realen
Bauteil nachgemessen werden. Nur an zwei Punkten kann man diese Hohe ermitteln. Der
erste Punkt (P1) der ermittelt werden kann ist jener am Drahtanfang. Dazu muss die HOhe des
Federendes gemessen werden (hee) und die Walzhéhe des Federendes bekannt sein (hw).
Der Punkt P2 ist beim Schleifende, dort liegt das erste Mal ein Kreisquerschnitt mit
Durchmesser d vor, der am Boden aufliegt (sofern das Walzende kirzer ist als das
Schleifende). Ab hier kann theoretisch in jedem Punkt die Schraublinienhéhe bestimmt
werden. Ein besonders pradestinierter Punkt ist der Punkt P3 der sich genau uUber dem
Federende befindet. Zur Hohenbestimmung wird hier zusétzlich der Spalt tber dem
Federende (xgre) bestimmt. Als vierten Punkt P4 wird jener Punkt gewahlt ab dem die Steigung
naherungsweise konstant verlauft. Dieser Punkt markiert also das Ende der
Ubergangswindungen. Am oberen Federende kann analog vorgegangen werden, damit
ergeben sich die Punkte 8 bis 5. Es ist darauf zu achten, dass die beiden Federenden
fertigungsbedingt nicht gleich sind und die Abmessungen stark schwanken, d.h. es missen
samtliche Abmessungen immer an beiden Enden ermittelt werden. In Abbildung 37 ist der
Steigungsverlauf einer Innenfeder auf Basis der oben beschriebenen Punkte dargestellt. Die
Knicke im Steigungsverlauf fihren bei einer Verschraubung zu Kanten in der Geometrie,
deshalb muss entweder mit einem Polynomzug (Spline) oder mit entsprechenden stetig
differenzierbaren Kurven gearbeitet werden, die den Steigungsverlauf anndhern. Nachdem die
Verschraubung erstellt wurde wird die Feder mit zwei parallelen Ebenen abgeschnitten (also
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das Anschleifen nachgebildet). Die in der Realitat mégliche Schragstellung der Schraubachse
und ein moglicher Relativwinkel zwischen den Schleifflachen werden nicht bericksichtigt.
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Abbildung 37: Steigungsverlauf einer SF100 Innenfeder
6.1.4 Systematik bei der Modell- und Ergebnisbezeichnung

Alle FE-Modelle werden mit ,SIM* bezeichnet, danach folgt die Bauteilbezeichnung (z.B. AF
fur AuRBenfeder) und anschlieRend werden die Federn die parametrisiert erstellt wurden mit
.para“ gekennzeichnet. Versuche werden mit ,Messung“ bezeichnet, danach folgen die
Bauteilbezeichnung und die Versuchsbezeichnung (z.B. A02). Analytische Berechnungen
werden mit ,Analytisch” bezeichnet. Bei analytischen Berechnungen auf Basis des ILB-Tools
folgt ,ILB“. Wird nach der Norm EN 13906-1 gerechnet, folgt der Zusatz ,DIN®. Zur Erlauterung
sollen folgende Beispiele dienen:

e SIM_AF - FE-Modell der AuRenfeder auf Basis der 3D-Vermessung

e SIM_IF para > FE-Modell der Innenfeder mit Parametern erstellt

o Messung_AF_V020 - Versuchsergebnis der AuRenfeder vom Versuch V020

e Analytisch_ILB_Satz - Analytisches Ergebnis des ILB-Tools vom Federsatz

o Analytisch_DIN_IF - Analytisches Ergebnis der Innenfeder laut Norm

6.1.5 Aufbau des FE-Modelles Schraubendruckfeder

In Abbildung 38 ist der Aufbau des FE-Modelles einer Einzelfeder dargestellt. Es besteht aus
den beiden Federtellern, der jeweiligen Feder (AF oder IF) und aus zwei RBE2 Spinnen die
mit den Federtellern verbunden sind. Ein RBE2 (Rigid Body Element Type 2) ist ein unendlich
steifes, also starres (rigid), Element. Der sogenannte unabhangige Knoten (independent node)
gibt die Verschiebung aller anderen abh&ngigen Knoten (dependent nodes) vor. Damit kdnnen
einerseits die Verschiebungen und Einspannungen am unabhangigen Knoten aufgebracht
sowie Reaktionsgréfien ausgelesen werden. Der untere Federteller wird fixiert (alle
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Freiheitsgrade gesperrt), in dem der abhangige Knoten der unteren RBE2 Spinne fixiert wird
(in Rot dargestellt). Am oberen Federteller bzw. an der oberen RBE2 Spinne werden dann die
Verschiebungen bzw. Verdrehungen aufgebracht (in Abbildung 38 z.B. eine Verschiebung in
z-Richtung welche durch den roten Pfeil dargestellt wird).

Die Federteller sind mehr oder weniger als Starrkérper zu betrachten und missen bei der
Vernetzung keinen besonderen Anforderungen geniigen. Es wurden achtknotige (lineare)
Hexaederelemente verwendet. Wie im Theorie-Teil bereits erwahnt wurde, werden flr
Kontaktprobleme lineare Hexaederelemente empfohlen. Mit zwanzigknotigen (quadratischen)
Hexaederelementen kann der Kreisquerschnitt des Federdrahtes jedoch besser abgebildet
werden, weshalb fir die Schraubendruckfedern dieser Elementtyp verwendet wurde. Die
grolRere Rechenzeit wird hier fur die héhere Genauigkeit in Kauf genommen. Fir zukinftige
Test- bzw. Variantenrechnungen mit Schraubendruckfedern wird jedoch empfohlen mit
linearen Hexaederelementen zu arbeiten. Die ElementgréfRe wurde mit Hilfe mehreren
Iterationsschleifen bestimmt. Dabei wurde die Elementgré3e solange variiert, bis keine
Ergebnisveranderung mehr feststellbar war.

Wird eine Schraubendruckfeder zwischen zwei Platten zusammengedrickt, kann zwischen
den Platten und der Feder eine Relativbewegung stattfinden, des Weiteren andert sich die
Kontaktsituation an der Auflageflache laufend. Diese Tatsachen erklaren die Notwendigkeit,
dass fur eine mdglichst genaue FE-Rechnung die Feder nicht an den Endwindungen fix
eingespannt werden darf, sondern ein Kontakt zwischen Federenden und Federtellern definiert
werden muss. AuRerdem muss aufgrund des Anlegens der Federwindungen ein Selbstkontakt
(Windungskontakt) vorgesehen werden. Das nichtlineare Verhalten der Schraubendruckfeder
und die notwendigen Kontaktdefinitionen kdnnen mit NX Nastran nur mit dem Solver 601
(Advanced Nonlinear Statics) gelost werden.
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Abbildung 38: Aufbau des Modelles der Einzelfeder
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Prinzipiell bietet NX verschiedene Kontakt-Algorithmen an. Hier wurde mit der voreingestellten
,constraint Function“ gerechnet. Dabei wird der nummerisch nachteilige ideale Kontakt mit
seinen sprunghaften Eigenschaftsanderungen mit einer sogenannten Constraint-Funktion
nachgebildet, welche sanftere Ubergange hat. Die Kontaktregionen arbeiten nach dem
Master-Slave-Konzept. Es hat sich herausgestellt, dass es sinnvoll ist als Quelle jene
Kontaktflache zu wahlen, die auf die Zielflache driickt (siehe zu Kontakt auch Kapitel 3.3.6.3).
In Abbildung 39 links ist die Kontaktregion der Auf3enfeder fir den Kontakt ,Au3enfeder-
Federteller unten® dargestellt. Diese Kontaktdefinition stellt sicher, dass auch ein Kontakt
zwischen der Feder und dem Zentrierabsatz des Federtellers méglich ist. In der rechten
Bildhalfte sind die Quell- und Zielregion des Windungskontaktes der AuRenfeder dargestellt.
Es ist zu erkennen, dass die Kontaktregionen beim unteren Federende genau tbereinander
liegen. Das heil3t die Quelle (Unterseite der Windungen) geht nicht Uber das Ziel (Oberseite
der Windungen) hinaus. Es hat sich gezeigt, dass ein so definierter Kontakt sich positiv auf
das Konvergenzverhalten auswirkt. Als Reibungsgesetz wurde das voreingestellte Coulomb-
Reibungsmodell mit konstanten Reibungskoeffizienten u gewahlt.

Abbildung 39: Kontaktdefinitionen an der SDF

6.1.6 Einfluss der Reibung bei der Kontaktdefinitionen

Durch Variation des Reibungskoeffizienten, stellte sich heraus, dass dieser einen erheblichen
Einfluss auf die Simulationsergebnisse hat. Mit Hilfe des Vergleichs der Reaktionskréfte in x-
und y-Richtung beim zusammendriicken der Feder zwischen Versuch und Simulation konnte
ein geeigneter p-Wert bestimmt werden.

In Abbildung 40 ist die Reaktionskraft in x- Richtung Gber die axiale Kraft F, aufgetragen. Die
Reaktionskrafte aus der Messung wurden fir den zweiten, dritten und vierten Zyklus
dargestellt. Man sieht dass die Krafte mit jedem Zyklus abnehmen. Dieser Effekt ist dadurch
zu erklaren, dass sich die Feder im Entlastungsast in eine flir sie optimalere Lage nachdreht.
In wieweit sich die Reaktionskréfte bei weiteren Zyklen noch verringern, kann an dieser Stelle
noch keine Aussage getroffen werden. Aus den Simulationsergebnissen kann man erkennen,
dass die Reaktionskraft mit steigendem p zunimmt, dies wirde man in Betracht auf das
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Coulombsche Reibungsmodell auch so erwarten. Mit einem Reibungskoeffizienten von 0,18
ergibt sich die beste Ubereinstimmung mit den Versuchsergebnissen. Alles gesagte wurde
auch fur die Reaktionskraft in y-Richtung beobachtet. Der Reibungskoeffizient wurde fur alle
Kontakte gleich definiert.
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Mit Hilfe der Reaktionskréafte kann auch bestimmt werden ob die definierte x-Achse tatsachlich
der Banderolenrichtung entspricht. Es wird der Winkel der resultierenden Kraft in der xy-Ebene
berechnet (ausgehend von der x-Achse). Ein Winkel von Null Grad wiirde bedeuten, dass die
x-Achse genau der groéRten Nullpunktverschiebung und somit der Banderolenrichtung
entspricht. Sowohl bei der Messung als auch bei der Simulation ist im Bereich der Prifkraft
(ca. 35 kN) dieser Winkel annahernd Null Grad. Daraus kann man ableiten, dass die definierte
x-Achse der Banderolenrichtung der realen Feder entspricht. Besonders bevor beide
Federenden angelegt sind weicht dieser Winkel jedoch deutlich von den Null Grad ab. Die
Banderolenrichtung ist also nicht konstant sondern eine Funktion der Axialkraft. Wie in
Abbildung 41 zu erkennen ist, andern sich auch bei der Simulation die Reaktionskréfte im
zweiten Zyklus. Wird die Anzahl der Zyklen in der Simulation noch weiter erhoht kann jedoch
keine nennenswerte Anderung mehr festgestellt werden. Weiter sieht man dass der Offset von
ca. 6,5 kN bei der Axialkraft im zweiten Zyklus auch von der Simulation abgebildet werden
kann. Aufgrund dieser Erkenntnisse sind alle folgenden Rechnungen mit einem konstanten
Reibungskoeffizienten von 0,18 durchgefuhrt worden.

6.1.7 Ergebnisse der Steifigkeitsberechnung

Die Steifigkeiten der Schraubendruckfedern wurden in axialer (z) und in den lateralen (x,y)
Richtungen ermittelt. Die Diskussion der Ergebnisse soll hier am Beispiel der SF100
AuRRenfeder erfolgen.

6.1.7.1 Axialsteifigkeit

Die experimentell ermittelte Federkennlinie, wie sie in Abbildung 42 (Messung_AF_V020)
dargestellt wurde, zeigt deutlich den bereits erlauterten progressiven Verlauf. Die
Progressivitat kann auch von den beiden neu entwickelten Berechnungsmethoden abgebildet
werden. Die Berechnung nach der DIN Norm liefert hingegen eine konstante Federrate und
somit eine lineare Federkennlinie. Die Kennlinie des Modells ,SIM_AF _para“ ist steifer als jene
der Messung und weicht im Gegensatz zum Modell ,SIM_AF“ deutlich von dieser ab. Der
Unterschied zwischen den beiden Simulationsmodellen ist eindeutig auf die Geometrie
zurlckzufuhren. Obwohl bei der Modellerstellung von ,SIM_AF_para“ das reale Bauteil vorlag
und dabei etliche Parameter vermessen wurden, kommt es zu diesen Abweichungen. Dass
die analytisch ermittelte Federkennlinie mit dem ILB-Tool so gut mit der Messung
Ubereinstimmt, ist dadurch zu erklaren, dass wie im Kapitel 5 beschrieben, diese an die
Messung angepasst wurde. Diese Vorgehensweise ist auch in der zukinftigen praktischen
Anwendung durchaus anwendbar. Da die axiale Steifigkeit der Federn von Herstellerseite bei
100% zu prifen ist, liegt die entsprechende Federkennlinie jeder Einzelkomponente vor. An
dieser Kennlinie kann dann die Anpassung erfolgen. Soll eine Vorausrechnung durchgefihrt
werden, missen fiir die festen Windungen und die Ubergangswindungen Annahmen getroffen
werden.

