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1 Einleitung

Mit der Serieneinfiihrung des ABS 1978 begann durch die Regelbarkeit des Bremsmo-
ments die Funktionserweiterung der Bremsanlage nicht nur zur Verkiirzung der Brems-
und Anhaltewege [173], sondern auch zur Aufrechterhaltung der Fahrstabilitit des
Fahrzeugs wihrend einer Vollbremsung. Wahrend das ABS ausschlieBlich bei einer
vom Fahrer vollfilhrten Bremsung aktiv ist, erzeugen die weiterentwickelten Regelsy-
steme (ASR, ESP, ACC, ...) auch ohne einen expliziten Bremswunsch des Fahrers ein
Bremsmoment [23]. Letztere erfordern nicht nur zusitzliche Sensoren fiir die Uberwa-
chung des aktuellen Fahrzustands und der Vorgaben des Fahrers, sondern auch Aktoren,
die die zur achsweisen oder radselektiven Betidtigung der Bremse benétigte Energie be-
reitstellen [33]. Nur Systeme mit moglichem zentralem Eingriff (ACC) koénnen auch auf
die Energie zuriickgreifen, die dem Fahrer zur Unterstiitzung seiner Fu3kraft bereitge-

stellt wird (Bremskraftverstirker) [26].

Parallel zu der Funktionserweiterung erlangt die Schnittstelle zum Fahrer eine immer
groBere Bedeutung, da der Fahrer wihrend des Bremsenfremdeingriffs unterschiedliche
Riickmeldungen bekommt — vom pulsierenden Bremspedal wihrend der ABS-Regelung
bis hin zu variierender Pedalkennung und ,kurzem* Pedal im Fall des Einbremsens
wihrend eines aktiven ESP- oder ACC-Bremseneingriffs. Dariiber hinaus verdndern
beispielsweise der Beladungszustand des Fahrzeugs oder der Zustand der Radbremsen
(Fading) die Bremspedalkennung, in deren Gestaltung sehr viel Entwicklungsaufwand
einflieBt [12], [33].

Um weitere Freiheitsgrade bei der Fahrer/Fahrzeug-Schnittstelle zu erhalten, bietet sich
der Einsatz einer Fremdkraft-Bremsanlage an (Bild 1-1), bei der der Fahrer energetisch
von der Bremsanlage getrennt ist. Eine Moglichkeit der Realisierung beschreibt das
elektrohydraulische Bremssystem EHB [64]. Diese Bremse nutzt die hydraulische Infra-
struktur im Fahrzeug fiir die Energieiibertragung und bietet daher eine hydraulische
Riickfallebene fiir einen Fehlerfall in der Betriebsbremsanlage. Die Betitigungsenergie
wird von einem hydraulischen Druckspeicher bereitgestellt, der von einer elektrischen
Pumpe aufgeladen wird [45]. Obwohl die Hydraulik den Vorteil bietet, dass die Energie
an beliebiger Stelle im Fahrzeug gewandelt, gespeichert und mit einem sehr guten Wir-
kungsgrad an die Radbremsen weitergeleitet werden kann, stellt der Einsatz von Brems-

fliissigkeit einen Nachteil dar, da die Bremsanlage bei der Pkw-Produktion befiillt und
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entliiftet sowie die Bremsfliissigkeit in regelmiBigen Abstdnden erneuert werden muss
[26].

Standard-Bremssystem Brake-by-wire-Bremssystem
Energetische Pedalankopplung Fremdkraftboremsanlage

Betatigungs-
einrichtung Externe

Signale

Ubertragungseinrichtun

Komponenten zur
Bremsenergiesteuerung

Energie-
versorgung
einrichtung

@ Energie @ Daten

Bild 1-1: Bremssystemvergleich [13]

Eine weitere Moglichkeit zur Realisierung einer Fremdkraftbremsanlage ist die elek-
tromechanische Bremse EMB, die die Betitigungsenergie an jedem Rad erzeugt. Der
funktionelle Aufbau ist denkbar einfach und besteht neben Regler und Kabel fiir den

Energie- und Signalfluss aus den wenigen Baugruppen

— zentrales Steuergerit,
— Betitigungseinheit,
— Energieversorgung,

— Radbremsen. [33]

Gegeniiber der EHB benétigt die EMB keine Bremsfliissigkeit und kommt somit der
Einfachheit bei Montage und Wartung entgegen. Bei allen bekannten Prototypen ist der
Antrieb der Radbremse durch einen rotatorischen Elektromotor realisiert, der sowohl in
Spann- als auch in Loserichtung gleich grofle Krifte aufbringen kann. Dadurch ldsst
sich die Kraftabbaugeschwindigkeit gerade bei kleinen erforderlichen Bremsmomenten
gegeniiber der hydraulischen Bremse erhohen [13] und die Bremse dariiber hinaus bei-
spielsweise aktiv liiften, wodurch Verschlei3 und Restbremsmomente minimiert werden

[33].

1.1 Motivation und Zielsetzung

Bei der EMB wird die Betédtigungsenergie bei jeder Betdtigung der Bremse unmittelbar

aus der im Bordnetz des Fahrzeugs gespeicherten elektrischen Energie umgesetzt. Der
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hohe Energieumsatz in Verbindung mit einem schnellen Spannkraftaufbau fiihrt zu ei-
ner hohen Leistungsanforderung an die Radbremse, die ebenfalls im elektrischen Sy-

stem des Fahrzeugs vorgehalten werden muss.

Der Aktor hat beim Zuspannen der Bremse die Aufgaben, zu Beginn das Liiftspiel hoch
dynamisch zu iiberwinden (entspricht einer Optimierung auf Geschwindigkeit), daran
anschlieBend eine hohe Spannkraft aufzubauen (entspricht einer Optimierung auf Kraft)
und diese dann auch statisch zu halten (entspricht einer Optimierung des Energiever-
brauchs). Da aber gerade der Elektromotor zur Bremsenbetéitigung diesem Anforde-
rungsprofil nicht entspricht, muss mittels eines mechanischen Getriebes eine Anpassung
der Motorcharakteristik an die Bremsenanforderungen erfolgen. Die Erfiillung dieser
Aufgaben fiihrt bei der klassischen Auslegung eines EMB-Aktors, d.h. mit einem kon-
stant libersetzenden Getriebe, zu einem Zielkonflikt hinsichtlich der Auslegung des Mo-
tors [16]. Die Parameter maximales Motormoment, Leerlaufdrehzahl und Getriebeiiber-
setzung konnen zur Einhaltung der statischen und dynamischen Anforderungen nicht
unabhingig von einander gewéhlt werden. Der Zielkonflikt kann nur dadurch gelost
werden, dass ein hinsichtlich seiner maximalen Leistungsabgabe iiberdimensionierter
Motor zum Einsatz kommt. Die tatsdchlich installierte Motorleistung liegt dann deutlich
iiber der vom Verbraucher geforderten Leistungsabgabe. Das impliziert ein Optimie-
rungspotenzial bei der Getriebeauslegung, die Kennlinien des Verbrauchers und des
Wandlers aufeinander anzupassen, um weitere Freiheitsgrade bei der Gestaltung der Ei-
genschaften der Radbremse zu erhalten. Ein Ziel der Arbeit ist daher die Auslegung ei-
nes geeigneten Getriebes sowie die Abschétzung des Potenzials hinsichtlich der Reduk-

tion von Leistungs- und Energicaufnahme des elektrischen Wandlers.

Dariiber hinaus sind Ansitze bekannt, iiber eine Erhdhung der inneren Ubersetzung der
Bremse die Betdtigungsenergie zu reduzieren [132], [133]. Das aus der Trommelbremse
bekannte Prinzip der Selbstverstirkung [78] wird auf die Scheibenbremse {ibertragen
und ist durch den Einsatz von Mechatronik in deutlich weiteren Grenzen nutzbar als in
herkdmmlichen hydraulischen Systemen. Da die zum Einsatz kommenden elektrome-
chanischen Wandler sowohl in Spann- als auch in Loserichtung gleich grole Momente
aufbringen konnen, ist die Selbstverstiarkung bei entsprechender konstruktiver Gestal-
tung auch in den bisher kritischen Bereichen nutzbar, die in passiven Systemen zur
Selbsthemmung fiihren. Wihrend in den hydraulisch betétigten Radbremsen die Ausle-
gungsgrenze bei der Radblockade liegt, kann diese Grenze mit elektrischen Bremsen

iberschritten werden, wodurch sich der Losungsraum fiir die Auslegung der Selbstver-
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starkung in einem mechatronischen System vergroBert. Die Beschreibung des Potenzi-
als der Selbstverstirkung unter Einbeziehung des vergroflerten Losungsraums ist eine
Zielsetzung der vorliegenden Arbeit. Daraus ergeben sich die weiteren Ziele, die die
Bestimmung von Auslegungskriterien fiir die Hohe der Selbstverstirkung sowie die

Moglichkeiten ihrer optimalen Nutzung umfassen.

1.2 Methodik

Nach der Vorstellung des Stands der Technik in Kapitel 2 wird das System Radbremse,
auf das sich die Betrachtungen innerhalb des Gesamtsystem EMB im Fahrzeug be-
schrianken, auf funktionaler Ebene vorgestellt und in seinen physikalischen Zusammen-
hingen beschrieben, mit denen sich theoretische Grenzwerte der Leistungsfahigkeit er-
rechnen lassen (Kapitel 3). Hierzu werden neue Kenngroflen definiert, die es ermogli-
chen, iiber die Beschreibung der physikalischen Eigenschaften der einzelnen Teilsyste-
me (z.B. Leistungsaufnahme des elektrischen Antriebs) hinaus das Gesamtsystem zu
bewerten. Daraus werden Thesen abgeleitet, wie sich die Energie- und Leistungsauf-

nahme der Radbremse reduzieren lasst.

Im darauf folgenden Kapitel werden die Werkzeuge beschrieben, die im Rahmen der
Arbeit eingesetzt wurden. Dazu zdhlen ein Matlab® Simulink® Modell einer elektrisch
betitigten Radbremse, in dem die konstruktiven Parameter und Kennlinien in weiten
Grenzen frei wéhlbar sind, sowie zwei Radbremsen-Prototypen. Die Konstruktion der
Radbremsen lehnt sich an die Vorgehensweise nach Pahl/Beitz [131] an, in der zunéchst
Teilfunktionen definiert und Losungen ermittelt werden, die {iber einen morphologi-
schen Kasten zu prinzipiellen Gesamtlésungen kombiniert werden konnen, um sie dann
anhand aufgestellter Kriterien zu beurteilen, zu bewerten und die beste Losung auszu-

wahlen.

Die Prototypen werden auf dem fachgebietseigenen Rollenpriifstand erprobt, um das
Simulationsmodell zu validieren und die Aussagen zu verifizieren. Um gerade bei der
Selbstverstiarkung das Potenzial {iber den kritischen Bereich hinaus ausschopfen zu
konnen, muss dieser Zustand auch regelbar sein, was anhand theoretischer Uberlegun-

gen und an einem praktischen Beispiel falsifiziert wird.



2 Elektromechanische Bremssysteme

Das Grundprinzip des elektromechanischen Bremssystems EMB liegt in der energeti-
schen Entkopplung des Bremspedals von den Bremsen. Die Kopplung erfolgt aus-
schlieBlich auf Signalbasis. Als ,,trockene* Fremdkraftbremse verzichtet die EMB dabei
vollstindig auf den Einsatz pneumatischer oder hydraulischer Energietridger — die Rad-

bremsen werden ausschlieBlich mit elektrischer Energie versorgt.

2.1 Funktion

Bild 2-1 zeigt eine mogliche Funktionsstruktur eines EMB mit der Darstellung der
notwendigen funktionellen Bausteine. Darin ist der energetische Eingang in das Ge-
samtsystem die elektrische Energie und der Ausgang das Bremsmoment. Umgewandelt

wird die Energie von elektrisch in mechanisch im Teilsystem Radbremse.

Fahrerwunsch Fahrerwunsch- |..... [ ] ‘ Bremsmoment
>’{ erkennung :.;Radbremfenregler}u----»‘Rafibr?msew >
; i i
externe !é
Fahrzeugsysteme Bremsen- <....: ———
Tl regler [ Sensorik m externe
A Fahrzeugsysteme
- H
Energie- » Energie-
speicher € > Management
A
T Daten  ----eeeeeees >
{ Umwelt ‘ Energie Energie———>

Bild 2—-1: Funktionsstruktur eines elektromechanischen Bremssystems, nach [159]

Der Bremsenregler ist die Schnittstelle fiir den Datenaustausch sowie fiir die Kommuni-
kation mit externen Systemen und damit auch zusténdig fiir die Regelung des Gesamt-
systems. Ein Bremsenwunsch des Fahrers wird von der Fahrerwunscherkennung er-
kannt und an den Regler genauso weitergeleitet wie ein Verzogerungswunsch oder ein
benotigter achs- oder radselektiver Bremseneingriff von anderen Fahrzeugsystemen wie
ACC oder ESP.
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Zustindig fiir die Umsetzung der Vorgaben des Bremsenreglers ist der Radbremsenreg-
ler, der pro Radbremse einmal vorhanden ist. Dazu bendtigt der Regler die Kenntnis der

Regelgrofle, die er iiber geeignete Sensorik erhélt.

Das Energiemanagement versorgt die Radbremsen zuverlédssig mit elektrischer Energie,

um dort in mechanische Energie zum Spannen der Bremsen umgeformt zu werden.

2.2 Aufbau

2.2.1 Betitigung

Um dem Fahrer die gewohnte Schnittstelle zur Verfligung zu stellen, besteht die Betiti-
gung in einem ersten Schritt aus einem ,,elektronischen Bremspedal, das sich aus dem
Pedalwegsimulator und Sensoren zur Fahrerwunsch-Erfassung zusammensetzt. Die Pe-
dalweg- beziehungsweise Pedalkraft-Signale werden von der zentralen ECU mit weite-
ren Signalen und Wiinschen von ilibergeordneten Regelsystemen (zum Beispiel ASR,
ESP,...) verarbeitet und in rad-individuelle Bremsenzuspannkrifte umgerechnet, Bild
2—1. Die entsprechenden elektrischen Informationen werden iiber ein zweikreisiges re-
dundantes Bussystem an die Radbremsmodule iibertragen. Als wesentlicher Vorteil der
EMB gilt die Moglichkeit der freien Gestaltung einer Pedalcharakteristik (Zusammen-
hang zwischen Pedalkraft, Pedalweg und Fahrzeugverzogerung) ebenso wie die Frei-
heitsgrade bei der Stellung des Pedals (Neigung) und der relativen Position zum Sitz
(Ergonomie) [12]. Das Empfinden, wie Betétigungskraft und -weg sowohl statisch als
auch dynamisch miteinander und in Relation zur Verzégerung harmonieren ist entschei-
dend fiir die sichere, effiziente und komfortable Bedienbarkeit der Bremse. Bei EMB
lasst sich das Pedalgefiihl einstellen und zu einer verdnderlichen (adaptiven) oder akti-
ven Pedalcharakteristik {iber Software und mit geeigneten Stellgliedern erweitern. Im
Gegensatz zur EHB muss das Pedalmodul keine Reservewege fiir eine hydraulische
Riickfallebene vorhalten [45]. Dadurch reduziert sich das Bauvolumen, wodurch sich
bei einem Unfall das Eindringen des Pedals in den Innenraum reduziert, und damit die

passive Sicherheit erhoht [138].

Ferner existieren Forschungsansitze, die Schnittstelle des Fahrers zur Bremse unter ver-
schiedenen Gesichtspunkten vollig neu zu gestalten, beispielsweise durch aktive Side-
sticks [44], mit denen der Fahrer sowohl die Léngs- als auch die Querdynamik des

Fahrzeugs regeln kann.
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Eine weitere Funktion des EMB ist die der Feststellbremse, die eine eigene Betiti-
gungseinrichtung bendtigt. Hier kann auf die Erfahrungen der bereits im Markt befind-

lichen Systeme (elektrische Parkbremse [29], [172]) zuriickgegriffen werden.

