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Abstract

This Thesis was created within the scope of a development project in cooperation with
AVL List GmbH. In the segment of Racing of AVL, which is part of the Instrumentation a
Test Systems department, all testbeds are more or less prototypes and contain only a small
number of standard parts. If possible, the specification given by the customer have to be
nevertheless covered from the existing portfolio as quick as possible. For this reason it is

required to do fast estimates on changes of existing testbeds or on new customer requests.

To do more accurate estimations with less effort a tool in Matlab was developed to do
calculations on effects of changes of the mechanical test equipment. This tool should give
the operator a quick and more or less exactly statement on changes in the system line. The
main topics at this calculation are the choice of a correct dynamometer concerning to its
performance and maximum of overload usage. Also the mechanical properties of the
system f. e. resonance frequencies and acceleration and deceleration in operation are of
interest.

The tool developed within this thesis does not aim be used to do an exact mechanical
design of the rotating parts from a testbed. It's a tool to do a pre-dimensioning at the
beginning of a project. The estimation shall be in an error range of +5 %. For exact
calculations finite-element- or multibody-system software has to be used.



Kurzfassung

Die vorliegende Arbeit wurde im Zuge eines Entwicklungsprojektes der AVL List GmbH
erstellt. Im Segment Racing, im Teilbereich der Motorenmesstechnik und Testsysteme der
AVL, sind die Priifstainde meist Prototypen und bestehen nur zum Teil aus
»Standardkomponenten“. Die vom Kunden vorgegebene Spezifikation sollte aber
trotzdem, wenn moglich, in moglichst kurzer Zeit aus dem vorhandenen Portfolio
abgedeckt werden. Aus diesem Grund ist es von grofier Bedeutung, dass schnelle
Abschitzungen auf Anderungen der Spezifikationen an bestehenden Priifstinden oder fiir
Angebote zu Neuanfragen getroffen werden kénnen.

Dazu wurde ein Tool in Matlab entwickelt, welches die Auswirkung von Anderungen in
der Prifstandsmechanik mit moglichst wenig Aufwand berechnet und somit dem
Anwender in absehbarer Zeit und mit ausreichender Genauigkeit ermdglicht, eine Aussage
iiber die Systemeigenschaften zu treffen. Dazu zdhlen in erster Linie die Auswahl der
richtigen Belastungseinheit (Performance und maximale Uberlastzeiten) sowie das
mechanische  Verhalten des Systems im  Betrieb (Resonanzfrequenzen,
Beschleunigungs- / Verzégerungsvermogen).

Die in der vorliegenden Arbeit erstellte Anwendung soll nicht zur exakten Auslegung des
Priifstands verwendet werden, sondern als Werkzeug fiir eine Vorauslegung am
Projektanfang bzw. einer Kundenanfrage dienen und eine Abschitzung in einem
Fehlerbereich von +5 % ermoglichen. Fiir die genaue Auslegung des Gesamtsystems muss
weiterhin eine Berechnung mittels FEM- oder MKS- Software erfolgen.



Inhalt

DANKSAZUINE ....cveeueereiuseeneeeseesessesses s b s s s sas b s e s R R s R R bbb i
EidesstattliChe EXKIATUNG ...ttt s st ssssse s sesss bbb st ii
1] 0 = ot PP iii
KUTZEASSUNG .ttt ettt ca st s bR bbbt iv
50 =) LT v
ADKUTZUINZEI .ovevreeneesseesseeseesssesssessseesseesssesssssssessseesssesssesssesssessssssssssssesssessssesssesssessseesssesssesssesssessssesssesssessseeens vii
D200 16T (=TT viii
1. EINURIUNG ot cs s ss et e s s s s s s s aees 1
1.1 Motivation UNd ZielSETZUNG.....c.coumwereeereerrrerseesseesseessesssesssesssesssesssesssesssessssssssssssssssssssssssees 1

1.2 AUfDAU AET ATDEIL ..ot sess e s s s s 1

1.3 Priifstandsanwendungen im Bereich RaCing.....c.ccoeeeneeenrernmeemeesnecenseenseesseesseessseenees 2
1.3.1 L% 010D (=) 0 o) B i3 =Y o Lo EE PPN 3

1.3.2 BremsenprifStand ... eeeesneesneeesssesssessssssseesseessessssssesssessssssssssees 4

1.3.3 ERS-Priifstand (Energieriickgewinnungssystem) ........ooeeeeeesseeeseeennees 4

1.4 Instationdre MotorenPrifStANAE ......eemeerreerneersseeeeseessees s seesssessssssessssssssesssees 6

D U (=1 o (o T 1 1P 8
2.1 RUNAENSIMUIALION ..vvtreereereemeesseeseesseessens s seessessssssssssses e sssesssess s s sssessssssssesssssssesssesens 8
2.1.1 Lastkollektive verschiedener RennKkIassen .........eeeneenseeseesseesseesnnees 9

2.1.2 Hochdynamische Vorginge (Gangwechsel).....eeneeneeeneeenseenseennee 10

2.1.3  UDerlastbereChnUNG.............cvvvvvevevessssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssseees 11

2.1.4 Beschleunigung und Verzogerung der Belastungseinheit.........ccccconeeene. 15

2.2 Grundlagen Torsionale Vibrations AnalySe.......oeneeneeneesneesnesseesseesssesssesssessnes 18
221 Torsionale MehrmassensSChwinger [6] ...ooeeeeeneernmeeseesseesseesssessesnaes 19

2.2.2 Eigenfrequenzen und Eigenmoden........eenenmeenseeseesseesssesssesseennes 25

2.2.3 Sensitivitats-Koeffizienten [6] ... ceneeeenneensesssesseesseesseesseessesssessnes 28

2.2.4 Bewertung der Eigenfrequenzen und Eigenformen........onieinncnnne. 29

3 Simulationsmodell in Matlab SIMUINK ..o essesssesnnes 31

3.1 Matlab Struktur in SIMULINK ..o sessssssssesesesessssssssssssssssssesessssasasas 32



3.1.1 Benutzeroberflache der erstellten Anwendung........cneeeeneesseeneeereenn. 32

3.2 Evaluierung der BerechnungSmodelle ..........onereenecneennesssesseeseessesseessseseessesseens 41
3.2.1 Hochdynamische VOIZANGE. ......ccureeereersseenmereseesseesssesssessseessessssssssssessaes 41

3.2.2  UDerlastbereChNUNG ... eeeeceeeesssssesssssseeeeessssessssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssnsen 43

3.3 Evaluierung der Torsionalen Vibrations AnalySe ........coeenernemmeesseesseesssesssessnes 46
3.3.1 Simulierte Vergleichsmodelle ... 46

3.3.2 Eigenfrequenzen und Eigenmoden der Systeme mit Solidworks......... 48

333 Eigenfrequenzen und Eigenmoden der Systeme mit Matlab................. 50

3.3.4 Vergleich FEM und Matlab ........eeeeseesseesseesesssessessssesssesnees 51

1S5 =T 0 0 L =0T 52

4.1 Berechnung fiir einen MotorenprifStands ... eeeeermermeemeesseesseesssesssessseesssessees 52
411 Torsionale Vibrations Analyse in Matlab ........ccocoeeneeneeeesneeesseeeennes 52

4.1.2 Torsionale Vibrations Analyse mit Solidworks Simulations.........ccc....... 56

4.1.3 Vergleich der ErgebniSSe ... cceneeneeeeseesssesseesseesseessesssesssesssssssesnens 58

414 Uberlastberechnung in Matlab .............mmmmmmmmmmmmmmmsmssmssssssssssssssssssssssssnnns 61

4.2 Berechnung fiir einen BremsenprifStand......ceeeeemeeeesseesssesnsesssessssesssesees 63
421 10 0076 (53 U Lo 1 (& L0 ' =P 63

4272 Uberlastberechnung in Matlab ............mmmmmmmmmmmmsmsssmsssssssssssssssssssssnnns 65

423 N 0] ) 01 1] PP 72

D] o) (o TP 73

5.1 Mogliche Erweiterung der ANWENAUNE ......occeeeeeemeesseesseeesessesssessseesssesssesssessseesssesssessans 73
511 VerbrennungsstofRSimulation ... cceeeeeseesseessmesseesseesseessessesssessseesssessees 73

51.2 Erweiterung auf ein n-Massenschwingermodell ........cooonenecneeenreenneenne. 73

513 Automatische GeometrieauSgabe. ... eeereerreeensernseeeesseesssessessseesseesseeens 73
ZUSAMIMENTASSUINE -..eereereeesereseesseesseesseesseesssesssesssesssessssssssssssesssessssesssesssesssessseesssssssesssessssssssesssesssasssesens 74
ADDIlAUNGSVEIZEICHNIS ..ceueeecereeee et s s [
TaDEIlENVETZEICHIIS ...veeeeeeeeseeseesees e ess e s s e s e \'
LIteratUrVErZEICHTIIS e s s s s s VI

A, Anwender DOKUMENTAtION it ss e e e seesesssssssssssesesese e s ssasssssssssssesessasasaes VII



Abkiirzungen

AST
DYNO
EOTB
ERS
ERS-H
ERS-K
FEM
ITS
MKS
PTE
TVA

Advanced Simulation Technology
Dynamometer

Motorenpriifstand

Energie Riickgewinnungs System

Energie Rickgewinnungs System thermisch
Energie Riickgewinnungs System kinetisch
Finite Elemente Methode

Instrumentation und Testsysteme
Mehrkorpersimulation

Antriebsstrang und Testequipment

Torsionale Vibrations Analyse



Symbole

Parameter und Konstanten

bi

Hi

E kin,rot
Epot,rot
I p

] ab,red
] ab

J ges

Ji

J sys

T qct

T max

H

_max_gen

T_max _mot

rec_gen

T_rec_mot
Tstd
QAacc
QAgec

Cr

modale Beschleunigung

modale Masse

kinetische Energie rotorisch

potentielle Energie rotorisch

polares Flichenmoment

Reduziertes Massentragheitsmoment Abtriebsseite
Massentragheitsmoment Abtriebsseite
gesamtes Massentragheitsmoment
Massentragheitsmoment einer Komponente
System Massentragheit

aktuelles Drehmoment

maximales Drehmoment

maximales Drehmoment generatorisch
maximales Drehmoment motorisch
nominales Drehmoment

nominales Drehmoment generatorisch
nominales Drehmoment motorisch
Erhol-Drehmoment

Erhol-Drehmoment generatorisch
Erhol-Drehmoment motorisch

normiertes Drehmoment

Beschleunigung

Verzogerung

Verdrehsteifigkeit

Verdrehsteifigkeit einer Komponente
reduzierte Verdrehsteifigkeit Abriebsseite
Verdrehsteifigkeit Abtriebsseite

gesamte Verdrehsteifigkeit
Eigenfrequenz

Erregerfrequenz

motorischer Faktor der Belastungseinheit
Erhol-Faktor der Belastungseinheit
gesamtes Ubersetzungsverhaltnis

modale Koordinate



Symbole

t_max
t_re c
Ui
Vi

ED TTFTIII TETAOL DD
S o 8 §®
33.33'

Vektoren

O “— @

Matrizen

maximale Uberlastzeit

Erholzeit

Eigenform einer Komponente
modale Verdrehsteifigkeit
Verdrehwinkel Abtriebsseite
Verdrehwinkel Antriebsseite
Winkelgeschwindigkeit Abtriebsseite
Winkelgeschwindigkeit Antriebsseite
Schubmodul
Massentragheitsmoment

Lange

Ubersetzung einer Getriebestufe
Masse

Drehzahl

Radius

Zeit

Verdrehwinkel

Dichte

Winkelgeschwindigkeit

Verdrehwinkel
Winkelbeschleunigung
Massentragheit
Nullvektor

Steifigkeit Matrix
Massen Matrix

ix



1.Einfiihrung

1.1 Motivation und Zielsetzung

Eine moglichst genaue und aussagekraftige Auslegung von Priifstinden, auf die vom
Kunden gewtinschten Spezifikationen, ist schon in der Angebotsphase wiinschenswert.
Diese Auslegung basiert zurzeit oft auf Erfahrungen und auf Grundlage von schon
entwickelten und verkauften Priifstinden. Dabei werden fiir dhnliche Anwendungen
dhnliche Priifstands-Spezifikationen angeboten und in der Designphase durch aufwandige
Berechnungen ausgelegt. Da in der Angebotsphase noch keine umfassenden
Berechnungen durchgefiihrt werden soll es aber trotzdem vermieden werden, dass dem
Kunden ein Priifstand angeboten wird, welcher die geforderten Spezifikationen
iibersteigt. Die durch diese Arbeit erstellte Methodik soll dabei helfen, diese
Uberspezifikation schon in der Angebotsphase so gut wie méglich zu vermeiden.

Die Abschitzung der bendtigten Grundleistung kann relativ einfach erfolgen. Schwieriger
gestaltet sich die Auslegung der Belastungseinheit beziiglich der Uberlast sowie den zu
erreichenden Drehzahlgradienten. Erstere hangt vor allem von den durch die
Schaltvorgdnge hervorgerufenen Drehmomentspitzen, zweitere von den zu
beschleunigenden und zu verzégernden Massen und ihrer Verteilung des Priifstands ab.
Durch die Verdnderung der Tragheiten und der Wellenverbindungen (Steifigkeiten)
zwischen den Komponenten verdndern sich auch die Eigenfrequenzen des Priifstandes.
Der Betrieb des Priifstands bei diesen Drehzahlen muss vermieden werden.

1.2 Aufbau der Arbeit

Einfiihrend werden verschiedene Priifstandsanwendungen und deren mechanischer
Aufbau beschrieben. Kapitel 2 beschiftigt sich mit der Theorie beziehungsweise der
Methodik zur Losung der Aufgabenstellung. Dabei wird zuerst auf die Erstellung der zur
Simulation benotigten Daten der diversen Rennklassen eingegangen und beschrieben,
welche dieser rennklassenbezogenen Daten fiir das Simulationsmodell benétigt werden.
Anhand dieser Lastkollektive wird erklart, wie Drehzahl- und Drehmomentgradienten
zustande kommen und welche Probleme und Anforderungen dadurch auf den Priifstand
bzw. die Prifstands-Komponenten zukommen. In einem weiteren Unterkapitel der
Methodik wird die Berechnung der Leistungsausnutzung der Belastungseinheit (Dyno)
beschrieben. Diese Berechnung wird in der vorliegenden Arbeit als Uberlastberechnung
bezeichnet.
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Der zweite Teil beinhaltet die Beschreibung der Anwenderoberfliche sowie die der
erarbeiteten Simulationsmodelle in Matlab Simulink. Zur Evaluierung der im ersten Teil
erlauterten Theorie werden Vergleichsmodelle in Solidworks und Matlab Simulink
berechnet und die Ergebnisse verglichen, siehe Kapitel 3.1 und Kapitel 3.2.

Im letzten Abschnitt werden Plausibilitatsberechnungen sowie Ergebnisse von realen
Kundenanfragen und -priifstinden dokumentiert und auf mégliche Einschrankungen und
Genauigkeitsaussagen der Berechnung eingegangen. Des Weiteren werden mogliche
Erweiterungen des Tools zur Verbesserung der Ergebnisse der Berechnungen diskutiert.

1.3 Priifstandsanwendungen im Bereich Racing

Im Bereich des Motorsports gibt es diverse Anwendungen am Priifstand. Die
Konfigurationen reichen vom reinen Motorenpriifstand bis hin zum Vollfahrzeug-
Priifstand, bei welchem das gesamte Fahrzeug, ausschliefdlich der Reifen, auf dem
Priifstand getestet werden [3]. Es kann auch der Antriebsstrang alleine sowie nur die
Antriebsachse als mechanischer Priifstandsaufbau ausgefiihrt  werden.
Rennsportpriifstinden und Priifstande fiir die Serienentwicklung unterscheiden sich nicht
essentiell. Dasselbe gilt auch fiir den Entwicklungszyklus, jedoch ist dieser im Rennsport
wesentlich kiirzer als jener der Serienfahrzeugentwicklung. Des Weiteren ist der
Produktlebenszyklus signifikant kiirzer. Je nach Anwendung und Rennklasse werden
Motorkomponenten in regelméfiigen Zyklen, beginnend von einem Rennen bis hin zu
maximal einer Saison, ausgewechselt. Daraus ergeben sich hohe Anforderungen an den
Entwicklungsingenieur und dadurch auch auf die verwendete Prifeinrichtung, um die
Motorkomponenten nahe an den Grenzen ihrer Zuverlasslichkeit auszulegen.

Im Zuge dieser Arbeit werden hauptsachlich die Konfigurationen Motorenpriifstand,
Bremsenpriifstand und KERS- / ERS-Priifstand beziehungsweise alle Priifstandstypen,
welche nur mit einer Belastungseinheit ausgefiihrt werden, betrachtet. Weiterfithrend
sind typische Rennsportanwendungen von Priifstinden dargestellt und beschrieben.
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1.3.1 Motorenpriifstand

Der in Abbildung 1-1 dargestellte Motorenprifstand setzt sich aus folgenden
Komponenten zusammen:

= (1) Dyno

= (2) Niedrigdrehende Welle (bei Stirnradgetrieben)
= (3) Getriebe

= (4) HBM

= (5) Hoch drehende Welle

= (6) Dummy Gearbox mit verdrehweicher Welle

= (7) Priifling (Verbrennungsmotor)

Um die hohen Drehzahlen der Rennmotoren erreichen zu konnen, miissen
Priifstandsgetriebe verwendet werden. Hier sind grundséatzlich zwei Arten beziiglich der
Anbindung an die Belastungseinheit zu unterscheiden. Zum einen gibt es ein direkt an den
Dyno angeflanschtes Getriebe, wodurch die niedrig drehende Welle zwischen Dyno und
Getriebe entfdllt. Zum anderen gibt es ein Stirnradgetriebe (Step-Up-Getriebe), welches
iiber eine Zwischenwelle der niedrigdrehenden Welle mit dem Dyno verbunden ist, oder
auch direkt an die Belastungseinheit angeflanscht wird. Die Ausgangswelle des Getriebes
ist mit einer weiteren Welle, der hochdrehenden Welle verbunden, welche dann mit dem
Getriebedummy verbunden wird. Diese bildet die Eigenschaften des realen
Verbrennungsmotor-Getriebe-Systems ab und wird fiir Motorenpriifstinde mit originaler
Kupplung oder Dummy-Kupplung verwendet. Die verdrehweiche Welle ist als Steckwelle
ausgefiihrt und kann bei einem Motorenwechsel leicht ausgetauscht werden. [11]

Abbildung 1-1: Komponenten eines Motorenpriifstands mit Planetengetriebe
(ohne niedrigdrehende Welle)
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1.3.2 Bremsenpriifstand

Am Bremsenpriifstand (Abbildung 1-2) koénnen verschiedene Anwendungen von
Bedeutung sein. Zu den Hauptanwendungen zdhlen die thermische Optimierung, die
Versagensreproduktion, Generierung von aerodynamischen Daten, Evaluierung von
streckenspezifischen Bremsensetups sowie das Energiemanagement, mit welchem vor
allem der Temperaturtransport zwischen Bremssystem und Reifen ermittelt werden
kann.

Der Bremsenpriifstand besteht im Allgemeinen aus folgenden Komponenten:

(1) Dyno

(2) Drehmomentmessflansch

(3) Welle

(4) Priifling (Bremse, Felge-Bremse oder Komplettrad-Bremse)

Abbildung 1-2: Komponenten eines Bremsenpriifstands

1.3.3 ERS-Priifstand (Energieriickgewinnungssystem)

Dieser Priifstandstyp wird fiir die Testung von E-Motoren von hybridisierten Fahrzeugen
verwendet. Die Hauptanwendung ist im Bereich der Formel 1, wo die beiden Einheiten
ERS-H und ERS-K eingesetzt werden. ERS-H ist die Einheit am Turbolader und ERS-K die
kinetische Einheit, welche die Bremsenergie zur Riickgewinnung nutzt. Beide E-Motoren
werden auf einem Priifstand aufgebaut und gemeinsam betrieben, um auch die
gemeinsame Funktionalitdt im Fahrzeug zu priifen (Abbildung 1-3).
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Die mechanischen Hauptkomponenten des Priifstandaufbaus sind:

= (1) Dyno

= (2) Niedrigdrehende Welle

= (3) Getriebe

= (4) Drehmomentmesseinheit

= (5) Hochdrehende Welle

= (6) Zwischenlager (nur bei MGU-H)
= (-) Prifling (Elektromotor)

Abbildung 1-3: Komponenten eines ERS-Priifstands (MGU-H links und MGU-K rechts)



Einfiihrung

1.4 Instationidre Motorenpriifstinde

Die grofdten Anforderungen an den mechanischen Aufbau bestehen wéihrend des
instationdren Betriebs, da dabei die grofiten Belastungen auftreten. Es gibt 3 Bereiche, in
welche instationdre Motoren-Priifstinde eingeteilt werden kénnen [8]:

= Transientenpriifstinde
= Dynamische Priifstinde
= Hochdynamische Priifstinde

Transientenpriifstinde werden mit Drehmoment-Drehzahl-Lastprofilen in Zeitschritten
<1 s betrieben. Dabei werden Drehmoment und Drehzahl kontinuierlich innerhalb einer
vorgegebenen Toleranz geregelt und die Mess- und Rechenwerte aufgezeichnet. Ein
typischer Priiflauf eines Transientenpriifstands ist in Abbildung 1-4 dargestellt. Sie
dienen hauptsichlich der Uberpriifung des Motoransprechverhaltens auf Anderungen der
Last sowie der Ermittlung der Emissionsbildung und des Kraftstoffverbrauchs.