In der Tabelle 2 sind die Sehnensteifigkeiten fur die Aul3enfeder zusammengefasst. Unter
Sehnensteifigkeit ist die linearisierte Steifigkeit zwischen zwei Belastungsniveaus zu
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verstehen. Der Index B steht fur den Belastungszyklus, welcher flr die Auswertung
herangezogen wurde. Bei den Messungen weicht der Entlastungszyklus vom
Belastungszyklus ab. Eine Herangehensweise um dies zu berlcksichtigen ist eine Mittelung
der Ergebnisse vom Be- und Entlastungszyklus. Es stellte sich heraus, dass die Abweichung
der nach dieser Methode errechneten Sehnensteifigkeiten zu jenen vom Belastungszyklus
kleiner einem Prozent sind. Die in der Tabelle 2 angegebenen Abweichungen in Prozent
beziehen sich auf die ,Messung_AF_V020
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Abbildung 42: Axiale Federkennlinie der AF

Die Abweichungen zwischen den Versuchen sind unter vier Prozent und somit grof3er als die
Abweichungen des Modells ,SIM_AF*“, die kleiner drei Prozent sind. Auch die Abweichungen
von ,SIM_AF_para*“ liegen deutlich unter 10 Prozent. Damit wurde die gewahlte Methodik der
FE-Berechnung verifiziert. AuBerdem wurde gezeigt, dass der Fehler zum gréften Teil vom
Geometriemodell der Schraubendruckfeder abhangt. Die hochsten Abweichungen, bis ca. 16
Prozent, liefert die Berechnung nach der Norm (Analytisch_AF_DIN). Im Betrieb ist die Feder
nie vollig entspannt, da immer zumindest das Gewicht des leeren Wagenkastens (entspricht
ca. 35 kN je AuRRenfeder) von der Federung aufgenommen werden muss. Aus Sicht der
Lauftechnik sind die Steifigkeiten der Feder lediglich im Betriebsbereich interessant. Dafur ist
die Berechnung nach der Norm in diesem Fall durchaus brauchbar, da sie in diesem Bereich
sehr nahe an die Messung herankommt. Soll aber in weiterer Folge eine
Festigkeitsberechnung oder gar eine Lebensdauerbetrachtung durchgefiihrt werden, so ist die
Kenntnis des tatsachlichen Verlaufs der Federkennlinie &ufRerst wichtig.
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Die axialen Steifigkeiten &ndern sich in der Realitat sprunghaft. Wird die Federrate Uber die
Axialkraft aufgetragen (siehe Abbildung 43) kann man diese Sprunge erkennen. Der Grund fur
die momentane Anderung der Steifigkeit ist das Anlegen der Windungen. Beim Beginn des
Anlegens ist auf einen Schlag eine gewisse Drahtlange nicht mehr an der Federung beteiligt
und die Federrate steigt sprunghaft an. Der erste Sprung ist bei ca. 17,5 kN zu erkennen, dort
beginnt sich das untere Federende anzulegen. Das Anlegen des oberen Federendes beginnt
bei ca. 28,8 kN. Bei der Idealvorstellung musste sich der Anlegebereich, bei weiterer Erh6hung
der Axialkraft, immer weiter kontinuierlich vom Federende weg bewegen und die Federrate
somit kontinuierlich grof3er werden. Jedoch sind vor allem bei den FE-Simulationen weitere
kleinere Spriinge vorhanden. Diese kommen dadurch zustande, dass der Kontaktbereich
aufgrund der Geometrie bzw. auch durch die Diskretisierung diskontinuierlich weiterwandert
(Sprung von einem Kontaktknoten zum néchsten etc.). In Abbildung 44 sind die Kontaktkrafte
auf zwei unterschiedlichen Axialkraftniveaus dargestellt. Im ersten Niveau beginnt sich das
untere Federende gerade anzulegen (siehe roter Kreis). Die Kontaktkraft ist noch klein. Im
zweiten Niveau, mit einer hohen Axialkraft, ist der Kontaktbereich schon weitergewandert und
die Kontaktkraft auch entsprechend héher. Am oberen Federteller kann man erkennen an
welchen Stellen die Feder mit dem Federteller in Kontakt steht. Dabei sieht man deutlich, dass
es sich um keinen grof3flachigen Kontakt handelt sondern sich dieser auf einige wenige Punkte
konzentriert.

Tabelle 2: Axiale Sehnensteifigkeiten der AF

Ris R2g Rsp Rasp Rs
Modell / Versuch

] o [l) 0 | e ] e ] o

Messung_AF_A01 573 1.2 589 15 468 -15 544 2,1 589 -0,7

SIM AF 565 -02| 580 00| 468 -17| 547 28| 592 02
SIM_AF_para 604 67| 605 43| 511 75| 576 82| 616 3,9

Analytisch_AF_ILB 536 -5,3 537 -7,4 468 -1,6 514 -3,4 579 -2,3

Analytisch AF DIN | 552 -25| 552 -48| 552 161 | 552 37| 552 69

R1g Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 28,08 kN und 42,12 kN
R2g Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 35,0 kN und 35,2 kN
Rs e Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 10 kN und 25 kN

R4 Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 25 kN und 35 kN

Rs s Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 35 kN und 50 kN
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Abbildung 43: Axiale Federsteifigkeit in Abh&ngigkeit der Vorspannkraft der AF

Wie gut der Anlegezeitpunkt der Simulation mit jenem der Messung Ubereinstimmt ist ein Mal3
fur die Gute des jeweiligen FE-Modelles der Schraubendruckfeder. Anders ausgedruckt, ist es
ein Maf dafiir wie gut die Ubereinstimmung der Modellgeometrie mit der realen Geometrie ist.
Das analytische ILB Tool kann diese Springe nicht abbilden, da die Anzahl der freien
Windungen und somit die Federrate eine Funktion der Axialkraft ist.

SF100_Aussen_FT_par

Abbildung 44: Kontaktkraft AF
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6.1.7.2 Lateralsteifigkeiten

Unter den lateralen Steifigkeiten sind hier die Steifigkeiten normal auf die Federachse, d.h.
normal auf die z-Achse zu verstehen. Im Folgenden werden nur positive und negative
Hauptrichtungen betrachtet (+x, -x, +y, -y). Die lateralen Steifigkeiten &ndern sich mit der
axialen Vorspannkraft (genau genommen mit der Kontaktsituation), deshalb wurden die
Steifigkeiten auf drei Vorspannniveaus ermittelt.

Tabelle 3: Laterale Steifigkeiten der AF

R+ R.

Hohe VO.. SIM_AF Analytisch_ILB VO.. SIM_AF Analytisch_ILB

fmim] ] w | ] o | ] ] o | ] e
mm mm mm mm mm mm

240 543 673 239 624 14,9 524 570 8,8 624 19,1

211 760 874 15 684 -10 880 910 3,4 684 -22,3
174,2 991 | 1023 3,2 804 -18,9 | 1064 | 1138 7 804 -24.,4

240 641 567 -115| 624 -2,7 554 442  -20,4 624 12.6

211 734 695 -5,3 684 -6,8 730 642 -12,1 684 -6,3
174,2 989 963 -2,6 804 -18,7 | 1235 1034 -16,3 804 -34,9

Die Niveaus wurden mit den jeweiligen Federhdéhen bei der entsprechenden Vorspannung
definiert (240, 211 und 174,2 mm). Dabei entspricht das 211 mm-Niveau in etwa der Belastung
der AulRenfeder bei leerem Wagenkasten. In Tabelle 3 sind die lateralen Steifigkeiten der
AulRenfeder auf den drei Niveaus zusammengefasst und in Abbildung 45 grafisch dargestellt.
Dabei sind R+ die Federrate in positiver Richtung der jeweiligen Achse und R. jene in negativer
Richtung. Die prozentuellen Abweichungen der FE-Simulation und der analytischen Rechnung
beziehen sich immer auf die jeweilige Messung. Die Messungen sind mit ,VO...“ bezeichnet
und steht stellvertretend fiir die jeweiligen Versuche in x-Richtung (V021, V022 und V023) und
jene in y-Richtung (V030, V031 und V032). Die Federraten sind zwischen Null und Sieben
Millimeter Auslenkung in die jeweilige Richtung linearisiert. Da sich die Federkennlinien in
lateraler Richtung im betrachteten Bereich quasi linear verhalten, ist diese Linearisierung
zulassig.

Die lateralen Steifigkeiten steigen mit grof3er werdender Vorspannung an. So sind die
Steifigkeiten am dritten Niveau zum Teil mehr als doppelt so grol3 wie am Ersten. Des Weiteren
ist die laterale Steifigkeit richtungsabhangig. Die Untersuchungen haben gezeigt, dass sie in
den Hauptrichtungen um bis zu 25% schwankt. Dies macht mehr als deutlich, dass eine
konstante laterale Federrate, die den Einfluss der Vorspannung und die
Richtungsabhéngigkeit nicht abbildet (wie dies laut DIN Norm der Fall ist), fur grol3e
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Querbelastungen nicht ausreichend ist. Mit dem analytischen ILB-Tool wird die Vorspannung
bertcksichtigt, da bei der Berechnung uber das Federratenverhaltnis (siehe Formel ( 7))
immer die aktuelle axiale Federrate und die aktuelle Federhthe eingesetzt wird. Die
Richtungsabhangigkeit kann aber auch hiermit nicht abgebildet werden.

Laterale Steifigkeit [N/mm]

R+y
1400

R+x

Messung_AF_174,

—= = = - Messung_AF_211

----------- Messung_AF_240

SIM_AF_174,2

- — = .SIM_AF_211

........... SIM_AF_240

Analytisch_AF_DIN (833 N/mm)

R-y

Abbildung 45: Laterale Steifigkeiten der AuBenfeder in den Hauptrichtungen

Es kann keine Aussage dariiber getroffen werden welche Richtung die héchste oder niedrigste
Steifigkeit aufweist, da sich dies von Niveau zu Niveau andert. Vor allem die Kontaktsituation
scheint hierbei wieder einen erheblichen Einfluss zu haben.

6.1.8 Ergebnisse der Spannungsberechnung

Einleitend wird hier der Begriff der Hauptschubspannung erlautert und beschrieben wie diese
mit einer experimentellen Methoden ermittelt werden kann. AnschlieRend werden die Stellen
definiert, an denen die Spannungsbetrachtungen erfolgen bzw. nach welcher Systematik die
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Spannungen in der Simulation ausgewertet wurden. Danach folgt die eigentliche Diskussion
der Ergebnisse der Spannungsberechnung.

Wie in Kapitel 3.1.2.1 theoretisch begriindet wurde, werden Schraubendruckfedern in den
freien Windungen hauptséchlich auf Torsion beansprucht. Folglich werden in dieser Arbeit nur
Schubspannungen betrachtet

6.1.8.1 Hauptschubspannung und deren experimentelle Ermittlung

Der Spannungszustand eines Punktes ist durch den Spannungstensor ¢ vollstandig
beschrieben.

Oxx  Txy Txz

o= [Tyz Oyy TyZI (49)

Tzx sz Ozz
Dreht man ein Wirfelelement so, dass die Schnittebenen schubspannungsfrei und die
Normalspannungen extremal werden spricht man vom Hauptspannungelement (siehe
Abbildung 46). Diese Normalspannungen bezeichnet man dann als Hauptnormalspannungen
(01, 02, 03) die in Hauptnormalspannungsrichtung (also senkrecht auf die Schnittflachen)
wirken. Die Hauptschubspannungen (11, T2, T3) wirken jeweils in Schnittebenen, die zu den
Hauptnormalspannungsebenen einen Winkel von 45° einschlie@en und zu einer der
Hauptachsen parallel sind. Hauptschubspannungsflachen sind im Allgemeinen nicht
normalspannungsfrei.”’