2.2.2 Radbremse

Jedes der vier Radbremsmodule besteht in der Regel aus den Grundkomponenten Rei-
bungsbremse, die als Standardkomponente von der hydraulischen Radbremse iiber-
nommen wird, elektromechanischer Aktor, Sensorik und Leistungselektronik (Rad-
bremsen-ECU). Bei herkdmmlichen hydraulischen Teilbelagscheibenbremsen wird zwi-
schen Fest- und Schwimmsitteln unterschieden. Im Gegensatz zum Festsattel zeichnet
sich die schwimmende Bauform durch eine einseitige Betéitigung aus, da durch den im
Halter schwimmend gelagerten Bremssattel die Kraft von der Kolbenseite auch auf die
Faustseite iibertragen wird [125]. Diesem Vorteil bedient sich auch die elektromecha-
nisch betétigte Radbremse, um den Aufwand an notwendiger Aktorik zu minimieren.
Eine Ausnahme stellt hier eine Bremse dar, die zwar elektromotorisch angetrieben ist,
deren Kraftwandlung allerdings hydraulisch arbeitet. So kann auch die Bremse mit einer
lokalen Hydraulik betétigt werden, die in diesem Fall als Festsattel ausgefiihrt ist [110].
Ersetzt wird der Hydraulikteil durch einen elektromechanischen Aktor. Beim Energie-
wandler hat sich aufgrund seiner hohen Leistungsdichte der biirstenlose Gleichstrom-
motor (DC Brushless Motor [19], [126]) durchgesetzt [3], [13], [40], [143], der elektro-

nisch kommutiert wird.

Uber die Anforderungen an die harten Einsatzbedingungen (thermisch, chemisch und
mechanisch) hinaus muss der Aktor sicher die maximale Spannkraft erreichen und hal-
ten (statische Forderung), und zum anderen sollte der Kraftaufbau und die Kraftmodula-
tion mit einer hinreichenden Dynamik erfolgen (dynamische Forderungen). Daher ist
der Abstimmung der Motorkennlinie und der geometrischen Auslegung (Tragheitsmo-

mente) besondere Aufmerksamkeit zu widmen.

Das Getriebesystem stellt die mechanische Verbindung zwischen Aktor und Reibungs-
bremse dar. Durch den Einsatz eines Elektromotors ist eine Getriebestufe zwingend er-
forderlich, die die Rotationsbewegung in eine translatorische Zustellbewegung der Be-
lage umwandelt. Neben Wirkungsgrad, Bauraumbedarf und Steifigkeit bestimmt vor al-
lem die Kennlinie zur Anpassungen der Kennungen von Wandler und Reibbremse die
Eignung des Getriebes. Hier bieten sich Getriebe mit nichtlinearen Ubersetzungen an,
die aber zusitzlich iiber eine VerschleiBnachstellung verfiigen miissen, damit sie ihren

Arbeitsbereich iiber der Standzeit nicht verdndern [16]. Als praktikable Losung hat sich
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eine Kombination aus Planetengetriebe (rot/rot) und Gewindetrieb (rot/trans) durchge-
setzt [3]. Beide stellen eine gute Kombination aus Leistungsdichte und Wirkungsgrad
dar. Die Auslegung der Getriebesysteme beeinflusst maBigeblich die erreichbare Zu-
spannkraft, die Bremsendynamik, die Baugrof3e und somit auch die Kosten der EMB.
Eine kostengiinstige Losung mit nur einstufigem Getriebe konnte bislang aufgrund der
divergierenden statischen und dynamischen Anforderungen und der begrenzten Lei-

stungsdichte des Motors noch nicht realisiert werden [33].

2.2.3 Regelung

Aus heutiger Sicht bietet — in Analogie zur Druckmessung im hydraulischen System
[161] — die Verwendung eines rad-individuellen Spannkraftsensors die bestmogliche
Funktionalitdt und das bestmogliche Regelungskonzept. Dariiber hinaus wird an der
Entwicklung von Reifen geforscht, die das Bremsmoment oder die Bremskraft messen
konnen [27], [60]. Bei entsprechender Verfiigbarkeit ist die Regelung der Radbremsen
auch auf diese GroBen mdglich und anzustreben [9], [170]. Ein Kraftsensor in der Néhe
der Entstehung der Umfangskraft wird thermisch hoch beansprucht. Alternativ kann der
Sensor an einem weniger heilen Ort untergebracht werden, mit dem Nachteil zuneh-
mender Messungenauigkeit aufgrund der erhdhten Anzahl im Kraftfluss liegender Bau-
elemente. Da iiberdies der Verzicht auf einen Sensor Kostenvorteile bietet, existiert der
Forschungsansatz, iiber eine genaue Abbildung der Radbremse in einem Modell aus den
aktuellen BetriebsgroBen des Motors die Spannkraft oder gar das Bremsmoment mit

ausreichender Genauigkeit zu schitzen [154], [155].

Als zusitzliche Sensorik gegeniiber den hydraulischen Bremssystemen sind in jedem
Motor Lagesensoren integriert. Dadurch konnen neben der Motorkommutierung auch
eine genaue Belagpositionierung beispielsweise fiir die BelagverschleiBBerfassung oder

eine flexible, situationsabhingige Liiftspieleinstellung realisiert werden [3], [157].

2.2.4 Ausfiithrungsbeispiele

In Bild 2-2 ist ein 3D-Schnitt durch das TRW Radbremsmodul der ersten Generation
abgebildet. Das Motormoment wird iliber ein zweistufiges Planetengetriebe auf die
Spindel eines Kugelumlaufgetriebes libertragen, dessen Mutter die Kraft auf die Beldge
iibertragt.
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Bild 2-2: TRW Radbremsmodul der ersten Generation [134]

Bild 2-3 zeigt einen Schnitt durch den Prototyp von Continental Teves, der schon zum
damaligen Zeitpunkt einen hohen Integrationsgrad aufwies und dadurch sehr kompakt
baut. Der Rotor ist das Sonnenrad einer ersten Planetengetriebestufe, deren Planetenrad-
satz die Mutter des Rollengewindetriebs antreibt. Uber einen Druckstift wird die trans-

latorische Bewegung der Spindel auf die Bremsbeldge querkraftfrei iibertragen.

Planetenrad

L Stator Rotor
|

i NN
N

Hohirad Spinde\

Sonnenrad Mutter

Bild 2-3: Schnittbild der Continental Teves EMB V3.x [33]
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2.3 Hybride elektrische Systeme

Als hybride Systeme gelten sinngemaf3 Losungen, die zwei Radbemsstellkonzepte — hy-
draulisch und elektromechanisch — vereinen und damit den Ubergang von der hydrauli-
schen Hilfskraftbremsanlage zur trockenen Voll-EMB markieren. Gemal dieser Defini-
tion fallen EHB-Systeme nicht darunter, sind aber als Bestandteil eines hybriden Sy-
stems denkbar. An dieser Stelle wird das EHB nicht ndher betrachtet, da der Schwer-
punkt dieser Arbeit auf Systemen liegt, die die Spannkréfte direkt liber einen elektromo-
torischen Antrieb erzeugen. Dies sind zum einen die elektrische Parkbremse und als
konsequente Weiterentwicklung das Hybrid-Bremssystem mit trockener Hinterachse
und integrierter Feststellbremse. Dabei kann die Vorderachse entweder konventionell
per Hauptbremszylinder mit Bremskraftverstarker oder elektrohydraulisch entsprechend
einer EHB gebremst werden. Mit dieser Konfiguration existiert bei einem Ausfall der
elektrischen Betétigung noch die hydraulische Riickfallebene, wodurch sich der Sicher-
heitsaufwand gegeniiber EHB nicht erh6ht und beispielsweise keine redundante Ener-

gieversorgung bendtigt wird.

2.3.1 Elektrische Parkbremse

Bei der EPB entfillt der Handbremshebel beziehungsweise das FuBlpedal und wird
durch eine Aktorik ersetzt, die iiber einen Schalter bedient wird. Uber die gesetzlichen
Bestimmungen an die Feststellbremsanlage (z. B. separate Betitigungseinrichtung, ma-
ximale Kraftdifferenz rechts/links <20%, mechanisches Halten der Spannkraft [46])
hinaus werden weitere Anforderungen an das System gestellt. Da die Verantwortung
gegen Wegrollen vom Fahrer auf das System iibergeht und ein ,,Nachspannen* des ab-
gestellten Fahrzeugs aus Sicherheitsgriinden nicht gewiinscht ist, wird die Bremse bei
jeder Betitigung auf die nominale Spannkraft zugespannt. An dieses neue Lastkollektiv
muss die Radbremse angepasst werden. Vor demselben Hintergrund kann das System
mit einem zusdtzlichen Neigungssensor ausgestattet werden, der den Fahrer vor dem
Abstellen seines Fahrzeugs an einem steileren Hang warnt, fiir den die EPB nicht ausge-
legt ist [81]. Die Hauptvorteile des Systems liegen neben dem erhéhten Bedienkomfort
im Zugewinn an Bauraum, den die nicht mehr benotigte mechanische Betdtigungsein-
richtung freigibt und zum anderen in der softwareseitigen Erweiterungsmdglichkeit der
Funktionalitit wie z. B. der Anfahrhilfe am Berg [33]. Da die bekannten Systeme nicht
tiber Sensoren zur Messung der Spannkraft verfiigen, wird diese liber HilfsgroB3en er-
mittelt, wodurch sich ein Unschirfebereich von ca. 10% vom Nominalwert ergeben

kann, der bei der Auslegung zusitzlich beriicksichtigt werden muss [81].
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In der ersten auf dem Markt erschienenen Variante greift der Aktor auf die herkommli-
che Ubertragung zuriick, d.h. ein zentraler Aktor, der in der Nihe der Hinterachse un-
tergebracht ist, zieht am Handbremsseil und spannt die Bremse. Bei dem Seilzug-
System besteht der Aktor aus Elektromotor, Spindeltrieb, Sensor zur Liiftspielerken-
nung (Kraft- oder Wegsensor), Notentriegelung und elektronischer Steuerung, die alle
in einem gemeinsamen Gehiduse integriert sind. Von der Elektronik angesteuert, treibt
die Elektromotor/Getriebe-Einheit den Spindeltrieb an und 6ffnet bzw. 16st die Fest-
stellbremse gemiB der entsprechenden Drehrichtung. Uber die angeschlossenen Brems-
zlige werden die Bremsen der Hinterachse betitigt. Der Zwei-Seil-Aktor sitzt zwischen
den Radbremsen, so dass auf die Bremsziige gleiche Kréfte wirken und das Gehduse
weitgehend kraftfrei ist. Mit dem integrierten Sensor wird die Seilkraft ermittelt, iiber
die die Spannkrifte abgeschitzt werden konnen. Vorteil des Systems ist die Betdtigung

aller géngigen Feststellbremsen (Simplex, Kombisattel oder Duo-Servo [168]).

Eine weitere Variante der EPB setzt auf die direkte Betétigung an der Radbremse, deren
Aufbau auf dem Kombisattel basiert [34]. Anstelle der Kugelrampe und der automati-
schen Nachstellvorrichtung wird eine Spindel eingesetzt, auf der eine Druckmutter sitzt,
die gegen den Kolbenboden gedriickt, beziehungsweise von dort wieder abgezogen
wird. Das Gewinde ist selbsthemmend, um der gesetzlichen Bestimmung der mechani-
schen Verriegelung Rechnung zu tragen. Uber ein Axiallager stiitzt sich die Spindel am
Boden des Bremsgehéduses ab. Angetrieben wird die Spindel von einem Motor, dessen
Achse parallel zur Spindel angeordnet ist. Der Motor treibt einen Zahnriemen, der auf
der anderen Seite das Antriebsrad eines Taumelscheibengetriebes antreibt, Bild 2-5. So
wird eine Gesamtiibersetzung von i = 150 erreicht; bei einem mechanischen Gesamt-
wirkungsgrad von 77> 60% [80], [81], [134]. Markteinfiihrung dieses Systems war 2001

mit dem Lancia Thesis [111].
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Bild 2-4: Elektrische Parkbremse TRW [81]

Im Gegensatz zur EMB wird die Spannkraft nicht geregelt, sondern die Bremse kennt
nur die zwei Zustinde ,,zu* und ,,auf*. Uber die hinreichend genaue Systemkenntnis der
EPB wird davon ausgegangen, dass bei Erreichen des Maximalstroms die Bremse zuge-
spannt ist. Damit kommt diese Losung ohne einen Spannkraftsensor aus. Nach dem Lo-
sen der Bremse wird iiber die gemessene Motorumdrehung das Liiftspiel auf 0,5mm

weg-geregelt eingestellt [80].

2.3.2 Hybrid-Bremssystem

Das Hybrid-Bremssystem ist die konsequente Weiterentwicklung der elektrischen Park-
bremse mit direkt betétigter Radbremse und der Funktionserweiterung auf die Betriebs-
bremse an der Hinterachse. Damit wird der erste Schritt zum Voll-EMB vollzogen, da
bereits die Hinterachse ohne Hydraulik betrieben wird. Bild 2-5 zeigt die Struktur so-
wie die notwendigen Komponenten. Wahrend die Vorderachse hydraulisch mit den
Komponenten der konventionellen Bremsanlage (Booster, THZ, Hydraulikleitung,
EBS-HCU/ECU, Radbremsen) betétigt wird, fiihren zur Hinterachse nur noch Steuerlei-
tungen sowie eine elektrische Energieversorgung aus dem ebenfalls konventionellen
12/14V Bordnetz.
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Bild 2-5: Komponenteniibersicht des Hybrid-Bremssystems [149]

Fiir die Regelung der Spannkraft ist im Bremsengehduse ein Spannkraftsensor unterge-
bracht, Bild 2—6. Uber ein dreistufiges Getriebe iibersetzt der Motor sein Moment auf
einen Spindeltrieb, der eine maximale Spannkraft von 28kN erreicht. Gehalten wird die
Spannkraft im Parkbrems-Modus iiber eine Arretierung des Getriebes, die iiber einen
Elektromagneten betitigt wird. Wahrend der Betriebsbremsphase erhélt die Radbrem-
sen-ECU die SollgroBe fiir die Spannkraft vom Hybrid-Steuergerit, das im Normal-
bremsfall den Fahrerwunsch iiber den Druck im Hydraulikteil sensiert und tliber den
Radschlupf an der Vorderachse die Bremskraftverteilung regelt. Fiir eine Regelbrem-
sung kommuniziert das Steuergerdt mit der EBS-ECU, um nicht nur sdmtliche bekann-
ten Regelfunktionen zu ermdoglichen, sondern auch alle weiteren Komfort- und Fahrer-

assistenzfunktionen zu implementieren.
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[ Reibungsbremse: FlN-Sattel ]\

Zuspannmodul:
Bremsengehduse

mit Kugelgewindetrieb (KGT),
Axiallager und Kraftsensor

ECU: nicht dargestellt

Rot/Rot-Modul: Stirnradstufe
und
Planetenradsatz

Motor: Achsparallele Anordnung
zum KGT

Bild 2-6: EMB-Radbremse V6.0 fiir das Hybrid-Bremssystem mit integrierter Fest-
stellbremse [149]

‘ EPB: Betatigungsmagnet

2.4 Entwicklungstendenzen

Aufgrund der fehlenden Verfiigbarkeit eines 36/42V Bordnetzes ist der Einsatz einer
Radbremse ohne Selbstverstirkung und mit konstanter Getriebeiibersetzung (konven-
tionelles EMB) auf der Vorderachse schon wegen der hohen elektrischen Leistungsan-
forderung nicht moglich. Daher zielen aktuelle Entwicklungen auf die Realisierung
trockener Hinterachsaktoren, die noch im aktuellen 12/14V Bordnetz betrieben werden
konnen. Mit diesem Hybrid-Bremssystem ldsst sich die Hydraulikversorgung sowohl
bei den Bremsleitungen als auch in der Betdtigung der Hinderachsbremsen einsparen
[150].

Uber eine Erhdhung der inneren Ubersetzung der Bremse lassen sich Vorderachsaktoren
auch im derzeitigen Bordnetz realisieren. Greift man auf Standard-Reibpaarungen zwi-
schen Belag und Bremsscheibe zuriick, ldsst sich zum einen iiber eine Erhohung der
Anzahl der Reibflaichen und zum anderen durch die Nutzung der Selbstverstarkung der

Bremsenfaktor C* steigern [168].

Bild 2-7 zeigt den Aufbau der Maximum Torque Brake (MTB), die auch fiir die elek-
tromechanische Betétigung konzipiert ist. Prinzipiell besteht der Aufbau aus zwei
schwimmend gelagerten Bremsscheiben und drei Beldgen. So entstehen vier Reibfla-
chen, und bei gegebener Spannkraft verdoppelt sich im Vergleich zur herkdmmlichen

Scheibe die Umfangskraft; beziehungsweise wird fiir dieselbe Umfangskraft nur die
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halbe Spannkraft benotigt. Dem gegeniiber steht fiir den Einsatz im Pkw der Nachteil

des grofleren axialen Platzbedarfs sowie der Hohe der reifengefederten Massen [8].