M/n A

t

Abbildung 1-4: Zeitlicher Verlauf von Drehzahl und Drehmoment beim Transientenpriifzyklus, vgl. [8]

Weiterfiihrend werden aber nur dynamische bzw. hochdynamische Priifstinde
betrachtet. In Abbildung 1-5 ist schematisch ein dynamischer Priflauf abgebildet. In
Abbildung 1-6 ist der schematische Verlauf eines hochdynamischen Priiflaufs dargestellt.
Der wesentliche Unterschied zwischen einem dynamischen und hochdynamischen
Motorenpriifstand besteht darin, dass am dynamischen Motorenpriifstand ein
Gesamtfahrzeug-Rollenpriifstand nachgebildet wird und damit genormte Priifzyklen
abgefahren werden. Beim hochdynamischen Motorenpriifstand wird hauptsachlich das
Motorverhalten betrachtet und hohe Drehzahl- und Drehmomentgradienten
(z. B. Schaltvorgange bei Rundensimulationen)gefahren. Nachfolgend werden die beiden
Priifstande ndher beschrieben.

Dynamische Priifstinde [8] dienen am Motorenprifstand zur Evaluierung der
Emissionen von Motoren und der Optimierung der Kraftstoffausnutzung. Dabei werden
gesetzlich geregelte Abgaszyklen im Priifstand abgefahren. Der Antriebsstrang des realen
Fahrzeugs wird dabei am Motorenpriifstand im Hintergrund simuliert, um das
Gesamtsystem abbilden zu kénnen.
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t

Abbildung 1-5: Zeitlicher Verlauf der Drehzahl des dynamischen Priiflaufs, vgl. [8]

Hochdynamische Priifstinde [8] finden ihren Einsatz zur Abstimmung der Fahrbarkeit
und der Durchfiihrung von realen Kraftstoffverbrauchsevaluierungen mit echtem Motor.
Auch hier ist der Motor wieder vom Fahrzeug und der Strafe entkoppelt.

Im Rennsport werden diese hochdynamischen Priifstinde zur Rundensimulation mit
moglichst realem Umfeld am Priifstand verwendet. Dabei bietet sich ein grofier Vorteil
gegeniiber den realen Tests auf der Rennstrecke. Es konnen immer dieselben
Bedingungen simuliert werden und auch der Einfluss und die sich draus in einem
gewissen Mafd ergebende Inkonsistenz des Fahrers wird dadurch eliminiert. Weitere
wichtige Merkmale sind die Nullmomentsimulation bei Schaltvorgangen und der Betrieb
des Motors in kritischen Bereichen (Motordrehzahl, Starterdrehzahl und
Leerlaufdrehzahl.

nA

t

Abbildung 1-6: Zeitlicher Verlauf der Drehzahl des hochdynamischen Priiflaufs, vgl. [8]



2 Methodik

Im folgenden Abschnitt wird die Methodik zur Losung der Aufgabenstellung erliutert.
Dabei wird zunéchst auf die Rundensimulation und die sich draus ergebene Vorgange, wie
zum Beispiel hochdynamische Vorgiange beim Gangwechsel und der Betrieb des Dynos im
Uberlastbereich, eingegangen. Im zweiten Abschnitt dieses Kapitels wird die Methodik
der Torsionalen Vibrationsanalyse (TVA) beschrieben. Es wird jeweils erklart, welche
Parameter benotigt werden und welche Einschrankungen getroffen wurden, um die
beschriebene Methodik anwenden zu kénnen.

2.1 Rundensimulation

Firmenintern gibt es fiir die diversen Rennklassen und Rennstrecken Vorgabewerte bzw.
Sollwert. Die Daten werden entweder vom Kunden zur Verfiigung gestellt oder aus
anderen Simulationen generiert. Dabei werden unter andrem das Streckenlayout, also die
Koordinaten der Rennstrecke, sowie die rennklassenspezifischen Daten laut Reglement
wie maximale Leistung, maximales Gewicht, Energiedichte aus Kraftstoff und
Energieriickgewinnungseinheiten, bezogen auf die Renndistanz usw. vorgegeben und
daraus die optimalen Rundendaten ermittelt.

Die daraus generierten Daten werden als Vorgabewerte fiir weitere andere Simulationen
verwendet und werden z.B. auch zur Bewertung von zukiinftigen Reglementinderungen
herangezogen.

Spoon
Curve

N~

Degner
8 Curve

Dunlop Curve

Abbildung 2-1: Rennstrecke Suzuka - Japan [1]
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2.1.1 Lastkollektive verschiedener Rennklassen

Wie in Kapitel 2.1 erwdhnt, werden je nach Rennklasse verschiedene Daten generiert oder
vom Kunden mitgeloggte Daten zur Verfiigung gestellt. Die zur Verfiigung stehenden
Daten sind der Grundstein fiir die spatere Simulation. Daher ist es wichtig, dass die Daten
mit einer moglichst hohen Genauigkeit vorliegen, um auch dementsprechend genaue
Ergebnisse zu bekommen. Welche Daten fiir die Berechnung bendtigt werden, hdngt in
erster Linie vom gewtlinschten Priifstand ab. In Tabelle 2-1 sind die verschiedenen Daten
aufgelistet, welche je nach Rennklasse und Ausfiihrung des Priifstands benotigt werden.

Tabelle 2-1: Simulationsdaten zu diversen Rennklassen

Grofde Einheit
Recorder Zeit [s]
Drehmoment Motor [Nm]
Drehzahl Motor [min-1]
Drehmoment Rad hinten rechts [Nm]
Drehmoment Rad hinten links [Nm]
Drehmoment Rad vorne rechts [Nm]
Drehmoment Rad vorne links [Nm]
Drehzahl Rad hinten rechts [min-1]
Drehzahl Rad hinten links [min-1]
Drehzahl Rad vorne rechts [min-1]
Drehzahl Rad vorne links [min-1]

Aus diesen zur Verfiigung stehenden Daten werden fiir die spiatere Anwendung im
Berechnungstool die Recorder Zeit sowie ein Drehmomentprofil mit dem zugehorigen
Drehzahlprofil bendtigt und miissen das wie in Tabelle 2-2 dargestellte Format aufweisen.

Tabelle 2-2: Simulationsdaten

Zeit [s] Drehzahl [min] Drehmoment [Nm]
0 16703.47 340.72

0.01 16721.40 340.30
0.02 16714.66 340.43
0.03 16709.72 340.54
0.04 16714.49 340.45
0.05 16723.57 340.26
0.06 16731.22 340.10
0.07 16736.99 339.98
0.08 16743.09 339.85




Methodik

2.1.2 Hochdynamische Vorginge (Gangwechsel)

Bei hochdynamischen Vorgiangen, wie beim Gangwechsel, entstehen hohe Drehzahl- und
Drehmomenten-Gradienten (Abbildung 2-2). Dies bedeutet eine hohe Belastung fiir den
gesamten Aufbau. Im Wesentlichen spielen hier aber die Massentragheiten der einzelnen
Komponenten eine grofse Rolle. Diese miissen bei den Schaltvorgiangen stark beschleunigt
oder verzogert werden, was in Prifstandsanwendungen im Rennsport oft zu Problemen
auf Seite der Belastungseinheit fiihrt. Der Grund dafiir ist, dass die Belastungseinheit die
hohen geforderten Beschleunigungen und Verzdégerungen, resultierend aus den
Schaltvorgdngen, nicht erfiillen kann. Dadurch kann keine ,reale“ Rundensimulation

durchgefiihrt werden.

Es ist oft schwierig einen Kompromiss zu finden, da einerseits die benétigte Leistung zur
Verfiigung stehen soll, aber auch die Gradienten erreicht werden sollten. Hohere Leistung
bedeutet aber auch, dass der Aufbau der Belastungseinheit gréfier wird und dadurch das
Massentragheitsmoment steigt, wodurch das Beschleunigungs- und Verzdgerungs-
verhalten der Maschine stark beeinflusst wird [8].

In Abbildung 2-2 ist ein Drehzahl- und Drehmoment-Profil einer Rennstrecke dargestellt.
Um dieses hochdynamische Profil mit realisierbaren Beschleunigungen und
Verzogerungen am Priifstand realisieren zu kénnen, darf die Belastungseinheit nur ein
sehr geringes Massentragheitsmoment aufweisen.
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Abbildung 2-2: Hochdynamisches Lastprofil
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2.1.3 Uberlastberechnung

Die Uberlast einer Belastungseinheit wird vom Hersteller spezifiziert und gibt an, wie
lange ein Dyno mit einer hoheren Belastung als seiner nominalen Last betrieben werden
kann, ohne dass dieser oder der Umrichter einen Schaden davon tragt. Wird ein Dyno
linger als seine zuldssige Uberlastzeit in dieser betrieben, schaltet das System
automatisch auf eine maximale Belastung von 90% der Nominalleistung zuriick. Wird der
Dyno wahrend des Betriebs teilweise in der Uberlast betrieben, aber die maximal
zulissige Uberlastzeit nicht vollkommen ausgenutzt, kann er, sobald die Belastung unter
die Nominalleistung fallt, regenerieren. Dieser Vorgang wird in Kapitel 2.1.3.2 erklart und
mathematisch beschrieben. Der Uberlastbereich wird bei hochdynamischen Priifldufen
vorwiegend wdahrend der Schaltvorginge ausgenutzt. In Abbildung 2-3 sind die
Performancekurven fiir Drehmoment (nominal: blau, maximal: schwarz) und Leistung
(nominal: griin, maximal: rot) der Belastungseinheit DS700 dargestellt.

Die Uberlastberechnung dient der Uberwachung und Uberpriifung der maximal
vorgegebenen Uberlastzeiten eines Dynos und soll diesen vor Uberlastung bzw.
Uberhitzung schiitzen.

. T[N
Dyno Spirit 700/4.45-10

= T_max [Nm]

——— P [kW]

— P_max [kW]
3500 1600
2000 /, 1400
/ \ L 1200
2500 AN

AR

£ 2
= Y. x
s 2000 ~ 'g
& \ - 800 2
E \ 2
e 1500 o
c / c
=y / / \\\ L 600 &
1000
/ \________‘___‘ - 400
/ -‘_-_‘_‘—-
500 | 500
0 0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000

Dyno speed [rpm]

Abbildung 2-3: Dyno Performance Diagramm, DS700 - 100% Uberlast [4]

11



Methodik

2.1.3.1 Daten zur Uberlastberechnung

Zur Berechnung der Spezifikation des Dynos beziiglich seiner zulissigen Uberlastzeiten
werden folgende Herstellerdaten der Belastungseinheit benotigt:

Tabelle 2-3: Benéotigte Werte zur Uberlastberechnung

Abkiirzung Einheit Beschreibung

T nom_gen Nm Nenndrehmoment generativ

T _max gen Nm Maximales Drehmoment generativ

frec % Erholungsfaktor

f mot % Motorfaktor

tmax s Maximale Zeit fiir Uberlastdrehmoment

t rec S Erholungszeit fiir Erholungsdrehmoment

Aus den in Tabelle 2-3 genannten Nominalwerten und Faktoren werden die motorischen
und generatorischen Dyno-Performance-Werte fiir die Uberlastberechnung ermittelt.

T_rec_gen = T_nom_gen * frec Gl 2-1
T_rec_mot = T_rec_gen * fmot Gl 2-2
T_nom_mot = T_nom_gen * fmot Gl 2-3
T_max_mot = T_max_gen * fmot Gl 2-4

Aus den in Gl. 2-1- Gl. 2-4 berechneten Werten und dem aktuellen Drehmoment T ., kann
die Uberlastberechnung nun durchgefiihrt werden. Die Vorgehensweise zur
Uberlastberechnung wird im folgenden Kapitel niher beschrieben.

2.1.3.2 Methode der Uberlastberechnung [7]

In den folgenden Diagrammen ist dargestellt, wie der Zusammenhang zwischen der
maximal zuldssigen Uberlastzeit und der notwendigen Erholungszeit aussieht. Wird der
Dyno konstant mit dem maximal zuldssigen Uberlastdrehmoment belastet, kann dies
maximal bis zur Zeit t,, 4, erfolgen. Danach muss das Drehmoment kleiner bzw. gleich dem
Erhol-Drehmoment sein T ..., damit der Dyno wieder in Uberlast betrieben werden kann.
Nach der Zeit ¢ . kann der Dyno wieder die volle Zeit t,,4, in Uberlast betrieben werden
(siehe Abbildung 2-4).
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Abbildung 2-4: Maximale Uberlast und Erholung, vgl. [7]

Wird der Dyno nur mit 30% des maximal zuldssigen Uberlastdrehmoments belastet, so
kann diese Belastung 3,3-mal (3,3 X tm«) so lange erfolgen als bei maximalem
Uberlastdrehmoment (siehe Abbildung 2-5).
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Abbildung 2-5: Beispiel 30% Uberlast und Erholung, vgl. [7] 5]

Die Erholzeit des Dynos kann aber nicht negativ werden, was bedeutet, wenn der Dyno
langer als die notwendige Erholzeit unter dem Erhol-Drehmoment betrieben wird, kann
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der Dyno trotzdem nur bis zur maximal zulissigen Uberlastzeit tmq betrieben werden und
nicht linger. Zur einheitlichen Darstellung des Uberlastdrehmomentes iiber der
Uberlastzeit werden diese nach Gl. 2-5 normiert.

T — Thom

Tsta = Gl 2-5

Tmax - Tnom

Tmax — 1.0

0.5

normiertes Uberlast-Drehmoment Tsu

Tsta

i
(]
Trom —s 0.0 === i i it | | | |
0 1 2 3 4 5 6 T 8 9 10
MNormierte zulassige Uberlastzeit

Abbildung 2-6: Normierte zulissige Uberlastzeit

Daraus ergibt sich fiir das nominale Uberlastdrehmoment ein Wert von Null und fiir das
maximale Uberlastdrehmoment ein Wert von Eins. Ist das aktuelle normierte
Drehmoment bekannt, kann daraus die normierte Uberlastzeit (Gl. 2-6) berechnet
werden. Zu beachten ist, dass das zuldssige Drehmoment nicht grofer sein kann als das
maximal zuldssige Uberlastdrehmoment des Dyno.

1
t = —*tmax Gl 2-6
Tstd

Die Ermittlung der Erholzeit wird analog zur Ermittlung der Uberlastzeit durchgefiihrt.
Dabei ist das normierte Uberlastdrehmoment (Gl. 2-7) beim Nominaldrehmoment Null
und beim Erhol-Drehmoment Eins. Die normierte Erholzeit kann wiederum tber das
aktuelle normierte Drehmoment nach Gl. 2-8 berechnet werden.

T - Tnom

Tstd = — Gl 2-7
Tnom - Trec
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Abbildung 2-7: Normierte Erholzeit

1
t = _T * trecovery Gl 2-8
std

2.1.3.3 Generatorischer Betrieb und Motorischer Betrieb

Der Unterschied in der Berechnung der Uberlastzeiten im generatorischen Betrieb und
motorischen Betrieb besteht darin, dass im generatorischen Betrieb die jeweiligen
generatorischen Werte der Drehmomente (T ,om_gens T max gen UNd T 1ec_gen) und im
motorischen Betrieb die jeweiligen motorischen Werte der Drehmomente

(T nom mots T max mot UNA T e mor) Zu verwenden sind.

2.1.4 Beschleunigung und Verzégerung der Belastungseinheit

Der gesamte Priifstandsaufbau besteht aus einer Reihe sich drehender Massen. Je nach Art
des Betriebs des Priifstands (generatorisch oder motorisch) miissen die Massen
beschleunigt oder verzogert werden. Das Beschleunigungs- und Verzogerungsvermogen
des Dynos ist durch seine Spezifikation vorgegeben. Durch die zusatzlichen Drehmassen
andert sich dieses Verhalten der Belastungseinheit. Bei hochdynamischen Priifstainden
muss daher auch gepriift werden, ob die ausgewahlte Belastungseinheit bzw. das
Gesamtsystem die geforderten Beschleunigungs- und Verzégerungsgradienten realisieren
kann.
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System data:

Dynofs) 2.806|kgm"2
Low Speed Driveline 0.394 | kgm»2
Low Speed side inertia Total 3.200| kgma2
Gearbox ratio 8.000|
Gearbox inertia (HS side) 0.0148 | kgmA2
Couplings and driveline 0.0130|kgm"2
Torqueflange 0.0192 | kgmA2
High Speed side inertia Total 0.0470|kgm»2
System Inertia Total (HS side) 0.0970|kgm*2
Max system speed 12000{rpm
UUT data:

Inertia UUT (engine) 0.03|kgm*2
Inertia HS driveshaft 0.0070| kgmA2
System + UUT Inertia 0.1340|kgm*2 |
Engine torque 0|Nm
Reference point (Marker) 12000 |rpm

—— 8Systern deceleration

=== Deceleration with UUT {+ Engine torque)
System deceleration at nominal torque

= . = Time to standstill (without UUT)

Deceleration [rpm/s x 1000]

140.0 +
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106.92+ ==
+
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Abbildung 2-8: Verzogerung des Priifsystems mit und ohne Priifling

Das in Abbildung 2-8 dargestellte Verzogerungsdiagramm zeigt die Zeit, die das System
bendtigt, um von einer bestimmten Drehzahl bis zum Stillstand abzubremsen (griin
strichlierte Line). Die blaue Linie in Abbildung 2-8 zeigt die Systemverzégerung ohne
Priifling und die rot strichlierte Line die Verzégerung des Systems mit der Massentrédgheit
des Priiflings, aufgetragen liber der Drehzahl.
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Abbildung 2-9: Streckendaten: Drehzahlprofil mit Schaltvorgidngen

Wird, wie in Abbildung 2-9 dargestellt, ein Schaltvorgang durchgefiihrt, so muss das

System in einer sehr kurzen Zeit sehr stark verzogern. Aus den beiden Messpunkten fiir

den Schaltvorgang ergibt sich eine Verzogerung von 13.150

Minute pro Sekunde)

Agec =
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1.315
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In Gl 2-9 wird An als Drehzahlgradient bezeichnet. Die Werte zur Berechnung in Gl. 2-9
sind in Tabelle 2-4 dargestellt.

Betrachtet man das Drehzahlband zwischen 6.300 min-1und 7.600 min-! in Abbildung 2-8,
so liegt hier die Verzégerung zwischen 100.000 min-!/s und 80.000 min-!/s. Das System
kann diesen Schaltvorgang damit realisieren.

Tabelle 2-4: Drehzahlgradient eines Lastprofils beim Schaltvorgang

Zeit [s] Drehzahl [min]

th 11189 7616
t, 1 11.99 6301
trti | 01 1315
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2.2 Grundlagen Torsionale Vibrations Analyse

In allen rotierenden mechanischen Systemen treten wahrend verschiedener
Betriebskonditionen torsionale Schwingungen auf. Diese Probleme kénnen beispielsweise
wahrend des Anfahrens, des Auslaufens oder des statischen bzw. dynamischen Betriebs
auftreten. All diese Betriebsarten spielen beim Betrieb eines Motorenpriifstands eine
grofse Rolle. Um ein zuverlassiges System zu garantieren ist es notwendig das torsionale
Betriebsverhalten zu analysieren und zu evaluieren. Wird das System nicht richtig
ausgelegt konnen dadurch Beschddigungen an den verschiedenen Komponenten
auftreten, wie zum Beispiel Getriebeabnutzung, Getriebezahnbruch und Wellenbruch, um

nur einige zu nennen.