Hauptspannungselement

G2

Hauptspannungs-
ebene (Hauptebene)

<y o
5 Haupt(normal)- »
spannungsrichtung Hauptnormalspannung
(Hauptspannung)

Abbildung 46: Allgemeiner Spannungszustand und Hauptspannungselement’®

Betrachten wir nun den zweiachsigen (ebenen) Spannungszustand. Beim dazugehdrigen
Mohr’'schen Spannungskreis, entsprechen die beiden Schnittpunkte des Kreises mit der o-
Achse den beiden Hauptnormalspannungen (o1, 02). Die Hauptschubspannung (Tmax)
entspricht dem Radius des Mohr'schen Spannungskreises. Aus diesen geometrischen
Zusammenhangen ergibt sich:

o, + o O, — O\ 2
0-1,2= xz yi\/(xz y) +Txy2 (50)

7 Vgl. (Lapple, 2006 S. 78 ff.)
8 vgl. (Lapple, 2006 S. 78)
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01— 02

Tmax = 2 (51)

Ein solcher ebener Spannungszustand liegt auch an der freien Oberflache des Drahtes vor.
Es qilt nun die Hauptschubspannung an dieser experimentell zu ermitteln, was z.B. durch
Applikation von Dehnmessstreifen an geeigneten Stellen erfolgen kann. Ein ebener
Spannungszustand ruft im Werkstoff im Allgemeinen einen dreidimensionalen
Verzerrungszustand hervor. Fir die Ermittlung der Spannungen in der Drahtoberflache sind
nur die Dehnungen in der Oberflache von Relevanz. Die Dehnungen in dieser ,Messebene*
(der Krummungseinfluss wird nicht berucksichtigt) konnen in Analogie zum Mohr'schen
Spannungskreis, in einem Mohr'schen Verzerrungskreis dargestellt werden (siehe Abbildung
47). Die Dehnung ¢, in einer beliebigen Richtung ¢ der Ebene kann nach Gleichung ( 52 )
berechnet werden.

g+e e -—¢
s(p=%+ 12 2« cos(29) (52)

Sind nun die Dehnungen und deren Winkel zueinander von drei Richtungen aus Messungen
bekannt, kénnen die drei Unbekannten Gro3en (g1, €2 und @) rechnerisch ermittelt werden. Am
besten erfolgt die Messung mit sogenannten DMS Rosetten. Diese haben drei Messgitter die
meist entweder um 45° oder 60° gegeneinander versetzt angeordnet sind.

V/Z A

Vo/2

2y .,

Abbildung 47: Mohr'scher Verzerrungskreis

Sind die Dehnungen in Hauptrichtung bekannt, kénnen diese tber das Hookesche Gesetz in
die Hauptnormalspannungen umgerechnet werden (Gleichung ( 53 )). Daraus kann man dann
die Hauptschubspannung nach Gleichung ( 51 ) berechnen.

01 =—v2(51+v*32)

1= (53)

) :—VZ(V*51+52)

1 —

Die Hauptschubspannung kann dann mit den Simulationsergebnissen verglichen werden. In
der Ebene gibt es nur eine Hauptschubspannung. Wenn im Folgenden von Schubspannungen
die Rede ist, sind immer diese Hauptschubspannungen gemeint.
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6.1.8.2 Orte der Spannungsanalyse

Wie in Kapitel 4 bereits erwdhnt wurde sind an der Innenseite der AulRenfeder
Dehnmessrosetten appliziert worden. Dabei wurden auf den freien Windungen acht Sttick (von
0° bis 315°) in 45° Abstanden angebracht und zwei weitere DMS (R09 und R10) im Bereich
des unteren Federendes (Skizze der Anordnung der DMS ist dem Anhang zu entnehmen). Die
Auswertung der Messergebnisse hat gezeigt, dass die Spannungen an der Stelle R10 sehr
gering sind (Hauptschub- und Hauptnormalspannungen bei 60kN Axialkraft kleiner 25 N/mm?).
Deshalb wurde diese DMS-Stelle nicht weiter untersucht. Werden die Hauptschubspannungen
an der Stelle R9 (Uber dem unteren Federende) Gber der Axialkraft aufgetragen, kann man
beim Beginn des Anlegens des unteren Federendes einen Knick erkennen. Nach diesem
Knick steigen die Spannungen weiter kontinuierlich an, obwohl dieser Bereich optisch nicht
mehr an der Federung beteiligt ist. Jedoch erfolgt der Anstieg flacher als vor dem Knick. Bei
einer Axialkraft von ca. 35kN wurde beim Versuch fir die Hauptschubspannung ein Wert von
ca. 320 N/mm? ermittelt. Dies ist zwar geringer als in den freien Windungen (Vgl. Abbildung
51), kdénnte aber aufgrund des Kontaktbereiches und der daraus resultierenden negativen
Einflisse auf den Werkstoff (Lack-Abtrag, Korrosion etc.) durchaus problematisch werden.
Diese Thematik wird in dieser Arbeit aber nicht weiter behandelt. In weiterer Folge werden nur
die DMS an den freien Windungen betrachtet.

Abbildung 48: Schubspannungsverteilung tber den Querschnitt bei der FE-Simulation

Um die FE-Simulation mit dem Versuch vergleichen zu kénnen, wurden virtuell ebenfalls DMS-
Stellen definiert. In der Simulation wurden diese aber beinahe auf den gesamten Federdraht
ausgeweitet (+540° bis -405°). Im analytischen ILB-Tool werden die Schubspannungen an
denselben Stellen ausgegeben. Ein DMS geht Uber einen endlich groRen Bereich der
Federoberflache. Es wurde untersucht wie grol3 der Einfluss auf die Hauptschubspannung ist,
wenn man in der Simulation mehrere Knoten auswertet, die in etwa der Flache des DMS
entsprechen und die Ergebnisse dann mittelt. Als Vergleichsmethode wurde nur die
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Hauptschubspannung eines Knotens, welcher sich in etwa in der Mitte des DMS-Gebietes
befindet, ausgewertet. Es stellte sich heraus, dass sich die Spannungswerte um weniger als
2% unterschieden. Aufgrund dieser Erkenntnis werden die weiteren Auswertungen immer Uber
einen mittigen Knoten durchgefiihrt.

Im Kapitel 3.1.2.2 wurde bereits die Schubspannungsverteilung im Drahtquerschnitt,
theoretisch erldutert. Es wurde festgestellt, dass die grofiten Schubspannungen an der
Windungsinnenseite herrschen missen. In Abbildung 48 ist ein Schnitt entlang der yz-Ebene
durch das FE-Simulationsmodell der Aufl’enfeder zu sehen. Dargestellt ist die
Hauptschubspannung. Man erkennt, dass die Spannungen, wie es auch theoretisch begriindet
wurde, an der Innenseite am grof3ten sind. Bei der AuR3enfeder wurden an der Innenseite, bei
reiner axialen Belastung, eine um ca. 45% hohere Schubspannung als an der
Windungsaul3enseite beobachtet. Demnach sind die am hdchstbeanspruchten Stellen der
Schraubendruckfeder an der Windungsinnenseite. Dies begrindet auch die gewahite
Anordnung der DMS-Stellen an der Innenseite.

AN
===
)= EES | EE
= [E=
0 BN

0 1 2 3 4 5 6
Windungen []

Schubspannung [N/mm?]

Abbildung 49: Schubspannungsverlauf entlang der Windungen

Es wurde zu einem friheren Zeitpunkt bereits erkannt (siehe 3.1.2.4), dass der
Schubspannungsverlauf Gber die Drahtlange sinusférmig ist. Der mit Hilfe der FE-Simulation
erstellte Schubspannungsverlauf Gber den Windungen ist fir eine reine statische axiale
Belastung der Aul3enfeder bzw. der Innenfeder in Abbildung 49 dargestellt. Aufgrund der
grolReren Windungsanzahl der Innenfeder ergeben sich im Verlauf mehr Amplituden als beim
Verlauf der AufRenfeder. Durch den sinusformigen Schubspannungsverlauf, ist es beim
Vergleich zwischen Messung und Simulation &uf3erst wichtig, dass die DMS-Stellen
Ubereinstimmen. Bereits wenige Grade Abweichung bei der DMS Applikation kann zu
betrachtlichen Fehlern fihren. Dieser Einfluss wird umso grofRer, je groRer der mittlere
Windungsdurchmesser und somit der Spannungsgradient wird.
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6.1.8.3 Schubspannungen aufgrund axialer Belastungen

Aufgrund der guten Ubersicht wurden zur grafischen Darstellung der Hauptschubspannungen
Netzdiagramme gewahlt. Abbildung 50 zeigt die Schubspannungen an den DMS-Stellen bei
einer Axialkraft von 12,5 kN. Bei dieser Axialkraft sind die Federenden noch nicht angelegt.
Die in blau dargestellten Messergebnisse aus den drei unterschiedlichen Versuchen gehen
nur von 0° bis 315°, da darUber hinaus keine DMS appliziert wurden. Die Kurve
»LAnalytisch_AF_ILB* scheint gegenlber der Messung und der FE-Simulation verdreht zu sein,
die Spannungswerte zeigen aber eine sehr gute Ubereinstimmung. Wie bereits ausgefiihrt
wurde, wird die exzentrische Krafteinleitung in der analytischen Berechnung (ILB-Tool)
mitberlcksichtigt. Der Betrag der Exzentrizitat kann mit den dort angegebenen Formeln zwar
bestimmt werden, nicht jedoch ihre Richtung. Sie wurde in x-Richtung angenommen. An der
realen Feder und auch in der Simulation verandert sich diese Richtung zudem noch wahrend
des Zusammendriickens, da sich durch das Anlegen und wandern des Kontaktes die
Kraftesituation laufend andert. Aus diesem Grund ist eine Verdrehung der analytischen Kurve
in dieser Art der grafischen Darstellung haufiger anzutreffen. Au3erdem kann die analytische
Rechnung den Schubspannungsabfall zum Federende hin nicht abbilden, deshalb wurden die
Spannungen fur diese DMS-Stellen erst gar nicht ausgewertet.

Schubspannungen bei Fz = 12,5 kN in [N/mm?Z]

T _90°
Messung_AF_V019 Messung_AF_V020 ——SIM_AF

Messung_AF_A01 Analytisch_AF_ILB

Abbildung 50: Schubspannungen an den DMS-Stellen vor dem Anlegen
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Schubspannungen bei Fz = 35 kN in [N/mm?Z]
T_-405°

T -360°

T _90°
Messung_AF_V019 Messung_AF_V020 ——SIM_AF

Messung_AF_A01 Analytisch_AF_ILB

Abbildung 51: Schubspannung an den DMS-Stellen bei leerem Wagenkasten

Die Abbildung 51 zeigt die Spannungen in etwa in jenem Zustand der bei leerem Wagenkasten
herrscht. Zu diesem Zeitpunkt sind bereits beide Federenden angelegt. Es ist zu beobachten,
dass sich in die Herzform bei steigender Axialkraft immer mehr ausbaucht. Die Amplituden
des sinusférmigen Verlaufes sind proportional zur Axialkraft und proportional zur mittleren
Schubspannung (entspricht quasi jenem Wert um den der Sinus nach oben verschoben
wurde). Dadurch dass die mittlere Spannung in Abbildung 51 bereits ein hohes Niveau hat
fallen die Schwankungen aufgrund des sinusférmigen Verlaufes in dieser Darstellungsart nicht
mehr so extrem auf (obwohl die Amplituden um den gleichen Faktor gestiegen sind als die
mittlere Spannung).

Diese Auswertung wurde insgesamt auf sechs unterschiedlichen Axialkraftniveaus
durchgefihrt (12,5; 22,5; 27,5; 35; 42,5 und 52,5 kN). Bei der Fehlerberechnung wurde wieder
als Bezug die ,Messung_V020* herangezogen. In der Abbildung 52 sind die durchschnittlichen
Abweichungen der Schubspannungen an den DMS-Stellen bei den verschiedenen
Axialkraftniveaus dargestellt. Im Durchschnitt weicht die FE-Simulation um 4,4% von der
Messung (V020) ab (tUiber alle Niveaus und DMS Stellen hinweg). Die maximal auftretende
Abweichung betragt ca. 10%. Die Schubspannungen der Simulation sind ausnahmslos
geringer als die gemessenen Werte. Da die Simulation auf der 3d-vermessenen Geometrie
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basiert und dort auch die Lackschicht mitgemessen wurde ist der Drahtdurchmesser um diese
Schicht erhoht. Dieser leicht vergroferte Durchmesser korreliert mit den zu niedrigen
Spannungen. Trotz der oben diskutierten Problematik bei der analytischen Berechnung ist die
durchschnittliche Abweichung bei 7,2% und somit nur 2,8 Prozentpunkte Uber jener der FE-
Rechnung. Der maximale Fehler liegt bei 14,5%.
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Abbildung 52: Durchschnittliche Abweichungen der Schubspannungen bei den
Axialkraftniveaus

6.1.8.4 Schubspannungen aufgrund lateraler Belastungen

Fur die in Kapitel 6.1.7.2 angefihrten Versuche bzw. Berechnungen wurde auch eine
Spannungsauswertung durchgefiihrt. Als Beispiel soll hier die Auswertung am Axialkraftniveau
211 erfolgen (entspricht einer aktuellen Federhthe von L = 211 mm). In Tabelle 4 sind die
maximal auftretenden Spannungen an den DMS-Stellen sowie der Ort, d.h. bei welchem DMS
diese vorkommen, fur die lateralen Verschiebungen in den Hauptrichtungen angegeben.