N 14V Electric motor +
Tos Reduction mechanism
) S 2 sliding discs
N
i{v
Integrated
electronics

3 pads / 4 friction
surfaces

Bild 2-7: MTB Bremsendesign [130]

Die zweite Moglichkeit zur Erhdhung der inneren Ubersetzung ist die Nutzung der kine-
tischen Energie des fahrenden Fahrzeugs iiber die Selbstverstirkung. Aufgrund der
Geometrie einer Trommelbremse entsteht an der auflaufenden Backe zwischen dem
Angriffspunkt der Umfangskraft und der Abstiitzung der Bremsbacke ein Abstiitzmo-
ment, das die Betdtigungskraft unterstiitzt und damit den Kennwert C* erhoht. Je nach
Bauart und Belagreibwert liegen die C*-Werte solcher Bremsen zwischen 1,5 und 10
[91]. Elektromechanisch betitigte Trommelbremsen einschlieBlich einer Regelung des
C*-Werts dieser Bremsen wurden ausfiihrlich in [78] untersucht. In Analogie dazu ent-
steht dieselbe unterstiitzende Kraft bei einer Scheibenbremse, wenn sich die Umfangs-
kraft am Belag nicht senkrecht zur Wirkrichtung im Halter abstiitzt, sondern unter ei-
nem Winkel o <90° [78]. Mit abnehmendem Abstiitzwinkel und zunehmenden Belag-

reibwert erhoht sich die Zusatzkraft aus der Selbstverstarkung.

Der Wunsch, den Vorteil der Trommelbremse mit den Vorteilen der Scheibenbremse zu
kombinieren und die kinetische Fahrzeugenergie in Verbindung mit der Teilbelag-
Scheibenbremse zu nutzen, ist nicht neu, da infolge der Umstellung von Trommel- auf
Scheibenbremsen der Betitigungskraftbedarf anstieg. Viele Patente aus den flinfziger
und sechziger Jahren beschiftigen sich mit diesem Thema [159]. Die stark progressive
Kennung solcher Bremsen in bezug auf Reibwertschwankungen und damit verbundenen

Bremsmomentschwankungen machten allerdings einen sicheren Einsatz solcher selbst-
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verstiarkender Teilbelag-Scheibenbremsen sehr schwer bis nahezu unmdoglich. Insbeson-
dere der Belagverschleil und dessen Nachstellung bereiten solchen Konstruktionen
grofle Schwierigkeiten, da abhingig von der konstruktiven Ausfiithrung die Kennung
iiber dem Spannweg und dem Verschleil variiert. Solche Systeme sind damit nur sehr

schwierig zu beherrschen [11].

Mit den heutigen Moglichkeiten der Mechatronik werden Anstrengungen unternommen,
die Nachteile dieser Systeme zu beseitigen. Insbesondere die Moglichkeit, mit moderner
Aktorik in wenigen Millisekunden die Bremse auf die Spannkraft oder wahlweise das
Bremsmoment zu regeln, in Verbindung mit der Moglichkeit, den selbstverstirkenden
Belag mit dem Aktor aktiv zuriickziehen zu konnen, eréffnet vollig neue Wege, die im

Fahrzeug gespeicherte kinetische Energie zur Bremsenbetéitigung zu nutzen [159].

Bild 2-8 zeigt das 3D-Schnittmodell der fzd-Forschungsbremse, die von Semsch [159]
entwickelt wurde. Es wurde eine Schwimmrahmenbremse mit einem selbstverstirken-
den Belag, der sowohl in Zuspann- als auch in Loserichtung aktiv vom Aktor betétigt
wird, und einem Standardbelag auf der Faustseite realisiert. Die Selbstverstirkung wird
durch eine Abstiitzung des aktiven Belags in einem Keil realisiert. Die Reibbremse ist
so konstruiert, dass die Abstiitzeinheit und die Krafteinleitungseinheit austauschbar
sind, um die Hohe der Selbstverstarkung variieren zu konnen. Auch die einzelnen Bau-
gruppen Aktor, Getriebe und Reibbremse sind so aufgebaut, dass einzelne Komponen-
ten leicht austauschbar und modifizierbar sind. Die Bremse wurde fiir ein Fahrzeug der
gehobenen Mittelklasse gebaut und benutzt dessen serienméfige beliiftete Bremsschei-
be. Weiterhin beinhaltet die Radbremse die notwendige Sensorik fiir den Betrieb auf
dem Rollenpriifstand und zur Erforschung wichtiger Fragestellungen rund um die
Selbstverstarkung [157]. Auf die erzielten Ergebnisse wird im spiteren Verlauf der Ar-

beit detailliert eingegangen.
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Bild 2-8: fzd-Forschungsbremse mit Selbstverstirkung [157]

Fiir einen Reibwert x = tan(a) ergibt sich eine Asymptote, an der C* gegen unendlich
geht und damit die Betitigungskraft null wird. Der kleinste Keilwinkel, der von Semsch
[158] mit der fzd-Forschungsbremse untersucht wurde, betrdgt «=40°, so dass sich

rechnerisch bei einem Reibwert von u =~ 0,8, der bei allgemein verwendeten Reibma-

terialien nicht erreicht wird [167], die Asymptote im Verlauf von C* {iber u ergibt. Da-
durch ist gewéhrleistet, dass die Bremse auch bei einem Ausfall der Betédtigungsenergie

selbsttdtig 16st und das Rad momentenfrei wird.

Im Gegensatz dazu legt [54] mit einem Keilwinkel von o =19,4° den Punkt, bei dem
die Betitigungskraft zu null wird, mit x = 0,35 in den mittleren Bereich des Nennreib-
werts aktueller Reibpaarungen [167] und rechnet so mit einem Energieeinsparpotenzial
der Bremse von weit iiber 90% [97], [152]. Mit dieser Auslegung der Selbstverstirkung
andert die Betitigungskraft ihr Vorzeichen bei Reibwerten x> 0,35, und die Betétigung
muss aktiv am Belag ziehen, um eine Selbsthemmung zu vermeiden. Das fiihrt im Fall

eines Energieausfalls automatisch zu einer Blockade des Rads.

Eine weitere Eigenschaft des Prototyps in Bild 2-9 ist der symmetrische Aufbau des
Keils, der die Selbstverstiarkung in beide Drehrichtungen der Scheibe ermdglicht. Dar-
iber hinaus kommen zwei Motoren zum Einsatz, die den Keil scheibenparallel betdtigen

und sowohl gleich- als auch gegensinnig betrieben werden konnen. Im Fall einer Rege-
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lung des Bremsmoments arbeiten die Aktoren gegensinnig, um die Betitigung zu
verspannen und die Spiele aufzubrauchen, damit die Regelgiite erhoht wird. Gleichzei-
tig wird liber diese Verspannmoglichkeit die Feststellbremse realisiert. Fiir diese Art der

Regelung bendtigt jeder Aktor einen Momentensensor [55].

Wedge
Rollers

Motor

Motor

Brake IHeart
Mecchanism

Rollerserew
Bild 2-9: Schnitt durch den estop-Alpha-Prototyp [143]

In einem fritheren Prototyp wurde der Ansatz verfolgt, den Keilwinkel mit zunehmen-
dem Spannweg zu erhéhen. Angenommen wurde, dass nur bei abfallendem Reibwert
infolge der dann hoheren erforderlichen Spannkréfte der Spannweg steigt [54]. Dieses
Prinzip findet sich im aktuellen Prototyp nicht mehr. Die Moglichkeit, mit dem Einsatz
von Mechatronik die Selbstverstirkung soweit auszureizen, dass auch Zustinde, die bei
herkommlichen Bremsen zur Selbstblockade fiihren, angestrebt werden, eréffnet gleich-
zeitig die Frage nach dem fail-silent Konzept, das im stromlosen Zustand die Bremse
O0ffnen liasst, um Radblockaden und daraus resultierende kritische Fahrzustinde zu ver-
meiden. Die Antworten darauf sowie die Strategie der VerschleiBnachstellung wurden

in den bekannten Beitrdgen nicht verdffentlicht.

2.5 Fazit

Die einzige Mdglichkeit der Einfithrung trockener Radbremsen auf der Vorderachse im
heutigen Bordnetz liegt in der Notwendigkeit der Reduktion der Leistungsaufnahme
solcher Systeme. Trommelbremsen erfiillen wegen der hohen inneren Ubersetzung zwar
diese Voraussetzung, konnen aber in heutigen Fahrzeugen auf der Vorderachse kaum

den thermischen Anforderungen geniigen [26]. Um das C* bei der Scheibenbremse zu
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erhdhen, bieten sich zum einen die Erhohung der Anzahl der Reibflachen und zum an-
deren die Selbstverstirkung an. Wahrend die Verdoppelung der Reibflachen gegeniiber
einer herkdmmlichen Scheibenbremse zu einer Halbierung der benétigten Betatigungs-
kraft fiihrt, bietet die Selbstverstirkung eine reibwertabhingige Verbesserung, die un-
endlich hoch werden kann. Dabei werden unterschiedliche Ansétze verfolgt, die Selbst-
verstarkung konstruktiv umzusetzen, die hauptsédchlich auf die Reduzierung der Betiti-

gungsenergie abzielen.
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3 Theoretische Betrachtung des Systems Radbremse

Im nachfolgenden Kapitel wird das System Radbremse in seinen Kennungen definiert
und durch vereinfachte und iiberschaubare mathematische Zusammenhénge in den phy-
sikalischen Eigenschaften beschrieben. Dabei wird aufgezeigt, welche Faktoren und Ei-
genschaften die Leistungsfahigkeit bestimmen, um daraus das theoretische Potenzial
und die Leistungsgrenze einer elektrischen Radbremse abzuleiten. Gleichzeitig werden
Kennwerte definiert, die es ermdglichen, sowohl Maflnahmen und Losungen zu bewer-
ten und miteinander zu vergleichen, als auch daraus Empfehlungen fiir die Auslegung

einer Radbremse abzuleiten.

Die Definition der Grenzen des Gesamtsystems sowie der Subsysteme unter Angabe der
Schnittgrofen zeigt Bild 3—1. Systemeingiéinge sind ist die elektrische Leistung und die

kinetische Energie des Fahrzeugs. Ausgang ist die mechanische Reibleistung.

By =F, vy =F, @1, (3-1)

reib —

Unterteilt wird das System in die Hauptbestandteile Wandler, Getriebe und Reibteil,
wobei aus Sicht des Motors die Kombination aus Reibteil und Getriebe der Verbraucher
darstellt. Andererseits wird in der Literatur hdufig der Wandler mit dem Getriebe als
Aktor zusammengefasst, z.B. [126]. Beides impliziert eine untergeordnete Rolle des
Getriebes, das lediglich die eine oder andere Kennlinie {ibersetzt. Tatsdchlich fillt dem
Getriebe aber eine anpassende Rolle zwischen dem Reibteil und dem Wandler zu. Da-
her werden im Folgenden erst die Teilsysteme beschrieben, die schlieBlich das Getriebe

miteinander verbinden soll.

kin,Fzg

f— — = — = — = - = - - - - - — - - === === - = - - - -

.........................................

Bild 3—1: Grey-Box der elektromechanischen Radbremse

Nach der Beschreibung der Teilsysteme folgt die Analyse des Gesamtsystems mit der
Definition der Anforderungen, die an die Radbremse gestellt werden. Im letzten Ab-

schnitt werden die Hypothesen formuliert, wie die Einzelkomponenten Getriebe und
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Reibteil ausgelegt sein konnen, um die Leistungs- und Energieaufnahme der Radbremse

zu reduzieren.

3.1 Reibteil

Als Reibteil ist der Teil der Bremse definiert, der aus einer Betitigungsenergie iiber die
Reibbedingung zwischen Belag und Bremsscheibe in Verbindung mit der Energie der
rotierenden Bremsscheibe eine Reibleistung erzeugt. Bild 3-2 zeigt die Grey-Box des
Reibteils mit den Hauptfunktionen der Weiterleitung der Betdtigungsenergie vom Ge-
triebeausgang zur Bremsscheibe und der Abstiitzung der Umfangskraft. Dariiber hinaus
ergibt sich aus der Funktionalitit des Gesamtsystems, dass im nicht-gebremsten Zustand
ein Liiftspiel bereitgestellt werden muss, was in der Verbraucherkennlinie Berticksichti-

gung findet.

Faor Ses 'r . . Fsp'$ 1Fv
———>(O-> Energie Ielten%-n—”)“

+

<&

Ksy H"Kraft abstitzen"

Bild 3-2: Grey-Box des Reibteils

Aus der Reibbedingung zwischen Bremsbelag und Bremsscheibe entsteht aus der
Spannkraft eine Umfangskraft /'y und multipliziert mit der Anzahl der Reibflédchen eine
Gesamtumfangskraft Fy 4., die liber den Hebelarm des wirksamen Reibradius r,, das
Bremsmoment erzeugt [91]. Die Umfangskraft 14sst
sich wie folgt abstiitzen: entweder senkrecht
(a=90°) zur Spannrichtung, wie es in konventio-

nellen Radbremsen der Fall ist [26], oder unter ei-

nem Winkel a<90°. Letzteres erzeugt eine Zu-
satzkraft F’z in Spannrichtung, die die Betdtigungs-
kraft unterstiitzt, Bild 3-3. So wird ein Teil der ki-

netischen Energie des Fahrzeugs in das System

Radbremse zuriickgespeist, der die Betitigungsar-
Bild 3-3: Freikorperbild der

Belagabstiitzung

beit unterstiitzt [ 158] bzw. den Betdtigungsenergie-
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bedarf um den zuriickgefiihrten Teil mindert. Die Hohe dieser Selbstverstiarkung ist be-
stimmt durch den Winkel a. Konstruktiv ldsst sich die Hohe der Selbstverstirkung der
gesamten Bremse zusitzlich beeinflussen iiber die Anzahl der Reibbelédge, tiber die die

Umfangskraft zuriickgefiihrt wird.

Ausgehend von einer fahrzeugseitig geforderten Bremskraft ergibt sich aus dem Radi-
enverhiltnis zwischen Rad und Bremsscheibe die erforderliche Gesamtumfangskraft
und in Verbindung mit einem Reibwert zz./,, der Paarung Belag/Bremsscheibe und der

Anzahl n der Reibpaarungen die benétigte Spannkraft:

=F, JLam
rw (3 _2)

FU es
FSp :/’lBelag T,g_/’l FU

F,

U,ges

= MBelag *

Allgemein errechnet sich daraus die erforderliche Betétigungskraft gemif3 Bild 3-2 zu

FBet:FSp_kSV'FU:FSp(l_kSV'ﬂ) (3-3)

Wichtig ist die funktionelle Unterscheidung zwischen der Spannkraft F,, die liber die
Reibbedingung eine Umfangskraft erzeugt und der Betdtigungskraft Fis,.,, die dem Reib-
teil von auBen zugefiihrt wird. Im Falle einer Abstiitzung der Umfangskraft unter einem

Winkel a<90° wird der Faktor ksy >0 und damit nach Gleichung (3-3) die Betiti-
gungskraft reduziert. Fiir den Fall, dass der Abstiitzwinkel = 90° ist, gilt ksy = 0.

Das Verhiltnis von gesamter Umfangs- zur Betdtigungskraft wird in der Literatur als

»innere Ubersetzung® einer Bremse oder als Bremsenkennwert C* bezeichnet:

¢ =2ty Lo (3-4)

Bet Bet

Somit ldsst sich der Verstarkungsfaktor &gy aus Gleichung (3-3) umformen zu:

a (3-5)

S Bet
kSV - - -

1
F, u C

Gleichzeitig wird mit dem Kennwert die Hohe der Selbstverstirkung berechnet [78].
Um {iber diese Definition die Aussage ableiten zu konnen, ob {iber eine Riickfithrung
der Umfangskraft zusitzliche Energie in das System geleitet wird oder ob auch eine

Ubersetzung der Kraft im System enthalten ist, die keinen energetischen Beitrag leistet,
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muss die Betitigungskraft an der Stelle im System
gefunden werden, die der funktionellen Trennung

von Spann- und Betétigungskraft gemil3 Bild 3-2

entspricht.

Als Beispiel zur Verdeutlichung soll der einfache

Keil aus Bild 3—4 dienen mit zwei unterschiedli-

chen Einleitungswinkeln der Betitigungskraft
Bild 3—4: Variation der Beta- Fger s und Fpe,r. Dabei wird in den nachfolgenden
tigungskraft Rechnungen die Fithrungsreibung des Reibteils zu-
sammengefasst zu einer Reibkraft im Abstiitzkeil.