Die Kenntnis der torsionalen Vibrationsabhdngigkeiten der einzelnen Komponenten ist
fiir die Auslegung des gesamten Systems und dessen Betriebsbereich von grofier
Bedeutung. Diese hdngen vor allem von Geometrie und Materialeigenschaften der
einzelnen Drehmassen und daraus folgend von deren Massentragheitsmoment sowie
Torsionssteifigkeit und Dampfung ab. Maschinen sind im Wesentlichen nur sehr schwach
gedampft, wodurch sich die Eigenfrequenzen unter Vernachlidssigung der Dampfung
berechnen lassen [6].

Ob das System angeregt wird, hangt nun davon ab, in welchem Drehzahlbereich das
System betrieben wird. Bei der Berechnung der Eigenfrequenzen erhalt man auch die
zugehorigen Eigenschwingformen, durch welche auf die Beeinflussung der
Eigenfrequenzen riickgeschlossen werden kann. Um ein stabiles System zu erhalten, muss
eine Drehzahldifferenz zwischen Betriebs- und Eigenfrequenz liegen. Falls eine
Verschiebung der Eigenfrequenz aufRerhalb der Betriebsdrehzahl nicht méglich ist, muss
garantiert werden, dass diese Eigenfrequenz sehr schnell durchfahren wird, damit keine
Schiaden am System auftreten. Durch eine torsionale Vibrationsanalyse soll daher
festgestellt werden, welche Eigenfrequenzen das System hat und wie die zugehdrigen
Eigenmoden aussehen. Anhand der Eigenmoden konnen die Amplituden der einzelnen
Komponenten zu jeder System-Eigenfrequenz dargestellt werden.

Eine detaillierte torsionale Vibrationsanalyse beinhaltet folgende Berechnungen:

e Berechnung der torsionalen natiirlichen Frequenzen

e Berechnung der torsionalen Eigenmoden

e Ermittlung des Moody-Diagramms

e Definition der Uberlagerung der Anregungsfrequenzen mit den

Eigenfrequenzen
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2.2.1 Torsionale Mehrmassenschwinger [6]

Grundsatzlich ist bei den torsionalen Mehrmassenschwingern zwischen zwei Arten zu
unterscheiden. Es gibt gefesselte Schwinger, welche dann verwendet werden, wenn
mindestens eine Feder eingespannt ist, was heifdt, dass keine freie Drehung des
Starrkorpersystems moglich ist. Bei freien Schwingern sind alle Federn frei beweglich.
Abbildung 2-10 links zeigt ein gefesseltes System, Abbildung 2-10 rechts zeigt ein freies
System.

fef feff

Abbildung 2-10: Torsionsschwinger gefesselt (links) und frei (rechts), vgl. [6]

AR

Zur Veranschaulichung werden, im Gegensatz zu den linearen Schwingern, bei den
Torsionsschwingern die Winkelausschldge als Gerade normal auf die Drehachse
aufgetragen (Gl. 2-11). Handelt es sich beim betrachteten System um ein freies System, so
ist die erste Eigenfrequenz immer gleich Null. Dies ist auch durch eine horizontale Gerade
bei der Visualisierung der Eigenmoden zu erkennen.

v31=1 v11=1

—

v21

v21=1 v31=1
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v31=1  vi1=1
’ v21

17 ' — ] va1

w21
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Abbildung 2-11: Erste (oben) und zweite (unten) Eigenform von gefesseltem (links) und freiem
(rechts) System, vgl. [6]

Befinden sich innerhalb des Antriebssystems Kupplungen oder Zahnradgetriebe, so treten
Spiele bei Beschleunigungs- und Verzogerungsvorgiangen auf, wodurch St6f3e im System
hervorgerufen werden. Die entstehenden dynamischen Krafte, die durch den Aufprall der
angetriebenen Masse auf die stehende oder langsam drehende Gegenmasse entstehen,
konnen Schadensfille hervorrufen. Um Schidden an Systemen mit hohen wechselnden
Lasten zu vermeiden, muss der Hersteller des Getriebes bei der Auslegung das Spiel
dementsprechend in die Berechnung einflief3en lassen [6]. Weiterfiihrend wird das Spiel
im Antriebssystem in dieser Arbeit aber nicht betrachtet.
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2.2.1.1 Grundprinzip [13]

Beschreibung der torsionalen Schwingungen fiir eine zylindrische Welle kann iiber
folgende Gleichung beschrieben werden:

0(t) =T(t) = Gl 2-10

Ip*G

Die Gleichung beschreibt den zeitabhdngigen Winkel 0(t) in Abhédngigkeit vom Moment
T(t), welches sich auch mit der Zeit dndert, und den Welleneigenschaften wie Linge L,
polares Tragheitsmoment [, und dem Schubmodul G. Die Gleichung beschreibt aber nur

ein einfaches System mit einer Masse, welches mit einem zeitabhidngigen Moment belastet
wird und auf einer Seite fix eingespannt ist.

% C

Abbildung 2-12: Modell Grundprinzip, vgl. [13]

Die Grundgleichung kann aber auf ein System von mehreren Massen angewendet werden,
wodurch sich ein komplexes Gleichungssystem ergibt, je nach Anzahl der betrachteten
Massentragheiten. Die Anregung erfolgt liber das zeitabhdngige Moment, welches zum
Beispiel bei einem Verbrennungsmotor durch die Verbrennung entstehenden
Druckunterschiede im Zylinder hervorgerufen werden kann.

2.2.1.2 Trdgheitsmomente [12]

Die Massentragheitsmomente der einzelnen Komponenten hangen von dessen Geometrie
und Werkstoffeigenschaften ab. Bei rotierenden Anlagen handelt es sich in erster Linie um
Bauteile, welche sich aus Zylinder und/oder Hohlzylinder (Rohr) verschiedener
Durchmesser zusammensetzen. Die allgemeine Definition zur Berechnung des
Massentragheitsmoments um seine Drehachse lasst sich anschreiben als

1
]= Eﬂpfr(2)4d2. Gl 2-11

wobei p die Dichte und r(z) der Radius in Abhangigkeit der Koordinate in Achsrichtung
der betrachteten Geometrie sind. Durch Einsetzen der Werte fiir einen Zylinder (Gl. 2-12)
bzw. einen Hohlzylinder (Gl. 2-13, r;: Innenradius, r,: Aufdenradius) ergibt sich die formale
Beschreibung der Massentriagheitsmomente fiir diese beiden Geometrien.
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1 2
] =—mx*xr Gl 2-12
2
1 2 )
J= Em * (rl + 7 ) Gl 2-13

Das  Gesamtmassentragheitsmoment  (Gl.  2-14) setzt sich aus den
Einzelmassentragheitsmomenten der betrachteten Komponente zusammen.

Jges = Z]i Gl 2-14

2.2.1.3 Torsionale Steifigkeit [13]

Die torsionalen Steifigkeiten der einzelnen Komponenten sind von deren
Materialeigenschaften und Geometrie abhingig und kénnen bei einem Wellenabschnitt
mit gleichbleibendem Durchmesser nach Gl. 2-15 und Gl. 2-16 berechnet werden.

T*Tr
L=— GL 2-15
=12 Gl.2-16

Wie bei den Massentragheitsmomenten kénnen auch die torsionalen Steifigkeiten der
Verbindungselemente, welche sich aus Wellenabschnitten mit verschiedenen
Durchmessern zusammensetzen, aus den Einzelsteifigkeiten zu einer Gesamtsteifigkeit
iibergefiihrt werden. Die Berechnung erfolgt nach GI. 2-17.

1 1

= - Gl 2-17
Cges G

Die meisten Wellen lassen sich aber nicht einzig aus Zylinderabschnitten zusammensetzen
und somit nicht nach Gl. 2-16 und Gl. 2-17 berechnen. Sie lassen sich aber in den meisten
Fallen aus Zylinder, Hohlzylinder, Kegelstumpf und Hohlkegelstumpf zusammensetzen.
Die genannten Geometrien konnen allgemein {iber folgende Beziehung
(GL 2-18 und Gl. 2-19) gelost werden und sind in Tabelle 2-5 aufgelistet.

Lrsr(x)3
L,(x) = f — Gl 2-18
0
G
cr = I (x) * m Gl 2-19
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Dabei sind bezeichnet 1y, den Aufdendurchmesser der ersten Seite, 1,, den
Aufiendurchmesser der zweiten Seite, r;; den Innendurchmesser der ersten Seite und ry;
den Innendurchmesser der zweiten Seite.

Tabelle 2-5: Massentrigheitsmomente

Geometrie 3D Ansicht Massentrdgheitsmoment
. 1
Zyllnder J= Em * 12
1
Hohlzylinder ] = Sm* n’ +1?)
3 (7‘1a5 + TZaS)
Kegelstumpf J=—mx——="=
10 (Ta” +124°)
3 [0’ +126%) (i’ + 72
Hohlkegelstumpf J=—mx - e -
10 (Ma” +126°)  (ru” +12:°)

Die torsionale Gesamtsteifigkeit kann wiederum nach Gl. 2-17 berechnet werden. Die
torsionalen Steifigkeiten werden in den meisten Féllen auf den Fertigungszeichnungen
des Wellenherstellers angegeben und miissen nicht explizit berechnet werden.

2.2.1.4 Modellbildung der Schwingerkette

Um ein meist komplexe System berechnen zu kénnen, miissen Vereinfachungen getroffen
werden. Dafiir ist es notwendig, ein geeignetes Ersatzmodell, welches die gewiinschten
Anforderungen in ausreichender Genauigkeit erfiillt, zu erstellen, da die gesamten
Berechnungen auf diesem Modell basieren. [13]

Das Ersatzmodell wird aus kettenformig gekoppelten Elementen, bestehend aus starren
Massen J; und masselosen Federn cr;, aufgebaut.

Befindet sich im betrachteten Aufbau ein Getriebe, miissen die Massentragheitsmomente
sowie die Torsionssteifigkeiten und Dampfungsbeiwerte, je nach Bezug des
Gesamtsystems, auf die hochdrehende oder niedrigdrehende Seite, tber die
Getriebeiibersetzung umgerechnet werden. Wie diese Berechnung fiir das
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Massentragheitsmoment (/) und die Torsionssteifigkeiten (cr) erfolgt, wird in Kapitel
2.2.1.5 beschrieben.

2.2.1.5 Systeme mit Getriebe [6], [13]

Wie bereits in Kapitel 2.2.1.4 erwahnt, muss bei Verwendung eines Getriebes im
Priifstandsaufbau die Getriebelibersetzung miteinberechnet werden. Dabei wird die
Getriebeiibersetzung schon in der Modellbildung beriicksichtigt und ein geeignetes
Ersatzmodell (Abbildung 2-13) erstellt, welches die erweiterten torsionalen
Wellensteifigkeiten und torsionalen Tragheitsmomente darstellt, damit in weiterer Folge
auch die tatsachlichen Eigenfrequenzen berechnet werden.

J1 J2a J1 J2 J3
nl cl nl c1 c2 n2

c2
n2

J2b J3

Abbildung 2-13: Modell mit Getriebestufe (links) und Ersatzmodell (rechts), vgl. [13]

Die reduzierten torsionalen Wellensteifigkeiten c¢;' und reduzierten torsionalen
Massentragheitsmomente | werden nach folgendem Zusammenhang mit der
Getriebeiibersetzung berechnet:

po
(n1)2 Gl 2-20
n;
r_ Cr
cr = Gl 2-21

G

Dabei beschreiben in Gl. 2-20 und Gl. 2-21 n, die Drehzahl der niedrigdrehenden Welle
und n, die Drehzahl der hochdrehenden Welle.

e Reduktion von Massentrigheiten [10]

Die Reduktion einer Welle auf eine beliebige andere Welle iiber eine Getriebestufe erfolgt
iiber die Erhaltung der kinetischen Energie. Es wird eine Massentrdgheit J,; tiber eine
Getriebetlibersetzung i auf die Antriebsseite des Getriebes reduziert. Zunachst wird die
rotatorische kinetische Energie Ej;, o mit dem Massentragheitsmoment J,; und der

Winkelgeschwindigkeit w,; bestimmt.
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— 2
Ekin,rot = E]ab * Wap Gl 2-22

Durch Erhaltung der kinetischen Energie (Gl. 2-23) ergibt sich mit dem reduzierten
Massentragheitsmoment /5, .4 und der Winkelgeschwindigkeit w,, der Antriebsseite die
kinetische Energie zu:

1
— 2
Ekin,rot = E]ab,red * Wan Gl. 2-23

Mit der Getriebelibersetzung i folgt daraus das reduzierte Massentragheitsmoment /g, yeq
bezogen auf die Antriebsseite.
a)ab)Z 1

]ab,red = Jap * <_ =23 * Jab Gl. 2-24
Wan i

Andert sich die GrofRe der Massentrigheit /,;, in einem System mit einem Getriebe, dessen
Ubersetzungsverhiltnis |i| > 1 ist, was eine Reduktion auf eine schneller laufende Welle
bedeutet, so verringert sich das reduzierte Massentragheitsmoment /, eq < Jqp- Ist das
Ubersetzungsverhiltnis |i| < 1, was eine Reduktion auf eine langsam laufende Welle
bedeutet, so erhoht sich das reduzierte Massentragheitsmoment /45, req > Jap-

Fiir die Reduktion der Massentragheit J,, von einer treibenden Welle auf eine
angetriebene Welle liber eine Getriebestufe gilt analog zur Herleitung einer angetriebenen
Welle auf eine treibende Welle:

wan

2
— _ 2
]an,red = Jan * ( ) =1°*Jap Gl. 2-25

Wap

e Reduktion von Torsionssteifigkeiten [10]

In elastischen Wellenabschnitten wird nicht die kinetische Energie, wie bei den
Massentragheiten, sondern die potentielle Energie Ep,: ., wie bei einer Feder
gespeichert. Dadurch lassen sich die Torsionssteifigkeiten durch Erhaltung der
potentiellen Energie auf eine andere Welle reduzieren. Die potentielle Energie eines
Wellenabschnitts lasst sich aus dem wirkenden Drehmoment M und dem daraus
resultierenden Verdrehwinkel 8 berechnen (Gl. 2-26).

1 1 1 )
Epot,rotZEM*9=§C*9*9=EC*9 Gl 2-26
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Die Energie muss wie bei der Reduktion der Massentrdgheiten erhalten werden. Das heif3t
die potentielle Energie der getriebenen Welle mit der Torsionssteifigkeit c,; muss gleich
der potentiellen Energie auf die treibende Welle mit der Torsionssteifigkeit ¢y req

bezogen sein.

2 2
Epot,rot = Ecab *Oap” = Ecab,red * Oan Gl.2-27

Uber das Winkelverhiltnis 8,,/6,, ergibt sich durch Integration das Verhiltnis der
Winkelgeschwindigkeiten Wap/Dan und daraus folgend wieder das
Ubersetzungsverhaltnis 1/i. Fir die reduzierte Verdrehsteifigkeit cgpreq ergibt sich

daraus der Zusammenhang:

0,45\ > 1

Cab,red = (9_) *Cap = 1_2 * Cap Gl 2-28
an

Wie bei der Reduktion der Massentragheiten kann fiir die Reduktion der
Verdrehsteifigkeiten der Zusammenhang formuliert werden, dass bei einem Getriebe mit
einem Ubersetzungsverhaltnis |i| > 1, was eine Reduktion auf eine schneller laufende
Welle bedeutet, sich die reduzierte Torsionssteifigkeit verringert cgp req < Cgp- Ist das
Ubersetzungsverhiltnis |i| < 1, was eine Reduktion auf eine langsam laufende Welle
bedeutet, so erhoht sich die reduzierte Torsionssteifigkeit c4p req > Cqp-

2.2.2 Eigenfrequenzen und Eigenmoden

Zur Ermittlung des torsionalen Eigenfrequenzen und Eigenmoden des Systems bedient
man sich dem Verfahren der Frequenzganganalyse, im Speziellen der modalen
Superposition. Dazu muss zundchst die Bewegungsgleichung des Systems ermittelt
werden [13].

J1 J2 J3 Ji
et [ | c2 ci-1
. . —H
d1 d2 di-1

Abbildung 2-14: gedampftes System aus i-Massen/Federn
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Fiir ein System aus i Masse-Feder-Dampfer-Zusammenschliissen ergibt sich nach

Abbildung 2-14 folgendes Gleichungssystem:

[]1 0 O 0 0] /

|0 J2 O 0 0] !6;

I 0 0 ]:3 0 0 I . 93 _

[0 0 0 - Ji, OJ by

0 0 O 0 Jd | g, |

[ €1 —Cq 0 0 0 1 04

|—c1 (c1+c2) —Cy 0 0 | [ 0, ]
0 —Cy (c3 + ¢3) 0 0 . 03
0 0 0 Ci—z +Ci—q Ci-1| |0i-1

| o 0 0 “en el La ]
dy —d, 0 0 0 1]t
_dl (dl + dz) —Cy 0 0 92
O _dz (d2 + d3) R 0 0 % g3
0 0 0 o diptdig —dima] |64

L O 0 0 A _di—l di—l i | él ]

Gl. 2-29

Wie schon in Kapitel 2.2 beschrieben, kann die Dampfung vernachlassigt werden, da diese

in Systemen, welche hauptsiachlich aus metallischen Komponenten bestehen, sehr

schwach sind [6]. Fiir die weitere Betrachtung wird die Dampfung daher mit dem Wert

Null angenommen (GL. 2-30).

fp 0 0 0 0 [ 6
[0 , 0 o of |4
19 0 0 06 )=
[0 0 0 = Jis OJ Biiy
00 0 -~ o Jl|g|
M 5
C1 _C1 0 A 0 0 [ 91 ]
[_Cl (Cl + Cz) _CZ A 0 0 “ 92
| 0 _CZ (CZ + C3) e O O |*| 93 |
| 0 0 0 Ci—2+Ci—1 _Ci—ll |9i—1|
l 0 0 0 —Ci—1 Cl'_1J [ 91' J
C (4]

Gl. 2-30
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J1

|

Abbildung 2-15: ungedampftes System aus i-Massen/Federn

Durch diese formale Beziehung sind die Massenmatrix M und die Steifigkeitsmatrix C
definiert. Uber den Vektor 87 sind auch die Schwingwinkel des Systems erfasst. Das
vereinfachte Gleichungssystem lautet in der Vektorschreibweise und nach Umformen:

[J1+[6] +[C]«[6] =0 Gl 2-31

Durch Annahme von einfachen harmonischen Schwingungen (Gl. 2-32) kann das
Gleichungssystem nun geldst werden.

6 = 0 *sinwt Gl. 2-32

Die Gl. 2-31 reduziert sich auf

[J]* [w?] + [6] = [C] * [6], Gl 2-33

in welcher w? die diagonalisierten Eigenwerte der Matrix darstellen und ldsst sich weiter
auf die Eigenwertgleichung umformen:

17« [C] = [w?] x [6] = 0 Gl 2-34

Jene Werte fiir w?, mit welchen die Gleichung losbar ist, werden als Eigenwerte der Matrix
bezeichnet. Die Losung des Problems erfordert, dass die Determinante der Koeffizienten
der Matrix verschwindet, da diese den Eigenvektor darstellt und eine von Null
verschiedene Grofde sein muss. Alle Eigenfrequenzen kénnen nun aus der erhaltenen
Frequenzgleichung (Gl. 2-35), welche auch charakteristische Gleichung genannt wird,
berechnet werden.

det(C — w?’M) =0 Gl 2-35
Die Losung der charakteristischen Gleichung besitzt n-Wurzeln und dadurch
n-Eigenvektoren. Diese Eigenvektoren reprasentieren physikalisch die Schwingungsform

der zugehorigen Eigenfrequenz. Zur Veranschaulichung wird jeder Eigenvektor normiert
und hat eine maximale Amplitude von 1.
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Das in Abbildung 2-15 dargestellte Berechnungsmodell ist durch folgende Annahmen
giiltig:
e Die masselosen Drehfedern werden zur Vereinfachung aufgeteilt und die
Drehmassen als starre massebehaftete Scheiben angesehen
e Die Dampfung, welche immer vorhanden ist, ist sehr klein und hat daher auf die
Eigenfrequenzen und Eigenmoden keinen wesentlichen Einfluss hat
e Anderungen, welche von der Zeit oder Stellung abhingen, flieRen nicht in die
Berechnung ein und werden vernachléssigt. (Zahniiberdeckung in Getrieben,

Einfluss des Kurbeltriebs)

2.2.3 Sensitivitits-Koeffizienten [6]

Die Gleichung Gl. 2-30 kann {iiber die modale Transformation in ein System von
Einfachschwingern tibergefiihrt werden und wird durch n-Gleichungen der Form

uiﬁi + Yibi = 0 i= 1, 2,3, W, n Gl. 2-36

beschrieben, worin p; als modale Koordinate bezeichnet wird und durch die
Transformation mit den Drehwinkeln 8 verbunden ist. In Gl. 2-36 stellen y; die modalen
Federkonstanten dar und y; die modalen Massen.

n

0, (t) = Z Vgip; (t) Gl.2-37

i=1

Die Grofden vy; sind abhédngig von der Art der Normierung und geben die Amplitude der
Masse n bei der Eigenfrequenz i an. Alle Gréfden vy,; zusammen beschreiben die Eigenform
i bei der Eigenfrequenz i.