Tabelle 4: Maximal auftretende Schubspannungen bei lateraler Verschiebung

SIM_AF Messung_AF_VO.. Analytisch_AF_ILB
L = 211mm Tmax ATmax Ort Tmax ATmax Ort Tmax ATmax Ort
[N/mm?] (%] ('] [N/mm?] (%] ('] [N/mm?] (%] (']
Xx=y=0mm 491 360 511 315 518 360
X =+7mm 513 +4,5 360 541 +5,9 315 585 +12,9 -360
X =-7mm 497 +1,2 -45 491 -3,9 270
y =+7mm 503 +2,4 405 492 -3,7 315
y =-7mm 496 +1,0 315 526 +2,9 315

Dabei ist zu beachten, dass bei der Messung nur DMS zwischen Null und 315° zur Verfligung
stehen. Es ist also durchaus denkbar, dass es Stellen tber diesen Bereich hinaus gibt, die
hoher beansprucht werden. AuRerdem findet man in der Tabelle die Abweichungen der
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maximalen Schubspannung bei lateraler Verschiebung zu jenen die nur bei reiner axialer
Belastung vorherrschen (x = y = 0 mm) in Prozent. Das ILB-Tool kann in der aktuellen Version
lediglich Verschiebungen in positiver x-Richtung beriicksichtigen (jene Richtung die auch bei
der Schwingenbewegung eine Rolle spielt). Wenn man die Werte sichtet, fallt auf, dass durch
die lateralen Verschiebungen die grof3ten Schubspannungen laut Versuch um weniger als 6%
steigen. In der analytischen Rechnung hat die laterale Belastung scheinbar deutlich groRRere
Auswirkungen (+12,9%) auf die Spannungen als bei der realen Feder. Aus den
Messergebnissen kénnte man schlussfolgern, dass sich laterale Verschiebungen in —x und
+y Richtung positiv auf die Schubspannungen auswirken. Die Simulationsergebnisse zeigen
aber, dass sich die Orte der maximalen Schubspannungen bei diesen beiden Belastungen in
Bereiche verschieben, die von den applizierten DMS an der realen Feder nicht erfasst werden.
Aus diesem Grund kann diese Aussage nicht getroffen werden. Dies ist in Abbildung 53 auch
grafisch ersichtlich. Was aber sehr wohl feststellbar ist, ist dass sich Verschiebungen in den
unterschiedlichen Richtungen different auf die maximalen Schubspannungen auswirken. Die
Verschiebung in positiver x-Richtung, wie sie auch bei der verbauten Feder im Betrieb
aufgrund der Schwingenbewegung vorkommt, hat die negativsten Auswirkungen.
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Abbildung 53: Veranderung der Hauptschubspannung bei lateraler Belastung (211 mm)
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6.1.8.5 Schubspannung aufgrund des Kippens

Gleich wie im vorigen Kapitel fur laterale Belastungen wird hier der Einfluss auf die
Schubspannungen aufgrund des Kippens des oberen Federtellers um 5° um die Hauptachsen
bei einer axialen Vorspannung auf eine Federlange von 211 mm diskutiert.

Schubspannung in [N/mm?]
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t_540° 600 T_-360°

t_135° T_45°
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------ Messung_AF_rx=ry=0° ------SIM_AF_rx=ry=0° ------ Analytisch_ILB_AF_rx=ry=0°

Abbildung 54: Veranderung der Hauptschubspannung bei einer Kippbewegung (211 mm)

Mit dem analytischen ILB-Tool ist es nur mdglich Rotationen um die y-Achse zu berechnen
(entspricht der Rotation die bei der Schwingenbewegung von Bedeutung ist). Wéhrend die
Abweichungen bei Rotation um —ry sehr gut mit den Messwerten Ubereinstimmt weichen bei
der analytischen Rechnung diese bei Rotation um +ry etwas weiter ab. Die gréfite maximale
Schubspannung wird hier sogar kleiner, was in der Realitat nicht der Fall ist. Ganz allgemein
ist zu erkennen, dass die Schubspannungen bei einer Rotation um 5° um bis zu tUber 20%
ansteigen, wahrend bei einer lateralen Verschiebung um 7mm der Anstieg maximal ca. 6%
betragt. Bei der Schwingenbewegung tritt bei einer Rotation der Schwinge von 5°, bei
gegebener Schwingenléange, eine laterale Verschiebung von unter 2 mm auf. Bereits an dieser
Stelle kann also festgehalten werden, dass der Einfluss der lateralen Verschiebung auf die
maximalen Schubspannungen gegeniber jenem der Rotationen des Federtellers sehr klein
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ausfallt. Im eingebauten Zustand werden durch die Schwinge Rotationen um die y-Achse
eingeleitet. Dies ist auch aus Sicht der Beanspruchung der Schraubendruckfeder durchaus
sinnvoll.

Tabelle 5: Maximal auftretende Schubspannungen beim Kippen

SIM_AF Messung_AF_VO.. Analytisch_AF_ILB
L = 211mm Tmax ATmax Ort Tmax ATmax Ort Tmax ATmax Ort
IN/mm? [%] ] IN/mm? %] ] IN/mm?  [%] [’]
rx=ry=0° 491 360 511 315 518 360
X =+5° 550 +12,0 405 504 -1,4 45
rx =-5° 596 +21,4 270 616 +20,5 315
ry = +5° 543 +10,6 180 565 +10,6 225 493 -4,9 -360
ry =-5° 593 +20,8 360 588 +15,1 315 597 +15,2 360

6.1.8.6 Zusammenfassung der Fehler bei der Schubspannungsberechnung

In den vorangegangenen Ausflhrungen wurden bereits diverse Fehler in Zusammenhang mit
der Spannungsanalyse diskutiert, die im Folgenden nochmals zusammengefasst dargestellt
werden sollen.

Beim Vergleich zwischen den Versuchen und den FE-Simulationen sind neben den in Kapitel
3.3 dargestellten Fehlern die durch das Wesen der FEM begriindet sind (Stichwort
Né&herungsldsung) folgende Fehlerquellen von Relevanz:

¢ Messungenauigkeiten im Allgemeinen

¢ Nichtberlcksichtigung der Krimmung bei DMS (ESZ)

e Genaue Lage der DMS am (physikalischen) Bauteil

e Einfluss der Lackschichtdicke

e Spannungsauswertung nur in einem Knoten
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6.2 Federsatz

Nachdem die die Steifigkeiten und Schubspannungen der Auf3en- und Innenfeder mit den
Versuchsergebnissen verifiziert wurden, werden im néchsten Schritt die beiden Einzelfedern
zu einem Federsatz zusammengefuhrt.
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Abbildung 55: Axiale Federkennlinie Federsatz

Die axiale Federkennlinie des Federsatzes kann aus Abbildung 55 enthommen werden. Man
kann bei ca. 14 mm einen Knick in der Kennlinie erkennen. Dieser Knick kommt daher, well
die Innenfeder kiirzer als die AuBenfeder ist, d.h. am Anfang wirkt nur die Aul3enfeder bis zu
dem Zeitpunkt wo die Innenfeder mit dem Federteller in Kontakt tritt. In der FE-Simulation
muss die Innenfeder bis zum Zeitpunkt ihres Eingriffes, da sie bis dorthin unzureichend
eingespannt ist, festgehalten werden (z.B. durch kleine Axialkraft, etc.). Ansonsten kann dies
zum Abbruch der Rechnung fuhren. Diese Nichtlinearitat wird von allen Rechenmodellen
erfasst, mit Ausnahme dem analytischen Ansatz nach der Norm in dem die konstanten
Einzelfedersteifigkeiten der beiden Schraubendruckfedern einfach aufaddiert werden. Damit
ergibt sich eine konstante Federrate fir den Federsatz. Wie aus der Tabelle 6 entnommen
werden kann sind die Abweichungen (beziehen sich auf den Versuch V037) beim Modell
-SIM_Satz" kleiner 5% und beim Modell ,SIM_Satz_para“ kleiner 8%. Mit dem analytischen
ILB-Tool, welches die Nichtlinearitat durch das spatere Eingreifen der Innenfeder
beriicksichtigt, zeigt sich eine sehr gute Ubereinstimmung mit den Versuchsergebnissen
(Abweichung ist kleiner 4%). Wie zuvor schon naher ausgefiuhrt resultiert hier diese hohe
Genauigkeit durch das Anpassen der Einzelfedersteifigkeiten an die Versuchsergebnisse.
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Tabelle 6: Axiale Sehnensteifigkeiten des Federsatzes
Ris R2p Rss Ra4p Rss
Modell / Versuch
N N N N N
=] e ||| e ||| e ||| e ||| ra
mm mm mm mm mm
Messung_V037 955 968 848 924 978
SIM_Satz 988 3,5 | 990 2,3 | 849 01 | 967 47 | 998 2,0
SIM._Satz_para 1000 4,7 | 1001 3,4 | 874 3,1 | 991 73 | 1011 34
Analytisch Satz ILs | 923 3,4 [ 930 -39 | 815 -39 | 888 -39 | 972 -06
Analytisch_Satz DIN | 972 18 | 972 04 | 972 146 | 972 52 | 972 06

R1s Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 44,72 kN und 67,08 kN

R2g Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 55 kN und 57 kN
R3s Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 20 kN und 40 kN
R4g Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 40 kN und 55 kN
Rss Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 55 kN und 75 kN
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6.3 Primarschichtfeder

Im folgenden Kapitel soll auf die Modellierung und Berechnung der Priméarschichtfeder (auch
Gummischichtfeder oder kurz Schichtfeder genannt) eingegangen werden. Die Schichtfeder
in der von uns zu berechnenden Federstufe besteht aus einem Mittelteil, der aus einer
Mischung basierend auf Naturkautschuk (Polyisoprenkautschuk) hergestellt wird und aus zwei
Stahlplatten (Gummi-Metall-Feder). Sie ist in Abbildung 56 dargestellt. Die y-Achse lauft
entlang der Lange, die x-Achse entlang der Breite. Die z-Achse steht folglich normal auf die
Stahlplatten. Dieses Koordinatensystem stimmt  richtungsmafig mit  dem
Fahrzeugkoordinatensystem Uberein. Demnach erfahrt die Schichtfeder Aufgrund der
Schwingenbewegung in x-Richtung eine Lateralverschiebung und eine Rotation um die y-
Achse.

Abbildung 56: Primarschichtfeder

6.3.1 Verwendete Werkstoffparameter

Die zur Berechnung der Schichtfeder verwendeten Werkstoffparameter fur die
Werkstoffmodelle stammen zum Teil aus Siemens internen Datenbanken. Die dortigen
Parameter wurden mittels Messungen am Deutschen Institut fur Kautschuktechnologie in
Hannover durchgefiihrt. Als Kautschukmischung wurde eine Ubliche Standardmischung
verwendet, die auch im Schienenfahrzeugbau verwendet wird. Naheres zu den durchgefiihrten
Prifungen und der Ermittlung der Werkstoffparameter ist in (Madritsch, 2009) zu finden.
Fur die folgenden Ausfihrungen wichtig, ist die Tatsache, dass die Proben fir den
angestrebten Dehnungszustand vorkonditioniert werden muissen (Mullins-Effekt). Dabei
ergeben sich zwei Problemstellungen™:
1. Fur die Anwendung der Parameter auf reale Bauteile muss ein
Konditionierungszustand im Bauteil vorliegen der jenem der Probekdrper entspricht.
Dies ist allerdings in der Realitat nur schwer durchfuhrbar. Auerdem sei darauf
hingewiesen, dass wenn die Vorlastzyklen und die maximale Last nicht hinreichend
genau spezifiziert sind, die Moglichkeit besteht, die Charakteristika in gewissen
Grenzen ,frei“ einzustellen.

79 (Madritsch, 2009 S. 21)



Berechnung mit der Finite Elemente Methode 76

2. Werden die Probekérper der drei Deformationsmoden (uniaxial, biaxial und planar
shear) dem gleichen Dehnungszustand unterworfen ergeben sich unterschiedliche
Konditionierungszustande der Proben

In (Madritsch, 2009) wird gezeigt wie die im Punkt 2 angesprochene Problematik fir die
Werkstoffversuche gelost werden kann. Er empfiehlt fir die Versuche mit den drei
Deformationsmoden folgende ingenieurmafige Dehnungen bei den Versuchen einzustellen:

Euniaxial = gplanar shear ~ 0:5 * Epiaxial ( 54 )

In Tabelle 7 sind fur die Dehnungsmoden 100/100/50 fur die verschiedenen Modelle fir 55
und 65 Shore-A die Werkstoffparameter aufgelistet.

Tabelle 7: Auszug: Werkstoffparameter - Siemens-Datenbank

Modell Cio Co1 Cu C20 Cao
55sh Mooney-Rivlin 0,417912 0,0201588
65sh Mooney-Rivlin 0,644866 0,0550648
55sh Yeoh 0,487301 -0,0527935  0,015067
65sh Yeoh 0,726756 -0,118976 0,0495462
55sh TOD 0,443553 0,0449038 -0,0078996 -0,0541835  0,0183764
65sh TOD 0,697445 0,0502891 0,0256821 -0,192522 0,0665029

AuRRerdem wurden mit Hilfe der im Kapitel 3.2.4 beschriebenen Vorgangsweise zur
naherungsweisen Bestimmung der Werkstoffparameter fiur das Mooney-Rivlin Modell und das
Neo-Hooke Modell, Parameter fur Werkstoffe mit 55, 56, 60 und 65 Shore-A berechnet. Die
Ergebnisse sind in der Tabelle 8 zusammengefasst. Die Berechnung des Schubmoduls ist
nach Gleichung ( 27 ) erfolgt. Die Shore-A Werte wurden aufgrund der Herstellerangaben der
Schichtfeder von 605 Shore-A in diesem Bereich betrachtet. Entsprechende
Materialparameter flir 60 Shore-A liegen in der Siemens-Datenbank nicht vor.