Die C*Werte der beiden Varianten errechnen sich nach Gleichung (3-4) fiir eine Seite

der Bremsscheibe zu

. 1
= i_,_ tan(a) - py,; — 1 (-0)
o tan(a) + e,
. 1—u, , -tan(a
! /uKell ( ) (3_7)

(@) + ter |y tan(ary—1
Damit unterscheidet sich der C*-Wert der scheibenparallelen Krafteinleitung von der
der scheibensenkrechten, da Fjp,. > in Umfangsrichtung zeigt und somit neben der Um-
fangskraft auch eine Zusatzkraft im Keil erzeugt. In diesem Fall wird also der Keil nicht
nur zur Selbstverstdrkung genutzt, sondern zusétzlich als translatorisches Getriebe. Der
Faktor zwischen den C*-Werten der beiden Varianten entspricht demzufolge der Ge-

triebeiibersetzung des Keils.

*
Cl
.

C2

_ Mg, +tan(a)
1= g1y - tan(ar)

(3-8)

Im Fall der scheibenparallelen Krafteinleitung liegt zwar fiir a<45° die Betdtigungskraft
unter der der scheibensenkrechten, das Getriebe leistet aber keinen energetischen
Beitrag. Fiir die Berechnung der Selbstverstirkung ist aber nur der energetische Beitrag
relevant, da dieser den Arbeitsaufwand der Betétigung reduziert. Auf der funktionellen
Ebene ist dieser Unterschied explizit vorhanden, weil die Ubersetzung des Keils zur
Funktion des Getriebes zdhlt. Fiir die Analyse eines Systems muss die Wahl der

Systemgrenzen mit denen der funktionellen Ebene {ibereinstimmen, das heif3t, dass
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innerhalb des Systems, in dem die Betdtigungskraft die EingangsgroBe darstellt, keine
weitere Ubersetzungsstufe vorhanden ist. Nur unter dieser Voraussetzung lisst sich die

Selbstverstarkung nach Gleichung (3-4) berechnen.

Um dieses Problem zu umgehen, wird an dieser Stelle die Selbstverstirkung so defi-
niert, dass die gewihlte Systemgrenze ohne Einfluss ist. Damit kann fiir die Berech-
nung, ob und in welcher Hohe zusitzliche Energie in das System eingeleitet wird, die
Systemgrenze beliebig gewdhlt werden. Dies ist moglich bei einer energetischen Be-
trachtung des Systems und mit der Definition eines energetischen Bremsenkennwerts
E", der die Betitigungsarbeit auf die Spannarbeit bezieht. An welcher Stelle im System
die Betdtigungsarbeit definiert ist, hat unter Vernachldssigung der Reibung keinen Ein-

fluss auf das Ergebnis.

E* — VVI;M — 7 WBezVV (3_9)
Sp Bet + N4

Bei einem System ohne Selbstverstiarkung ist die Spannarbeit gleich der Betétigungsar-
beit und damit £” = 1. Wenn die Arbeit zur Uberwindung von Reibungsverlusten mit in
die Betitigungskraft einbezogen wird, ist £ > 1. Ergibt sich durch die Selbstverstir-
kung eine Reduzierung der Betitigungsarbeit, wird E* < 1. Die Selbstverstirkung ist
maximal, wenn die gesamte Betdtigungsenergie aus der Riickfiihrung resultiert. Dann
wird die Betitigungsarbeit und damit auch £~ zu null. Dieser Punkt markiert bei her-
kédmmlichen hydraulischen Bremsen den Beginn der Selbsthemmung. Eine weitere Er-
hohung der Selbstverstiarkung hat zur Folge, dass sich das Vorzeichen der Betitigungs-
kraft umkehrt und am Belag gezogen werden muss. In diesem Fall wird E” negativ. Dies
ist nicht zu verwechseln mit einer Umkehr des Energieflusses im Sinne einer Rekupera-
tion, da bei einem Vorzeichenwechsel die Betitigungskraft aktiv am Belag zieht und zur
Aufrechterhaltung dieses Kraftzustandes Energie in das System eingebracht werden
muss. Infolge der gegeniiber C* reziproken Definition wird der Verlauf des energeti-

schen Bremsenkennwerts {iber « streng monoton.

Unter der Voraussetzung, dass innerhalb des betrachteten Systems keine Ubersetzungs-
stufe zwischen Ein- und Ausgangskraft vorhanden ist, gilt diese energetische Betrach-
tung auch im Kraftmal3stab. Aus den Gleichungen (3-2) und (3-4) lassen sich analog die

Krifte in Beziehung setzen und der Zusammenhang zu C* bestimmen:

. K n-u
E — Bet — - 3—10
S (3-10)
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Ob und in welcher Hohe Ubersetzungen im System vorhanden sind, ldsst sich iiber den
energetischen Kennwert im Kraftmalstab ebenfalls berechnen. Bei einem rechnerischen

Reibwert von g = 0 wird auch die Umfangskraft null. Unter dieser Bedingung wird kei-
ne Kraft zuriickgefiihrt und der Kennwert E), entspricht genau der mechanischen Uber-

setzung iyecn zwischen der Spann- und der Betétigungskraft.

E.(F,=0)=i (3-11)

mech
Fiir iecn = 1 befindet sich innerhalb des betrachteten Systems keine Ubersetzungsstufe.
In dem oben aufgefiihrten Beispiel (Bild 3—4, Seite 23) errechnen sich die Werte fiir £},
nach Gleichung (3-10) zu

A luKei/ ) tan(a) _1

E. =1+pu
! Hien + tan(Q) (3-12)

Ep,(u=0)=1

und

o u(uy,, -tan(a) = 1)+ p,.,, + tan(ar)

K2 1- 41, - tan(c) (3-13)

EZ,z (11=0)= My, +tan(a)
1 - py,, -tan(a)
Im ersten Fall ist damit nun gezeigt, dass innerhalb des betrachteten Systems keine me-
chanische Ubersetzung enthalten ist und damit die Berechnung von sowohl C* als auch
E" in der Form zulissig ist. Im zweiten Fall muss der errechnete Kennwert durch die
Ubersetzung geteilt werden, um den energetisch nutzbaren Teil der Selbstverstirkung

zu erhalten, der in beiden Fillen gleich hoch ist.

Bevor beim Zuspannen der Bremse der Kraftfluss zwischen aktiver und passiver Brem-
senseite geschlossen ist, muss das Liiftspiel iiberwunden werden. Ausgehend von einer
vollstindig geliifteten, schwimmend gelagerten Bremse kann dieser Bereich zusétzlich
unterteilt werden in den Teil, in dem sich nur die aktive (Kolben-) Seite bewegt und in
den Teil, in dem nach dem Beriihren des aktiven Belags an die Bremsscheibe die kom-
plette Bremse in ihren Fiihrungen verfahren wird. Physikalisch entspricht das Aufbrin-
gen einer Spannkraft in guter Ndaherung dem Spannen einer Feder mit der Gesamtstei-

figkeit cpemse der in Reihe geschalteten Komponenten Faust/Rahmen, Scheibe, Beldge
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und der im Kraftfluss liegenden mechanischen Komponenten [14], [154]. Die Spannar-

beit ergibt sich zu

Wy, = [ F(s)ds= [ jpp(5)-sds (3-14)

5=5, 5=5,

In Verbindung mit der Selbstverstirkung ergibt sich aus der statischen
Kraft-/Wegkennlinie der Spannkraft die Kennung fiir die Betdtigungskraft iiber dem
Weg. Bild 3-5 zeigt fiir £ = 0,4 die Betitigungskraftverldufe tiber dem Weg fiir unter-
schiedliche Keilwinkel «. Im Liiftspielbereich liegen die Kurven {ibereinander, da erst
im Spannkraftbereich eine Umfangskraft fiir die Selbstverstirkung sorgt. Ausgehend
von der orthogonalen Kraftabstiitzung (« = 90°) sinkt mit abnehmendem Keilwinkel der
Kraftaufwand fiir die Betdtigung, bis fiir einen Keilwinkel ¢y = arctan(x) =21,8° (nach
Gleichung (3-6) und uk.;; = 0) die Betitigungskraft auf null sinkt. Um die Spannkraft zu
verandern muss vom Motor lediglich der Weg nachgestellt werden. Fiir Keilwinkel

a < oy muss flir die Aufrechterhaltung der Spannkraft am Keil aktiv gezogen werden.

Laft- Spannweg a=90°

s i a=70°
T i

IS | 0=50°
x |
[2) |
(@)} I
c I
=} |
2 !

T i «=30°
3 i

0 ’ 0=21,8°

a=15°

Weg S,

Bild 3-5: Statische Kraft-/Wegkennlinie des Reibteils

Zum groBBen Nachteil auch fiir die spétere Auslegung ist nicht nur, dass der Reibwert,
sondern auch die Steifigkeit des Bremsbelags von vielen anderen Parametern und
Randbedingungen stark abhéngig ist, die zu deutlichen Abweichungen der Kennung in

Bild 3-5 fiihren. Mit zunehmendem Belagverschleil wird sich zum einen (ohne Ge-
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genmalinahmen) das Liiftspiel vergroBern und zum anderen die Steifigkeit erhdhen. Fiir
die Kraft-/Weg-Kennlinie bedeutet die eine Anderung des Betitigungsweges bei glei-
cher Betétigungskraft. Dariiber hinaus sorgt aber nicht nur der Gesamtverschleif fiir ei-
ne Anderung der Steifigkeit, sondern ebenso das Verschleifbild (Schrigverschleif3), das
sich in Abhingigkeit des Belastungskollektivs tliber die Standzeit einstellt [69], [167].

Der Reibwert selbst wird neben der starken Temperaturabhiangigkeit auch vom Einlauf-
zustand mafgeblich beeinflusst. Dazu zihlt nicht nur das ,,Einbremsen des neuen Be-
lags, sondern vielmehr das komplette Lastkollektiv, das der Belag wihrend seiner
Standzeit erfahrt [129], [167].

Bild 3—-6 zeigt beispielhaft die mogliche Streuung der Kraft-/Weg-Kennlinie eines kon-
ventionellen hydraulischen Serien-Vorderachssattels (Ate FN60, [91]) wihrend eines
Dauerlaufs. Das Messergebnis wurde willkiirlich aus einer Standard-Messprozedur ge-
griffen, die den ,,.Bremsenalltag® eines Normalfahrers in verschiedenen Landschaftsto-
pographien abbildet (vgl. Kap. 5.2). Jeder Punkt stellt fiir eine Bremsung den Maximal-
druck und das dafiir benétigte Bremsfliissigkeitsvolumen dar, das in einen Kraft-/Weg-

Malstab umgerechnet ist.

max. Spann-
weg [mm]

°C] 100

Bremsscheibe [

Bild 3—6: Kraft-/'Wegkennung in Abhingigkeit der Bremsscheibentemperatur [Quelle:

Continental Teves]
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Dem iiberlagert sich der Gesamtverschleifl der Beldge und Bremsscheibe, der ohne Ge-
genmalinahmen zu einer Vergroferung des Liiftspiels fiihrt. Dieser Variation muss be-

sonders bei der Auslegung des Getriebes Rechnung getragen werden.

3.2 Elektromechanischer Wandler

In allen bekannten Prototypen werden DC Brushless-Motoren verwendet (vgl. Kap. 2).
Auch in den Prototypen, die im Rahmen dieser Arbeit erforscht werden, kommt ein der-
artiger Gleichstrommotor zum Einsatz [101]. Die Aufgabe des elektromechanischen
Wandlers besteht in der Umwandlung von elektrischer Energie aus dem Bordnetz des
Fahrzeugs in mechanische Energie, die dem Verbraucher bereitgestellt wird und der Be-

tatigung der Bremse dient.

Ui . ' My
—» Energie wandeln }—)

Bild 3-7: Blackbox des elektrischen Wandlers

Dabei wird der Wandler im Rahmen dieser Arbeit als Blackbox betrachtet (Bild 3-7)
und lediglich durch seine Energie- und Leistungsaufnahme sowie die Motorkennlinien
als Systemausgang beschrieben. In Bild 3-8 sind die Verldufe des Drehmoments an der
Motorwelle und der Leistungsabgabe eines Gleichstrommotors idealisiert dargestellt
[19]. Das Moment ist im Stillstand des Motors maximal (Stillstands- oder Blockiermo-
ment) und féllt linear iiber der Drehzahl bis auf null. Daraus ergibt sich fiir die Lei-

stungskennlinie ein parabolischer Verlauf iiber der Drehzahl.
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M, P

P_max

a)P_max

Bild 3-8: Kennlinien eines Servomotors, nach [108]

Fiir den Einsatz als Antrieb einer Radbremse konnen das maximale Drehmoment, die
maximale Drehzahl sowie die Leistungsabgabe definiert werden, die iiber die Motor-
bauform sowohl konstruktiv als auch elektrisch bestimmt werden [19], [63]. Die erfor-
derliche Arbeitsfahigkeit des Motors ist vorgegeben durch die Kraft-Weg-Kennung der
Bremse und die benétigte Leistungsabgabe durch die Verbraucherkennlinie in Verbin-

dung mit der geforderten Zeit fiir einen Spannkraftauf- oder -abbau.

Das geforderte maximale Drehmoment des Motors richtet sich sowohl nach der gefor-
derten Spannkraft als auch nach dem benétigten Uberschussmoment fiir die dynamische
Auslegung. Dabei kann die Drehmoment/Drehzahl-Kennlinie des Motors durch ein ent-
sprechendes Getriebe angepasst werden, wie das Beispiel zweier Motoren mit derselben
Ausgangsleistung zeigt: Der Motor M; zeichnet sich durch ein um den Faktor i héheres
Stillstandsmoment aus, der andere durch eine um denselben Faktor hohere Leerlauf-
drehzahl, Bild 3-9.
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max

Bild 3-9: Kennlinien zweier Servomotoren gleicher maximaler Leistung, nach [108]

M _o

2 (3-15)
M, ¢

Wird der Motor M, um eine Getriebestufe der Ubersetzung i erweitert, entspricht der
Ausgang des Getriebes der Motorkennung A, abziiglich des Wirkungsgradverlustes
durch die Getriebestufe. Dariiber hinaus muss fiir eine Substitution der Systeme die Dy-
namik iibereinstimmen und die kinetische Energie in beiden Féllen gleich sein. Da der
Motor M, im vergleichbaren Betriebspunkt um den Faktor der Ubersetzung schneller
dreht, sind die Systeme energetisch genau dann gleich, wenn das Triagheitsmoment des
Motors mit Getriebe um den Faktor i kleiner ist als das des Motors ohne Getriebe:

®M1

2
1

=F

rot,1 rot,2 = ®M2 = (3- 1 6)

Fiir die statische Auslegung (maximal erreichbare Spannkraft) bietet der Elektromotor
den Vorteil einer bezogen auf den Ausgangsweg unbeschriankten Arbeitsfahigkeit. Das
heiflt, dass mit zunehmendem benétigen Ausgangsweg der Motor einen gro3eren Dreh-
winkel zurlicklegen muss, der motorseitig nicht begrenzt ist. Dadurch schrinken die im
vorherigen Abschnitt beschriebenen Anderungen der Verbraucherkennlinie sowie der
VerschleiBBproblematik den Einsatz des Motors fiir die statische Auslegung nicht ein.
Dem gegeniiber steht allerdings eine stark eingeschrinkte Leistungsfahigkeit, da der
Motor seine Maximalleistung nur in einem Drehzahl/Momenten-Arbeitspunkt abgibt.

Dem ist besonders bei der Gesamtauslegung der Radbremse Rechnung zu tragen.
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3.3 Getriebe

Dem Getriebe kommt als Kennungswandler die zentrale Rolle zu, die Kennungen des
Motors und des Verbrauchers aufeinander anzupassen. Diese Anpassung ist abhéngig
von der Verbraucherkennung, von der Kennung des elektromechanischen Wandlers so-
wie den Anforderungen an das Gesamtsystem, die sich in statische (niedrige Energie-
aufnahme beim Halten der Spannkraft) und dynamische Anforderungen (schneller
Spannkraftaufbau, kurze Reversierzeit) bei gleichzeitig mdglichst niedriger installierter

Motorleistung aufteilen ldsst.

Wie in den vorherigen Kapiteln beschrieben, ist der Eingang in das Getriebe rotatorisch
und der Ausgang translatorisch. Daher ist die Hauptaufgabe des Systems Getriebe die
Umformung der Rotationsenergie des Elektromotors in eine translatorische Betéti-
gungsenergie flir den Reibteil. Folglich muss das Getriebe aus mindestens einer Getrie-
bestufe i,.:mans Destehen, die um weitere Stufen vor und/oder hinter der rot/trans Stufe

erweitert werden kann, Bild 3-10.