Fiir eine Schwingerkette konnen die modalen Massen J; angegeben werden als:

n
Wi = Z]kvkiz k=1,23,..,n Gl 2-38
k=1

Jene Drehmassen, welche mit der grofdten Amplitude schwingen, haben auch die grofiten
Sensitivitats-Koeffizienten p;,. Die in der Ndhe liegenden Knoten, die also an den
Schwingungsknoten mit der grofiten Amplitude angrenzen, haben nur kleine
Sensitivitats-Koeffizienten u;,. Am Beispiel des freien Torsionsschwingers liegt die erste
Eigenfrequenz bei w; =0 und alle Groflen wv,; sind gleich grof
(Abbildung 2-11 rechts oben) und haben den normierten Wert 1.
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Damit lasst sich die modale Masse angeben als:

n n
U = Z]kvklz = Z]k * 12 Gl 2-39
k=1 k=1

Dies entspricht dem gesamten Massentragheitsmoment des Torsionsschwingers. Fiir die
in Gl 2-36 auftretenden dimensionslosen modalen Federkonstanten y; ergibt sich
folgender Zusammenhang (Gl. 2-40) {iber die Verdrehsteifigkeit und die Amplituden vy;.

n

2
Vi = CTk(Vki - Uk+1,i) Gl 2-40
k=0

Diese Faktoren konnen zur Ermittlung des Einflusses von Systemparametern auf die
Eigenfrequenzen benutzt werden.

2
o = JkVki Gl 2-41
ik =
Hi
2
_ CTk(vki - Vk+1,i)

Yik = Vi Gl 2-42

L

Niherungsweise koénnen die Anderungen der Eigenfrequenz i durch Anderung der
Drehmasse | und Drehfeder k tiber die Sensitivitits-Koeffizienten berechnet werden:

A_fl~1( *ACTk A]l
fio 2

—) i=123,..,n Gl 2-43

2.2.4 Bewertung der Eigenfrequenzen und Eigenformen

Zumeist dienen die berechneten Werte der Eigenfrequenzen zum Vergleich mit jenen am
realen System gemessenen Eigenfrequenzen. Bei Systemen mit vielen Komponenten und
daraus folgend vielen Freiheitsgraden treten oft direkt benachbarte Eigenfrequenzen auf,
wodurch ein Vergleich der Eigenfrequenzen nur unter Bekanntsein der zugehoérigen
Eigenformen sinnvoll ist. Sind diese bekannt, konnen sie fiir die Diskussion der Parameter
und zur Berechnung von Resonanzausschldgen verwendet werden. Allgemein kann gesagt
werden, dass jede Massenverringerung und Verdrehsteifigkeitserhohung zu einer
Erhohung der Eigenfrequenz fiihrt. Wie sich diese Verdnderungen auf das System
auswirken, hangt aber im Wesentlichen von den Schwingformen ab. Zur Bestimmung der
Abhdngigkeit konnen die in Kapitel 2.2.3 angegebenen Sensitivitits-Koeffizienten
verwendet werden.
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Prinzipiell konnen folgende Parameteranderungen am System durchgefiihrt werden:

o Steifigkeitsanderungen: in jenem Wellenstiick, in welchem der grofdte Unterschied
der normierten Amplituden auftritt
e Massendnderungen: in jenem Schwingungsbauch, in welchem der grofite

normierte Ausschlag der Eigenmoden auftritt

Wichtig zu erwidhnen ist, dass eine Massendnderung im Knoten, welcher in der
betrachteten Eigenform keine Amplitude aufweist, die Eigenfrequenz zur betrachteten

Eigenschwingform nicht beeinflusst.
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3 Simulationsmodell in Matlab Simulink

Das Simulationsmodell wurde in Matlab und Simulink erstellt. Zur besseren Handhabung
ist die Simulation in eine GUI eingebettet, um dem Anwender die Bedienung zu erleichtern.
Nach Fertigstellung der Programmierung soll das Programm als ausfiihrbares Programm
(*.exe) ohne eine Matlab-Lizenz verwendet werden koénnen.

Das Berechnungsprogramm ist in 3 voneinander unabhangige Berechnungen gegliedert.

e Dyno Performance-Daten
e Uberlastberechnung mit vorhandenen Daten

e Torsionale Vibrationsanalyse (TVA)

Die Dyno-Performance-Berechnung wird unabhingig von den anderen Berechnungen
durchgefiihrt. Fiir den Fall einer Uberlastberechnung mit vorhandenen Daten muss zuvor
der Dynotyp ausgewahlt werden, wodurch auch die Dyno Performance-Berechnung
durchgefiihrt wird (siehe Abbildung 3-1 - gelber Pfeil). Wird eine TVA-Berechnung
durchgefiihrt, so gehen mit dieser Simulation sowohl die Dyno Performance-Berechnung
sowie die Uberlastberechnung einher (siehe Abbildung 3-1 - griine Pfeile).

Dyno Performance
Kurve

Uberlastberechnung

Abbildung 3-1: Zusammenhang der Berechnungen

Zur Darstellung der Dyno Performance-Daten (Abbildung 3-1 - oben) muss vom
Anwender die gewiinschte Belastungseinheit ausgewahlt werden, um die Performance
Kurve sowie die wichtigsten Eckdaten des Dynos angezeigt zu bekommen.
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Fiir eine Uberlastberechnung mit vorhandenen Daten (Abbildung 3-1 - recht unten) wird
vom User ein Profil eingelesen. Anhand dieser beiden Eingaben kann die Berechnung der
Uberlast erfolgen.

Um eine TVA (Abbildung 3-1 - links unten)durchfithren zu konnen, werden gegeniiber der
Uberlastberechnung mit schon vorhandenen Daten weitere Eingaben benétigt. Zusitzlich
zum Lastprofil werden die Tréagheiten und Steifigkeiten aller Komponenten des
mechanischen Aufbaus des Priifstandantriebs bendtigt. Die Massentragheiten zu den
Standardkomponenten kénnen in der GUI vom User ausgewahlt werden.

Wie die verschiedenen Berechnungen und die Dateneingabe zu erfolgen hat wird in
Kapitel 4 naher beschrieben.

3.1 Matlab Struktur in Simulink

In den folgenden Unterkapiteln wird zuerst der Aufbau der Oberflache des durch diese
Arbeit erstellten Programms erklart. Dabei werden die Funktionen der einzelnen
Auswahl-Meniis, Bedien-Buttons und Felder des programmierten Haupteingabefensters
erklart.

Im Anschluss wird ndher auf die Umsetzung der im Hintergrund ablaufenden
Berechnungen eingegangen und die Umsetzung der in Kapitel 2 beschriebenen Methodik
in der Anwendung beschrieben.

3.1.1 Benutzeroberfliche der erstellten Anwendung

Die Hauptbenutzeroberfldche sieht wie in Abbildung 3-2 dargestellt aus. Sie gliedert sich
in sechs wesentliche Bereiche:

(1) Berechnungs- und Profildatenauswahl
(2) Standardkomponenten
(3) Systemdaten
a. Massentragheitsmomente
b. Torsionssteifigkeiten
(4) Anfangsbedingungen der Simulation
a. Anfangsauslenkung
b. Simulationsdauer
(5) Simulationsergebnisse
a. Uberlast
b. TVA

(6) Performance-Kurve der ausgewahlten Belastungseinheit
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Die oben erwadhnten Bereiche 1 bis 6 werden anschliefdend, zur besseren Verstiandlichkeit

ihrer Funktionalitit, ndher beschrieben.

4] GUI_CalculationTool | | (5]
File Help -
.

. -
Calculation Tool V1 -

System Data — TVA Starting Conditions -
@ vt ® , ®
TvA ZJ TVA Sim Time: i Is]
Masst 1 Dyno: o Dyna Performance N
Ovarioad Calculation - demand . M DynoULTRA PMM 250011.9.3.7 (5,.
Hem Ls: [kom]
Dyno Performance Curve osss | [ o
ShaftLs [k} Initinl condition 3 otz | [
HLS to MAT Comverter add Ls: [kgmy] fooa
a00
Mass? | Gearbox: [kam?] 3
S soof
HEM H: [kom?] £
< 400
ShaftHS [kem]
Sealing: | [%] Overioad 200}
Dummy Gearbox [kgm?] : . (i g
Add HS: (kame] O S0 00 S0 0 0 000 600
Speed [rpm|
Oscillator Typo: Massd [ UUT: fkgm?]
Oyne Toraun
Sum of inertie Chock Dyno Torgque:
[ kgm] Check Dyno Owerload: 4000
Standard Components Data Al nes Tkgme]
Dyno, R Syitem inaria: [kgm?] VA
Number of Dynos: 1
Systerm Inartia UUT Tkgrm]
5 1000
HEm Ls: @ GUI Data
a L
DYROPErfOMERto 0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500
Speed [
(eamax Shaft - Stiffnes & Damping
. Siifiness LS Shaft: [Nmvrad] Sha
Darmping LS Shat: [ - M
§ [Hz)
Ratio 8] Stfinass HS Shaft [Nmirad] )
Darmping HS Shatt E
HEM HS: v t

Restar Close
Tarsional Stifnes Calcuiator

Abbildung 3-2: Hauptbenutzeroberfliche

Berechnungs- und Profildatenauswahl

In diesem Fenster wird einer der in Abbildung 3-1 dargestellten Berechnungstypen
ausgewahlt. Je nach Auswahl werden fiir jeden Berechnungstyp jene Felder aktiviert,
dessen Eingaben zur Ausfiihrung der Simulation bendtigt werden. In Abbildung 3-3 ist als
Beispiel eine TVA-Berechnung mit drei Massen ausgewihlt. Uber den
,Select Data File‘-Button wird das zu simulierende Profil ausgewahlt.

OTVA @TVA
(@ Overload Calculation - demand () Overload Calculation - demand
©) Dyno Performance Curve () Dyno Performance Curve

XLS to MAT Converter XLS to MAT Converter

Select Data File Select Data File

Show Load Specification Show Load Specification

Scaling: 100 [%] Scaling: 100 [%]

Scale Reset Scale Reset

Oscillator Type: Oscillator Type:

4 I

- 3_Mass

Abbildung 3-3: Auswahl der Simulation
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Mit dem ,Show Load Specification 6ffnet sich ein weiteres Fenster (Abbildung 3-4), in
welchem das geladene Profil visualisiert und die Verteilung von Drehmoment und

Drehzahl in drei Bereiche eingeteilt dargestellt wird.

(4] GULLoad Zone
LOCEd S

Load specification

Speed & Torque

Spesd Torque
Max. REW 138 RPw Wax. Torque T2 e
in. RPA: o aPm Win, Torqus: 2 N
Fn SpeedZons stats @ | 09| % ofAX High Toaue Zons stans @ | 05 % otMAK
Mod Sposd Zore stans @ 07| % ofMAX Med Tort Zone stats @ | 01 %ofMAX
From 137 ReW Fom T2 Mm
Heigh Speed To 12373 RPM Heigh Torque To E Nm
Fom 2T RPM Fom 36 W
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renveit it vauss. | | Raset valoes
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80 a0 &
e 60 o 50
E g g
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] I 2 .
. 11 e
WTMT LT HTWT T HEowTooLT
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Medium Torque 087 a3 818 1238
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12 .
=
13 | | |
= 1Fy \
H V[ | 13 |
a | || |
\ 1
08 k \
08 . . . L . . . "
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Time [
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TTETTTAN i m I T
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E 400 I f [ 1 f | I M
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1 I |
| | |/ I |
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200 . . . . . . . J
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Close

Abbildung 3-4: Visualisierung der Inputdaten

Die drei Balkendiagramme in Abbildung 3-4 links unten stellen die drei Drehzahlbereiche
,HS (High Speed), ,MS‘ (Medium Speed) und ,LS‘ (Low Speed) (Abbildung 3-5) des
Belastungsprofils, dessen Grofien vom Anwender definiert werden kénnen, dar.

1 ‘4 x 104 1 1 1 1 Sp{*d 1 1 1 1 1
l I 'l.l I, I‘I, [l A J|I| “| I UI I |II| ,I 1 |.|',' 'Illll [ A
1AL i s il ML, ML I M|/ W/ Wi/
12 ..llfl. .H'[ I r_.- I|II 'I‘|'|'.. 'Hl’f I|l | .'|I-I_ l: -lfr' [ ‘I'l'
é: A /| | | l{ ljll- i | | "'I‘
08l | I\ iTI_ .J.|!_ VA ||.[.l |
I/ | |
0.6 : : ' ' ' : : : ' .
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Time [s]

Abbildung 3-5: Einteilung des Drehzahl-Lastprofils in drei Bereiche
(HS-orange, MS-blau und LS-braun)

Dasselbe gilt auch fiir das Drehmoment, wobei in jedem Balkendiagramm die drei
Drehmomentbereiche ,HT* (High Torque), ,MT‘ (Medium Torque) und ,LT‘ (Low Torque)
zum jeweiligen Drehzahlbereich dargestellt sind. Diese drei Bereiche sind in
Abbildung 3-5 im unteren Diagramm zu entnehmen.
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800 : : : : Torlque : : : : :
600 - \\w g I NN N | r\“‘—hh_\'“‘“-:
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Abbildung 3-6: Einteilung des Drehmoment-Lastprofils in drei Bereiche
(HT-orange, MT-blau und LT-braun)
Mit dem ,Scaling’-Feld in Abbildung 3-3 kann das vorhandene Profil skaliert werden. Diese
Funktion kann fiir den Fall angewendet werden, dass fiir eine Rennstrecke einer
Rennklasse ein Lastprofil vorhanden ist jedoch fiir eine andere Rennklasse nicht. Dafiir
kann zur ersten Abschitzung das vorhandene Profil auf die Spezifikationen einer anderen

Rennklasse skaliert werden und mit diesem die Berechnungen ausfiihren.

Standardkomponenten

Die Auswahl der Standardkomponenten erfolgt iiber Pull Down Meniis. (Abbildung 3-7)

Zu den Standardkomponenten in dieser Arbeit zdhlen:

- Dyno
- HMB (Drehmomenten-Messflansch)
- Getriebe
Standard Components Data Standard Components Data
Dyno: Dyno:
Number of Dynos: 1 Number of Dynos: 1
| DS800_110% v
HBM LS: HBM LS:
- T40B 3kNm 15krpm v |
Gearbox: Gearbox:
©) Yes @ No () Yes @ No
Gearbox_Supplier - Gearbox_Supplier -
Gearbox Type - Gearbox Type -
Ratio: 1 [ Ratio: 1 [-1
HBM HS: HBM HS:

Abbildung 3-7: Standardkomponenten
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Diese Standardkomponenten sind in einem Excel-File hinterlegt. Soll es nétig sein, kann
der Anwender das Excel-File editieren, neue Standardkomponenten hinzufiigen und diese

ohne weitere Schritte im erstellten Programm auswahlen.
Systemdaten

Im Bereich der Systemdaten (Abbildung 3-8) werden die Massentragheitsmomente der
ausgewahlten Standard-Komponenten automatisch iibernommen. Gegebenenfalls kann
der Anwender diese {iberschreiben. Des Weiteren werden hier die
Massentragheitsmomente von Nicht-Standardkomponenten, wie Wellen und Dummy
Getrieben, eingetragen. Zur Durchfilhrung einer TVA miissen auch die
Verdrehsteifigkeiten der Wellen bekannt sein. Diese miissen vom Anwender in Nm/rad
eingegeben werden.

System Data
Inertia

Mass1 / Dyno: 0388 [kgm?]
HBM LS: 0.0128 [kgm?]
Shaft L5: 0 [kgm?]
Add LS: 0 [kgm?]
Mass2 / Gearbox: 0 [kgm?]
HBM HS: 0 [kgm?]
Shaft HS: 0 [kgm?] @ GUI Data
Dummy Gearbox: 0 [kgm?] DynoPerformance | Get System Data
Add HS: 0 lkgm?] Shaft - Stifines & Damping
Mass3 / UUT: 0 [kgm?] Stiffness LS Shaft: 0 [Nm/rad]
Sum of inertia Damping LS Shaft: 0 [-]
Inertia LS: 0 [kgm?]
Stiffness HS Shaft: 0 [Nm/rad]
Inertia HS: 0 [kam?]
Damping HS Shaft: 0 -1
System Inertia: 0 [kgm?]
Torsional Stiffnes Calculator
System Inertia UUT: 0 [kgm?]

Abbildung 3-8: Systemdaten

Sind die Verdrehsteifigkeiten der Wellen nicht bekannt, konnen diese unter
Voraussetzung, dass die Geometrie und der Werkstoff bekannt sind, berechnet werden.

Mit dem Button ,Torsional Stiffnes Calculator’ (Abbildung 3-8) wird ein weiteres
Programm geoffnet. Die Materialeigenschaften sind beim Offnen der Anwendung
standardmaéfiig fiir Stahl vorgegeben. Sollte ein anderes Material verwendet werden, kann
fiir jedes Segment die Dichte und der Schubmodul angepasst werden.
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Im ,Pull down‘-Menii der Segmente (Abbildung 3-9) kann zwischen vier Geometrien

gewahlt werden:

Zylinder
Hohlzylinder
Kegel und
Hohlkegel

Radius Ra1
Radius Ra2
Radius Ri1

Radius Ri2

Length

Segment 1

Segment 1
Cylinder

Conic section
Hollow Conic section

[mm]

[mm]

[kg/m?]
[N/mm?]

Density 7850

Shear modulus 81000

Abbildung 3-9: Geometrien
Durch die Auswahl der Geometrien der Segmente und Eingaben der Radien und Langen
die
Massentragheitsmoment der Welle nach der in Kapitel 2.2.1.2 und Kapitel 2.2.1.3
beschriebenen Methodik berechnet werden (Abbildung 3-10).
Veranschaulichung wird die Geometrie der gesamten Welle (Abbildung 3-11) in der

der Segmente kann Gesamt-Verdrehsteifigkeit und das  Gesamt-

Zur besseren
Anwendung angezeigt. Die Abmessungen und geometrischen Formen kénnen individuell
angepasst und neu berechnet werden, um gewlinschte Verdrehsteifigkeiten oder
Massentragheitsmomente auszugeben.

Inertia

torsional
Stiffnes

Mass

0.0505324

152653

19.9758

[kg*m?]

[Nm/rad]

[kl

Abbildung 3-10: Ergebnisse der Wellenberechnung der Anwendung

Shaft geometry
\\_\ //-/‘ —
o r3/L3 —
— pa—
—— —
r2/L2 r4/ L4
r17L1 r5/L5

Abbildung 3-11: Darstellung der Wellengeometrie in der Anwendung
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Anfangsbedingungen der Simulation (Abbildung 3-12)

Es konnen, wenn notig, die Anfangsauslenkungen der Massen fiir die Berechnung der
Mehr-Massenschwinger gedndert werden. Standardmafdig wird als Simulationszeit die
maximale Zeit des geladenen Profils verwendet. Sollte diese kiirzer oder langer sein, kann
sie vor Beginn der Simulation vom Anwender gedndert werden. Die Eingabe einer
lingeren Simulationszeit ist bei Uberlastberechnungen mit vorgegebenen Streckendaten
zu empfehlen, um auch den Rundendurchgang in die Berechnung miteinzubeziehen.

TVA Starting Conditions

TVA Sim Time: 70 [s]
Initial condition 1: 0 [
Initial condition 2: 0314159 -1
Initial condition 3: 0.314159 [-]

Set values Run Simulation

Simulation Done

Abbildung 3-12: Anfangsbedingungen fiir die Simulation

Nach Eingabe aller simulationsrelevanten Daten kann die Simulation iiber den ,Run
Simulation‘-Button gestartet werden. Ist die Simulation abgeschlossen, erscheint im
Kontrollkastchen ,Simulation Done‘ ein Hakchen.

Simulationsergebnisse

Die Simulationsergebnisse gliedern sich in zwei Bereiche, zum einen in die
Uberlastberechnung (Abbildung 3-13 rechts), zum anderen in die Ergebnisse der TVA
(Abbildung 3-13 links).