Tabelle 8: Werkstoffparameter - Berechnung mit Naherungsformel

Modell Cio Co1 Modell Cio Co1
55sh Mooney-Rivlin 0,387217 0,096804 | 55sh Neo-Hooke 0,747336 0
56sh Mooney-Rivlin 0,404642 0,101160 | 56sh Neo-Hooke 0,789608 0
60sh Mooney-Rivlin 0,482543 0,120636 | 60sh Neo-Hooke 0,990571 0
65sh Mooney-Rivlin 0,601336 0,150334 | 65sh Neo-Hooke 1,341183 0
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In Abbildung 57 sind die Spannung-Dehnungskurven fir die in der Tabelle 7 und Tabelle 8
angefuhrten Werkstoffmodelle fir den uniaxialen Fall und fir eine Shore-A Harte von 55
dargestellt. Zusatzlich ist das flr linear-elastische Materialen eingesetzte Hooke-Modell
abgebildet. Man sieht deutlich, dass dieses Modell fur Elastomere ungeeignet ist. Des
Weiteren ist zuerkennen das der ,upturn® nur vom Yeoh und dem TOD Modell berlcksichtigt
werden kann. Sollten jedoch die Dehnungen des zu berechnenden Bauteils unter diesem
Wendepunkt liegen, kann auch mit den deutlich einfacheren Mooney-Rivlin Modell oder mit
dem Neo-Hooke Modell gearbeitet werden. AuRRerdem ist auffallend, dass obwohl die
Werkstoffparameter fur das Mooney-Rivlin Modell aus der Siemens-Datenbank und jene durch
die Naherungsformel ermittelten deutlich voneinander abweichen, die uniaxialen Kurven fast
Deckungsgleich sind. In der Abbildung 58 soll noch der Einfluss der Schore-A Harte auf die
Werkstoffmodelle aufgezeigt werden. Es zeigt sich, dass die Variation der Shore-Harte um +5
Shore-A und somit die entsprechende Variation der Werkstoffparameter einen erheblichen
Einfluss auf die Spannungs-Dehnungsbeziehung des Elastomers hat. Damit zeigt sich, dass
die von der Herstellerseite angefihrte Harte von 60+5 Shore-A fir eine Finite Elemente
Berechnung unzureichend ist. Die genaue Bestimmung der Shore-A Harte des Bauteils
scheint demnach sinnvoll zu sein. Eine Messung nach Norm am fertigen Gummi-Metallbauteil
ist jedoch aufgrund nichtvorhandener glatter, paralleler Oberflachen nicht durchfiihrbar.
Aufgrund der gewonnen Erkenntnissen und den zur Verfugung stehenden Daten wurde das
TOD und das Mooney-Rivlin Modell zur FE-Berechnung der Gummischichtfeder
herangezogen. Wie spater gezeigt wird, sind die Abweichungen der beiden Modelle
unwesentlich, weshalb davon ausgegangen werden kann, dass sich die Dehnungen der Feder
im Normalbetrieb zum Grof3teil unter dem upturn-Wendepunkt befinden.
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Abbildung 57: Materialmodelle fir Elastomere, uniaxial, 55 Shore-A
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Abbildung 58: Shore-A Harte-Abhéngigkeit des Mooney Rivlin Modelles
6.3.2 Auswertung der Messungen

Bei der Auswertung der Messungen vom Hexamove-Prifstand wurde immer der dritte
Belastungszyklus herangezogen. Theoretisch koénnte auch der absteigende Ast
(Entlastungszyklus) oder ein Mittelwert aus beiden zur Auswertung verwendet werden. Die
hier gewahlte Methode liefert fir eine entsprechende Verschiebung die gréltmogliche
Kraftantwort, was einem konservativen Ansatz entspricht. In Abbildung 59 ist beispielhaft die
Kennlinie der Messung T002 (vertikal, z-Richtung) der Schichtfeder mit der Nummer 636
dargestellt. Zum einen ist zu erkennen, dass ab dem 2. Zyklus fast keine Anderung mehr in
der Kennlinie erkennbar und somit die Auswertung des 3. Zyklus gerechtfertigt ist. Zwischen
ersten und zweiten Zyklus tritt der Mullins-Effekt deutlich zum Vorschein (vergleiche hierzu
auch Abbildung 15). Zum anderen ist auch die deutliche Hysterese der Schichtfeder
erkennbar. In Abbildung 60 sind die Zyklen der lateralen Belastung bei einem
Vertikalkraftniveau von ca. 28 kN (Versuch T003) dargestellt. Man sieht, dass die Schichtfeder
bei ca. 2,8mm Querverschiebung durchrutscht. Dies ist bei Versuchen mit groRerer vertikaler
Vorspannung nicht mehr zu erkennen, da hier die Reibkraft gro3 genug ist um der eingeleiteten
Querkraft entgegenzuwirken. Auch hier bestatigt sich, dass bereits der 3.Zyklus zur
Auswertung geeignet ist. In der Tabelle 9 und Tabelle 10 sind die gemessenen Steifigkeiten
der drei Schichtfedern angegeben. Die angegebenen Steifigkeiten entsprechen der Steigung
einer Geraden die nach der Methode der kleinsten Quadrate an die jeweilige Messung
angepasst wurde. In Microsoft Excel wird diese Funktion als lineare Trendlinie bezeichnet. Da
das Verhalten von Elastomeren nicht linear ist, sind die hier angegebenen Steifigkeitswerte
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Abbildung 60: Messung T003 (Schichtfeder 636)
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als Orientierung und zum Vergleich gedacht. In Abbildung 61 ist flr die Vertikalkennlinie
(Kennlinie in z-Richtung) der Schichtfeder 636 die Trendlinie dargestellt. In vertikaler Richtung
wurde aul3erdem die Steifigkeit im Arbeitsbereich, was der durchschnittlichen Steigung (Anm.:
ist nicht gleich der Steigung der Trendlinie) fur den Bereich zwischen 54 und 58 kN entspricht
angegeben. Die Belastung bei leerem Wagenkasten ist laut technischer Spezifikation 55,9 kN.

Tabelle 9: Vertikale-Steifigkeiten der Schichtfedern

Vertikal
Vertikal Average Average
Difference  Arbeitsbereich Difference
[N/mm] [N/mm] [N/mm]
[N/mm]
636 23456 22517
639 24973 24368 6,5% 23715 23203 5,3%
649 24676 23376

Im Betrieb sind neben der Steifigkeit in vertikaler Richtung aufgrund der Kinematik der
Schwinge vor allem die Steifigkeiten in lateraler-x-Richtung und die Steifigkeit beim Kippen um
die y-Achse (ry) von Bedeutung. Die lateralen Kennlinien bis zu der gemessenen
Verschiebung von 5 mm als auch die Kennlinie des Kippen um die y-Achse bis zur
gemessenen Rotation von 5° sind naherungsweise linear, somit ist hier die Steigung der
Trendlinie quasi gleichzusetzen mit der tatsachlichen Steigung zu jedem Zeitpunkt.
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Abbildung 61: Vertikalkennlinie der Schichtfedern



Berechnung mit der Finite Elemente Methode 81

Tabelle 10: Kipp- und laterale-Steifigkeit der Schichtfedern

Lateral-x Lateral-y Kippen-ry

[N/mm] [N/mm] [Nm/]

27,8KN  54,2kN  90,5kN | 27,8kN  54,2kN  90,5kN | 28,3kN  55,0kN  91,4kN

636 1015 910 929 1056 1033 1081 159 203 279
639 1088 1001 1017 1125 1102 1149 162 191 280
649 1048 961 995 1088 1071 1134 159 206 281
Average 1050 957 980 1090 1069 1121 160 200 280

Difference | 7,2% 10% 9,5% 6,5% 6,7% 6,3% 1,9% 7,8% 0,7%

Die in den Tabellen berechneten Differenzen in Prozent ist das Verhéltnis zwischen dem
grof3ten und dem Kleinsten Wert der Steifigkeit der drei Schichtfedern, d.h. der kleinste Wert
entspricht 100%. Betrachtet man die Differenzwerte aller Steifigkeiten sieht man, dass die
Abweichung zwischen der steifsten und der weichsten Feder bis zu zehn Prozent betragt.
Obwohl die drei Federn aus der gleichen Charge enthommen worden sind, streuen ihre
Steifigkeiten also betrachtlich. Beim Kippen um die y-Achse werden die Schichtfedern bei
grolerer Vorspannung in z-Richtung immer harter. Bei der lateralen Verschiebung fallt auf,
dass die Federn bei einer Verschiebung am zweiten Niveau (54,2 kN) weicher reagieren als
am ersten Niveau (27,8 kN). Am dritten Niveau (90,5 kN) werden sie in lateraler Richtung
wieder steifer. Im Fall der Verschiebung in y-Richtung liegen die lateralen-Steifigkeiten am
dritten Niveau sogar Uber jenem vom Ersten. Dieser Effekt der ,Steifigkeitsumkehr” ist in
Abbildung 62 nochmals dargestellt und wird spéater noch diskutiert. Die Kennlinien des ersten
Niveaus wurden in der Abbildung nur bis zum Beginn des Durchrutschens dargestellt.
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Abbildung 62: Lateralkennlinien (Schichtfeder 636) — in den Nullpunkt verschoben
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6.3.3 Modellierung der Schichtfeder

Um die genaue Geometrie der Schichtfeder zu erhalten wurden die drei gepriften Federn
vermessen. Dabei wurde festgestellt, dass der Gummiteil der Feder in der Breite um £0,1 mm,
in der Lange um +0,3 mm und in der H6he um +0,2 mm schwankt. Zur Modellierung wurden
die Mittelwerte aus den Messungen herangezogen. Der Einfluss der Geometrie auf die
Steifigkeiten ist sehr grof3. Testrechnungen haben gezeigt, dass bei einer Verringerung des
Gummi-Volumens um ca. 5%, die vertikale Steifigkeit um ca. 15% weicher wird. Dieses
Beispiel zeigt deutlich wie wichtig eine moglichst genaue Abbildung der Geometrie fir die FE-
Berechnung ist.

Abbildung 63 zeigt das Modell der Primarschichtfeder. In der Mitte befindet sich der Gummiteil
welcher mit achtknotigen Hexaeder-Elementen modelliert wurde. Zwanzigknotige Hexaeder-
Elemente erweisen sich beim Gummi als ungeeignet, da durch die grof3en Verformungen die
Elemente, an den zusétzlichen Knoten (an den Kanten), aus- bzw. einknicken. An den beiden
planen Oberflachen werden mittels ,Surface-to-Surface Gluing“ die beiden Stahlplatten fest
mit dem Gummi verbunden. Diese Methode hat den Vorteil, dass so die Elementgré3e der
Stahlplatten unabhédngig von der Netzfeinheit des Gummis gewdahlt werden kann. Fir die
Stahlplatten wurden ebenfalls achtknotigen Hexaeder-Elemente verwendet. Zum geeigneten
Aufbringen der Lasten und Randbedingungen sowie zur einfacheren Auswertung wurden an
jeder Stahlplatte RBE2-Elemente angebracht.

RBE2-Elemente

Stahl

Gummi

Abbildung 63: Modell der Primé&rschichtfeder

Die richtige Wahl der ElementgroRe ist wie bei allen FE-Rechnungen, auch bei der
Berechnung von Elastomeren von entscheidender Bedeutung. Im vorliegenden Fall muss die
Rechnung ,nur® die Steifigkeiten der Primarschichtfeder mdoglichst realitatsnah abbilden
kénnen. Wie Abbildung 64 zeigt, wurde das Netz, ausgehend von einer Elementgré3e von 12
mm nach und nach verfeinert und der Einfluss auf die vertikale Steifigkeit der Schichtfeder
untersucht. Eine ElementgroRe von 4 mm hat sich als sinnvoller Kompromiss zwischen
Genauigkeit, Rechenzeit und auch Rechenstabilitéat herausgestellt. Bei dieser Elementgroie
wird der Gummiteil in ca. 17000 Elemente unterteilt. In der Abbildung sieht man auch, dass
die Rechnung mit einer Elementgrol3e von 2 mm im letzten Schritt abgebrochen hat (Kennlinie
endet vorher), au3erdem ist auch schon kurz davor ein Knick in der Kennlinie erkennbar,
welcher hier quasi als Vorbote fur den Abbruch der Rechnung interpretiert werden kann. Die
Ursache fur den Abbruch ist, dass es Elemente im Netz gibt, welche zu stark verzerrt sind und
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somit die Jacobi Determinante einen negative Wert ergibt In wieweit mit dem gewéhlten Netz
Spannungs- und in weiterer Folge Lebensdauerberechnungen mit ausreichender Genauigkeit
durchgefuhrt werden kénnen, kann an dieser Stelle nicht beantwortet werden.
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Abbildung 64: Vertikalkennlinie der Schichtfeder in Abhangigkeit der Elementgrofle