Bild 3-10: Greybox des Getriebes

Dartiber hinaus sollte das Getriebe die Aufgabe als Kennungswandler {ibernehmen und
die Antriebskennung an die Verbraucherkennung hinsichtlich der Hauptanforderungen
an die maximale Spannkraft sowie Aufbau- und Reversierdynamik anpassen. Dabei ste-
hen die folgenden Parameter, die bei der Getriebeauslegung angepasst werden konnen,

zur Verfliigung:

1. Gesamtiibersetzung,

2. Aufteilung von i, auf die Ubersetzungsstufen,
3. schaltbare Ubersetzungsstufen,
4

Ubersetzungsverlauf.

Wie sich eine Variation dieser Parameter auf das Systemverhalten auswirkt, wird im
Folgenden diskutiert. Dabei bleiben fiir die Vergleichbarkeit die Ein- und Ausgangs-

kennlinien in das Getriebe unverindert.
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3.3.1 Gesamtiibersetzung

Die Hohe der Gesamtiibersetzung wird mindestens so gewéhlt, dass die erforderliche
Spannkraft bei maximalem Motormoment unter Beachtung des Gesamtwirkungsgrads
quasistatisch erreicht wird. Allerdings liegt beim dynamischen Zuspannen der Bremse

die maximal wirkende Spannkraft aufgrund der Massentrégheiten hoher.

Eine Erhohung der Gesamtiibersetzung fiihrt zu einer besseren ,,Statik* der Bremse, da
bei einer gegebenen Spannkraft das erforderliche Haltemoment mit zunehmender Uber-
setzung niedriger wird. Gleichzeitig erhoht sich zum Erreichen des erforderlichen
Spannwegs der benotigte Drehwinkel des Motors, der bei einer gewiinschten konstanten
Leistungsfahigkeit des Motors durch eine hohere Winkelgeschwindigkeit kompensiert
werden muss. Letzteres ist nur moglich, solange der Motor unterhalb seiner Maximal-
drehzahl arbeitet. Wird bereits in einem Betriebspunkt diese Drehzahl erreicht, verlan-

gern sich bei weiterer Erhohung der Ubersetzung die Zeiten.

Eine Verinderung der Ubersetzung zwischen Spannkraft und Motormoment verschiebt
bei einem Spannkraftautbau unter Volllast die Zuordnung von Spannkraft und Lei-
stungsabgabe des Motors zu anderen Betriebspunkten. Damit lieBe sich zur Optimie-
rung der Dynamik die Ubersetzung so wihlen, dass der Motor bei hiufig angefahrenen
Spannkréften oder besonders spezifizierten Reversierkrédften in der Ndhe der maximalen
Leistungsabgabe arbeitet. Allerdings resultiert aus einer Erhdhung der Ubersetzung eine

hohere Rotationsenergie am Reversierpunkt.

3.3.2 Aufteilung der Gesamtiibersetzung

Ab einer gewissen Hohe der Ubersetzung besteht die Forderung, diese auf zwei Stufen
aufzuteilen, um einen besseren Gesamtwirkungsgrad zu erzielen [18], [90], [131]. Da-
mit besteht die Moglichkeit, ausgehend vom Motor bereits in der ersten Stufe mit einem
sehr guten Wirkungsgrad und so hoch wie mdglich zu iibersetzen. Dies hat zum einen
den Vorteil, dass Reibungskrifte und -momente hinter dieser Stufe nur noch mit dem
Anteil der Ubersetzung i; einflieBen. Zum anderen wird auf diese Weise das auf die
Motorwelle bezogene Gesamttragheitsmoment reduziert: Allgemein lésst sich das Trag-
heitsmoment aller rotierenden Massen mit Hilfe des Energieerhaltungssatzes auf eine
Welle vor der Getriebestufe beziehen. Ubertragen auf die Bremse ist das Gesamttrig-
heitsmoment die Summe aus dem Motor- und dem Verbrauchertragheitsmoment be-

zogen auf die Motorwelle:
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® C)
— 1 2 3
®gesumt - ®Motor + _2+ D2 + ) +..
L L Ll
: (3-17)
= ®M0mr + _2 : ®Verbmucher

Dem gegeniiber steht der Einfluss der Ubersetzungen auf die Gesamtsteifigkeit, die sich
aus der Addition der Produkte aus den Einzelsteifigkeiten und der jeweiligen Uberset-

zung ergibt.

k. =k +k, i +hk i i+ (3-18)

ge:

Also wird die Gesamtsteifigkeit umso niedriger, je eher vom Motor aus gesehen hoch
tibersetzt wird. Allerdings wird die Gesamtsteifigkeit von der Elastizitdt des Belags do-
miniert [154], die mit der Gesamtiibersetzung in die Bilanz eingeht, so dass der Effekt

der Beeinflussung tliber die Anordnung der Getriebestufen vernachlissigt werden kann.

Damit lassen die beiden beschriebenen Parameter das Betriebsverhalten zwar in kleinen
Grenzen geringfiigig verdndern; zur Losung des Zielkonflikts beziiglich der Statik und

Dynamik konnen sie aber keinen Beitrag leisten.

3.3.3 Schaltbare Ubersetzungsstufen

In [16] wird eine Umschaltung von einer niedrigen Ubersetzung in eine hohere am Ende
der Liiftspielphase vorgeschlagen. Wegen der sich stindig dndernden Kraft-/Wegkenn-
linie des Reibteils erfolgt diese Umschaltung nicht weg-gesteuert, sondern der Um-
schaltpunkt wird {iber das Kraftniveau sensiert und definiert, das mit dem Anlegen der
Belige an die Scheibe ansteigt. Die hohere Ubersetzung muss dabei ausgelegt sein auf
das Erreichen der geforderten Maximalkraft, die niedrigere sollte hinreichend klein ge-
wiahlt werden, um das Liiftspiel moglichst schnell zu durchfahren. Mit diesem Getriebe
verbessert sich die Kraftautbaudynamik, ohne dass sich die statischen Eigenschaften
verdndern. Allerdings beschrinkt sich das Verbesserungspotenzial auf das schnellere
Durchfahren der Liiftspielphase. Sobald das Schaltkraftniveau angehoben wird, um die
Dynamik tiber das Liiftspiel hinaus zu verbessern, leidet die Statik der Bremse aufgrund
der niedrigen Ubersetzung und daraus resultierenden hoheren Haltemomente. Bei-
spielsweise lasst sich bei einer geforderten Vorhaltung hoher Spannkraftreserven fiir
den Fadingfall die Umschaltung in den hoheren Spannkraftbereich verschieben, so dass
die Ubersetzung i; den Normalbremsfall abdeckt und die Spannkraftreserve iiber eine
Umschaltung in eine hohere Ubersetzung i, abgedeckt ist. Im Vergleich zu einem Aktor

ohne Umschaltgetriebe, der nur die Ubersetzung i, installiert hat, um dieselbe maximale
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Spannkraft zu erreichen, arbeitet der Aktor mit dem Schaltgetriebe liberwiegend mit der
Ubersetzung i; < i, mit der Konsequenz héherer Haltemomente und besserer Dynamik.
Eine weitere Alternative stellt die Ergdnzung des Getriebes um eine Schaltstufe mit ei-
ner hoheren Ubersetzung i; > i, dar. Um mit der Ubersetzung i> den Normalbremsfall
abzudecken, ist nun ein kleinerer Motor mit einem um den Quotienten aus den beiden
installierten Ubersetzungen niedrigeren Ausgangsdrehmoment ausreichend. Damit lie-
gen die Haltemomente so hoch wie bei der Bremse ohne Schaltgetriebe und der kleinere

Motor ldsst ein niedrigeres Massentragheitsmoment mit verbesserter Dynamik erwarten.

Nachteile des in [16] vorgeschlagenen Prinzip sind der benotigte Bauraum, der mit der
Ubersetzung ansteigt und die hohen erforderlichen Stiitzkrifte, mit denen sich die Hebel
des Umschaltgetriebe nach der Umschaltung im Gehause abstiitzen. In Verbindung mit
einer vom Werkstoff vorgegebenen zuldssigen Flachenpressung wird dies ebenfalls ei-
nen hohen Bauraumbedarf nach sich ziehen. Eine formschliissige Umsetzung der Ab-
stiitzung #ndert die kraftgesteuerte Umschaltung der Ubersetzung mit zunehmender
GroBe der Abstufungen zu einer kombinierten Wegsteuerung der Umschaltung und re-
duziert damit das volle Potenzial des Ansatzes. Dem gegeniiber steht der Vorteil des
kurzen Kraftflusses, bei dem die hohe Spannkraft ,.friih* ins Gehduse eingeleitet wird

und die Betétigung, insbesondere das Zentrallager, entlastet.

Uber einen weg- oder kraftabhiingigen Schaltpunkt hinaus lsst sich ein Getriebe auch
in Abhédngigkeit vom aktuellen Bedarf schalten. In Analogie zum automatisierten Ge-
tricbe im Antriebstrang eines Pkw [168] sind bei einem elektromechanischen Aktor
dhnliche Schaltstrategien denkbar. Fiir einen Sollwertsprung auf eine geforderte Spann-
kraft wird eine niedrige Ubersetzung gewihlt, um die Kraftaufbauzeit zu reduzieren.
Sobald die Kraft erreicht ist, wird hochgeschaltet auf eine sehr hohe Ubersetzung, um
die Haltemomente des Motors zu minimieren. Um diesen Ansatz zu realisieren, bedarf
es zusatzlicher Aktorik, die sowohl den Aufwand als auch die Masse der Radbremse in

die Hohe treibt.

3.3.4 Ubersetzungsverlauf

Bereits die Schaltung der Ubersetzungsstufen stellt eine diskrete Verinderung des
Ubersetzungsverlaufs dar. Mogliche Schaltpunkte sind oben beschrieben, die Verbesse-
rungspotenzial beziiglich der dynamischen Eigenschaften der Bremse erwarten lassen.
Daraus lasst sich die These ableiten, dass die Kombination der Varianten ein noch bes-
seres Verhalten aufweisen beziehungsweise die konsequente Weiterfiihrung des Gedan-

kens zu noch mehr Schaltstufen und als Grenzfall die kontinuierlich dndernde Uberset-
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zungskennung einen wichtigen Freiheitsgrad liefert, um die Bremse hinsichtlich ihrer
statischen und dynamische Eigenschaften gezielt auszulegen. Bei diesem Ubersetzungs-
verlaufs ist im Unterschied zu allen bekannten Prototypen die Hohe der Ubersetzung

nicht konstant, sondern variiert {iber einer systemimmanenten Gréf3e (Kraft oder Weg).

3.3.5 Fazit

Ausgehend von einer geforderten Spannkraft, beschrianken sich die Moglichkeiten bei
einer konstanten Getriebeiibersetzung, wie sie in den bekannten Prototypen eingesetzt
wird, auf eine Erhéhung der ndtigen Ubersetzung. Damit ldsst sich zu Lasten der Kraft-
aufbauzeit die statische Eigenschaft der Bremse verbessern. Eine variable Ubersetzung
dagegen eroffnet sie Moglichkeit, unter Beibehaltung der geforderten maximalen
Spannkraft, die Dynamik in bestimmten Betriebsbereichen zu verbessern, allerdings zu
Lasten der Statik. Folglich ldsst sich der Kompromiss aus Statik und Dynamik durch ei-
ne variable Ubersetzungskennung nicht aufbrechen, sondern lediglich zu einer besseren

Dynamik (bei gleichzeitig schlechterer Statik) hin erweitern.

3.4 Gesamtsystem

Im Zusammenspiel der einzelnen beschriebenen Komponenten ,,sieht der Motor die
Verbraucherkennlinie als iibersetzte Kraft-'Wegkennlinie des Reibteils. Daraus lésst

sich der Zuspannvorgang in die zwei Phasen

1. Liftspiel iiberwinden

2. Spannkraftautbau

einteilen, wobei die erste Phase mit dem Beriihren der Belidge der Scheibe endet [16]. In
Bild 3-11 ist der Verlauf des maximalen Motormoments (Stillstandsmoment) iiber dem
Motordrehwinkel aufgetragen. Zusétzlich eingezeichnet ist der Verlauf der Spannkraft
bezogen auf die Motorwelle bei Annahme eines konstant libersetzten Getriebes ohne

Selbstverstarkung.
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)
‘ Phase 1 Phase 2

M, max /

Motordrehwinkel ¢ = Pmex

Bild 3—11: Statische Motormoment/Weg-Kennlinie einer Bremse

Uber die Spannarbeit hinaus muss beim dynamischen Spannkraftaufbau die Beschleu-
nigungsarbeit berilicksichtigt werden, die bei jeder Spannkraftinderung verrichtet wer-
den muss. Beim Zuspannen kann die Differenz aus maximalem Motormoment und
Lastmoment als Beschleunigungsmoment A, bezeichnet werden, das mit zunehmender
Last abnimmt und bei Erreichen der maximalen Spannkraft null wird. Bei Losen der
Bremse addiert sich die Spannkraft zum Uberschussmoment, da die in der Elastizitit der
gespannten Bremse gespeicherte Energie nun Arbeit verrichtet. Das gegenteilige Ver-
halten zeigt die Kombination mit einem Reibteil mit Selbstverstirkung, die im tiberkri-
tischen Bereich betrieben wird. Hier unterstiitzt die mit Spann- und Umfangskraft zu-
nehmende Zusatzkraft das Motormoment wihrend des Spannkraftaufbaus und subtra-
hiert sich beim Losen vom Uberschussmoment. Dieses Beschleunigungsmoment be-

stimmt in Verbindung mit der Tragheit des Verbrauchers die Dynamik der Bremse.

Die kinetische Energie der bewegten Bremsenmassen fiihrt zu einer dynamischen Erho-
hung des Motormoments und beeinflusst somit den Gradienten des Spannkraftaufbaus.
Dariiber hinaus bewirkt dies eine mogliche Erhéhung der maximal erreichbaren Spann-
kraft, da die benétigte Haltekraft um die Reibkraft niedriger als die Spannkraft ist. Das
heiflt, beim quasistatischen Zuspannen muss zundchst die Reibkraft iiberwunden wer-
den, bevor sich die Spannkraft erhoht. Beim dynamischen Zuspannen kann die Reib-
kraft durch die dynamische Momenteniiberhdhung iiberwunden werden und die Reib-
kraft unterstiitzt beim Halten der nun héheren Spannkraft die Haltekraft. Beim Zuspan-
nen auf die maximale Spannkraft wird die kinetische Energie in Spannenergie umge-
wandelt und es konnen abhingig von der Hohe der kinetischen Energie dynamisch ho-
here Spannkrifte erreicht werden als beim quasistatischen Spannkraftaufbau, obwohl

das maximale Motormoment tiber der Drehzahl abnimmt.
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Im Normalfall einer Bremsung wird jedoch eine deutlich niedrigere Spannkraft bend-
tigt, die schnellstmoglich erreicht werden soll. Fiir einen schnellen Kraftautbau muss
zum einen zu Beginn der Bremsung die Beschleunigungszeit minimiert werden, um
ausreichend Spannarbeit leisten zu konnen. Dariiber hinaus muss zum anderen bei Er-
reichen der Sollkraft die kinetische Energie minimal sein, weil deren Abbau Zeit und
Energie kostet. Insgesamt ist die Arbeit, die der Motor zu verrichten hat, nach den Glei-
chungen (3-2), (3-4) und (3-14) unter Beriicksichtigung des Getriebewirkungsgrads
gleich der Betétigungsarbeit, da fiir die energetische Betrachtung die Wahl der System-

grenze unerheblich ist.