TVA

‘ Eigenmodes ‘

‘ Campbell Diagram ‘ Overload
T_Sim 9T Dem

‘ Acceleration/Deceleration ‘

Overload calculation

‘ Plot simulation Data ‘

Check Dyno Torque:
203 [Hz] Low Speed Shaft Check Dyno Overload:

52 [Hz] High Speed Shaft

Abbildung 3-13: TVA Ergebnisse
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Im Abschnitt der Uberlast kann ausgewihlt werden, ob die Berechnung mit den
Inputdaten oder den Ergebnissdaten der Simulation erfolgen sollte. Nach der Berechnung
offnet sich ein Fenster mit der Darstellung der Uberlastausnutzung tiber der Zeit.

Im Bereich der TVA hat der Anwender mehrere Moglichkeiten zur Auswertung der
Simulationsergebnisse:

e Darstellung der Eigenmoden zu den Eigenfrequenzen

e Darstellung des Campbell-Diagramms

e Beschleunigungs- und Verzoégerungsverhalten des Systems

o Darstellung der Sollwerte (Input-Daten) und der Simulationsdaten
o Drehmoment iiber Zeit

o Drehzahl uber Zeit

Naheres zu den oben genannten Punkten wird im Kapitel 4 anhand von Berechnungen

naher beschrieben.

Performance-Kurve der ausgewdhlten Belastungseinheit

Im rechten Bereich des Hauptfensters wird nach Auswahl der Belastungseinheit deren
Performance-Kurve fiir Drehmoment und Leistung iiber dem Drehzahlbereich der
Maschine dargestellt, siehe Abbildung 3-14.

Dyno Performance
Dyno Spirit 800 - 110% Overload

Dyno Power

/

1000 - /

Power [KW]

/
500 /
/
/
e
L . L L L
0 1000 2000 3000 4000 5000
Speed [rpm]
Dyno Torque
= T
6000 | N
| \\\
24000
@
g /
° /
2000 [
0 . L L L
0 1000 2000 3000 4000 5000

Speed [rpm]

Replot Show in new window

Abbildung 3-14: Dyno Performance Kurve
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Belastungsmaschinenspezifische Hauptdaten kénnen iiber den ,Show in new window'-
Button angezeigt werden (Abbildung 3-15). Mit diesen Daten und der Spezifikation des
Kunden kann eine Vorauswahl der Belastungseinheit ohne Berechnung getroffen werden.

Dynec Main Data

Dyno Inertia 0.88 [kgm?
Nominal Torque 3185 [Nm]
Nominal Power 800 [kw]
Nominal Speed 2398.57 [rpm]
Max peak Torque 6685 [Nm]
Max peak Power 1300 kW]
Speed @ peak Power 1857.01 [rpm]
Peak Power @ max RPM 1300 [kw
Motoring Power factor 0.9 [1
Recovery Load factor 0.9 [1
Overload Time 0.5in 15 [8]

Abbildung 3-15: Belastungsmaschinenspezifische Hauptdaten
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3.2 Evaluierung der Berechnungsmodelle

In Kapitel 2.1.2 Abbildung 2-2 ist ein typisches Drehzahl- und Drehmomentprofil einer
Rennstrecke zu sehen. Durch die Schaltvorgidnge werden hochdynamische Vorginge
hervorgerufen, bei welchen der Dyno hohe Beschleunigungen und Verzoégerungen
realisieren soll. Um diese Gradienten erfiillen zu kénnen, soll der Dyno nur ein sehr
geringes Massentragheitsmoment beziiglich seiner Drehachse aufweisen. Zur Evaluierung
der Berechnungsmodelle werden dazu spezielle Profile erstellt, mit welchen es moglich
ist, die Berechnungsmodelle auf ihre Richtigkeit zu bewerten.

3.2.1 Hochdynamische Vorginge

Abhdngig vom Systemaufbau und somit von der Gesamtmassentragheit dndert sich das
Beschleunigungs- und Verzogerungsverhalten des Dyno. Die Verzogerung ag.. und
Beschleunigung a,.. berechnet sich in Abhdngigkeit der Belastungsmaschine und der
Systemmassentragheit /g, zu:

a — Tmax_gen * 60 G] 3-1
€€ 24 1T * Jgy5 * 1000

Tmax_mot * 60

Aace = w1 *]Sys + 1000 Gl. 3-2

In Abbildung 3-16 sind die Verldufe der maximalen Verzégerung (blau) und der
maximalen Beschleunigung (rot) iiber der Drehzahl dargestellt.

Deceleration / Acceleration

T T

= f . System dec. Tmax
S 80 i ™~ ) System acc. Tmax | |
r III e,
8 60 _
E
=
=
=40 —
Q —
o .
620 _
o
o

0 ' !

0 5000 10000 15000

Speed [rpm]

Abbildung 3-16: maximale Verzégerung & maximale Beschleunigung
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Fiir Notabschaltungen ist es wichtig, dass das System in moglichst kurzer Zeit stillsteht.
Uber die maximale Verzogerung kann die Zeit bis zum Stillstand iiber der Drehzahl
aufgetragen werden (Abbildung 3-17).

Time to standstill

250_ A
200 | _
; o _

1 |

Time to standstill [ms]

- |
0 5000 10000 15000
Speed [rpm]

Abbildung 3-17: Zeit bis zum Stillstand

Das System wird nun mit dem in Abbildung 3-18 dargestellten
Drehzahl & Drehmoment-Profil belastet und simuliert. Betrachtet wird dabei der
Abschnitt zwischen Sekunde 3 und 3,1. In diesem Zeitraum wird die Drehzahl von
6.000 min! auf 1.500 min?! reduziert. Die Verzogerung ldsst sich daraus wie folgt
berechnen:

dn _ 15006000 - min”! L33
adec —_— e —— | — .
dt 3,01 -3

6000 Speed ,

5000 |- 4
gwoo F -
3
23000 - 4

2000 |- 4

1000 L L L 1 1 L L

0 05 1 15 2 25 3 a5 4
Time [s]

1001 an:]ue .

1000.5 |- R
3

21000 |- R
=
8

999.5 |- R

999 L L L 1 1 L L
0 05 1 15 2 25 3 35 4

Time [s]

Abbildung 3-18: Drehzahl & Drehmoment Profil
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Die Simulation in Matlab Simulink ergibt dieselbe Verzégerung wie die in Gl 3-3
berechnete.

Acceleration/Deceleration

-
(=]
(=]

g__ T T
o .
[=]
L 50f ]
L
£
s of X: 3.077
g- Y:-45
T 50f u .
2] -100 I I I I I I I I I
0 1 2 3 < 5 6 7 8 9 10

Time [s]

Abbildung 3-19: Verlauf der Systemverzégerung

In Kapitel 4 wird dazu am Beispiel eines Motorenpriifstands eine Rennstreckensimulation
durchgefiihrt und das Beschleunigungs- und Verzégerungsverhalten anhand von
Bremsmanovern und Gangwechsel untersucht.

3.2.2 Uberlastberechnung

Die Uberlastberechnung erfolgt nach der in Kapitel 2.1.3 erlduterten Methodik. Das in
Matlab Simulink erstellte Modell kann entweder mit simulierten Daten des Kunden bzw.
firmenintern erstellter Daten oder durch die aus der Berechnung der TVA erhaltenen
Daten ausgefiihrt werden. Fiir die Uberlastberechnung wird nur der Drehmomentverlauf
bendtigt, wobei zuvor gepriift werden muss, dass der Dyno die geforderten
Spezifikationen von maximaler Drehzahl und maximalem Drehmoment erfillt.

3.2.2.1 Evaluierung des Uberlastmodells

Zur Evaluierung der Richtigkeit des Simulationsmodells werden 4 verschiedene Szenarien
berechnet. Als Belastungseinheit wird eine DS1000 mit 110 % [5] Uberlast verwendet.
Dieser Dyno weist ein Uberlastvermédgen von 1s maximaler Uberlast in 30 s auf. Der
Verlauf des Nennmoments und des Uberlastmoments iiber der Drehzahl ist in Abbildung
3-20 dargestellt.
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Torque — [Nm]

Simuliert

8000 1400
1300 KW - fooeemmmmmmmeee e b
7000 : 1200
6685 Nm [-=======f====mmn|om st .
] “
6000 F =
! . - 1000 kw 1000
5000 = 7 . E
e g0
4000 o A
T ]
| . L 2
| Sl 600 g
so00 L2125 NM ~ S - o
| \\ o= ..
I ” 400
2000 | T
l
1000 ; 200
1857 29‘99 5.000
0 L0
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000
Speed - [rpm]
Abbildung 3-20: DS1000 - 110% Uberlast [5]
werden Drehmomentenspriinge von unterschiedlicher Dauer

und

unterschiedlichen Amplituden im Uberlastbereich und Erholbereich. Mit diesen Profilen
soll gezeigt werden, wie sich die Intensitit des Uberlastdrehmoments auf die maximal

mogliche Uberlastzeit auswirkt.

7000

6000

5000

Torque [Nm)

3000

2000
0

Torque

4000 [+~

Time [s]

Abbildung 3-21: Drehmomentverlauf zur Evaluierung des Uberlastmodells
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Das erste Drehmomentprofil zur Uberpriifung des Uberlastmodells wird mit vollem

Uberlastmoment iiber die maximale Uberlastdauer erstellt (Abbildung 3-21). Das
Erholdrehmoment und die Erholdauer haben ebenso den maximalen Wert, bei welchem
eine Erholung moglich ist. Draus ergibt sich durch die Simulation der in Abbildung 3-22

dargestellte Verlauf der normierten Uberlastzeit.
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Dyno Spirit 1000 - 110% Overload

DS1000-110_Full overload_Tmax-1_frec-1

Overload usage

12 e e e e e :
w aoverload
9 / — max overload
208 e - vbrh-rrs-itlt, .
£ ool
Bl e e S S —
f ol
o T T e S -
® ol
02 X rrrrrrrrrrrrrrrr -
0
0 5 10 15 20 25 30 35
Time [s]
Demand Torque vs. max. Torque
8000 T T T i
T —— TDnomgen
6000 — - —--TD nom mot
4000 [z--p-oop- ——— TD maxgen ]
E 2000 (e —-—--TD max mot
'5' 0 TD sim
g
B B B smneeseneneees R S Sebemreeeeneeeee oo oo
-4000
-6000 i
] I I I I I
0 5 10 15 20 25 30 35

Abbildung 3-22: Uberlastberechnung bei maximalem Uberlastdrehmoment und maximalem

Time [s]

Erholdrehmoment

Verringert man das Drehmoment um 50 % des Bereichs zwischen Nenndrehmoment und
maximalem Uberlastdrehmoment, so verdoppelt sich die maximal mégliche Uberlastzeit.
Die Erholdauer verhélt sich genau umgekehrt, d. h. verringert man das Erholdrehmoment
um 50 % des Nenndrehmoments, so verkiirzt sich die Erholdauer auf die Hélfe der

normalen

o

Erholdauer bei maximalem Erholdrehmoment.
(vgl. Abbildung 3-22 und Abbildung 3-23)
Dyno Spirit 1000 - 110% Overload
DS51000-110_Full overload_Tmax-1-2_frec-2
Overload usage
: : L --------------------- J ---------------------- L --------------- overload

o
w -
|

max overload

overload usage []
o
=)
A

o o
NS
—

0 5 10
Time [s]
Demand Torque vs. max. Torque
8000 i
; —— TD nomgen H
6000 — - —--TD nom mot
4000 -1 i TD max gen []
E 2000 — -~ TD maxmot [{
E 0 TD sim
£ ;
2 2000 prooeeeseeneeees et I S S B SR
-4000 f
6000 ! — ¢
i i i i i i
0 5 10 15 20 25 30 35

Time [s]

Abbildung 3-23: Uberlastberechnung bei halbem Uberlastdrehmoment und halbem

Erholdrehmoment
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3.3 Evaluierung der Torsionalen Vibrations Analyse

In diesem Abschnitt wird das in Matlab Simulink erstellte Modell zur Berechnung der
torsionalen Eigenfrequenzen evaluiert. Dazu  werden zwei einfache
Drei-Massenschwinger-Modelle in Solidworks konstruiert und mittels
FEM-Berechnung die torsionalen Eigenfrequenzen berechnet. Mit denselben Daten wird
darauffolgend das erstellte Matlab Simulink-Modell ausgefiihrt und die Ergebnisse der
beiden Berechnungen verglichen.

3.3.1 Simulierte Vergleichsmodelle

Das erste Vergleichsmodell besteht aus drei gleichen Massen (J1, ]2 und J3) sowie zwei
gleichen Torsionsfedern (cr1 und cr2), das zweite Vergleichsmodell besteht aus drei
verschiedenen Massen (J1, ]2 und J3) und zwei verschiedenen Torsionsfedern (cri1 und cr2).
Die FEM-Simulationsmodelle sind in Abbildung 3-24 zu sehen.

Tabelle 3-1: Massentriagheitsmomente und Torsionssteifigkeiten

Modell 1 Modell 2
Tragheiten/torsionale Steifigkeiten Tragheiten/torsionale Steifigkeiten
I 0.3815 | [kgm?] I 1.568283 | [kgm?]
Cr1 542870 [Nm/rad] Cr1 919149 [Nm/rad]
)2 0.3909 | [kgm?] )2 0.239301 | [kgm?]
cn2 542870 [Nm/rad] cn2 33510 [Nm/rad]
J3 0.3815 | [kgm?] J3 0.37216 | [kgm?]
Geometrie der Massen Geometrie der Massen
i 0.15 [m] I 0.2 [m]
Lz 0.06 [m] Lz 0.04 [m]
ri2 0.15 [m] ri2 0.125 [m]
sz 0.06 [m] sz 0.08 [m]
I3 0.15 [m] ri3 0.15 [m]
Lj3 0.06 [m] Lj?, 0.06 [m]
Geometrie der Wellen Geometrie der Wellen
Fer1 0.04 [m] Fera 0.04 [m]
Lch 0.6 [m] Lc1'1 0.35 [m]
rer2 0.04 [m] rer2 0.02 [m]
LcTz 0.6 [m] Lc'rz 0.6 [m]
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Abbildung 3-24: Drei-Massenschwingermodell, gleiche Massen und Federn (links) unterschiedliche
Massen und Federn (rechts)

In Tabelle 3-1 sind die Werte der Massentragheitsmomente und der torsionalen
Steifigkeiten der beiden Vergleichsmodelle dargestellt. Als Material der beiden Modelle
wurde fiir Massen und Federn Stahl verwendet, mit einem Schubmodul von
G =80000e6 N/m? und einer Dichte von p= 7800 kg/m?.

Die Massentragheitsmomente fiir die Matlab Simulation wurden aus den in Solidworks
erstellten CAD-Daten entnommen. Die Torsionssteifigkeiten wurden {iber den in
Kapitel 2.2.1.3 erlauterten Zusammenhang mit dem erstellten ,Stiffness calculationTool’
berechnet. In Abbildung 3-25 ist die Berechnung des Massentrdagheitsmoments und der
Verdrehsteifigkeit der Welle cr1 dargestellt, die im ersten Berechnungsbeispiel auch der
Verdrehsteifigkeit cr; entspricht. Die Welle ist als Zylinder modelliert.

Torsional Stiffnes

Cylinder -
Radius Ral 40 [mm]
Radius Ra2 40 [mm]
R |
Radius Ri1 0 [mm]
Radius Ri2 0 [mm] Inertia 0.0189398 [kg*m?]
Length [mm] torsional 542873 [Nmi/rad]
? 500 Stiffnes
Density 7800 [kg/m?] Mass 23,675 [ka]
Shear modulus 30000 [Nfmm?]

Abbildung 3-25: Berechnung des Massentrigheitsmoments und der Verdrehsteifigkeit der Welle ct1

Fir die Wellen des zweiten Evaluierungsbeispiels wird die Berechnung analog zu
Abbildung 3-25durchgefiihrt. Im zweiten Beispiel werden zwei unterschiedliche Wellen
verwendet, wodurch die Ermittlung der Verdrehsteifigkeiten fiir beide Wellen einzeln

erfolgen muss.
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Die Verbindung zwischen den Massen und den Wellen wird als starr angenommen. Die
Bewegung der Massen normal zur Rotationsachse und eine Verschiebung in axialer
Richtung werden gesperrt, wodurch einzig die Rotation zugelassen wird
(sieche Abbildung 3-26). Dadurch treten in den Ergebnissen der Simulation nur die
torsionalen Eigenfrequenzen auf.

Abbildung 3-26: Vorbereitung des Simulationsmodells - Randbedingungen

3.3.2 Eigenfrequenzen und Eigenmoden der Systeme mit Solidworks

Vergleichsmodell 1

In Abbildung 3-27 ist der Eigenmode der ersten Eigenfrequenz der Simulationen des
Vergleichsmodells 1 mit Solidworks dargestellt. Die erste Eigenform befindet sich bei
einer Eigenfrequenz von 190 Hz. Masse 2 hat in dieser Eigenfrequenz keine Auslenkung.
Masse 1 und Masse 3 weisen die Selbe Amplitude auf.

Mode: 50322

¥, Y, Z Location:| 93.2,117,-1.32e+003 mm

walue: 1.738e-001

Node: 36113

¥, ¥, Z Location:| 101,111,-660 mm

Value: 6.308e-008

| Node: 21582

TX. ¥, Z Location: | 75,130,0 mm

Value: 1.73%e-001

Abbildung 3-27: Eigenform zur ersten Eigenfrequenz - Vergleichsmodell 1

In Abbildung 3-27 ist der Eigenmode der ersten Eigenfrequenz der Simulationen des
Vergleichsmodells 1 mit Solidworks dargestellt. Die erste Eigenform befindet sich bei
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einer Eigenfrequenz von 190 Hz. Masse 2 hat in dieser Eigenfrequenz keine Auslenkung,
Masse 1 und Masse 3 weisen dieselbe Amplitude auf.

In Abbildung 3-28 ist der Eigenmode der zweiten Eigenfrequenz der Simulationen des
Vergleichsmodells 1 mit Solidworks dargestellt. Die zweite Eigenform befindet sich bei
einer Eigenfrequenz von 328 Hz. Masse 2 hat in dieser Eigenfrequenz die grofite
Auslenkung. Masse 1 und Masse 3 weisen wieder dieselbe Amplitude auf.

50323

Node:

X, ¥, T Location:| 104,108,-1.32e+003 mrn

value: 1.022e-001

Node: 36113

X, ¥, ZLocation:|101,111,-660 mm

\‘ Node: 21636

Value: 1.991e-001
TX ¥, Z Location;| 98,2113 15 mm =

Value: 1.022e-001

Abbildung 3-28: : Eigenform zur zweiten Eigenfrequenz - Vergleichsmodell 1

Vergleichsmodell 2

Das zweite Vergleichsmodell mit den unterschiedlichen Massen und unterschiedlichen
Wellen hat bei einer Eigenfrequenz von 52 Hz den ersten Eigenmode
(siehe Abbildung 3-29). Die Auslenkung der Masse 3 ist dabei am grofdten.

67468

Node:

¥V, Z Location: | 98.7,112,-1.11e+003 mm

value: 2.257e-001

Node: 41114

X, ¥. Z Location: | 75.2,09.9,-430 mm

Value: 3.200e-002
Hode: 35395 =

X, ¥, Z Location: | 135,148,0 mm

Value: 6.213e-002

Abbildung 3-29: Eigenform zur ersten Eigenfrequenz - Vergleichsmodell 2
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Der zweite Eigenmode liegt ei einer Eigenfrequenz von 334 Hz (Abbildung 3-30). Dabei
hat die Masse 2 die grofste Amplitude im Vergleich zu den beiden andren Massen.

54103

Node:

X, ¥, Z Location: | 104,108,-1.11e+003 mm

Value: 6.291e-003

Node: 51235
¥, ¥, Z Location: | 91.4,85.3,-430 mm
Walue: 2.393e-001

Node: 35409

¥, ¥, Z Location; | 112,166,0 mm

Walue: 5.745¢-002

Abbildung 3-30: Eigenform zur zweiten Eigenfrequenz - Vergleichsmodell 2

3.3.3 Eigenfrequenzen und Eigenmoden der Systeme mit Matlab

Mit den aus dem CAD-Modell erhaltenen Massentragheitsmomenten und der berechneten
Torsionssteifigkeiten der beiden Modelle wurde das Matlab-Modell konfiguriert und die
Eigenfrequenzen sowie die Eigenmoden nach Kapitel 2.2.2 berechnet. Die Input-Daten fiir
die Berechnung konnen wieder aus Tabelle 3-1 in Kapitel 3.3.1 entnommen werden.