Aus Abbildung 65 kénnen die berechneten Vertikalkennlinien der Gummischichtfeder fir die
Werkstoffmodelle Neo-Hooke, Mooney-Rivlin und TOD entnommen werden. Wie schon
eingangs festgestellt sind die Unterschiede zwischen dem TOD und dem Mooney-Rivlin
Modell fur das vorliegende Bauteil und dessen Belastungen gering. Diese geringen
Unterschiede wurden auch fir die laterale-Verschiebung und das Kippen, sowie auch fir
unterschiedliche Shore-A Harten festgestellt. Es ist aus diesem Grund fir die Berechnung der
Steifigkeiten ausreichend mit dem Mooney-Rivlin Modell zu arbeiten. AuRerdem zeigt sich,
dass die Vertikalkennlinie welche mit den Werkstoffparametern laut N&aherungsformeln
errechnet wurde (griin) im Vergleich zu jener die mit den Siemens-Parametern erstellt wurde
etwas steifer ist. Liegen aber keine anderen Werkstoffparameter vor st die
Parameterbestimmung Uber die Naherungsformeln durchaus empfehlenswert. Wie man sieht
weicht das Ergebnis mit dem einfachen Neo-Hooke Modell, bei gleicher zugrundeliegender
Shore-A Harte, doch deutlich von den anderen Ergebnissen ab. Deshalb wird es als durchaus
sinnvoll erachtet, fiir erste Uberschlagsrechnungen und beim nichtvorhandensein geeigneter
Werkstoffparameter als ersten Schritt Elastomerbauteile mit dem Mooney-Rivlin-Modell zu
berechnen. Vollstéandigkeitshalber sei erwahnt, dass mit einer anderen N&herungsformel fur
den Schubmodul (z.B. Formel ( 26 )), durchaus eine bessere Ubereinstimmung mit den Neo-
Hooke Modell erreicht werden kann. Zur Berechnung der Primérschichtfeder wurde
schlussendlich das Mooney-Rivlin-Modell verwendet. Da fur die Schichtfeder keine genauen
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Hartedaten vorliegen wurden die Werkstoffparameter Gber die Naherungsformel ermittelt. Die
Shore-A Harte, die in die Naherungsformel eingeht, wurde so angepasst, dass sich zwischen
den Messungen und den Rechnungen mdoglichst kleine Abweichungen ergeben. Dies wurde
bei einer Harte von 56 Shore-A erreicht. Die dazugehdrigen Parameter kbnnen aus der Tabelle
8 entnommen werden. Es kann nicht davon ausgegangen werden, dass die gepriften
Primarschichtfedern tatsachlich eine Shore-A Harte von 56 besitzen. Lediglich das
Werkstoffmodell, das auf dieser Harte basiert liefert die besten Ubereinstimmungen.

100000
90000 / ;
Vd
7’
80000 - 7
-
70000 T o

60000 Z

o R
40000 : /

30000 s

20000 /

Kraft [N]

10000 |
0
0 1 2 3 4 5
Weg [mm]
Mooney-Rivlin_55sh_Naherung - = =-TOD_55sh_SIEMENS
Mooney-Rivlin_55sh_SIEMENS oo Neo-Hooke_55sh_Naherung

Abbildung 65: Modellvergleich an der Priméarschichtfeder (Vertikalkennlinie)

In der Tabelle 11 sind die Steifigkeiten, die mit dem gewahlten Materialmodell (Mooney-
Rivlin_56_Shore-A_Naherung) berechnet wurden zusammengefasst. Wie auch bei den
Messungen entsprechen die angegebenen Steifigkeiten den Steigungen der Trendlinien. Die
gelisteten Abweichungen sind bezogen auf die mittleren Ergebnisse der Messungen die in der
Tabelle 9 und der Tabelle 10 angegeben wurden.

Wie in Tabelle 11 zu erkennen ist, ist die errechnete Steifigkeit in vertikaler Richtung (also bei
Druck) zu steif und in die Steifigkeiten in lateraler Richtung (bei Schub) zu weich. Das
Werkstoffmodell wurde so gewdhlt, dass sich in vertikaler und lateraler Richtung in etwa der
gleiche Fehler gegeniiber den Messergebnissen ergibt. Daraus kann man den Schluss ziehen,
dass selbst genaue Werkstoffs-Versuchsergebnisse und ein daraus ermitteltes
mathematisches hyperelastisches Werkstoffmodell (wie sie in der vorliegenden Arbeit
vorgestellt wurden), die Genauigkeit der Rechenergebnisse nicht weiter steigern kdnnen. Wird
namlich ein weicheres Materialmodell verwendet, so ndhert sich die Steifigkeit in vertikaler
Richtung zwar an jene der Messungen an, jedoch wird die Priméarschichtfeder in lateraler
Richtung noch weicher und die Differenz zur Messung somit grof3er. Woher die gegenlaufige
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Tendenz der Belastungsrichtungen vertikal und lateral kommt konnte nicht geklart werden.
AulRRerdem ist unklar warum die Steifigkeit in lateraler Richtung bei steigender vertikaler
Vorspannung weicher wird. Andererseits wurde fir die zuvor schon beschriebene
Loteifigkeitsumkehr* eine nachvollziehbare Erklarung gefunden. Es wird angenommen, dass
es durch die groen Verformungen bei der vertikalen Vorspannung irgendwann zu einem
Kontakt des Gummis mit sich selbst kommt und sich der Kontaktbereich beim lateralen
Verschieben abwalzt. Dieses Abwélzen wirde die Erhdhung der Steifigkeit erklaren.

Tabelle 11: Berechnete Steifigkeiten der Priméarschichtfeder

Abweichung zur

Steifigkeitsrichtung Ergebnisse aus der FE-Simulation Messung-Average

Vertikal Arbeitsbereich [N/mm] 26739 +15%

ca. 28 kN ca. 55 kN ca. 91 kN

Lateral-x [N/mm] 858 832 765 -18/-13/-22%
Lateral-y [N/mm] 882 890 891 -19/-17/-21%
Kippen-ry [Nm/°] 178 232 288 +11/+16/+3%
Kippen-rx [Nm/°] 1069 1349 1672
Rotation-rz [Nm/°] 76,3 77,7 77,8

Mit dem Softwarepaket NX 8.5, konnte dieser Kontakt nicht nachgebildet werden. Um die
Theorie zu untermauern, wurde deshalb auf das Softwarepaket MARC Mentat zurtickgegriffen.
Diese Software ist im Bereich der nichtlinearen Berechnungen insbesondere auch bei der
Berechnung von Elastomerbauteilen weit verbreitet, da es mit einigen Vorteilen gegentber
Konkurrenzprodukten aufwarten kann. Auf eine genaue Beschreibung der Vorteile wird an
dieser Stelle verzichtet. Einzig die Funktion ,Mesh Adaptivity soll hier kurz erlautert werden.
Damit ist es moglich, das Netz des Modells beim Erreichen eines definierten Kriteriums (z.B.
Kontakt, maximale Dehnung, etc.) automatisch nach jedem lterrationsschritt entweder global
neu zu vernetzen (remeshing) oder lokal zu verfeinern. Fir ein dreidimensionales Hexaeder-
Modell besteht nur die Mdglichkeit der lokalen Verfeinerung des Netzes. Diese Funktion wurde
auf den Randbereich der Priméarschichtfeder, mit den absoluten Dehnungen als Kriterium,
angewendet und dadurch konnte eine Kontaktsituation wie in Abbildung 66 dargestellt simuliert
werden (rot und gelb entspricht hier Kontakt). Da es nur ein unterteilen der Elemente ist und
kein remeshing, versagen jedoch selbst bei reiner vertikaler Belastung die Elemente. Eine
Rechnung in lateraler Richtung wurde aufgrund dieser Tatsache nicht durchgefiihrt. Jedoch
sprechen die Ergebnisse dieser Rechnung eindeutig fir die ,Kontakt-Theorie“. Es sei
aullerdem angemerkt, dass die Kennlinie in vertikaler Richtung mit Kontakt, sich nicht
bedeutend von jener Kennlinie welche mittels NX ohne Kontakt ermittelt wurde unterscheidet.
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Abbildung 66: Kontakt Status der Priméarschichtfeder bei Druckbelastung

S5 A software

Abbildung 67 zeigt noch den Einfluss der verschiedenen Werkstoffparameter auf Grundlage
der Shore-A Harte auf die berechneten Steifigkeiten hat. Beim Werkstoffmodell mit einer
zugrundeliegenden Harte von 65 Shore-A ist die Primarschichtfeder in vertikaler Richtung um
rund 40% harter als mit dem Modell mit 55 Shore-A (betrachtet wurde die Steigung der
Trendlinie). Diese Tatsache soll nochmals deutlich machen, dass mit der herstellerseitigen
Angabe der Shore-A Harte von 605 Shore-A, keine zuverlassige FE-Rechnung durchgefihrt
werden kann. Idealerweise braucht es immer eine Messung um das Rechenmodell mit dieser

zu verifizieren.
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Abbildung 67: Vertikalkennlinie Simulation mit 55 und 65 Shore-A
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6.3.4 Analytische Berechnung der Gummischichtfeder

Die analytische Berechnung erfolgt nach der in Kapitel 3.2.5 vorgestellten
Berechnungsmethode. Aus Abbildung 21 kann der Schubmodul fir die gegebene Shore-A
Harte von 60 Shore-A ermittelt werden. Man erhalt einen Schubmodul von ca. 1 N/mm?2. Mit
der Annahme dass der Gummi inkompressibel ist folgt ein E-Modul E von 3 N/mm?. Wird die
Primarschichtfeder naherungsweise als Quader betrachtet (116 x 236 x 25,3mm) kann mit
Hilfe des Formfaktors nach Gleichung ( 39 ) ein rechnerischer E-Modul von ca. 19 N/mm? aus
dem Diagramm ermittelt werden. Als Grenzwerte fir die Gultigkeit des analytischen Ansatzes
ergeben sich flr die maximal zulassigen Federwege s = 5,1 mm und sx= 8,9 mm. Laut dieser
Definition kénnte die Schichtfeder somit auch mit den analytischen Formeln berechnet werden,
da die auftretenden Federwege kleiner als die max. zulassigen Wege sind.

110000
100000 // //
90000
/
A/

80000 //
70000
60000

/ o
50000 1’5’//’
40000 ‘/////,, -
30000 /‘;;
20000 o

L

10000 "’//j;;//,/,

0

Kraft [N]

0 1 2 3 4 5
Weg [mm]

636_Messung_T002_3.Zyklus ——639_Messung_T020_3.Zyklus
——649_Messung_T038_3.Zyklus
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Abbildung 68: Analytische und gemessene Vertikalkennlinien

Fur den Schub, also fir die Lateralkennlinie, zeigen die Messungen, wie vorher schon gezeigt
wurde, ein anndhernd lineares Verhalten. Somit kann der Grenzwert fir den Schub durchaus
bestétigt werden. Die Vertikalkennlinie der Messung (siehe Abbildung 68) zeigt aber bereits
ab ca. 3mm Federweg ein nichtlineares Verhalten.

Die analytisch berechneten Federsteifigkeiten fur die Primarschichtfeder sind in Tabelle 12
angefuhrt. Man kann erkennen, dass mit den analytischen Formeln nicht beriicksichtigt werden
kann, ob der Schub in x- oder y-Richtung erfolgt, d.h. die Steifigkeiten sind bei der analytischen
Methode in beide Richtungen gleich gro3. AulRerdem kann nicht zwischen den Steifigkeiten
auf den verschiedenen Niveaus unterschieden werden. Zwar geht in die Formel fur die
analytische Berechnung der Schubkraft die Federhdéhe Lo mit ein, jedoch steht diese im
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Nenner. Wirde man nun die Federhdhe den Niveaus entsprechend anpassen, so wirde die
Feder mit steigender Vorspannung harter werden (da Lo kleiner wird). Dies wére aber genau
der gegenlaufige Trend zu den Messungen und der Simulation. Auch wenn die vertikale
Federsteifigkeit im Arbeitsbereich eine durchaus vertretbare Abweichung von 11% zu den
Messungen aufweist, so ist die analytische Berechnung durch das nicht berticksichtigen der
Nichtlinearitat im letzten Teil der tatsachlichen Kennlinien in vertikaler Richtung auf3erst kritisch
zu betrachten.

Tabelle 12: Analytisch berechnete Federsteifigkeiten

Steifigkeitsrichtung Ergebnisse aus analytischen Abweichung zur
Berechnung Messung-Average
Vertikal Arbeitsbereich [N/mm] 20559 -11%

ca. 28 kN ca. 55 kN ca. 91 kN

Lateral-x [N/mm] 1082 1082 1082 +3/+13/+10%

Lateral-y [N/mm] 1082 1082 1082 -1/+1/-3%

Trotz all der beschriebenen Nachteile sind die Abweichungen zu den Messungen vor allem
auch im Vergleich zu den erzielten Ergebnissen der FEM-Berechnung durchaus vertretbar.
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6.4 Federstufe

Nachdem alle Einzelkomponenten verifiziert wurden, kann mit der Berechnung der Federstufe
begonnen werden. Auf eine Berechnung der Federstufe mit den Modellen der
Schraubendruckfedern auf Basis der optischen Vermessung wurde verzichtet. Die Federstufe
wurde nur mit den parametrisiert erstellten Federn berechnet.