1 SBer .5 ) 7 )
WM = BL[ = J. FBet (S) ds = 2 B BQC,* ' & (3'19)
77gm gLY §=5, 'nges : rw ‘

In Verbindung mit der Anforderung an die Dynamik der Bremse ergibt sich die minimal
erforderliche Leistungsabgabe des Motors. Um die Dynamikanforderung zu erfiillen,
muss die mittlere Motorleistung mit der mittleren Betitigungsleistung {ibereinstimmen.

tauf
Moo . L B,y (3-20)

by fo =t
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Bild 3-12 zeigt die mittlere bendtigte Betétigungsleistung und die tatsdchlich abgege-
bene Leistung des Motors zum Zuspannen auf die maximale Spannkraft. Bei einem
konstant {ibersetzenden Getriebe wird bei Durchfahren des Liiftspiels die Motordrehzahl
nach dem Beschleunigen der trigen Massen auf einen Wert nahe der Leerlaufdrehzahl
ansteigen und dort eine nur geringe mechanische Leistung abgeben. Mit zunehmender
Last bricht die Motordrehzahl ein und der Motor gibt entsprechend seiner Kennlinie ei-

ne hohere mechanische Leistung ab.
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Bild 3-12: Beispielhafter zeitlicher Verlauf der Motorwellenleistung

Zur Kompensation des Defizits im ersten Abschnitt des Kraftaufbaus muss die maxima-
le Leistungsabgabe hoher sein, als die bendtigte mittlere Leistung. Der Motor ist also
fiir die Verbraucheranforderungen hinsichtlich seiner Leistungsabgabe iiberdimensio-
niert. Daraus ldsst sich die dynamische Giite einer Radbremse iiber das Verhiltnis aus
mittlerer Motorleistung, die der Motor wahrend des Kraftaufbaus bereitstellen muss,
und maximaler installierter Motorleistung als Ausnutzungsgrad definieren.

ﬁM

= (3-21)

,max

Je hoher die mittlere Leistung des Motors wihrend der Aufbauzeit ist, desto schneller
kann die Spannkraft aufgebaut werden oder je grofer der Ausnutzungsgrad ¢ ist, desto
niedriger muss die installierte Motorleistung ausfallen. Durch eine Anpassung der Ge-
triebecharakteristik muss der Verlauf der Motorleistung mit der der Betdtigungsleistung
iibereinstimmen. Die bendtigte maximale Motorleistung ist dann minimal, wenn der
Motor fiir den gesamten Verlauf des Kraftaufbaus nahe seines Leistungsmaximums be-
trieben werden kann. Dann ndhert sich der Wert fiir den Ausnutzungsgrad gegen eins,
den er aufgrund von Massentrdgheiten nicht erreichen wird. Die entsprechende auf die
maximale Dynamik bezogene ideale Kennung muss nun in Abhingigkeit der Verbrau-
cher- und Antriebskennung die Ubersetzung stetig erhdhen, um bei wachsender Spann-
kraft das Motormoment auf dem Niveau der maximalen Leistungsabgabe Mp,,,, zu hal-

ten.
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Zur Simulation des Einflusses der Getriebeauslegung auf das dynamische Aktorverhal-
ten wurde fiir das Simulationsmodell ein Getriebebaustein verwendet, der alternativ zu
den Getriebebausteinen rot/rot, rot/trans und trans/trans einsetzbar ist und die Drehbe-
wegung des Motors (@) direkt in eine Translationsbewegung zum Zuspannen der
Bremsbeldge (ss,) umwandelt. Durch das Zurtickfiihren der Zuspannkraft (Fs,) und die
Vorgabe weniger und einfacher Parameter konnen unterschiedliche Getriebearten dar-
gestellt werden. Die Getriebecharakteristik kann durch die Vorgabe der Gesamtiiberset-
zung (iges) zur Erreichung einer maximalen Spannkraft mit einfachen Mitteln variiert
werden; von einem konstant {ibersetzenden Getriebe iiber ein Getriecbe mit diskreten
Schaltstufen hin zu einem Getriebe mit kontinuierlich variabler Ubersetzung. Bild 3-13
zeigt links beispielhaft vier mogliche Ubersetzungsverliufe iiber der Spannkraft. Im
Gegensatz zur konstanten Ubersetzung schalten die diskreten Ubersetzungen kraftab-
héingig zwischen zwei oder vier Ubersetzungsstufen, von denen die hochsten Stufen
dieselbe Ubersetzung aufweisen, wie die konstante Ubersetzung, um dieselbe maximale
Spannkraft quasistatisch zu erreichen. Unendlich viele Schaltstufen fiihren schlielich
im Grenzprozess zu einer kontinuierlich variablen Ubersetzung. Dabei ist die Anfangs-
tibersetzung so gewihlt, dass der Motor schnellstmoglich den Bereich hoher Leistungs-
abgabe anfahren kann, in dem er im weiteren Verlauf des Kraftaufbaus durch die kraft-

gesteuerte Erhohung der Ubersetzung gehalten wird.
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Bild 3-13: Ubersetzungsverlauf und Verlauf des statischen Haltemoments iiber der
Spannkraft

Aus diesen Ubersetzungsverldufen lassen sich die erforderlichen statischen Haltemo-
mente des Motors berechnen, Bild 3—13 rechts. Im Fall der konstanten Ubersetzung

steigt das Haltemoment linear iiber der Spannkraft und endet — bei einer Ubersetzungs-
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stufe — mit dem Erreichen des maximalen Moments bei der maximalen Spannkraft. Die
Unterteilung der Ubersetzung in zwei gleich groBe Bereiche hat zur Folge, dass bereits
bei halber maximaler Spannkraft das maximale Motormoment zum ersten Mal erreicht
wird. Da die Kennlinie oberhalb der konstanten Kennung verlduft, verschlechtern sich
die statischen Eigenschaften der Bremse. Bei einer weiteren Unterteilung auf vier Be-
reiche wird das Maximalmoment bei 0,25:F’s, na €rreicht. Entsprechend bewegt sich der
Motor bei einem Getriebe mit kontinuierlich variabler Ubersetzung stéindig im Bereich
knapp unterhalb seines Maximalmoments, der dynamisch den Punkt maximaler Leis-
tungsabgabe des Motors in seinem Moment-/Drehzahl Kennfeld beschreibt. Aus Sicht
der statischen Eigenschaften ist dies der denkbar schlechteste Fall, da bei jeder bendtig-
ten Spannkraft das Motormoment und somit die Stromaufnahme (und damit die Kup-

ferverluste) des Motors maximal sind.

Das Potenzial hinsichtlich der Dynamik zeigen beispielhaft die nachfolgende Simulati-
onen auf die maximale Spannkraft, deren Randbedingungen gleiche maximal erreichba-
re Spannkraft, gleicher Motor und unveridnderte mechanische Eigenschaften (Steifigkeit,
Wirkungsgrad, Tréagheit) sind, vgl. Kapitel 8. Als erstes Ergebnis liefert die Simulation
die Hohe der Motorwellenleistung, Bild 3—14.
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Bild 3—14: Abgegebene Motorwellenleistung fiir verschiedene Getriebevarianten
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Zu Beginn der Bremsung aus der Liiftspielposition werden die Massen in Bewegung
gesetzt und der Motor durchfdhrt beim Hochdrehen den Punkt seiner maximalen Lei-
stungsabgabe. Im Fall der konstanten Ubersetzung erreicht der Motor am Ende der
Liiftspielphase eine hohe Drehzahl, bei der der Motor nur eine geringe mechanische
Leistung abgibt. Mit zunehmender Last (steigende Spannkraft) durchlduft der Betriebs-
punkt entlang der Volllastlinie zu niedrigeren Drehzahlen den Bereich hoherer Lei-
stungsabgabe, bis er bei der Maximalkraft den Stillstand erreicht und damit die mecha-
nische Leitung zu null wird. Im Unterschied dazu erreicht die zweistufige Ubersetzung
den Lastanstieg nach der Liiftspielphase aufgrund der hoheren Anfangsiibersetzung
schneller, so dass die Motordrehzahl und damit der Einbruch der Leistung geringer aus-
fillt. Nach dem Umschalten auf die Ubersetzug des konstant iibersetzten Getriebes ent-
steht ein Uberschussmoment, das den Motor hochdrehen lisst in einen Bereich gering-
fiigig niedriger Leistungsabgabe. Bei einer weiteren Unterteilung in vier Schaltstufen ist
der Leistungsabfall bis zum Anlegen der Bremsbeldge noch weniger ausgeprigt. Die

Leistungsabgabe bewegt sich wihrend der gesamten Kraftautbauzeit nahe der Maximal-

leistung.
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Bild 3-15: Kraft-Zeitverlaufe fiir verschiedene Getriebevarianten

Bild 3-15 zeigt die dazugehérigen Zeitverliufe der Spannkraft. Je mehr Ubersetzungs-

stufen das Getriebe enthdlt, umso hdher ist zu jedem Zeitpunkt die Spannkraft, bezie-
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hungsweise wird eine beliebige Spannkraft unterhalb der simulierten Maximalkraft

schneller erreicht.

3.5 Fazit

Die Anforderungen an das Gesamtsystem lassen sich in statische (niedrige Energieauf-
nahme beim Halten der Spannkraft) und dynamische Anforderungen (schneller Spann-
kraftaufbau, kurze Reversierzeit) bei gleichzeitig moglichst niedriger installierter Mo-
torleistung aufteilen. Diese Anforderungen werden gleichzeitig nur von schaltbaren Ge-
triecben mit kontinuierlich variabler Ubersetzung (CVT-Getriebe, [47]) in Verbindung
mit einer ausreichenden Spreizung der Ubersetzungsstufen erfiillt. Uber die aktive An-
passung der Ubersetzung lisst sich bei einer Dynamikanforderung der Motor im Be-
triebspunkt maximaler Leistungsabgabe betreiben und im stationdren Zustand die grofite
Ubersetzung einstellen. Allein wegen der erforderlichen zusitzlichen Aktorik bleibt die-
ser Ansatz akademisch. Bei einem EMB-Aktor mit klassischer Auslegung, d.h. mit ei-
nem konstant iibersetzenden Getriebe (vgl. Kap. 2), fiihrt die Erfiillung der Anforderun-
gen zu einem Zielkonflikt hinsichtlich der Auslegung des Motors. Die Parameter maxi-
males Motormoment, Leerlaufdrehzahl und Getriebeiibersetzung konnen zur Einhaltung
der statischen und dynamischen Anforderungen nicht unabhédngig voneinander gewéhlt
werden. Der Zielkonflikt kann nur dadurch gelost werden, dass ein hinsichtlich seiner
maximalen Leistungsabgabe iiberdimensionierter Motor zum Einsatz kommt, fiir den
aufgrund hoherer Triagheiten zusitzliche Leistung installiert sein muss. Damit liegt die
tatsdchlich installierte Motorleistung deutlich iiber der vom Verbraucher geforderten

Leistungsabgabe.

Trivial ist es, die Leistungsanforderung durch eine steifere Kraft-/'Wegkennung zu redu-
zieren. Um dariiber hinaus die zu installierende Motorleistung und Energiebedarf so
klein wie moglich zu halten, sollte bei gleicher geforderter Dynamik {iber einen geeig-
neten Verlauf der Getriebeiibersetzung der Motor im Betriebspunkt seiner Nennleistung
gehalten werden. Dariiber hinaus hilft die Selbstverstirkung, die Leistungsanforderung
zu reduzieren, da zusétzliche Arbeit in das System zuriickgefiihrt wird, um die der An-
trieb entlastet wird. Letzteres hilft nicht nur der Dynamik, sondern auch im statischen
Betrieb beim Halten einer Spannkraft, dem ohne Selbstverstirkung nur durch eine Er-
hohung der Ubersetzung Rechnung getragen werden kann, worunter dann die Dynamik

leidet.
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In diesem Kapitel werden die Prototypen vorgestellt, mit denen die Hypothesen unter-
sucht werden. Begleitend zur Konstruktion wurde ein Simulationsmodell aufgebaut, mit
dessen Hilfe verschiedene konstruktive Parameter bewertet und schlielich ausgewéhlt

wurden. Erprobt wurden die zwei Radbrems-Prototypen auf dem fzd-Rollenpriifstand.

4.1 Simulationsmodell

Fiir die Konstruktion der Radbremse ist die Programmierung eines Simulationsmodells
unerldsslich, da an die Bremse vor allem dynamische Anforderungen gestellt sind. Mit
Hilfe der Simulation lassen sich die Auswirkungen der Auslegungsparameter auf die
Dynamik aufzeigen und iterativ mit iiberschaubarem Aufwand die Parameter optimie-
ren. Dabei besteht ein Zielkonflikt zwischen der geforderten Genauigkeit des Modells
einerseits und der Komplexitét und daraus resultierender Schwierigkeiten bei der Veri-

fizierbarkeit der simulierten Parameter andererseits.

4.1.1 Aufbau

Der Aufbau des Simulationsmodells folgt der Funktionsstruktur der Radbremse, wie sie
in Kapitel 3 beschrieben ist. Entsprechend umfasst die Modellbildung des mechatroni-
schen Systems die Komponenten Motor, Getriebe und Reibbremse. Dieser auf der funk-
tionalen Ebene modulare Aufbau ermoglicht die einfache Modifikation elementarer Pa-
rameter oder die Substitution einzelner Subsysteme. Ausgehend von den aufgestellten
nichtlinearen Differentialgleichungen zur Beschreibung des dynamischen Systemverhal-
tens wurde das Simulationsmodell unter Matlab® Simulink® programmiert [104]. Jede
Komponente ist eigenstindig und kann in seinen Parametern angepasst werden. Zur

Vereinfachung ist die Reibbremse auf ein Feder-Masse-Dampfer-System reduziert.

Eingangsgrofe in das Gesamtsystem ist die dem Aktor zugefiihrte elektrische Energie,
die lber einen vorgeschalteten Radbremsenregler bereitgestellt wird. Ausgangsgrof3e
des Simulationsmodells ist je nach Aufgabe und Bremsentyp die Spannkraft oder die
sich zwischen Bremsbelag und Bremsscheibe einstellende Umfangskraft, die errechnet

und dem Regler zuriickgefiihrt wird, Bild 4-1.
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Bild 4-1: Komponenten des Simulationsmodells

Als Aktor wird ein elektronisch kommutierter, biirstenloser, permanenterregter Gleich-
strommotor (DC Brushless Motor) modelliert, wie er in den Prototypen verwendet wird,
der die zugefiihrte elektrische Energie in Rotationsenergie umwandelt und auf das Ge-
triebe iibertrdgt. Die Modellbildung des Motors umfasst die Abbildung seines Zeitver-
haltens und die Einhaltung des von der Drehzahl abhéngigen maximalen Drehmoments,
dessen real gemessener Verlauf zugunsten eines weniger komplexen Modells an zwei

Geraden angepasst ist, Bild 4-2.
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Bild 4-2: Verlauf des Motormoments uiber der Drehzahl

Das Getriebe ist in die drei Teilsysteme rotatorisch/rotatorische (rot/rot), rotato-

risch/translatorische (rot/trans) und translatorisch/translatorische (trans/ trans) Wand-
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lung unterteilt. Die Linearbewegung am Ausgang des Getriebes sorgt fiir das Zustellen
der Bremsbeldge. In Verbindung mit der Kraft-/Wegkennung resultiert daraus eine
Spannkraft zwischen den Bremsbeldgen und der Bremsscheibe, die wiederum {iiber die

Reibbedingung eine Umfangskraft an der Bremsscheibe erzeugt.

Die Steifigkeit der Bremsscheibe liegt um den Faktor 10°...10* hoher als die Steifigkei-
ten der Bremsbelidge sowie die des Faustsattels [154]. Das hat zur Folge, dass selbst bei
maximaler Spannkraft die auftretenden Verformungen der Bremsscheibe im Vergleich
zu den an den Beldgen sowie dem Faustsattel auftretenden Verformungen vernachlds-
sigt werden konnen. Aufgrund dieses Verhiltnisses wird die Bremsscheibe als starr an-

gesehen.

Im ungespannten Zustand der Bremse befinden sich die Bremsbelédge in der Liiftspiel-
Stellung. Unter der vereinfachten Annahme gleich groBer, entgegen gesetzter Bewe-
gungen von faust- und kolbenseitigem Belag ldsst sich die Bewegung der Betitigung
unter Beriicksichtigung der Fiihrungsreibung der Faust aus einer Verdoppelung der Be-

lagbewegung berechnen.

Zwei wesentliche Bestandteile des Simulationsmodells lassen sich leider nur mit Ein-
schrankungen abbilden: die Steifigkeit des Verbrauchers, insbesondere der Reibbeldge
sowie deren Reibverhalten. Zu viele Abhdngigkeiten erschweren die Abbildung des
Reibprozesses und des dynamischen Verhaltens der Kraft-/'Wegkennung [129]. Daher
werden im Simulationsmodell der Reibbeiwert als konstant angenommen und mit zwei
Verbraucherkennungen die mdglichen Extremfille abgedeckt. Dies sind zum einen ein
Fadingfall mit neuem Belagmaterial und der denkbar geringsten Steifigkeit sowie ein
kalter Belag an der Verschleigrenze mit der hochsten Steifigkeit. Das Ubergangsver-

halten im Betrieb wird somit nicht simuliert.