Aus den Berechnungen in Matlab wurden fiir das erste System die Eigenfrequenzen von
190 Hz und 326 Hz und fiir das zweite System 52 Hz und 335 Hz berechnet. Die
zugehorigen Eigenmoden zu den Eigenfrequenzen sind in Abbildung 3-31 und
Abbildung 3-32 dargestellt.

Mode shapes, w=0.00, 190.00, 326.00,

Q ©- Eigenform 3
g e - Eigenform 2
Eigenform 1| _|

0.5 -

Mode amplitude
o
T
I

-05 e = 4

Elements

Abbildung 3-31: Eigenformen Modell 1
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Mode shapes, w=0.00, 52.00, 340.00,

O Eigenform 3
- Eigenform 1
Eigenform 2| _|

05

Mode amplitude
o
T
1

-05 - =

Elements

Abbildung 3-32: Eigenformen Modell 2

3.3.4 Vergleich FEM und Matlab

In Tabelle 3-2 sind die Ergebnisse der beiden Berechnungen der Eigenfrequenzen
gegeniibergestellt. Daraus geht hervor, dass der Fehler der Eigenfrequenzen fiir die
Vergleichsmodelle nicht grofRer als 0,61 % ist.

Tabelle 3-2: Gegeniiberstellung der Eigenfrequenzen (Solidworks - Matlab)

Simulation 1 Simulation 2
Solidworks Matlab Fehler Solidworks Matlab Fehler
®1 190 Hz 190 Hz 0 1 52 Hz 52 Hz 0
2 328 Hz 326 Hz 0,61 2 334 Hz 325 Hz 0,3

Vergleicht man Abbildung 3-27 und Abbildung 3-28 mit
Abbildung 3-31, so kann festgestellt werden, dass auch die Eigenmoden zu den
Eigenfrequenzen gut nachgebildet werden konnen. Dasselbe gilt fiir das zweite
Evaluierungsbeispiel. Vergleicht man Abbildung 3-29 und Abbildung 3-30 mit Abbildung
3-32 so stimmen auch hier die Eigenmoden aus der FEM-Berechnung mit jenen der
Matlab-Berechnung iiberein.

Um eine noch bessere Aussagekraft iber die Genauigkeit der Berechnungen mit dem in
Matlab erstellten Modell zu erhalten, wird in Kapitel 4.1 noch ein Gesamtpriifstand
betrachtet.

51



4 Berechnung

Zur Veranschaulichung der Anwendbarkeit des Programms werden in diesem Kapitel
zwei Priifstandsauslegungen schematisch durchgefiihrt. Als erstes Auslegungsbeispiel
wird ein hochdynamischer Motorenpriifstand berechnet. Dabei werden eine TVA und
Uberlastberechnung  durchgefithrt. Das zweite Auslegungsbeispiel ist ein
Bremsenpriifstand im dynamischen Bereich und beruht auf Lastprofilen von Kunden.
Dabei wird die Simulation fiir verschiedene Dynotypen durchgefiihrt und diese beziiglich
ihrer Anwendbarkeit fiir die Kundenvorgaben bewertet.

4.1 Berechnung fiir einen Motorenpriifstand

4.1.1 Torsionale Vibrations-Analyse in Matlab

Die Auslegung des Motorenpriifstands basiert auf Streckendaten, welche mit dem
Fahrdynamik-Simulationsprogramm VSM [2] modelliert wurden. Durch die Vorgabe von
fahrzeugspezifischen Eigenschaften und einem Streckenlayout in VSM konnen damit
Drehzahl- und Drehmomentverldaufe ermittelt werden. Die aus dem VSM erhaltenen
Profile miissen fiir die Verwendung in der Anwendung in der richtigen Formatierung als
*xlsx oder *.mat vorliegen. Diese konnen dann im Tool geladen werden und dienen als
Eingangswerte fiir den zu simulierenden Mehrmassenschwinger. Nun muss ein
geeigneter Mehrmassenschwinger ausgewahlt werden, mit welchem der Priifstand als
reduziertes Modell abgebildet wird. Das in Abbildung 4-1 dargestellte System wird zur
Simulation auf ein Drei-Massen-System reduziert.

Dreibein vome | [ prehstab | | Zwischenlager [ Hs welle 70097-10A | | HBM T11 2kNm
T I i I N

Engine || Getriebe i=3.02 DynoSpirit800

i
== il
|
/ ——
|
‘ FlexDisk Dreibein Hinten ‘
fim| -

Abbildung 4-1: Motorenpriifstand
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Abbildung 4-2 zeigt das aus den drei reduzierten Massen bestehende System:

Priifling
e Dummy-Getriebe
e Belastungseinheit & Getriebe

Prifling

Drehstab
Dreibein

Dummy Getriebe

HS Welle
HBM

:

Abbildung 4-2: Reduziertes 3-Massen-Modell

.

Dyno & Getriebe

Zwischen Priifling und Dummy-Getriebe ist die erste Welle, welche aus Drehstab und

Dreibein (vorne & hinten) besteht. Zwischen Dummy-Getriebe und Belastungseinheit

befindet sich die zweite Welle, bestehend aus dem Drehmoment-Messflansch (HBM) und

hochdrehender Welle. Die Massentragheiten der beiden Wellen werden auf die jeweils

angrenzenden Massen aufgeteilt. In Tabelle 4-1 sind die Werte aller einzelnen

Komponenten angefiihrt, welche in das reduzierte System iibergefiihrt werden miissen.

Tabelle 4-1: Eigenschaften der Komponenten des Motorenpriifstand

Komponente MassentragheitJ Verdrehsteifigkeit cr  Getriebeiibersetzung i
[kg*m?] [Nm/rad] [-]
Priifling 0.0136292 00
Drehstab & Dreibein 0.00371 4000
Hochdrehende Welle 0.027 310000
HBM 0.0029 1365000
Getriebe HSS 0.019 1498000
Verzahnung HS 2421000 2.76
Getriebe Mittelbank 0.52 14030000
Verzahnung LS 5241000 1.095
Getriebe LSS 0.114 13930000
Dyno 0.86 [oe)
Nach Reduzierung aller Werte ergeben sich die Massentragheiten und

Verdrehsteifigkeiten fiir das Ersatzsystem in Tabelle 4-2.
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Tabelle 4-2: Eigenschaften der Komponenten des Ersatzsystems

Komponente MassentragheitJ Verdrehsteifigkeit cr

[kg*m?] [Nm/rad]
Priifling 0.01363 00
Drehstab & Dreibein 0.00105 4000
Dummy Getriebe 0.03120 o0
Hochdrehende Welle & HBM 0.05600 179150
Dyno & Getriebe 0.20310 o0

Die Gesamtiibersetzung des Getriebes berechnet sich zu:

iges = iy * iy = 1,095 * 2,76 = 3,02

Gl 4-1

Mit den ermittelten Werten des Ersatzsystems kann die Berechnung der Eigenfrequenzen

und Eigenmoden des Systems erfolgen. In der Anwendung werden, wie in Kapitel 3.1.1

beschrieben, alle Standardkomponenten ausgewahlt und die Massentragheiten und

Torsionssteifigkeiten eingetragen (siehe Abbildung 4-4). Als Belastungsmaschine wird
eine DS800 - 100 % verwendet. In Abbildung 4-3 ist die Performance-Kennlinie des
ausgewadhlten Dynos dargestellt. Rot ist der nominale Drehmomentverlauf und blau der

maximal Drehmomentverlauf in der Uberlast.

Dyneo Torque
1500 F i i i
|I N ‘
= 1000 N :
=, [
fa]
g
o
" 5001 -
D ] ] ]
0 5000 10000
Speed [rpm)

Abbildung 4-3: DS800 - 110% Performance-Kennlinie

15000
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System Data

@TVA Inertia
] ) Mass1 / Dyno: 0.2031 kgm?®
) Overload Calculation - demand [kgm?]
) HBM LS: 0 kgm*
() Dyno Performance Curve [kgm-]
Shaft LS: 0 [kam?]
KLS to MAT C rt: l
l ° onverter Add LS: 0 [kgm?]
l Select Data File l Mass2 f Gearbox: 0.0312 [kgm?]
l Show Load Specification ] HBM HS: 0 [kgm?]
Shaft HS: 0 kgm?
Scaling: 20 [%] [kom?]
[ Scale | [ Reset | Dummy Gearbox: 0 [kgm?]
Add HS: 0 [kam?]
Oscillator Type:
i Mass3 / UUT: 0.0141 [kgm?]
3_Mass v
Sum of inertia
Inertia LS: 0.2031 [kgm?]
Standard Components Data Inertia HS: 0.0312 [kgm?]
Dyno: System Inertia: 0.2343 [kgm?]
Number of Dynos: 1 .
: System Inertia UUT: 0.2484 [kgm?]
DSB00_25% A
HBM LS: © GUI Data
Mo LS Torque Flange ¥ ) DynoPerformance Get System Data
Gearbox: ] Shaft - Stiffnes & Damping
@ Yes (") No
Gearbox_Suppler - Stiffness LS Shaft: 179150 [Nm/rad]
Damping LS Shaft: 0.1 -
Gearbox Type - amping ? [
Ratio: 1 [ Stiffness HS Shaft: 4000 [Nm/rad]
HBI HS: Damping HS Shaft: 01 [-1
=) Torsional Stiffnes Calculator

Abbildung 4-4: Daten im erstellten Programm zur Berechnung in Matlab

Aus der Berechnung des Ersatzsystems ergeben sich die beiden Eigenfrequenzen von
85 Hz und 408 Hz. Die zugehorigen Eigenmoden sind in Abbildung 4-5 dargestellt. Gelb
dargestellt ist die erste Eigenform zur ersten Eigenfrequenz von 85 Hz. Blau dargestellt ist
die zweite Eigenform zur Eigenfrequenz von 408 Hz.
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Mode shapes, «=0.00, 85.00, 408.00,

& Eigenform 3
Eigenform 1
Eigenform 2| _|

O

Mode amplitude
o
T
|

05 L : . |

DYNO DGBX Elements ICE

Abbildung 4-5: Eigenformen

4.1.2 Torsionale Vibrations-Analyse mit Solidworks Simulations

Zur Uberpriifung der Plausibilitit der Berechnung im Matlab wurde das System in
Solidworks als Mehrmassenschwinger nachgebildet. Der Modellaufbau in Solidworks
erfolgt liber ein reines Feder-Masse-System, d. h. zwischen jeweils zwei Massen befindet
sich eine simulierte Drehfeder ohne Massentragheit. Aus diesem Grund miissen die
Massentragheiten der Wellen auf die beiden angrenzenden Massen aufgeteilt werden.
Dabei wurden fiir die Massen Ersatzzylinder mit denselben Eigenschaften wie die der
realen Komponenten erstellt. Der Durchmesser ist bei allen Ersatzzylindern derselbe, nur
die Liange der Elemente wurde geandert. Dazu wurde das in Kapitel 3.1.1 erwahnte Tool
zur Berechnung der Massentrigheit und Torsionssteifigkeit verwendet. Die Ubersetzung
des Getriebes wurde bei der Erstellung der Ersatzmassen mitberticksichtigt. Das heifst alle
Komponenten sind auf die hochdrehende Seite bezogen.

WMWY
Cn1 Cr2 Cr3 Cra C1s Crs Cr7 Crs Cro
.] 1 J 2 J 3 J4 J5 J 6 J7 J 8 Jg

Abbildung 4-6: Modell 10-Massenschwinger

Aus Tabelle 4-3 sind die berechneten Daten zu dem in Abbildung 4-6 dargestellten Modell
und zur Simulation in Solidworks zu entnehmen.

56



Berechnung

Tabelle 4-3: Daten zur Berechnung in Solidworks Simulations

# Komponente MassentragheitJ Verdrehsteifigkeit cr

| [kg*m?] [Nm/rad]
1 Priifling 0.0136

\ \ 100000000
2 Drehstab & Dreibein 0.0011

\ \ 5000
3 Hochdrehende Welle 0.0147

\ \ 310000
4 HBM 0.0165

\ \ 1365000
5 Getriebe HSS 0.011

\ \ 1498000
6 Verzahnung HS 0.095

\ \ 2421000
7 Getriebe Mittelbank 0.0456

\ \ 1841800
8 Verzahnung LS 0.0227

\ \ 688010
9 Getriebe LSS 0.0083

‘ \ 1527300
10 Dyno 0.0985

Die Verbindung zwischen Massen und Wellen ist als starr angenommen. Die einzelnen
Massen sind normal zur Rotationsachse und in Achsrichtung fixiert (siehe Abbildung 4-7).
Dadurch bleibt nur die Drehung als Freiheitsgrad und die Ergebnisse der Simulation sind
nur die torsionalen Eigenfrequenzen.

Abbildung 4-7: Definition der Freiheitsgrade fiir das Simulationsmodell in Solidworks
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Durch die Simulation des Mehrmassenschwingers in Solidworks ergeben sich eine
Eigenfrequenz von 89 Hz und 407 Hz. Die Eigenformen zu den beiden Eigenfrequenzen
sind in Abbildung 4-8 und Abbildung 4-9 dargestellt. Die hoheren Eigenfrequenzen des
Modells liegen aufierhalb des Betriebsbereichs des Priifstands und sind daher fiir die
Auslegung des Systems nicht weiter von Interesse.

4.1.3 Vergleich der Ergebnisse

Stellt man die Ergebnisse der TVA gegeniiber, kann man feststellen, dass die
Abweichungen zwischen den beiden Simulationen bei weniger als +5 % liegen.

Tabelle 4-4: Vergleich der Eigenfrequenzen

Eigenfrequenz Matlab Solidworks Abweichung
[Hz] [Hz] [%]

®1 87 89 2,25

o2 413 407 1.47

Vergleicht man die Eigenformen zu den Eigenfrequenzen der Matlab-Berechnung
(Abbildung 4-5) mit jenen der Solidworks-Simulation (Abbildung 4-8 und Abbildung 4-9),
kann man auch hier feststellen, dass die Eigenformen die gleiche Form haben.

Abbildung 4-8: Eigenmode 1 - bei 89 Hz

Der erste Eigenmode betrifft den Priifling (Tabelle 4-3: Komponente 1) und den Drehstab
(Tabelle 4-3: Komponente 2), welche in Matlab zu einer Masse zusammengefasst wurden.
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Abbildung 4-9: Eigenmode 2 - bei 407 Hz

Beim zweiten Eigenmode des Systems haben nur der Dyno (Tabelle 4-3: Komponente 1)
und der Drehstab (Tabelle 4-3: Komponente 2) keine Auslenkung. Die grofdte Auslenkung
hat die hochdrehende Welle (Tabelle 4-3: Komponente 3).

Betrachtet man die berechneten Eigenfrequenzen im Campbell-Diagramm Abbildung 4-10
so ist festzustellen, dass die erste Eigenfrequenz einen Schnittpunkt mit der 0,5. Ordnung
bei 10.500 min-! und die zweite Eigenfrequenz einen Schnittpunkt mit der 2. Ordnung bei
13.000 min-! hat (Abbildung 4-10 - blauer Punkt).

Im Beispiel wurde ein Vierzylinder-Motor als Priifling angenommen, welcher pro
Umdrehung zwei Ziindungen hat und daraus folgend hauptsachlich in der 2. Ordnung
anregt. Die Anregung eines Motors erfolgt nicht sinusférmig, wodurch in der Erregung
hoherfrequente Anteile auftreten, deren Intensitit jedoch mit hoher werdender Frequenz
abnimmt. Dadurch werden die 4. und 6. Ordnung angeregt. Die 1. und 0,5. Ordnung sind
hauptsachlich bei Ziindungleichmafigkeiten vorhanden. [9]

Daraus ergibt sich, dass das berechnete System bei 13.000 min! Gefahr lauft, die
2. Ordnung mit der Eigenfrequenz von 408 Hz anzuregen. Fiir die Anwendung muss nun
geklart werden, ob der Priifstand in diesem Bereich betrieben wird oder ob die maximale
Drehzahl unter dem Schnittpunkt liegt. Sollte der Priifstand in diesem Bereich betrieben
werden, miissen Anderungen am System durchgefiihrt werden, um die 2. Eigenfrequenz
zu erhohen.
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Campbell Diagram
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Frequency [Hz]
2
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—{ 2. Ordnung

2
S
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200

o

] 1,5. Ordnung
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—1 0,5. Ordnung

Speed [rpm]

Abbildung 4-10: Campbell Diagramm

Zur Veranschaulichung wurde die Berechnung nach Erhohung der Steifigkeit der
hochdrehenden Welle mit HBM von 141.000 Nm/rad auf 200.000 Nm/rad nochmals
durchgefiihrt. Dadurch ergeben sich eine Eigenfrequenz von 81 Hz und 458 Hz. Betrachtet

man dazu das Campbell-Diagramm (Abbildung 4-11) und vergleicht es mit dem aus der

ersten Berechnung (Abbildung 4-10), kann festgestellt werden, dass sich die

2. Eigenfrequenz von 408 Hz auf 458 Hz erhoht hat und somit der Schnittpunkt mit der

2. Ordnung oberhalb der maximalen Drehzahl von 13.000 min-! und somit auf3erhalb des
Arbeitsbereichs liegt (siehe Abbildung 4-11 - blauer Punkt).

Campbell Diagram

1000

800

600

Frequency [Hz]

n min

w3

4,5. Ordnung

n 4. Ordnung

3,5. Ordnung

3. Ordnung

2,5. Ordnung

2. Ordnung

400 —

200

w2

—

1,5. Ordnung

1. Ordnung

0,5. Ordnung

wi

JRUIAAAN

n_min 5000

5000

RPM

Speed [rpm]

n_max

10000

RPM

15000

Abbildung 4-11: Campbell Diagramm - erhéhte Verdrehsteifigkeit der HS-Welle
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4.1.4 Uberlastberechnung in Matlab

Die Uberlastberechnung wird anhand der Simulation einer Rennstrecke oder eines vom
Kunden gewiinschten bzw. vorgegebenen Profils durchgefiihrt. Da der Uberlastbereich
der Belastungseinheit hauptsachlich bei Schaltvorgingen ausgenutzt wird, werden fiir
diese Berechnung Strecken mit méglichst vielen Schaltvorgangen verwendet. Typische
Rennstrecken in der Formel 1 sind dabei Stadtkurse wie Monaco oder Baku.
Abbildung 4-12 zeigt das Uberlastprofil zur Rundensimulation einer Stadt-Rennstrecke.
Mit dieser Konfiguration ist der Priifstand hinsichtlich der Uberlast richtig dimensioniert
und weist eine ca. 40 prozentige Uberlastausnutzung auf.

Overload usage

-
o
T

overload
max overload

-

overload usage [-]
. 2o =
B o o
T T T
=

o
[N]
T
P

AT L N N M
I" F I‘I‘n I;I‘I". rﬂ ‘I". H I". J”'. HJN\ \“. IJJ‘I \I". FPN\\ | rlﬂ\l". .FHJ\ I" ’ﬁ‘. JJ\P}I'. A

o] 50 100
Time [s]

o
=

Abbildung 4-12: Uberlastberechnung Rundensimulation Baku

Vergleicht man dazu noch den Verlauf des Drehmoments iiber der Zeit in
Abbildung 4-13 unten, so muss aber festgestellt werden, dass der Dyno bei den
Schaltvorgdngen im Limit des maximal moglichen Drehmoments betrieben wird. Das
Drehmoment-Limit wird durch das drehzahlabhidngige maximale Drehmoment des Dynos
vorgegeben. Ob die ausgewahlte Belastungseinheit ausreichend ist, hangt davon ab, ob der
Kunde Rundensimulationen mit Schaltvorgingen durchfiihren will beziehungsweise auf

welche maximalen Drehzahl- und Drehmomentgradienten der Priifstand vom Kunden
betrieben wird.
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Abbildung 4-13: Drehzahl- und Drehmomentprofil der Streckensimulation
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4.2 Berechnung fiir einen Bremsenpriifstand

Die Auslegung des Bremsenpriifstands erfolgt in diesem Beispiel nicht auf Basis von
Rennstrecken, sondern auf gewiinschten Belastungskurven, beispielsweise des Kunden.
Ziel ist es zu berechnen, bei welcher maximalen konstanten Drehzahl das vorgegebene
Profil mit einem maximalen Drehmoment von

e 5000 Nm
e 5250 Nm
e 5500 Nm

realisiert werden kann.

4.2.1 Modellbildung

Der in Abbildung 4-14 dargestellte Aufbau wird als 2-Massenschwinger nachgebildet.

Abbildung 4-14: Bremsenpriifstand

Eine Masse stellt der Prifling dar (Rad inklusive Felge und Bremse) und die zweite Masse
die Belastungseinheit mit Messflansch. Die Welle zwischen Masse 1 und Masse 2 wird
wieder aufgeteilt, siehe Abbildung 4-15.