6.4.1 Axiale Steifigkeit

Die axiale Federkennlinie der Primarfederstufe ist in Abbildung 69 in bekannter Art und Weise
dargestellt.
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Abbildung 69: Axiale Federkennlinie Federstufe

In Tabelle 13 sind wieder die Sehnensteifigkeiten in axialer Richtung fur die Messung, die FE-
Simulation und die analytische Berechnung angegeben. Die Niveaus fur die
Sehnensteifigkeiten der Federstufe sind gegeniber jenen des Federsatzes die gleichen. Da
der Federsatz mit der Gummischichtfeder in Serie geschalten ist bleiben die Kraftniveaus
ident. Vergleicht man die Steifigkeiten bzw. die Abweichungen mit jenen des Federsatzes,
kann festgestellt werden, dass die Abweichungen der Simulation bei der Federstufe gré3er
sind. Das ist dadurch zu erkléaren, dass sich die Fehler vom Satz (zu steif) und von der
Schichtfeder (zu steif) aufsummieren. Bei der analytischen Berechnung werden durch die
lineare Schichtfeder-Kennlinie die Fehler gegentber dem Federsatz teilweise kompensiert.
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Tabelle 13: Axiale Federsteifigkeiten der Federstufe

Rig R2s Rsg Rag Rsg
Modell / Versuch [ N ] % [ N ] [%] [i] [%] [l] [%] [l] [%]
mm mm mm mm mm
Messung_MO002 925 926 800 888 942
SIM_Stufe_para 968 4,6 974 5,2 841 51 955 7,5 983 4,4
Analytisch_Stufe_ILB 890 -3,7 894 -3,4 788 -1,5 856 -3,6 935 -0.7

R1g Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 44,72 kN und 67,08 kN
Rz Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 55 kN und 57 kN
R3g Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 20 kN und 40 kN
R4g Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 40 kN und 55 kN
Rss Sehnensteifigkeit zwischen einer Axialbelastung von ca. 55 kN und 75 kN

6.4.2 Einfluss der Schichtfeder auf die Schubspannungen

Um zu klaren in wie weit die Gummischichtfeder die negativen Einfliisse durch die Rotation
und die Querbelastung bei der Schwingenbewegung auf die Schraubendruckfedern
absorbiert, wurden die in Abbildung 70 dargestellten Modelle miteinander verglichen. Das
Modell ,SIM_Stufe_para“ ist inklusive Schichtfeder und das Modell ,SIM_Satz_para“ ohne.

SIM_Satz_para SIM_Stufe_para

Abbildung 70: Modelle zur Berechnung des Schichtfedereinflusses

Drei Zustande wurden betrachtet:
e Zustand a: reine axiale Belastung (1) auf dem Niveau vom leeren Wagenkasten
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e Zustand b: ausgehend vom Zustand a wird in einem zweiten Schritt (2) die Schwinge
um -5° gedreht (oberer Federteller ist im Schritt 2 fixiert)
e Zustand c: ausgehend vom Zustand a wird in einem zweiten Schritt (2) die Schwinge
um +5° gedreht (oberer Federteller ist im Schritt 2 fixiert)
Aus der Tabelle 14 kénnen die maximal auftretenden Hauptschubspannungen im jeweiligen
Zustand bei der AuRenfeder und der Innenfeder entnommen werden. Die Differenz, also die
Spannungsabsenkung der Schichtfeder, in Prozent zeigt deutlich den positiven Einfluss der
Schichtfeder. Schon bei reiner axialer Belastung werden die Spannungen um bis zu 10%
verringert. Jedoch sind die Simulationen weggesteuert durchgefiihrt worden wodurch hier ein
kleiner Fehler entsteht. Bei der Schwingenbewegung wird der Einfluss der Schichtfeder
deutlich sichtbar. So konnen im hodchstbeanspruchten Zustand c¢ die grof3ten
Hauptschubspannungen um bis zu tber 20% verringert werden. Die Abbildung 71 zeigt das
Spannungs-Netzdiagramm fiir den Zustand ¢ der AuRenfeder.

Tabelle 14: Schichtfedereinfluss auf die maximalen Hauptschubspannungen

SIM_Satz_para SIM_Stufe_para Differenz | SIM_Satz_para SIM_Stufe_para Differenz
Zustand
AF [N/mm?] AF [N/mm?] [%0] IF [N/mm?] IF [N/mm?] [%0]
a 545 513 6 495 447 10
b 399 236 41 318 174 45
c 1034 873 16 968 761 21
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Abbildung 71: Hauptschubspannungen der AF im Zustand 3
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6.4.3 Ersatzmodell der Schichtfeder in der Federstufe

In vielen praktischen Anwendungen mit Augenmerk auf die Schraubendruckfedern ist es
sinnvoll das Volumenmodell der Schichtfeder in der FE-Simulation durch ein Ersatzmodell
auszutauschen (siehe Abbildung 72). Dadurch kann einerseits Rechenzeit eingespart und
andererseits die Stabilitait des Modells, durch Wegfall der groRen Verformungen und
Dehnungen im Gummi, verbessert werden. Die Schichtfeder kann dabei durch ein
eindimensionales Element (CBUSH) ersetzt werden. Diesem Element werden
Ersatzsteifigkeiten in allen Richtungen zugewiesen. Voraussetzung fur diese Methode ist, dass
die Steifigkeiten der Schichtfeder in allen Richtungen vorliegen. Im vorliegenden Fall kbnnen
die Steifigkeiten sofern vorhanden aus den Messungen (Average, Niveau von ,Wagenkasten
leer) bzw. von jenen Richtungen die nicht gemessen wurden (rx, rz) aus der Simulation
entnommen werden. Die verwendeten Ersatzsteifigkeiten sind in Tabelle 15 noch einmal
zusammengefasst.

Tabelle 15: Ersatzsteifigkeiten der Schichtfeder

X y z rx ry rz
Richtung
[N/mm] [N/mm] [N/mm] [Nm/] [Nm/] [Nm/°]
Steifigkeit 957 1069 23203 1349 200 78

SF100_Federsaeule_para_Ersatzmodell_sim : Schwingenbewegung Result
Subcase - Nonlinear Implicit, Non-Linear Step 39, 3.825e+001

Nonlinear Stress - Element-Nodal, Averaged, Max Shear

Min : 0.00, Max : 617.47, Units = N/mm*2(MPa)

Deformation : Displacement - Nodal Magnitude
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I 22917  (WIEEEE =

= -
= 20833 X
— 187.50
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1\ | | | | St
145.83 SRERERM

' 125.00
- 104.17
83.33
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0.00

Units = N/mm*2(MPa)

Abbildung 72: Federstufe mit Ersatzmodell der Gummischichtfeder

Um festzustellen in wie weit sich der Einfluss der Schichtfeder auf die Schraubendruckfedern
durch das Ersatzmodell verandert, wurden die Verschiebungen und Rotationen zwischen der
Schichtfeder bzw. dem Ersatzmodell und dem unteren Federteller ausgewertet. Diese
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Verschiebungen und Rotationen sind quasi als Randbedingungen fir die
Schraubendruckfedern anzusehen. Liefern Volumenmodell und Ersatzmodell die gleichen
Werte so waren diese aquivalent. Es wurde sowohl eine rein axiale Belastung, als auch die
Schwingenbewegung untersucht. Die Verschiebungen an der beschriebenen Stelle Uber der
Axialkraft sind der Abbildung 73 zu entnehmen. In z-Richtung kann das Ersatzmodell die
Progressivitdt des Gummis nicht abbilden und ist deshalb zu Beginn etwas zu steif. Da das
Volumenmodell in lateraler Richtung zu weich ist (siehe vorher) und fur das Ersatzmodell die
Steifigkeiten aus den Versuchsergebnissen verwendet wurden ist auch das steifere Verhalten
des Ersatzmodells in x-Richtung plausibel. Die dargestellten Unterschiede sind in Anbetracht
der noch relativ grof3en Abweichungen beim Schichtfeder-Volumenmodell ausreichend klein,
um bei bekannten Schichtfeder-Steifigkeiten Berechnungen der Schraubendruckfedern mit
dem Schichtfeder-Ersatzmodell durchzufiihren. Auch bei der Schwingenbewegung, welche
eine komplexe Bewegung darstellt, sind die Unterschiede in den Verschiebungen (kleiner
0,35mm) und Rotationen (kleiner 0,3°) vertretbar.
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Abbildung 73: Einfluss des Schichtfedern-Ersatzmodells auf die SDF
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7 Modalanalyse der Schraubendruckfeder

Im dynamischen Betrieb in der Nahe der Eigenfrequenzen kommt es zu
Spannungsiberhéhungen. AufRerdem treten bei Schraubendruckfedern dynamische
Phanomene, wie etwa das Windungsschlagen, das Anschlagen der Federn an benachbarte
Bauteile oder das Abheben der Endwindungen auf. Um solche dynamischen
Problemstellungen zukiinftig berechnen zu kdnnen sollen in einem ersten Schritt die modalen
Parameter, Eigenfrequenzen und Eigenschwingungsformen (Moden), der nicht eingespannten
Einzelfedern im relevanten Frequenzbereich numerisch berechnet und mittels Messungen
validiert werden. Die Bestimmung der EigenschwingungsgréRen (modale Parameter) wird als
Modalanalyse bezeichnet.

7.1 Experimentelle Modalanalyse

Um die Messergebnisse mit den berechneten Eigenfrequenzen vergleichbar zu machen, muss
beim Versuch die moglichst gleiche Einspannsituation als bei der numerischen Simulation
herrschen. Dort wurde eine vollig freie Feder betrachtet. Durch ein an langen Seilen
aufgehangtes Bauteil kann diese Situation mit guter Naherung nachgestellt werden (siehe
Abbildung 74). Idealerweise erfolgt die Aufhdngung an Stellen an denen Schwingungsknoten
erwartet werden.

Abbildung 74: Messaufbau Eigenfrequenzmessung

Zur experimentellen Bestimmung der Eigenfrequenzen, wurde die Feder mit einem
Impulshammer angeregt und die Strukturantwort mit Hilfe eines dreiachsigen
Beschleunigungsaufnehmers bestimmt. Mit der schnellen Fourier-Transformation (FFT)
kénnen die Messergebnisse vom Zeitbereich in den Frequenzbereich (Spektralbereich)
Ubergefuihrt werden. Das Spektrum einer Messung an der Aul3enfeder ist in Abbildung 75 flr
einen Frequenzbereich von 50 bis 200 Hz dargestellt. Es ist zu beachten, dass das
Koordinatensystem des Beschleunigungssensors nicht mit dem Koordinatensystem der Feder
zusammenpasst: Xsensor = Xreder; Ysensor = Zreder UNA Zsensor = -Yreder. Die Peaks im Spektrum
weisen auf eine Eigenfrequenz hin. Vergleicht man diese mit den numerisch berechneten
Eigenfrequenzen (siehe Tabelle 16), kann eine sehr gute Ubereinstimmung beobachtet
werden.
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Abbildung 75: Spektrum der Eigenfrequenzmessung an der AF

Durch Anbringung des Beschleunigungssensors an Schwingungsbauchen und gezielter
Anregung, kann auch die Eigenschwingungsform die in der Simulation bei der jeweiligen
Frequenz errechnet wurde experimentell tberpruft werden.

7.2 Numerische Modalanalyse

Die numerische Modalanalyse ist eine lineare Analyse. D.h. Nichtlinearitdten werden nicht
berticksichtigt. Als Ergebnis erhalt man die Eigenfrequenzen mit den dazugehorigen
Eigenformen. Die dargestellten Verschiebungen, Dehnungen und Spannungen fir eine
bestimmte Eigenform sind nicht die tatsachlich auftretenden Gréf3en. Sie dienen lediglich zum
Vergleich, wo in der berechneten Struktur bei einer Anregung mit dieser Frequenz grof3e
Spannungen auftreten und wo eher kleine. Wird das Bauteil ohne Einspannung berechnet,
treten Starrkdrper-Moden auf, deren Frequenz bei ca. Null liegt (nur ca. weil
Néherungsldsung).

Tabelle 16: Eigenfrequenzen und Eigenformen der AuRenfeder

Nr. 1 2 3 4 5
Frequenz

57 Hz 65 Hz 75 Hz 76 Hz 97 Hz
Messung
Frequenz
SIM 56 Hz 65 Hz 74 Hz 76 Hz 99 Hz

Form
SIM
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Eine Ubersicht der Eigenfrequenzen und Eigenformen bis 100 Hz (ohne Starrkérper-Moden)
kann der Tabelle 16 entnommen werden. Die erste Eigenfrequenz wird als erste
Langseigenfrequenz bezeichnet. Dabei schwingen die Windungen gleichsinnig in axialer
Richtung. Bei der zweiten Eigenfrequenz, versuchen sich die Windungen quasi aufzuweiten.
Die Moden 3 und 4 sind Biegeeigenfrequenzen um die x- bzw. y-Achse. Bei einem
symmetrischen Bauteil waren die beiden Biegeeigenfrequenzen gleich. Da die
Schraubendruckfeder aber asymmetrisch ist, ergeben sich zwei sehr nahe beieinander
liegende Frequenzen.
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Mit dieser Arbeit wurde die Grundlage fir eine zeitgemaflRe Berechnung von
Schraubendruckfedern in Federstufen geschaffen. Beispielhaft wurde die Primarfederstufe
eines Schienenfahrzeuges, bestehend aus zwei Schraubendruckfedern und einer seriell
geschalteten Gummischichtfeder betrachtet.