4.1.2 Regelung

Fiir das Simulationsmodell wurde ein einfacher Regler entwickelt, der die Spannkraft
oder die Umfangskraft als Riickfiihrung benutzt. Stellgrofe ist dabei die dem Motor zu-
gefiihrte elektrische Leistung. Dieser Regler erfiillt die Aufgabe, nach einem Sprung
von null auf den Sollwert das Liiftspiel in mdglichst kurzer Zeit zu iiberwinden und an-
schlieend die geforderte Spannkraft schnell und genau einzuregeln. Dabei ist ein ein-
maliges, leichtes Uberschwingen der Spannkraft iiber den Sollwert und anschlieBendes

aperiodisches Einschwingen auf die geforderte Kraft zuldssig. Ein solches Verhalten
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wird angestrebt, da dadurch eine maximale Dynamik erreicht wird. Dasselbe gilt analog

auch fiir den Kraftabbau.

Der fiir das Simulationsmodell entwickelte Regler basiert auf einem PID-Regler und ist
fiir das Zuspannen auf zwei Phasen ausgelegt. Um das Liiftspiel moglichst schnell zu
iiberwinden, soll wihrend dieser Zeit das maximale Motormoment wirken, d.h. die
Massen der Komponenten werden maximal beschleunigt. Da sich in der Phase der Liift-
spieliiberwindung die Regelabweichung nicht verdndert, geniigt hier ein einfacher
P-Regler, der den Motor mit maximaler Spannung ansteuert. Um dieses Verhalten un-
abhingig von der geforderten Sollkraft zu erreichen, wird die Regelabweichung auf die
Sollkraft normiert. Dies hat zur Folge, dass bei beliebiger Gréf3e der Sollkraft zu Beginn
des Bremsvorganges immer die maximale Beschleunigung eingestellt wird, wodurch

eine minimale Verzugszeit erreicht wird.

Zur Beseitigung einer bleibenden Regelabweichung ist ein I-Anteil erforderlich. Der
Einsatz des [-Anteils ist jedoch erst sinnvoll, wenn das Liiftspiel {iberwunden ist und die
Beldge an der Bremsscheibe anliegen. Wiirde der Integrator bereits wiahrend der Liift-
spieliiberwindung die Regelabweichung aufintegrieren, stiinde der Wert am Ausgang

des Integrators in keinem Zusammenhang mit der bleibenden Regelabweichung.

4.1.3 Validierung

Der modulare Aufbau des Simulationsmodells erlaubt iiber die Untersuchung der ein-
zelnen Blocke die stiickweise Validierung des Gesamtsmodells. Beispielsweise ldsst
sich iiber die Steuer- und Reglereinheit des Servoverstirkers der verwendete E-Motor
im Modus der Drehzahlregelung mit einem Rechtecksignal beaufschlagen. Damit bietet
sich zum einen die Moglichkeit, die Abbildungsgenauigkeit des Motors im Modell zu
verfeinern. Zum anderen ldsst sich dann der abgeglichene Motor mit der Bremse ver-
binden und im selben Betriebsmodus die Anderung der Drehzahlgradienten auswerten,

um Riickschliisse auf das Gesamttrigheitsmoment zu ziehen.

Fiir die Validierung des Simulationsmodells standen iiber die fzd-Bremsen hinaus auch
fiir verschiedene Bremsenprototypen des Projektpartners in einer frithen Projektphase
Messdaten zur Verfligung. Mit einer Anpassung der entsprechenden Parameter lassen
sie sich ebenfalls im Modell abbilden. Bild 4-3 zeigt den Verlauf der Spannkraft der
modellierten Bremse im Vergleich zu beispielhaften Messungen. Die gemessenen Kur-
ven stammen von verschiedenen baugleichen Prototypen, die mehrfach dieselbe Proze-

dur durchlaufen haben: schnellst moglicher Kraftaufbau und bei Erreichen einer defi-
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nierten Kraft zum schnellen Spannkraftabbau den Stromfluss im Motor umkehren. Ge-
messen wurde die Spannkraft mit einem Sensor, der zwischen den Beldgen angeordnet
war, also ohne Umfangskraft. Da die Messergebnisse trotz der Baugleichheit der Akto-
ren beziiglich threr Dynamik und der erreichten Maximalkraft stark streuen, wurde der

Verlauf der Simulation in die Mitte des Streubands aus allen Versuchen gelegt.

Zugunsten eines weniger komplexen Modells wurde auf die feinere Modellierung des
Ubergangs von der Liiftspiel- in die Spannphase verzichtet, was sich in der Steigung im

Ubergang zwischen den beiden Phasen zeigt.
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Bild 4-3: Vergleich der Spannkraft Messung vs. Modell

Zu denselben Messungen zeigt Bild 4—4 den zeitlichen Verlauf des Motorstroms. Auch
hier zeigt sich ein Streuband der Ergebnisse, das sich allerdings erst gegen Ende des
Spannkraftaufbaus ergibt. In Verbindung mit den schwankenden Verbrauchereigen-
schaften ergibt sich eine Ungenauigkeit im Zeitpunkt des Umstromens fiir die gezeigten

Varianten von rund 10ms.
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Bild 4-4: Vergleich des Motorstroms (Messung vs. Modell)

Im Gegensatz dazu steht fiir die Validierung des Reibteils mit Selbstverstirkung nur ein
System zur Verfiigung. Wie bereits beschrieben, ist die Simulation der Reibung zu
komplex, als dass sie in dem Programm, das in erster Linie die Konstruktion begleiten
soll, geniigend genau abgebildet werden kann. Dariiber hinaus wird bei dem Prototyp

nicht die Umfangskraft gemessen, sondern das Bremsmoment, in dem die Umfangskraft

nur einen von mehreren unbekannten (r,,, 1) Multiplikatoren darstellt.

4.1.4 Bewertung des Modells

Mit dem Simulationsmodell steht ein geeignetes Werkzeug zur Verfligung, mit dem die
Dynamik der Bremse hinreichend genau abgebildet ist, um auch {iber die Konstrukti-
onsphase hinaus Getriebevarianten miteinander vergleichen zu kdnnen. Dabei liegen die
Grenzen des Modells bei der hinreichend genauen Abbildung von konstruktiven Stor-
groBen, wie Erhohung der Fiihrungsreibung durch Querkrifte und der Anderung von
Betriebsbedingungen, wie das Auftreffen der Belige an die Scheibe beim Ubergang
vom Liift- zum Spannweg oder dem Temperaturverhalten. Da letzteres auch Einfluss
auf die Systemsteifigkeit hat, kdnnen Anderungen der Kraft-’'Wegkennlinie und deren
Bedeutung bei einer nichtlinearen Getriebekennung mit begrenztem Ausgangsweg nicht
simuliert werden. Abhilfe in der Auslegung schafft die Reduktion der Variation auf

zwel Extrem-Zustinde, die den denkbar hirtesten und weichsten Fall beschreiben.
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Die genauere Ausgangsgrofle der Simulation stellt die Spannkraft dar, da die komplexe
Reibbedingung, die zur Umfangskraft und Selbstverstirkung fiihrt, nur unzureichend
abgebildet ist. Dies zeigt sich vor allem bei Simulationen im Ubergang zum iiberkriti-

schen Bereich der Selbstverstiarkung.

4.2 fzd-Rollenpriifstand

Die experimentellen Untersuchungen fanden am fzd-Rollenpriifstand statt, der als ur-
spriinglich eingesetzter Abgaspriifstand fiir ein Komplettfahrzeug der Fa. Carl Schenck
im Rahmen eines Sonderforschungsprojekts von der DFG [157] fiir die Bremsenerpro-
bung umgebaut wurde [158]. Fiir die Aufnahme der Bremse und die Ubertragung der
Bremsleistung wurde der Priifstand zur stationdren Erprobung um ein Viertelfahrzeug-
gestell erweitert. Dartiber hinaus hat [158] eine Priifumgebung errichtet, die aus um-
fangreicher Mess- und Regelungstechnik besteht. Diese Infrastruktur wurde fiir die ex-
perimentellen Untersuchungen genutzt und geringfligig einigen erweiterten Anforde-
rungen angepasst. Daher wird zum Verstdndnis im Rahmen der vorliegenden Arbeit nur
grob auf die Funktion der Systeme eingegangen, die ausfiihrlich in [158] beschrieben
sind. Bild 4-5 zeigt den fzd-Rollenpriifstand im messfertigen Zustand.

Bild 4-5: fzd-Rollenpriifstand mit Viertelfahrzeuggestell
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Der Priifstand besitzt die folgenden Kennwerte:
— makx. statische Radlast: 13,6 kN
— max. libertragbares Bremsmoment: 4.280 Nm

— simulierbare Fahrzeugmasse

(bezogen auf die Radbremse): 680...2.400 kg
— max. Zugkraft: 1.700 N
— max. Geschwindigkeit: 200 km/h
— FelgengroBe: 177
— O Bremsscheibe: 300 mm

4.2.1 Messtechnik

Die Bremse wird priifstandseitig iiber eine Drehmomentmesswelle am Fahrwerk befe-
stigt. Diese Messwelle ist ebenfalls eine Eigenkonstruktion (ausfiihrliche Beschreibung
in [158]), die aus einem priifstands- und einem bremsenfesten Teil besteht. Verbunden
sind die Teile iiber einen Drehfreiheitsgrad, der allerdings durch einen vorgespannten
piezoelektrischen Kraftsensor [118] blockiert ist. Durch die Vorspannung auf die Hélfte
des Messbereichs ist das Bremsmoment sowohl bei Vorwirts- als auch bei Riickwirts-

bremsung in gleicher Hohe messbar.

Die statische Radlast wird iiber einen Pneumatikzylinder erzeugt, dessen Druck gemes-
sen wird. Da die dem Druck proportionale Kolbenstangenkraft iiber das Fahrwerk bis
zum Radaufstandspunkt {ibersetzt ist, unterscheidet sie sich von der Radlast. Daher
wurde das Drucksignal direkt auf die Radlast kalibriert, obwohl Letztere selbst keinen
Einfluss auf die Messergebnisse der Bremse hat, sondern lediglich zu Beginn der Ver-
suchsreihe geniigend hoch gewéhlt werden sollte, um das Bremsmoment iibertragen zu

konnen.

Weitere Messgrofen sind die Bremsscheibentemperatur, die iiber ein NiCr-Ni Thermo-
element, das federbelastet an der Scheibe schleift, erfasst wird und die Raddrehzahl, die
der ABS-Sensor des verbauten Serienachsschenkels liefert. In Verbindung mit dem
Drehzahlsignal der Rolle ldsst sich auch der Bremsschlupf errechnen. Alle weiteren
bremsenspezifischen Sensoren und Messgrolen werden in den Abschnitten zur Be-

schreibung der Bremsen dargestellt.

Sédmtliche Messsignale werden iiber Verstirker vorkonditioniert und auf einen Span-
nungsbereich von £10V normiert. Aufgenommen werden die Messsignale von einem

Mess-PC, der mit einer DAP-Messkarte ausgestattet ist [94], die liber 16 digitale und
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analoge Eingédnge verfiigt. Die erfassten Spannungssignale werden mittels eines Multi-
plexers nacheinander mit dem A/D-Wandler verbunden. Da die Abfragerate von
769.000 Wandlungen pro Sekunde nicht kanalselektiv, sondern nur global, d.h. fiir alle
angeschlossenen Kanile gleich eingestellt werden kann, wire z.B. im Falle der Ver-
wendung aller 16 Kanéle maximal eine Abfragerate von ca. 48kHz mdglich. Die Auflo-
sung der Wandlung betridgt 12 Bit. Insgesamt reicht die Verarbeitungsgeschwindigkeit
des Mess-PC’s aus, die 16 Kandle mit je 1kHz abzutasten und die anfallenden Daten
wihrend der Messung auf die Festplatte zu schreiben. Fiir die Messdatenerfassung wird
die Software DasyLAB® verwendet [96], die auch eine einfache graphische Program-
mierung der DAP-Karte erlaubt. Neben der Moglichkeit der Einstellung der Parameter
wie beispielsweise Abtastrate, abzutastende Kanalanzahl, BlockgroBe, etc. ist die Mess-
karte in der Lage ihrerseits Berechnungen durchzufiihren, ohne die PC-Rechenleistung
zu beeinflussen. Uber die genutzte Mdglichkeit hinaus, Messaufgaben durchzufiihren,
ist die Software ferner in der Lage, Prozesse zu steuern und zu regeln. Innerhalb eines
Schaltbildes konnen Signale aufbereitet (Filterung), bearbeitet (z.B. Mittelung, Separie-
ren, etc.), berechnet (Formelle Verkniipfungen, Ableitungen, Integrale etc.) usw. wer-
den. Zusétzlich zu dieser Bearbeitung der Signale, konnen mittels der Visualisierungs-

komponente die erzielten Ergebnisse online angezeigt werden.

4.2.2 Bremsenregler
Entworfen wurde der Regler von [158] fiir die elektromechanische Bremse mit Selbst-
verstirkung auf der Basis eines Microcontrollers mit implementiertem PD-Algorithmus.

Dabei standen folgende Anforderungen im Vordergrund:

— Flexible Einstellung des Reglers liber Parameter,

— Schutz von Bauteilen (geometrische Anschlige, Reifenschlupf) durch Uberwachung
mehrerer Messgroflen (Schlupf-, Normalkraft- und Positionsiiberwachung),

— Regelung auf verschiedene Messgroflen moglich (Normalkraft, Spindelkraft,

Bremsmoment und Positionsregelung).

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit sollte der Regler fiir beide Prototypen verwendet
werden, die gegeniiber der Zielbremse fiir die Auslegung eine andere Regelstrecke auf-
weisen. Fiir die Bremse mit Selbstverstirkung wird ein kleiner Keilwinkel verwendet,
der einen Betrieb im tiberkritischen Bereich ermdglicht. Um grundsétzlich auch den
zweiten Bremsenprototyp (vgl. Kap. 4.3) regeln zu konnen, wurde bereits bei der Kon-

struktion darauf geachtet, dass nicht nur derselbe Elektromotor verwendet werden konn-
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te, sondern ebenso die gleichen Sensoren. Aus einer Analyse des Reglers (vgl. Ab-
schnitt 5.2.4) konnte jedoch ausgeschlossen werden, dass die geplanten Versuche nicht
mit dem Regler durchfiihrbar waren. Lediglich eine Anpassung der Parameter an die
Bremse mit nichtlinearem Getriebe, die mit fertiger Bremsenhardware am Priifstand
durchgefiihrt wurde, war notig. Da spezielle Dynamikuntersuchungen durchgefiihrt

werden sollten, wurde der Regler auch um diese zusitzliche Funktion erweitert.

Die Regelstrecke weist einen nichtlinearen, in etwa exponentiellen Kennlinienverlauf
zwischen Spannweg und Normalkraft auf. Die Kennlinie beginnt zwar im Nullpunkt,
verlduft aber so lange parallel zur Abszisse, bis das vorhandene Liiftspiel {iberwunden
ist. In diesem Bereich treten keine oder nur sehr kleine Verschiebe- und Reibungskréfte
auf. Erst beim Anlegen der Beldge an die Bremsscheibe steigt die Kraft. Fiir die Rege-
lung der nichtlinearen Kennlinie der Regelstrecke kommt ein konventioneller digitaler
PD-Regler zum Einsatz, dessen Parameter mittels Fuzzy-Logik berechnet werden. Bild

4-6 zeigt den Schematischen Aufbau der Reglerstruktur.

. _ Messgrifien
Fuzzy—Logik |
Reglerparameter
)
w e konventioneller u
—e— = Regelstrecke y
Regler .

Bild 4-6: Konventioneller Regler mit Fuzzy-Logik [176]

Mit der Fuzzy-Logik lassen sich Regelungsabldufe algorithmisieren, indem gewisse lo-
gische Schliisse aus unscharfen Informationen gezogen werden. Diese unscharfen In-
formationen entstehen aus der Uberfiihrung von quantitativen (Mess-) GroBen in un-
scharfe Ausdrucksformen z.B. ,,groB“, , mittel, , klein“. Ubertragen auf die Bremse be-
deutet dies, dass die Regeldifferenz zwischen Soll- und Istwert der Normalkraft oder
des Bremsmoments den linguistischen Variablen ,klein* und ,,groB3* {iber deren Zuge-

horigkeitsfunktionen zugeordnet wird, Bild 4-7.
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Zugehdorigkeitsfunktion "klein" Zugehdorigkeitsfunktion "grof3"

-2

"klein" "grOB"

Bewertung

|
S1 Eingangswert S2
Bild 4-7: Fuzzifizierung [176]

Die Lage der Stiitzstellen S1 und S2 bestimmen den Verlauf der Zugehorigkeitsfunktio-
nen. Sie sind je nach Regelmodus unterschiedlich, kdnnen einzeln angepasst werden

und haben einen erheblichen Einfluss auf das Reglerverhalten.