I )y

Abbildung 4-15: Modell Bremsenpriifstand
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Bevor die Berechnung durchgefiihrt wird, werden mogliche Belastungseinheiten anhand
ihrer technischen Spezifikation ausgewahlt, welche die gewiinschten Anforderungen
erfiillen konnten. Durch das Belastungsprofil in Abbildung 4-18 ergeben sich folgende
zwei Dynos (Abbildung 4-16), die fiir die Simulation zur Auslegung in Frage kommen:

e DS800 110 % (Abbildung 4-16 links)
e DS1000 110 % (Abbildung 4-16 rechts)

Dyno Torque Dyno Torque
| Rt | ™,
6000 § ™ 1 6000 [ AN
II \\\ ‘I \\\
£.4000 - £.4000 S
L] @ -
g f g .
2000 F T 2000
0 . . . . ) . . . .
0 1000 2000 3000 4000 5000 0 1000 2000 3000 4000 5000
Speed [rpm] Speed [rpm]

Abbildung 4-16: DS800 - 110 % (links) & DS1000 - 110 % (rechts)

Die Hauptdaten der beiden ausgewdhlten Belastungseinheiten koénnen aus
Abbildung 4-17 entnommen werden. Die beiden Dynos sind beziiglich der
Drehmomentverldufe sehr ahnlich. Der Unterschied der beiden Drehmomentverlaufe liegt
am Beginn des Feldschwachebereichs, welcher bei der Belastungseinheit DS800 - 110%
bei 2400 min! und bei der Belastungseinheit DS1000 - 110% bei 3000 min! liegt.
Zusatzlich zu den Drehmomentverlaufen hat auf die weitere Berechnung die zulassige
Uberlastzeit (Abbildung 4-17 - ,Overload Time‘) der beiden Dynos. Die Belastungseinheit
DS800 - 110% kann 0,5s innerhalb von 15s in Uberlast betrieben werden, die
Belastungseinheit DS1000 - 110% 1s innerhalb von 30s. Die weiterfithrende Berechnung
in der erstellten Anwendung erfolgt analog der in Kapitel 2.1.3 beschriebenen Methodik
zur Uberlastberechnung.

Dyno Main Data Dyno Main Data

Dyno Inertia 0.88 [kgm?] Dyno Inertia 0.88 [kgm]
Nominal Torque 3185 [Nm] Nominal Terque 3185 [Nm]
Nominal Power 800 [kwW] Nominal Power 1000 [kw]
Nominal Speed 2398.57 [rpm] Nominal Speed 3000 [rpm]
Max peak Torque 6685 [Nm] Max peak Torque 6685 [Nm]
Max peak Power 1300 [kW] Max peak Power 1300 [kW]
Speed @ peak Power 1857.01 [rpm] Speed @ peak Power 1857 [rpm]
Peak Power @ max RPM 1300 [kW] Peak Power @ max RPM 1300 [kw]
Motoring Power factor 0.9 [] Motoring Power factor 0.9 []
Recovery Load factor 09 [1 Recovery Load factor 0.9 [1
Overload Time 0.5in 15 [g] Overload Time 1in 30 [s]

Abbildung 4-17: Dyno Hauptdaten: DS800 - 110% (links) und DS1000 - 100% (rechts)
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4.2.2 Uberlastberechnung in Matlab

Dazu wird der in Abbildung 4-18 (beispielsweise fiir 5000 Nm) abgebildete Verlauf des
Priifprofils in das Berechnungstool geladen und die Standardkomponenten ausgewdhlt
sowie die Massentragheitsmomente des Priiflings und die Torsionssteifigkeit der Welle
eingetragen.

Torque
T

-1000 - \ — s

-2000 | | 4

Torque [Nm]

-3000 | \ .

4000 |- \ / 1

'SODD 1 1 1 g 1 L 1 L
0

Time [s]

Abbildung 4-18: Bremsenpriifstand Priiflauf mit maximalem Drehmoment von 5000 Nm

4.2.2.1 Belastungsmaschine DS800 - 110%

In den folgenden Unterpunkten werden die Berechnungen der maximalen Drehzahlen fiir
die drei Drehmoment-Profile durchgefiihrt.

Profil mit maximal 5000 Nm Drehmoment

In Abbildung 4-19 ist die Evaluierung der maximalen Drehzahl fiir das Lastprofil mit dem
maximal Drehmoment von 5000 Nm dargestellt. Bei 1500 min!, kann die
Belastungseinheit die geforderte Belastung gerade noch erfiillen, was aber nicht
ausschliefdt, dass die Belastungseinheit das vorgegebene Drehmomenten-Profil auch bei
einer hoheren Drehzahl erfiillen kann.
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Abbildung 4-19: Uberlastausnutzung DS800 - 110% bei 1500 min-1
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Der zugehorige Drehmomenten-Verlauf des Profils und der Belastungseinheit ist in
Abbildung 4-20 dargestellt. Die griine Linie zeigt das vorgegebene Belastungsprofil. Da es
sich um einen Bremsenpriifstand handelt, wird der Dyno motorisch betrieben.

Wie in Kapitel 2.1.3.3 beschrieben, ergeben sich mit dem motorischen Faktor
(Abbildung 4-17 rechts, ,Motoring power factor) das nominale motorische Drehmoment
(Abbildung 4-20 griin strichlierte Linie) und das maximale motorische Drehmoment
(Abbildung 4-20 rot strichlierte Linie) der Belastungseinheit.
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Abbildung 4-20: Drehmoment DS800 - 110% bei 1500 min-!

Bei einer Drehzahl von 2000 min-! (Abbildung 4-21) ist die Uberlastgrenze iiberschritten.
Das heifdt, dass das geforderte Drehmoment-Profil beziiglich seiner Uberlast bei dieser
Drehzahl nicht erfillt werden kann, obwohl das Drehmoment unterhalb des maximal
Drehmoments des Dynos liegt (siehe Abbildung 4-22).
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Abbildung 4-21: Uberlastausnutzung DS800 - 110% bei 2000 min-1

Vergleicht man Abbildung 4-20 und Abbildung 4-22 und betrachtet dabei die
Drehmomentdifferenz zwischen Belastungsprofil und maximal zuldssigem Dyno-
Drehmoment, ist zu erkennen, dass die Differenz bei einer Drehzahl von 2000 min-1
kleiner ist als die Differenz bei einer Drehzal von 1500 min-1.
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Der Grund fiir den Unterschied der Drehomentdifferenz der beiden Berechnungen liegt
darin, dass bei 2000 min-! das maximal zuldssige Drehmoment der Belastungseinheit, im
Gegensatz zur Berechnung mit 1500 min-1, schon im Feldschwachebereich liegt (siehe
Abbildung 4-16 rechts, blaue Linie bei 2000 min-1). Dies bedeutet, dass das begrenzende
Element fiir diese Berechnung die maximal zulissige Uberlastzeit ist.
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Abbildung 4-22: Drehmoment DS800 - 110% bei 2000 min-!

Durch Iteration der Drehzahl ergibt sich nach Abbildung 4-23 fiir die Belastungseinheit
DS800 - 100% eine maximale Drehzahl von 1850 min-! fiir das 5000 Nm Drehmoment-
Profil.
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Abbildung 4-23: Uberlastausnutzung DS800 - 110% bei 1850 min-1

Profil mit maximal 5250 Nm Drehmoment

Wie schon fiir das Profil in Abbildung 4-18 sollte die Berechnung fiir ein Profil mit einem
maximalen Drehmoment von 5250 Nm (Abbildung 4-24) durchgefiihrt werden.
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Torque
T

-1000 F \ iy

-2000 - | 1
-3000 - | .

4000 F \ / 1

Torque [Nm]

-5000 \ / 1

5000 . I . I I I .
0 05 1 1.5 2 25 3 3.5 4
Time (s]

Abbildung 4-24: Priiflauf mit maximalem Drehmoment von 5250 Nm

In Abbildung 4-19, bei 1500 min}, kann die Belastungseinheit die geforderte Belastung
nicht erfiillen, was bedeutet, dass der Dyno das vorgegebene Drehmomenten-Profil auch
bei einer niedrigeren oder hoheren Drehzahl nicht erfiillen kann.
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Abbildung 4-25: Uberlastausnutzung DS800 - 110% bei 1500 min-1

Die Aussage kann getroffen werden, da das maximale Drehmoment des Dynos
DS800 - 110% bis zu einer Drehzahl von 1870 min-! konstantist und mit héherer Drehzahl
kleiner wird (siehe Abbildung 4-16 links).

Profil mit maximal 5500 Nm Drehmoment

Fir dieses Belastungsprofil (Abbildung 4-26) gilt dasselbe, wie fiir die Berechnung des
5250 Nm Profils. Das heifdt, dass auch dieses Profil mit dem Dyno DS800 - 110% nicht
erfiillt werden kann.
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Abbildung 4-26: Priiflauf mit maximalem Drehmoment von 5500 Nm

4.2.2.2 Belastungsmaschine DS1100 - 110%

Zur Ermittlung der maximalen Drehzahlen fiir die zweite Belastungseinheit

(DS1000 - 110%) werden die Berechnungen analog jener der Belastungseinheit
DS800 - 110% durchgefiihrt.

Profil mit maximal 5000 Nm Drehmoment

Fiir die Iteration der maximalen Drehzahl des in Abbildung 4-18 abgebildeten
Drehmomenten-Verlaufs wird wieder bei einer Drehzahl von 1500 min-! gestartet. Die
daraus berechnete Uberlastausnutzung liegt bei ca. 50% (Abbildung 4-27).
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Abbildung 4-27: Uberlastausnutzung DS1000 - 110% bei 1500 min-1

Erhéht man die Drehzahl auf 2500 min-! ist die Uberlastausnutzung immer noch unter der
maximal zulissigen Uberlastausnutzung (Abbildung 4-28). Jedoch muss hier auch noch
das maximal zuldssige Drehmoment betrachtet werden. Das maximal zuldssige
motorische Drehmoment bei einer Drehzahl von 2500 min! der Belastungseinheit
DS1000 - 100% ist kleiner als das geforderte maximal Drehmoment von 5000 Nm
(Abbildung 4-29). Daraus folgt, dass der Dyno bei dieser Drehzahl aufgrund seines
maximalen Drehmoments nicht ausreicht.
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Abbildung 4-28: Uberlastausnutzung DS1000 - 110% bei 2500 min-1
Demand Torque vs. max. Torque
T T T T T T T T
TD nom gen
5000 e TD nom mot ||
TD max gen
T e TD max mot | |
= TD sim
g 0
8
5000 [T e e R
| | | | | | | | |
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5

Time [s]

Abbildung 4-29: Drehmoment DS1000 - 110% bei 2500 min-1

Die maximal mogliche Drehzahl ergibt sich fiir den Dyno DS1000 - 110%, aufgrund dessen
maximal zuldssigen Drehmoments, zu 2200 min-.. Die Verldufe von Uberlastausnutzung

und Drehmoment zu dieser Drehzahl sind in Abbildung 4-30 und Abbildung 4-31
dargestellt.
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Abbildung 4-30: Uberlastausnutzung DS1000 - 110% bei 2200 min-1

70



Berechnung
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Abbildung 4-31: Drehmoment DS1000 - 110% bei 2200 min-1

Profil mit maximal 5250 Nm und 5500 Nm Drehmoment

Das 5250 Nm und das 5500 Nm Profil ist wie das 5000 Nm Profil durch das maximal
zuldssige Drehmoment des Dynos begrenzt. Die Berechnung fiir das 5250 Nm Profil ergibt

eine maximale Drehzahl von 2100 min-! und das 5500 Nm Profil eine Drehzahl von
2000 mint. Die Drehmomentverldufe sind in Abbildung 4-32 und Abbildung 4-33

dargestellt.
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Abbildung 4-32: Drehmoment DS1000 - 110% bei 2100 min-1
Demand Torque vs. max. Torque
T T T T T T T T T
TD nom gen |_|
5000 ————— TD nom mot |_|
TD max gen
T - TD max mot ||
Z TD sim
g 0 e
T \ R
e _\ _________________ ./_.‘.__L," .............................................................
D000 . e e e 7
| | | | | | | | |
0 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5 4 4.5 5
Time [s]

Abbildung 4-33: Drehmoment DS1000 - 110% bei 2000 min-1
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4.2.3 Ergebnisse

Zusammenfassend ergeben sich aus den Simulationen fiir die beiden Belastungseinheiten
DS800 - 110% und DS1000 - 110% die in Tabelle 4-5 dargestellten maximale Drehzahlen:

Tabelle 4-5: Ergebnisse Priiflaufevaluierung Bremsenpriifstand

DS800 - 110 % DS1000- 110 %
Drehmoment [Nm] Drehzahl [min?] Drehmoment [Nm] = Drehzahl [min™]
5000 1850 5000 \ 2200
5250 nicht moglich 5250 \ 2100
5500 nicht moglich 5500 \ 2000

Der Dyno DS800 - 110 % kann nur ein maximales Drehmoment von 5000 Nm bei einer
Drehzahl von 1850 min-! realisieren. Die beiden anderen Priiflidufe kénnen mit dieser
Belastungseinheit nicht erfiillt werden. Die zweite Maschine (DS1000 - 110 %) kann alle
drei Lastkurven abdecken (vgl. Tabelle 4-5). Aus den Simulationen ergibt sich somit, dass
die Anforderungen des Kunden nur mit der zweiten Belastungseinheit zur Génze
abgedeckt werden konnen. Die Begrenzung ist aber nicht die maximal mdgliche
Uberlastzeit der Belastungsmaschine wie zuvor angenommen, sondern das maximal
zulassige Drehmoment.
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5 Ausblick

5.1 Mogliche Erweiterung der Anwendung

Im Folgenden werden mogliche Erweiterungen des Programms diskutiert. Es soll darauf
eingegangen werden, welche zusatzlichen Simulationen die Genauigkeit erhohen und wie
diese umgesetzt werden konnten.

5.1.1 Verbrennungsstofdsimulation

Messdaten zeigen, dass die Verbrennungsstdfde in den einzelnen Zylindern je Zyklus sehr
unterschiedlich sind. Dabei sind auch die Krifte in jedem Zylinder sehr verschieden, wenn
man mehrere aufeinander folgende Zyklen eines einzelnen Zylinders betrachtet. Aus
diesem Grund wire es sinnvoll, wenn die Lastprofilsimulation in Abhangigkeit der
Verbrennungsstofie durchgefiihrt werden kénnte. Dies konnte anhand von Messdaten der
Zylinderdriicke tUber mehrere Zyklen (Druck iiber Kurbelwinkel) bzw. iiber mehrere
Runden mit in die Simulation eingebunden und ausgewertet werden.

5.1.2 Erweiterung auf ein n-Massenschwingermodell

Das Modell des Drei-Massenschwingers konnte auf ein Modell mit n-Massen erweitert
werden. Ein wesentlicher Vorteil fiir mehrere Massen wiirde sich gegebenenfalls bei der
Anderung eines bestehenden Priifstands ergeben, bei welchem alle Komponenten
bekannt sind. Dadurch wiirde zum Beispiel auch die Kurbelwelle mit den einzelnen
Schwungmassen exakter nachgebildet werden. Als mdgliche Schwierigkeit kénnte sich
dabei die Regelung des Matlab Simulink Modells des n-Massenschwingers darstellen.

5.1.3 Automatische Geometrieausgabe

Zur Auslegung von Wellenverbindungen kdnnte eine Zusatzanwendung zum Steifigkeits-
Berechnungstool  konzipiert werden, mit welchem nach Vorgabe der
Werkstoffeigenschaften und Verdrehsteifigkeit die Geometrie der Welle berechnet wird.
Zur einfacheren Berechnung konnten geometrische Randbedingungen wie die maximale
und minimale Lange und / oder Durchmesser vorgegeben werden.
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6 Zusammenfassung

Ziel der Arbeit ist es, eine Anwendung in Matlab zu erstellen, die die Auslegung von
Priifstinden hinsichtlich der Belastungseinheit (Uberlastberechnung) und / oder des
mechanischen Aufbaus (Eigenfrequenzen und Eigenformen) mit einer Abweichung von
*5 % im Vergleich zur exakten Berechnung mit FEM-Programmen ermdoglicht. Die
Anwendung soll ohne Lizenz verwendet werden kdnnen und als ausfithrbare Datei (*.exe)
zur Verfiigung stehen.

Im ersten Abschnitt wird die Aufgabe und Methodik der Arbeit beschrieben.
Darauffolgend soll ein kurzer Uberblick iiber die Priifstandsanwendungen im
Rennsportbereich und die verschiedenen Arten der Prifldufe von transient tiiber
dynamisch bis hochdynamisch gegeben werden.

In Kapitel 2 wird die Theorie zur Losung der Aufgabenstellung behandelt. Zunachst
werden die zur Simulation benétigten Daten beschrieben und angegeben, welche Struktur
diese Grofden flir die in Kapitel 3 erarbeitete Simulation haben miissen. Anhand der
Lastkollektive werden die Vorgidnge beim Gangwechsel und die sich daraus ergebenden
Belastungen fiir den Dyno beschrieben. Dazu zihlen die Uberlastberechnung und die sich
aus den Drehzahlgradienten ergebenden Verzdgerungen bzw. Beschleunigungen der
Antriebsmaschine. Der zweite Teil der Methodik beschaftigt sich mit der torsionalen
Vibrationsanalyse. Es werden die Grundlagen der torsionalen Vibrationsanalyse
beschrieben und angefiihrt, welche Auswertungen eine solche beinhaltet. In den
darauffolgenden Unterkapiteln werden die Modellbildung und die Reduzierung von
Massentragheitsmomenten und Verdrehsteifigkeiten bei Vorhandensein eines Getriebes
im Antriebsstrang erklart. Als Abschluss von Kapitel 2 werden noch die sich aus der
Berechnung ergebenden Eigenfrequenzen und Eigenformen nédher beschrieben und
aufgezeigt, welche Methoden es zur Verdnderung dieser, in Bezug auf Anderungen von
einzelnen Massentriagheitsmomenten und Verdrehsteifigkeiten gibt, bzw. welchen
Einfluss Anderungen von einzelnen Grofen auf das Gesamtsystem haben.

Im dritten Kapitel Simulationsmodell in Matlab Simulink werden die Oberflache der GUI
sowie der Aufbau des Simulationsmodells aus der in Kapitel 2 erarbeiteten Methodik
beschrieben. Weiter werden die verschiedenen Berechnungsméglichkeiten der erstellten
Anwendung angefithrt. Im letzten Abschnitt dieses Kapitels werden die
Berechnungsmodelle evaluiert und die Genauigkeit der Ergebnisse analysiert.

Zur besseren Veranschaulichung der Anwendung und zur weiteren Kontrolle der
Anwendbarkeit werden in Kapitel 4 zwei Berechnungen von realen Systemen
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durchgefiihrt. Als erstes Beispiel wird eine torsionale Vibrationsanalyse eines
Motorenpriifstands vorgenommen.

Zum Vergleich der Ergebnisse wird dasselbe System auch in Solidworks abgebildet und
mittels Finite-Elemente-Methode berechnet. Weiters erfolgt am selben System eine
Uberlastberechnung anhand von Streckenprofilen.

Das zweite Berechnungsbeispiel ist ein Bremsenpriifstand, anhand dessen die maximal
moglichen Drehzahlen bei gleichbleibendem Drehmoment fiir verschiedene
Belastungsmaschinen hinsichtlich ihrer Uberlast berechnet werden.

Abschlief}end wird noch ein kurzer Ausblick iiber mogliche Verbesserungen und
Erweiterungen der erstellten Anwendung gegeben.