Einerseits wurde ein analytisches Berechnungsverfahren entwickelt welches zum Teil auch
Nichtlinearitdten bericksichtigen kann und mit nur wenigen Eingabeparametern die
Schubspannungen und Federkennlinien von Schraubendruckfedern liefert. Bei Vorhandensein
einer experimentell ermittelten Federkennlinie kann man durch einen lterationsvorgang die
Rechnung an die Messung anpassen. Fir den Fall der Vorauslegung, missen fur die Anzahl
der Ubergangswindungen und festen Windungen Annahmen getroffen werden. Fir den
zuklnftigen Einsatz des Tools ist es empfehlenswert durch Vermessung von vielen
unterschiedlichen Federn und anschlieBender statistischer Auswertung der Ergebnisse, eine
geeignete Bestimmungsmethode dieser Parameter zu finden. Der Einfluss der
Gummischichtfeder wird bei der analytischen Berechnung zwar bertcksichtig, es miissen aber
die Federsteifigkeiten dieser vorgegeben werden.

Andererseits wurde die Berechnung der Federstufe mit Hilfe der FEM durchgefuhrt. Die
Modellbildung der Schraubendruckfedern erfolgte auf zwei unterschiedlichen Wegen. Die
Modellbildung auf Basis einer optischen Vermessung des Bauteils diente lediglich zur
Validierung der Berechnungsmethode und ist fiir die praktische Anwendung nicht einsetzbar.
Bei der Modellerstellung auf Basis von Parametern werden dem FE-Programm
Bauteilabmessungen tbergeben mit denen anschlieBend automatisch die Federgeometrie
erstellt wird. Durch den hohen Anteil von manuellen Arbeitsschritten bei der Federfertigung
sind alle Federn Unikate, deren Abmessungen sehr stark streuen. Deshalb sind die fir die
Berechnung erforderlichen Parameter nicht vorherzusehen. Ein Vorausrechnen, d.h. eine FE-
Berechnung ohne ein real vorliegendes Bauteil, kann nur mit einer angenaherten Geometrie
erfolgen, was erhebliche Abstriche in der Genauigkeit mit sich bringt. Soll die Berechnung flr
eine bereits existierende Feder erfolgen so kdnnen die benétigten Parameter durch
Messungen ermittelt werden. Doch auch hier kann die Geometrie lediglich abstrahiert werden.
Die Steifigkeiten und Schubspannungen der Schraubendruckfedern wurden fur verschiedene
Belastungen berechnet und mit Versuchen und den analytischen Ergebnissen verglichen. Eine
Weiterentwicklung der Parametrisierung auf Basis von Untersuchungen vieler
unterschiedlicher Federn, wie dies auch fir das analytische Tool vorgeschlagen wurde, ist
auch fir eine aussagesichere FE-Berechnung der Schraubendruckfedern notwendig. Fir die
FE-Berechnung der Gummischichtfeder wurde als Werkstoffmodell das Mooney-Rivlin Modell
verwendet. Die daftr ndtigen Werkstoffparameter wurden mit Hilfe von Naherungsformeln auf
Basis der Shore-A Harte bestimmt. Die damit berechneten Steifigkeiten sind fur die
Berechnungen der Federstufe ausreichend genau, auch wenn gummitypische Effekte, die in
der Arbeit nédher beschrieben wurden, nicht in die Berechnung miteingehen. Fur nahere
Betrachtungen des Gummibauteils selbst (z.B. Lebensdauerberechnungen) muss die
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Treffsicherheit der FE-Berechnung jedoch noch weiter erhéht werden. Dabei kann die
Verwendung leistungsfahigerer Werkstoffmodelle zielfiihrend sein. Fir die relativ einfache
Geometrie der Gummischichtfeder konnte, mit den aus der Literatur bekannten analytischen
Ansatzen, eine ahnliche Genauigkeit erzielt werden als mit der numerischen Simulation. Diese
analytischen Ansétze sind aber lediglich bei einfachen Geometrien sowie einigen wenigen
definierten Belastungsfallen eine echte Alternative zu der numerischen Berechnung.
AulRerdem wurde gezeigt, dass das Volumenmodell der Schichtfeder, bei der Berechnung der
gesamten Federstufe, durch ein einfaches eindimensionales Element ersetzt werden kann.
Fir das Ersatzmodell mussen lediglich die Steifigkeiten der Gummifeder angegeben werden.
Diese kdnnen, sofern keine Messungen vorhanden sind, mittels dem FE-Volumenmodell vorab
ermittelt oder mit den aus der Literatur bekannten analytischen Anséatzen berechnet werden.

Bei einer abschlieBenden Modalanalyse der Schraubendruckfedern, wurden die
Eigenfrequenzen und die dazugehorigen Eigenformen der freien Feder mit Hilfe der FEM
bestimmt. Es konnte eine sehr gute Ubereinstimmung mit den experimentell ermittelten
Eigenfrequenzen erreicht werden. Aufbauend auf diese Ergebnisse soll in einem weiteren
Schritt der Einfluss der Steifigkeitsénderung aufgrund des Anlegens der Windungen auf die
Eigenfrequenzen untersucht werden. Auch die tatsachliche Einbausituation, die sie sich
wesentlich von der hier betrachteten freien Feder unterscheidet, soll zukinftig berlcksichtigt
werden. Die Eigenfrequenzuntersuchungen dienen als Vorarbeit fir dynamische
Untersuchungen der Primarfederstufe.
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Anhang 1: Versuchsubersicht

Versuche auf Universalprifmaschine:

Versuch Prifling e Bemerkung
[kN]
A0l Krafteinleitung gegenliber Federende mit
AO2 AulRenfeder ca. 55 Stempelung
AO03 Krafteinleitung auf Seite Federende mit
AO4 Stempelung
101 Krafteinleitung gegeniiber Federende mit
102 Innenfeder ca.33 Stempelung
S01* Band Innenfeder bei RO1 (0°)
S02* Federsatz ca. 80 Band Innenfeder bei R0O3 (90°)
S03* Band Innenfeder bei RO5 (180°)
S04* Band Innenfeder bei RO7 (270°)
S05* Band Innenfeder bei RO1 (0°)
Versuche am Hexamove - Schraubendruckfdern:
Versuch | Objekt | Rz[°] X Ty Tz v Zyklen | Beschreibung
[mm] [mm] [mm] [mm/s]
V000 AF 0 0 0 Vorversuch
V019 AF 0 0 0 168- 5 4 Vertikal
V020 AF 0 0 0 168- 5 4 Vertikal
V021 AF 0 7 0 211 5 4 Lateral
V022 AF 0 7 0 240 5 4 Lateral
V023 AF 0 +7 0 174 5 4 Lateral
V024 AF 45 7 0 211 5 4 Lateral
V025 AF 45 7 0 240 5 4 Lateral
V026 AF 45 7 0 174 5 4 Lateral
V027 AF -45 7 0 211 5 4 Lateral
V028 AF -45 7 0 240 5 4 Lateral
V029 AF -45 7 0 174 5 4 Lateral
V030 AF 0 0 7 211 5 4 Lateral
V031 AF 0 0 17 240 5 4 Lateral
V032 AF 0 0 7 174 5 4 Lateral
V033 AF 0 5 4 Kreisbahn
V034 AF 0 5 4 Taumel
V035 Satz 0 0 0 Vorversuch
V036 Satz 0 0 0 168- 5 4 Vertikal




Anhang 1: Versuchsiibersicht

109

V037
V038
V039
V040
V041
V042
V043
V044
V045
V046
V047
V048
V049
V050
V051
V052
V053
V054
V055
V056
V057
V058
V059
V060
V061
V062
V063
V064
V065
V066
V067
V068
V069
V070
Vo71
V072
V073
V074
V075

O O O O O o o o o o o

N
a1

O O O O O o o o o o o o

o O O o o o o

O O O O o o o o o o

O O O O O O o o o o o o

o O O O o o o

168-
211
240
174
211
240
174
211
240
174
211
240
174

168-
168-
211
240
174
211
240
174
211
240
174
211
240
174

211
240
174
211
240
174

o o1 o1 o1 o1 o1t o1 o1 o1 o1 o1 o U1 01 O

o o1 o o1 o1 o1 o o1 oo o1 o1 o1 o1 o1 Ol

N = e e

E R S T S T T~ N N N R S

E R T S T T N~ S - S e . . S T e

N S

Vertikal
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Kreisbahn
Taumel
Vorversuch
Vertikal
Vertikal
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Lateral
Kreisbahn
Taumel
Nullabgleich
Wanken
Wanken
Wanken
Nicken
Nicken

Nicken
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V076 Satz 0 0 0 211 1 4 Schwingenbewegung
VQ77 Satz 0 0 +10 211 1 4 Schwingenbewegung
V078 AF 0 0 0 Nullabgleich
V079 AF 0 0 0 211 1 4 Wanken
V080 AF 0 0 0 240 1 4 Wanken
V081 AF 0 0 0 174 1 4 Wanken
V082 AF 0 0 0 211 1 4 Nicken
V083 AF 0 0 0 240 1 4 Nicken
V084 AF 0 0 0 174 1 4 Nicken
V085 AF 0 0 0 211 1 4 Schwingenbewegung
V086 AF 0 0 +10 211 1 4 Schwingenbewegung
V087 AF 0 0 0 168- 5 4 WH V020
V088 AF 0 +7 0 211 5 4 WH V021
V089 AF WH V033
V090 AF WH V033
V091 AF WH V033

Versuche am Hexamove - Schichtfeder:

\'
Versuch Objekt Ry X Ty Fz [mm/s] Zyklen Beschreibung
[°] [mm] | [mm] [kN] [N/s]
[°/s]
TOO0O SF_636 0 0 0 0.2 Vorversuch
TOO1 SF_636 0 0 0-97 5000 5 Vertikal
T002 SF_636 0 0 0 0-97 0.5 5 Vertikal
TO03 SF_636 0 5 0 28 0.5 5 Lateral —x
T004 SF_636 0 5 0 54.5 0.5 5 Lateral —x
TOO05 SF_636 0 5 0 90.5 0.5 5 Lateral —x
TOO6 | SF. 636 | O 0 +5 28 0.5 5 Lateral -y
TOO7 SF_636 0 0 +5 54.5 0.5 5 Lateral —y
TO08 SF_636 0 0 +5 90.5 0.5 5 Lateral —y
TO09 SF 636 | £5 0 0 28 0.5 5 Nicken
TO10 SF 636 | =5 0 0 54.5 0.5 5 Nicken
TO11 SF 636 | =5 0 0 90.5 0.5 5 Nicken
TO12 SF 636 | =5 2 0 28 0.5 5 Lateral+Nicken
TO13 SF 636 | =5 2 0 545 0.5 5 Lateral+Nicken
TO14 SF 636 | =5 2 0 90.5 0.5 5 Lateral+Nicken
TO15 SF 636 | =5 -2 0 28 0.5 5 Lateral+Nicken
TO16 SF 636 | =5 -2 0 545 0.5 5 Lateral+Nicken
TO17 SF 636 | =5 -2 0 90.5 5 Lateral+Nicken
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TO018
T019
T020
T021
T022
T023
T024
T025
T026
T027
T028
T029
TO30
T031
T032
TO33
T034
TO35
TO36
TO37
TO38
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T041
T042
T043
T044
T045
T046
T047
T048
T049
TO50
TO51
T052
T053

SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_639
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649
SF_649

O O O O o o o o o

O O O O o o o o o

0-97
0-97
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5

0-97
0-97
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5
28
54.5
90.5

0.2
5000
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5

0.2
5000
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5
0.5

o oo o o1 o1 o1 o1 o1 o1 o1 o1 o1 o1 O o1 o1 Ol
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Vorversuch
Vertikal
Vertikal

Lateral —x
Lateral —x
Lateral —x
Lateral —y
Lateral —y
Lateral —y
Nicken

Nicken

Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Vorversuch
Vertikal
Vertikal

Lateral —x
Lateral —x
Lateral —x
Lateral —y
Lateral —y
Lateral —y
Nicken

Nicken

Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken
Lateral+Nicken

Lateral+Nicken
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Anhang 3: Anordnung der Dehnmessstreifen

Anordnung der Dehnmessstreifen

Kennzeichnung -
Mullpunktwerschiebung
RO1_D0O0

RD8 \

Federende unten
Stempelung

Federende oben

Kennzeichnung - —
Nullpunktverschisbung

Federende unten

Aktive Windungen:

Anordnung der Messgitter Anordnung der Rosetien
: |
L-cde T
! B |

.
RO%: [ber End -Windunsen: R10:  Afitte Fnd- Windungen:
- ;__/__T"‘Rﬂsl_mﬂ

E10_abh

R10 364 mm von Federende idber den Aussendurchmesser

Quelle: Siemens