Als zweite wichtige Groe wird die Position x des Bremsbelages durch eine einfache
Sprungfunktion auf die Variablen ,,im Liiftspiel” und ,,nicht im Liiftspiel* abgebildet.
Die so entstandenen Fuzzy—Mengen werden miteinander verkniipft, um daraus die Pa-

rameter P und D fiir den Regler zu berechnen.

Neben den unterschiedlichen Parametern musste fiir die neue Bremse wegen der nicht-
linearen Getriebekennung die Liiftspieleinstellung gedndert werden, die bei der Bremse
mit Selbstverstirkung wie folgt funktioniert: Bei jedem Einschalten des Reglers und der
Initialisierung wird ein Schwellwert der Normalkraft angefahren, der einstellbar ist und
tiblicherweise im Bereich zwischen 1.000N und 1.500N liegt. Dieser Schwellwert cha-
rakterisiert den Beginn des Anstiegs der Kraft-/Weg-Kennlinie und damit das Ende der
Liiftspielphase. Der Regler setzt an dieser Stelle den Nullpunkt des Motordrehwinkels
und fahrt den Motor anschlieend zuriick in eine vorzugebende Position, die iiber die

Gesamtiibersetzung mit der Liiftspielposition korreliert.

Das lineare Verhéltnis zwischen Motordrehwinkel und Spannweg besteht bei dem
Kniehebelgetriebe nicht und einen Zusammenhang zu ermitteln ist wegen des verdander-
lichen Arbeitsbereichs des Kniehebelgetriebes (vgl. Kap. 4.3) mit einem erheblichen
Aufwand verbunden. Daher wurde das Liiftspiel direkt mit Hilfe des vorhandenen Weg-
gebers eingestellt, dessen Signal dem Regler zugefiihrt wurde, der um den entsprechen-

den Quellcode erweitert wurde.
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Die bereits fiir die Bremse mit Selbstverstirkung eingerichteten softwareseitigen Si-
cherheitsmaBBnahmen erwiesen sich auch fiir den zweiten Anwendungsfall als sehr sinn-
voll. Sie begrenzen sowohl fiir die Normalkraft als auch fiir das Bremsmoment die Soll-
vorgaben auf die mechanischen Auslegungswerte der Bremse. Ein ,,Zahlendreher* oder
sonstige Fehler bei der Eingabe der Sollwerte fithren so zu keiner Beschiddigung der
Bauteile. Ergédnzend wurde eine untere Begrenzung fiir die Position des Kniehebels
bzw. des Nockens eingefiihrt. Sie warnt vor dem Zuriickziehen des Kniehebels in den
Bereich, der die Verschleinachstellung betdtigt, und verhindert weiteres Verfahren
iiber die Betitigung der VerschleiBnachstellung hinaus, um einer Zerstérung der Ver-
schleilnachstellung vorzubeugen. Auch der maximale Weg in Zuspannrichtung wird
iber den Regler limitiert, ohne auf ausreichende Spannkraftreserven verzichten zu miis-

sen.

Die Durchfiihrung der Reversierversuche stellt besondere Anforderungen an den Regler,
die in dieser Weise in seiner Grundkonzeption nicht vorgesehen waren. Zur Umsetzung
muss der Regler nach Erreichen eines (einzugebenden) Schwellwertes, unabhingig von
der Sollwertvorgabe, die Bremse 16sen, d.h. die Drehrichtung des Motors umkehren.

Um diese Prozedur wurde der Quellcode des Reglers ebenfalls erweitert.

Programmiert wurde der Regler fiir einen Siemens C167 Microcontroller [107], der
iiber einen CAN-Bus mit dem Servoverstirker der Bremse kommuniziert. Sowohl der
Microcontroller als auch der CAN Transceiver sind zusammen auf einem kitCON-167
Microcontroller-Entwicklungsboard [100] untergebracht. Angesteuert und bedient wird
der Regler iiber einen PC, tiber den auch die Einstellungen und Konfigurationen fiir die
Regelung vollzogen werden. Die Schnittstelle des PC zum CAN-Bus ist iiber einen Par-

allelport-CAN Controller realisiert [176].

4.3 Radbremse mit nichtlinearer Getriebekennung

In Kapitel 3 wird das Potenzial eines Getriebes mit nichtlinearer Ubersetzungskennung
hinsichtlich der dynamischen Auslegung des Aktors gezeigt. Die Konstruktion der Rad-
bremse erfolgte nach der Methodik der Produktentwicklung [18], [131], deren wichtig-

sten Ergebnisse im Folgenden beschrieben sind.

4.3.1 Anforderungen
Konstruiert werden soll ein Aktor fiir die Vorderachse eines Mittelklassefahrzeugs, das
fiir eine Vollverzogerung (1,2g) eine Umfangskraft von rund 16kN (mf.; = 2.000kg,

raplrw =2, ¥ =) benotigt. Daraus resultiert fiir den Nennreibwert der zu verwenden-
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den Belidge (u#=0,4) ein Spannkraftbedarf von 20kN, fiir den im Fadingfall eine
100%ige Reserve vorgehalten werden muss. Damit kann der Reibwert auf die Hélfte ab-
fallen, ohne die Verzogerungsleistung des Fahrzeugs zu mindern. Wihrend die Angabe
der erreichbaren Kraft bei einem konstant iibersetzten Getriebe geniigt, ist bei einer
nichtlinearen Getriebeiibersetzung auch die Angabe des korrelierenden Wegs erforder-
lich. Sowohl fiir den Normalbrems- als auch den Fadingfall. Aus verschiedenen Quellen
wurden zwei Kennlinien abgeleitet, die den Arbeitsbereich des Getriebes eingrenzen,

Bild 4-8. Dariiber hinaus ist ein VerschleiBweg von 30mm vorzuhalten.
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Bild 4-8: Abgeleitete Verbraucherkennlinien

Als Eingangsgrofle in das Getriebe steht das maximale Motormoment des verwendeten
Motors von 2Nm zur Verfligung. Die Maximalleistung betrdgt nach Herstellerangaben
268W, die Leerlaufdrehzahl 3.200 U/min [101]. Fiir die Dynamik wird eine Aufbauzeit
der bendtigten Spannkraft fiir eine Vollverzogerung von < 100ms verlangt, was insbe-
sondere vor dem Hintergrund der Realisierung eines Prototyps und Verwendung eines
kommerziell erhéltlichen Motors, der nicht optimiert ist beziiglich seiner Massentrag-
heit, ein anspruchsvolles Ziel darstellt. Um die geforderte Dynamik auch in Loserich-
tung der Bremse zu erreichen, muss das Motormoment in beide Richtungen iibertragbar
sein. Damit einher geht die Funktion des aktiven Liiftens. Das Nachstellen des Ver-
schleifles darf nicht ldnger als 300ms dauern, gemessen aus der Anfangsposition im
Liiftspiel, das 150um pro Seite betragen soll. Dariiber hinaus wird verlangt, dass die
Bremse ohne Energiezufuhr passiv sein soll, so dass im Fall des Zusammenbrechens der

Energieversorgung die Bremse selbsttétig liiftet.
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4.3.2 Konzept

Die Vielzahl denkbarer Getriebeprinzipien ldsst sich in ihrer mathematischen Beschrei-
bung auf Keil- bzw. Hebelprinzipien zuriickfiihren. Fiir das beschriebene Problem ent-
steht ein Losungsraum von Prinzipien mit verdnderlichen Hebelverhéltnissen (z.B. No-
cken, Kurvenscheibe [145]) oder Kombinationen aus mehreren Hebeln. Fiir eine Beur-
teilung der gefundenen Prinzipien wurden unter anderem Kriterien wie Bauraumbedarf,
bauraumbezogene Ubersetzung und Freiheitsgrade bei der Gestaltung der Kennlinie he-
rangezogen. Ausgewihlt wurde der Kniehebel, dessen Freikérperbild und Uberset-
zungskennung liber dem Spannweg in Bild 4-9 dargestellt sind. Der Kniehebel bietet
eine iiber dem Ausgangsweg steigende Ubersetzung und den Freiheitsgrad, die Ken-
nung iiber die Kniehebellinge / zu variieren. Im gestreckten Zustand geht die Uberset-
zung gegen unendlich. Folglich ist Ziel der Auslegung, dass bei Erreichen des maxima-
len Spannwegs von 4mm dieser Zustand erreicht wird. Mit zunehmender Kniehebelldn-
ge [ kann fiir einen geforderten, konstanten Ausgangsweg s, der Kniehebelstartwinkel

By vergroBert werden. Damit #indern sich die Anfangsiibersetzung und der Uberset-

zungsverlauf.
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Bild 4-9: Freikorperbild und Kennlinien des Kniehebels

Fiir die Umformung der rotatorischen Bewegung des Motors in eine translatorischer
Eingangsbewegung fiir den Kniehebel kommen prinzipiell Keilgetriebe in Frage, die um
zwel unterschiedliche Achsen aufgewickelt werden konnen, so dass entweder eine

Schraube oder ein Nocken entsteht. Letzterer bietet den Vorteil, liber einer Umdrehung
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die Ubersetzungskennung variieren zu konnen und wurde deshalb weiterverfolgt, Bild
4-10.

Bild 4-10: Prinzipskizze des Nocken-Kniehebel-Getriebes

Kniehebel und antreibendem Nocken liefern zusammen die folgenden Freiheitsgrade,

mit der die Getriebekennung gezielt beeinflusst werden kann:

— Khniehebelldngen /,, I,

— Winkelbereich des Kniehebels Ag,
— Startwinkel des Kniehebels f,

— Nockenhub #;.

— Grundkreisradius 7y,

— Drehwinkel « des Nockens,

— Nockenkontur (),

or(a)

— Keilwinkel g(a) =

Die aufgefiihrten geometrischen Grofen sind teilweise voneinander abhdngig, so dass
die Anderung einer einzigen Grofle die zwangsweise Anderung einer weiteren nach sich

zieht.

Ein kritischer Punkt bei dieser Art Getriebe ist dessen Erschopfbarkeit. Daher steht zu
Beginn die Forderung nach einem Ausgangsweg s4 von 4 mm, der bei dem Kniehebel-

winkel B=90° erreicht wird. Da mit zunehmendem Hebelwinkel die Ubersetzung zu-
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nimmt, liegt der Wunsch nahe, den Kniehebel in einem hohen Winkelbereich einzuset-
zen. Allerdings resultiert daraus in Verbindung mit dem geforderten Ausgangsweg eine
grofle Bauldnge der Hebel. Dariiber hinaus wird ein grofler Eingangsweg benétigt, der
durch den Nocken aufgebracht werden muss. Letzteres kann durch den Nocken auf ver-
schiedenen Wegen erreicht werden: Der Hub des Nockens ist abhéngig von seiner Kon-

tur 7(@) und damit auch vom Drehwinkel a. Gleichzeitig bestimmen diese Groflen in

Verbindung mit dem Grundradius 7, auch den Keilwinkel £ und damit die Ubersetzung
und den Wirkungsgrad. Folgendes sollte bei der Auslegung der Kombination mit dem

Kniehebel beachtet werden:

— Keilwinkel & grof3 genug, so dass keine Selbsthemmung tivocien < tan(g) auftritt (mit
Sicherheitsfaktor: 2 tyocren < tan(g)),

— max. Nockendrehwinkel ., vergroBBern fiir hohere Gesamtiibersetzung, weil der
Keilwinkel & bei gleichem max. Nockenhub #; kleiner wird; technisch sinnvolle
Grenze liegt bei @, = 360°,

— Nockengrundradius 7y nur so weit vergroern wie flir die Beanspruchung notwen-

dig, da mit zunehmendem 7 das Antriecbsmoment (bei gleicher Nockenumfangs-

kraft) zunimmt.

Durch die aufgefiihrten Parameter lassen sich verschiedene Ubersetzungskennungen
darstellen. Zum Vergleich ist bei einem Getriebe mit konstanter Ubersetzung Tkons:. der
Zusammenhang zwischen Spannkraft und Motorlast linear (vgl. Kap. 3.3). Das bedeu-
tet, dass fiir eine 1g Verzégerung nur das halbe Motormaximalmoment benétigt wird
und eine hohe Momentreserve fiir den Fadingfall vorgehalten wird. Die nichtlineare

Ubersetzungskennung kann hingegen in zwei Richtungen verschoben werden:

1. Der Motor gibt sein maximales Moment bei einer Verzogerung von 1g ab. Dabei
kann die Kraftreserve fiir den Fadingfall in einer ,,Ubersetzungsreserve* im Knie-
hebel vorgehalten werden.

2. Der Kniehebel ist bei einer Verzégerung von 1g in seinem Weg erschopft.

Letztere Auslegung hat zur Folge, dass der Kniehebel in einem sehr hohen Uberset-
zungsbereich betrieben wird, wodurch sich gegeniiber der konstanten Ubersetzung ein
geringes Haltemoment und damit eine geringe stationdre Energiecaufnahme ergeben.
Gleichzeitig verschlechtert sich die Dynamik, da der Motor fiir denselben Ausgangsweg

mehr Umdrehungen benotigt.
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Bei der ersten Auslegungsvariante liegt das Haltemoment iiber dem des Vergleichsge-
triebes. Durch die kleinere Ubersetzung reduzieren sich die erforderlichen Motorumdre-
hungen und die Bremse erreicht schneller die Spannkraft. Dabei muss die schlechtere
nwotatik® durch die hohere Energieaufnahme beim Halten einer Spannkraft in Kauf ge-
nommen werden. Bild 4-11 zeigt das Simulationsergebnis eines dynamischen Spann-
kraftautbaus fiir das Kniehebelgetriebe im Vergleich zu einer Bremse mit konstanter
Ubersetzung. Das Liiftspiel (0,3mm) wird schneller durchfahren, und der Kraftaufbau-
gradient ist beim Kniehebel groer. Beide Bremsen unterscheiden sich lediglich in ihren
Ubersetzungskennungen, wobei in beiden Fillen eine Maximalkraft von 40kN erreicht

wird und der Kniehebel eine Wegreserve von 2mm vorhélt.
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Bild 4-11: Simulation des Spannkraftaufbaus

4.3.3 Nachstellvorrichtung

Da der Kniehebel so ausgelegt ist, dass nach 4mm der maximale Ausgangsweg erreicht
und damit sein Arbeitsvermdgen erschopft ist, wird die Notwendigkeit einer Nachstell-
vorrichtung offensichtlich. Dariiber hinaus ist zu beachten, dass sich ein wegabhingiges
Getriebe auf nur eine Verbraucherkennlinie optimal auslegen ldsst. Zwei wesentliche
Faktoren beeinflussen die Kennlinie einer Reibungsbremse im realen Betrieb: die aktu-
elle Temperatur (-40...700°C, [135]) und der VerschleiBzustand der Bremsbelige (Be-

lagstirke und Schrigverschleil). Da die Kennlinie mit abnehmender Belagstirke hérter
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wird [154], fiihrt eine Anpassung auf eine harte Kennlinie zu fehlender Wegreserve und

eine Anpassung auf eine weiche Kennlinie zu fehlender Kraftreserve, Bild 4—12.
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Bild 4-12: Kniehebelkennlinien bei unterschiedlichen Belagsteifigkeiten

Der fehlenden Kraftreserve konnte durch eine geniigend hohe Ubersetzung beispiels-
weise im Stirnradgetriebe Rechnung getragen werden. Allerdings wére dadurch die Ge-

samtiibersetzung fiir weiche Beldge zu hoch. Dieser Ansatz scheidet deshalb aus.

Die Losung liegt vielmehr in der Verschiebung der Ubersetzungskennung iiber dem
Spannweg. Erreicht wird die Verschiebung iiber die Strategie der Verschleilnachstel-
lung, deren Funktion nicht nur in dem spiteren Bauteil der Verschleiinachstellung rea-
lisiert ist, sondern zusétzlich auch im Nocken, der mit zunehmendem Verschleill seine
Ausgangsposition in Richtung Zuspannen dndert. Dadurch erhoht sich der Startwinkel
des Kniehebels und damit die bendtigte Anfangsiibersetzung des Getriebes fiir den stei-

fer werdenden Verbraucher.

4.3.4 Konstruktion

Mit Hilfe der Simulation wurden unter Berticksichtigung der statischen Kriterien

— benétigte rotatorische Ubersetzung zwischen Motor und Nocken,
— Querkraft auf den Nocken,

— Verlauf des stationdaren Motormoments