Die als Ziel gesetzte Abweichung der Berechnungen von *5 % durch die in der Arbeit
erstellte Anwendung im Vergleich zu FEM-Programmen, kann mit der in Kapitel 2
beschriebenen Methodik und der Vergleichsberechnungen in Kapitel 3.2 eingehalten
werden.
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A. Anwender Dokumentation

Dieses Dokument dient als Anleitung des Berechnungsprogramms GUI Calculation Tool

zur Auswahl von Belastungseinheiten von hochdynamischen Priifstinden im Bereich

Motorsport durch TVA und Uberlastberechnung. Das Programm wurde in Matlab &

Simulink programmiert und als ausfiihrbare Datei kompiliert, damit der Anwender ohne

eine Matlab & Simulink Lizenz/Software das Tool verwenden kann. Es wird beschrieben,

welche Daten fiir die Simulation bendtigt werden und wie mit diesen die Berechnung

durchzufiihren ist.
Bedieneroberfliche

Nach dem Starten von ,GUI Calculation
dargestellte Fenster:

B GUI_CalautationTool
File Help

Calculation Tool V1

Tool.exe* offnet sich das in Abbildung A-1

D

(1
TVA Ny
Overtoad Calculation - demand

Dyno Performance Curve

LS ta MAT Comerter

Scaling: 100 (%]
Standard Components Data
(— 0)

Dyno,
Humbar of Dynos:

HEM LE:

Ratio: M

HBM S

System Data
Inertia
Dyno,
HEM LS:
ShaftLs:
Add LS,
Gearbox
HBM HS:
Shaft HS:
Dummy Gearbox:
Add HS:
Engine:

Sum of inertia

Inertia LS:
Inertia HS:
System Ineriia
Systom Inartia VE:

@ GUI Data
DynoPerformance
Shat - Stiffnes & Damping
Stiffness LS Shafi:
Damping LS Shafr:
Stifinoss HS Shalt

Damping HS Shat

Tkgrm]
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TVA Sim Time: 1 PR
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Check Dyno Overload:
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Mzl
[zl
[l

Dyno Performance

®

Dy Torque

0z 04 06 08 1
Speed fpen]

Abbildung A-1: Berechnungstool Bedienoberfliache

Das Fenster ist in sechs Teilereiche unterteilt:

(D) Berechnungsart & Input Daten

(2) Standard Komponenten
(3) System Daten

(4) Simulationsparameter

(5) Ergebnisse
(6) Performance Diagramm

VII
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Abbildung A-2 zeigt das Feld der Berechnungsart & Input Daten fiir die Simulation. Am
Beginn ist vom Anwender auszuwahlen, welche Berechnung auszufiihren ist:

o TVA (mit méglicher AnschlieRender Uberlastberechnung)

o Uberlastberechnung mit bereits Simulierten Daten

o Dyno Performance Kurve zur Ermittlung der einzelnen Dynospezifikationen
OTVA

) Overload Calculation - demand

() Dyno Performance Curve

KLS to MAT Converter

Select Data File

Show Load Specification

Scaling: 100 [%]

Scale Reset

Abbildung A-2: Berechnungsart & Input

Nach Auswahl der Berechnungsart konnen die Inputdaten geladen werden. Diese kdnnen
entweder im Datei-Format *xlsx (1) oder *.mat (2) eingelesen werden und miissen
folgende Formatierung (Abbildung A-3 rechts) aufweisen:

Zeit  Drehzahl Drehmoment
@TVA 5 1/min Nm
() Overload Calculation - demand 0 16703.4711 483.6576

0.01 16721.397 483.0707
0.02 16714.6632 483.2546
0.03 16709.7162 483.4147
0.04 16714.4926 483.2851
2 Select Data File 0.05 16723.5691 483.0195
0.06 16731.2156 482.7904
0.07 16736.9944 482.6196
Scaling: | 100 |[%] 0.08 16743.086 482.4412
0.09 16748.1178 482.2901

0.1 16753.616 482.1319

() Dyno Performance Curve

1 ¥LS to MAT Converter

Show Load Specification

Scale Reset

Abbildung A-3: Einlesen der Inputdaten & Formatierung der Inputdatei

Nachdem die Inputdaten geladen wurden kénnen diese mit dem
»Show Load Specification” Button visualisiert werden (Abbildung A-4). Falls der
Anwender die Inputdaten anpassen mochte, kann dies tiber das ,Scaling” Feld erfolgen.
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Abbildung A-4: Load Specificaton

Im Fenster der Load Specification kann sich der Anwender die Verteilung der des
Drehmoments in 3 Bereichen (niedrig-mittel-hoch) darstellen lassen. Dabei hat er
auch die Moglichkeit, die Bereiche individuell anzupassen (Abbildung A-5).

Speed & Torque

— Speed — Torque

Max. RPM: 17040 RPM Max. Torque: 587 Nm
Min. RPM: 7167 RPM Min. Torque: -28 Nm
High Speed Zone starts @ 0.9 % of MAX High Torque Zone starts @ 05 % of MAX
Med Speed Zone starts @ 0.7 % of MAX Med. Torque Zone starts @ 0.1 % of MAX
i From 17040 RPM i From 587 Nm
Heigh Speed To 1533  RPM Heigh Torque To 204 Nm
Medi s d From 15336 RPM Medi T From 294 Nm
edium Spee To 11928  RPM edium Torque To &9 Nm
From 11328 RPM From 59 Nm

Low Speed Low Torque
P To 7167  RPM 9 To 28 Nm

Overwrite limit values l l Reset values

Abbildung A-5: Anderung der Darstellungsbereiche

Die Anderungen der prozentuellen Aufteilung des Profils wird auch im Balkendiagramm

(Abbildung A-4 links unten) angezeigt.

IX




Anwender Dokumentation

Bei Auswahl einer TVA muss nun die Art des Mehrmassenschwingers festgelegt werden.

Standard Components Data

Number of Masses:

- -

Dyno 2_Mass

3_Mass
4 Mass

HBM LS:

Abbildung A-6: Anzahl der Drehmassen

Darauf folgend miissen nun die Standardkomponenten festgelegt werden. Dazu konnen
unter den verschiedenen Drop Down Meniis wenn gewiinscht die geeigneten
Komponenten (Dyno, HBM, Getriebe) ausgewdahlt werden. (Hinweis: Zur Durchfiihrung
der Berechnung muss immer eine Belastungseinheit ausgewahlt werden. Die andren
Standardkomponenten kénnen, miissen aber nicht, aus den Pull Down Meniis ausgewahlt
werden oder vom Anwender direkt in die vorgesehen Eingabefelder der
Massentragheitsmomente eingegeben werden.)

Standard Components Data Standard Components Data
Number of Masses: Number of Masses:
3 _Mass - - -
Mo LS Torque Flange
Dyno: Dyn¢ 140 HS 2kNm 35krpm
Number of Dynos: 1 T40 HS 3kNm 35krpm
1 T40 MS 500MNm 25krpm
]
DS1000_110% ad T40 MS 1kNm 25krpm
HBM LS: T40 MS 2kNm 25krpm I
: T40B 0.05kNm 20krpm =
T40B ZkNm 15krpm v T40B 0.1kNm 20krpm
T40B 0.2kNm 20krpm
Gearbox: Gea| T40B 0.5kNm 20krpm
@) Yes ©) No T40B 1kNm 20krpm
1 T40B H 1kNm 22krpm
BCSA M T40B 2kNm 15krpm |

- . T40B H 2kNm 16krpm
FootM. i=2,44 12000rpm &... - T40B 3kNm 15krpm

[ T40B H 3kMNm 16krpm

Ratio: 34
T408 10kNm 10krpm
HBM HS: HBN 1408 H 10kNm 12kpm  ~
T40B 5kNm 12krpm - T40B 5kNm 12krpm -

Abbildung A-7: Auswahl der Standardkomponenten

Die Massentriagheitsmomente der ausgewadhlten Standardkomponenten werden
automatisch in das ,System Data“ Feld iibertragen. Diese Werte konnen, wenn es vom
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Anwender gewiinscht wird, {berschrieben werden. Dasselbe gilt fiir die

Getriebetlibersetzung.
System Data
Inertia
Dyno: 0.88 [kgm?]
HBM LS: 00128 [kgn?]
Shaft LS: 0 lkgm?]
Add LS: 0 kg
Gearbox: 012 lkam?]
HBM HS: 0.0292 lkgm?]
Shaft HS: 0 [kgm?]
Dummy Gearbox: 0 [kgm?]
Add HS: 0 lkgn?]
Engine: 0.05 [kgm]

Abbildung A-8: Massentrigheitsmomente der Systemkomponenten

Die Massentragheit des Priiflings muss vom Anwender eingetragen werden
(Abbildung A-8) damit die Berechnung durchgefiihrt werden kann. Werden zusatzliche
Komponenten im System verwendet, welche keine Standardkomponenten sind, miissen
auch diese in die dafiir vorgesehenen Felder (Shaft LS, Add LS, Shaft HS, Add HS)
eingetragen werden.

Um die Eigenfrequenzen und Eigenmoden nun berechnen zu kdnnen, miissen noch die
torsionalen Federsteifigkeiten und der Dampfungsgrad (fiir Priifstandsanwendungen
<0,1) der Wellenverbindungen eingegeben werden, siehe Abbildung A-9.

Shaft - Stiffnes & Damping

Stiffness LS Shaft: 80000 [Nm/rad]
Damping LS Shaft: 01 H
Stiffness HS Shaft: 50000 [Nm/rad]
Damping HS Shaft: 01 H

Abbildung A-9: Verdrehsteifigkeiten und Dampfungen

Ist von einer Welle nur die Geometrie und der Werkstoff bekannt, kann mit dem Tool
,GUI Stiffness’ (Abbildung A-10) die Verdrehsteifigkeit berechnet werden.

XI



Anwender Dokumentation
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Abbildung A-10: GUI Verdrehsteifigkeitsberechnung

Dazu kann zwischen 4 Geometrien ausgewahlt
zusammengesetzt werden (Abbildung A-11).

e Zylinder

e Hohlzylinder

o Kegelstumpf

e Hohlkegelstumpf

Radius Ra1
Radius Ra2
Radius Ri1

Radius Ri2

Length

Density

Shear modulus

Segment 1
0

0

7850
51000

[mm]
[mm]
[mm]

[mm]

[mm]

[kg/m?]
[Nfmm?]

Radius Ra1
Radius Ra2
Radius Ri1

Radius Ri2

Length

Density

Shear modulus

und aus bis

zu 6 Segmenten

Segment 1 v;
Segment 1
Cylinder
Hollow Cylinder
. s
Conic section
Hollow Conic section
0 [mm]
0 [mm]
7850 [kg/m?]
81000 [N/mm?]

Abbildung A-11: Auswahl der Geometrie

In den Eingabefeldern miissen je nach Auswahl die Radien und die Lange eingegeben
werden. Standardmaflig sind die Materialeigenschaften von Stahl hinterlegt, welche aber
vom Anwender gedndert werden kénnen.
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Nach driicken des ,Calculate’ Buttons werden die einzelnen Massentragheiten und

Verdrehsteifigkeiten der Segmente sowie die Gesamtmassentragheit und die

Gesamtverdrehsteifigkeit ausgegeben (Abbildung A-12).

~R in

Inertia 0.000369919 [kg*m?]
torsional Stiffnes 95426.8 [Nm/rad]
Mass 1.47969 [kg]

Abbildung A-12: Gesamtmassentrigheit & Gesamtverdrehsteifigkeit

Die Kontur der Welle wird im Hauptfenster rechts unten nach der Berechnung dargestellt.
(Abbildung A-10 rechts unten)

e Performacedaten der Ausgewahlten Belastungseinheit

Die Performancedaten der vom Anwender ausgewdhlten Belastungseinheit werden im
Hauptfenster in den Diagrammen rechts dargestellt (Abbildung A-1). Im oberen
Diagramm in Abbildung A-13 wird die Leistung, im unteren Diagramm in Abbildung A-13
das Drehmoment des Dynos dargestellt.

Dyno Performance
Dyno Spirit 800 - 110% Overload

Dyno Power
/
//
1000
£ 5001 a
/
/
e
[
ol L L L L
1000 2000 3000 4000 5000
Speed [rpm]
Dyno Torque
\
6000 | N
| \\\
£.4000 |
@
g
2 /
2000 -
0 L L L L
0 1000 2000 3000 4000 5000
Speed [rpm]
Replot Shaw in new window

Abbildung A-13: generatorische Dyno Performance fiir eine DS800 -110%
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Mit dem ,Replot’ Button werden die beiden Diagramme aktualisiert. Dies wird bei der

Auswahl einer anderen Getriebelibersetzung benétigt, um das Diagramm zu aktualisieren.

Mit dem ,Show in new Window" Button kann ein Fenster gedffnet werden, in welchem die

Hauptdaten / Spezifikation des Dynos sowie des Performance Kurve von Drehmoment

und Leistung fiir den motorischen und generatorischen Betrieb zu sehen sind.

[l GUIDynoPerformance

Salv

Dyno Spirit 800 - 110% Overload

Dyno Torque generating

Dyno Power generating

2000 | |
1500]- i Il
£ g soof
% 1000 - ook ]
| 400+ 4
500+ e
200+
i i 0 H
2000 4000 G000 8000 10000 12000 14000 16000 0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000 16000
Speed [rpm] Speed rpm]
Dyno Torque motoring Dyno Pawer motoring
% T 1 1200F — =
1500[- 1000
N _ 800l
H e 5
- ! * a00f

0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000 16000
Spesd frpm

2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000 16000

Speed [rpm)

R A CI NG

Dyno Main Data-
Dyno Inenia 0.88 (gm?
Nominal Torque 936.785 [Men]
MNominal Power 800 W]
Nominal Speed 8155.1 [rpm]
Max peak Torque 1966.18 [N}
Max peak Power 1200 W]
Speed @ peak Power 631382 [spm] |
Peak Power @ max RPM 300 W] |
Motoring Powes factor (LX)
Recovery Load factor s
Overload Time 05in 15 [

Abbildung A-14: Dyno Performance

e Anfangsbedingungen fiir die Simulation

Standardméfiig wird vom Programm automatisch nach Auswahl der Strecke/Inputdaten

die in Inputdaten festgelegte Maximalzeit als Simulationszeit eingetragen. Fiir den Fall der

Uberlastberechnung sollte die Simulationszeit um mindestens 1/3 erhoht werden, um

auch den ,Rundendurchgang” zu simulieren.

Set values

TVA Starting Conditions

TVA Sim Time: 99 [s]
Initial condition 1: 0 [
Initial condition 2: -0.3141589 [
Initial condition 3: 0.314159 [

Run Simulation

TVA Sim Time:

Set values

TVA Starting Conditions

Initial condition 1:
Initial condition 2:

Initial condition 3:

130 [s]

0 [
-0.314159 [-]
0.314159 [

Run Simulation

Abbildung A-15: TVA Randbedingungen/Startbedingungen

Mit dem ,Set values’ Button kénnen jederzeit die Systemdaten bzw. die Summe der

Tragheitsmomente, Steifigkeiten und Dampfungen sowie die Simulationszeit aktualisiert

werden.
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Zur Durchfithrung der Berechnung muss der ,Run Simulation Button gedriickt werden.

TVA Starting Conditions

TVA Sim Time: 130 [s]
Initial condition 1: 0 H
Initial condition 2: -0.314159 [
Initial condition 3: 0.314159 [

Set values Run Simulation

Abbildung A-16: Starten der Simulation

Sobald die Simulation durchgefiihrt ist erscheint im Fenster ,TVA“ der Radio Button
,2Simulation Done“ als on und die Eigenfrequenzen werden automatisch ausgegeben.

(@ Simulation Done

TVA

Eigenmodes

l Campbell Diagram
l Plot simulation Data

Acceleration/Deceleration l

56 [Hz] Low Speed Shaft
185 [Hz] High Speed Shaft
[Hz]

Load Specification

Abbildung A-17: Ausgabe der Eigenfrequenzen

Beschreibung der Buttons im Fenster , TVA”

e Figenmoden

Hier werden die Eigenmoden zu den einzelnen Eigenfrequenzen dargestellt. Dabei werden
die Verdrehungen als Geraden normal und normiert zur ,Rotationsachse” dargestellt. Je
grofder die Amplituden sind, desto grofier ist die Auslenkung jeder Komponente bei der

betrachteten Eigenfrequenz.
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Mode shapes, »=0.00, 57.00, 185.00,

05—

Mode amplitude
=)

05

,,,,,,,, E\genmode‘
E\genrnode2
rrrrrrrr E\genmode3 n
DYNO GBX Elements ICE
Abbildung A-18: Eigenmoden
e (Campbell Diagramm
Im Campbell Diagramm werden die Eigenfrequenzen sowie die Ordnungen aufgetragen.

Uber die maximale und minimale Drehzahl kann der Arbeitsbereich im Diagramm

festgelegt werden und so iberpriift werden, ob sich die Eigenfrequen
Arbeitsbereich befinden bzw. welche Ordnungen dabei angeregt werden.

zen im

4. Ordnung

3. Ordnung

2,5. Ordnung

2 Ordnung

1. Ordnung

05 Ordnung

B GUICampte
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400 =
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Abbildung A-19: Campbell Diagramm
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e Beschleunigung und Verzdgerung

Bei der Darstellung der Beschleunigungs- und Verzogerungskurve des Systems
(Abbildung A-20) konnen die maximal erreichbaren Beschleunigungen und
Verzogerungen iiber der Drehzahl abgelesen werden.

Deceleration / Acceleration

f . System dec. Tmax
~ System acc. Tmax

co
=]

- =2}
[=] [=]

T T
I L

[a)
(=]}
T

1

dec / acc [rpm/s (*1000)]

o

1
5000 10000 15000
Speed [rpm]

o

Abbildung A-20: maximale Beschleunigungs- und Verzégerungskurve des betrachteten Systems

Das in Abbildung A-21 dargestellte Diagramm dient der Visualisierung der
Systembeschleunigung und -verzdégerung fiir eine Rundensimulation. Die rote Linie
beschreibt die maximal mdgliche Systembeschleunigung zur aktuellen Drehzahl der
Rundensimulation. Die blaue Linie beschreibt die maximal moégliche Systemverzogerung
zur aktuellen Drehzahl. Die gelbe Linie in Abbildung A-21 stellt die aktuelle
Systembeschleunigung der Rundensimulation dar. Positiv ist die Systembeschleunigung,
negativ die Systemverzogerung. Befindet sich der Wert der aktuellen
Systembeschleunigung und -verzogerung zwischen der maximal zuldssigen

Systembeschleunigung und -verzogerung so konnen die Drehzahlgradienten mit dem
simulieten System erfillt werden.

Acceleration/Deceleration

= 100 T T
£
g o
1]
@ N - —— ja "
3 I o L n .fw}J‘ ;M e - P A i M M Wy . .'w i
e A WA AT AR YAATA
b v
® 100 : '
0 50 100 150
Time [s]

Abbildung A-21: Beschleunigung und Verzdgerung des Systems bei einer Rundensimulation
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e Plot Simulation Data

Durch driicken des ‘Plot Simulation Data’ Buttons o6ffnet sich ein Fenster mit
2 Diagrammen. Im oberen Diagramm in Abbildung A-22 wird die Drehzahl der Simulation
dargestellt. Griin ist die Solldrehzahl des zu simulierenden Eingabeprofils. Rot wird die
simulierte Dyno-Drehzahl dargestellt. Selbe Darstellung erfolgt fiir das Drehmoment in
Abbildung A-22 unten.

x10% Speed
14 F T T T 3
) n_UUT (n_Dem)
/ | /\ /‘ / - n_Dyno
— 12 — .
£
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3
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T T T T T T
| T_UUT (T_Dem)| |
1500 T byno
'E 1000 1 .
2 | | — —
£ u. S S S N &
S 500 VW ] e
o T
& of T
o | V M | M |
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Time [s]

Abbildung A-22: Drehzahl- und Drehmomentverlauf der Simulation

e Uberlastberechnung mit den Inputdaten oder Simulierten Daten

Nachdem die TVA abgeschlossen ist kann die Uberlastberechnung fiir die Ausgewahlte
Belastungseinheit mit dem simulierten Lastprofil erfolgen. Hier kann ausgewdahlt werden,
ob die Inputdaten (Abbildung A-23, links) oder die aus der TVA (Abbildung A-23, rechts)
erhaltenen Werte fiir die Uberlastberechnung herangezogen werden.

Overload Overload
OT_sim @T_Dem @T_Sim  @©T Dem
Owerload calculation Overload calculation

Abbildung A-23: Auswahl der Inputdaten fiir die Uberlastberechnung
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Durch driicken des ‘Overload calculation’ Button wird die Uberlastberechung fiir die zuvor
ausgewahlten Inputdaten durchgefiihrt. Nach Abschluss der Berechnung o6ffnet sich ein
Fenster (Abbildung A-24), in welchem die normierte Uberlastzeit dargestellt wird. Bei
einem Wert von Eins ist die maximal zuldssige Uberlastzeit der ausgewdihlten
Belastungseinheit erreicht. Ubersteigt die in Abbildung A-24 blau dargestellte aktuelle
Uberlastausnutzung zu einem Zeitpunkt die maximal zuldssige Uberlast
(Abbildung A-24 rot), so ist die ausgewahlte Belastungseinheit beziiglich der Uberlastzeit
fiir das simulierte Profil nicht ausreichend.

Overload usage

overload
— max overload

I 20 [ 60 B0 100 120 140

Abbildung A-24: Visualisierung der Ergebnisse der Uberlastberechnung
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