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1 Einleitung

In vielen Bereichen des Maschinen- und Automobilbaus ist eine Entwicklungsten-
denz von rein mechanischen zu integrierten mechatronischen Lésungen erkennbar,
welche durch immer umfangreicher werdende Anforderungen an Bauteile und Pro-
dukte getrieben wird. Bei Verbrennungsmotoren im automobilen Einsatz werden
beispielsweise mechatronische Komponenten eingesetzt, um die Charakteristik des
Motors bestmoglich an den vorliegenden Betriebspunkt anzupassen. Eine der da-
bei oft eingesetzten Losungen stellen Nockenwellenverstellsysteme dar, da diese mit
einem relativ geringen Aufwand eine ausreichende Beeinflussung des Ladungswech-
selverlaufs ermoglichen. Fiir die Auslegung dieser zunehmend komplexer werdenden
Systeme ist die Unterstiitzung durch numerische Methoden héufig erforderlich. Die
Simulation muss daher die Entwicklungstendenz hin zu mechatronischen Losungen
wiederspiegeln, indem sie eine Berticksichtigung der verschiedenen eingesetzten phy-
sikalischen Domanen erméglicht und so eine optimale Unterstiitzung des gesamten
Entwicklungsprozesses gewéhrleistet.

Die vorliegende Arbeit ist im Rahmen des von der Forschungsvereinigung Verbren-
nungskraftmaschinen e. V. (FVV) und der Arbeitsgemeinschaft industrieller For-
schungsvereinigungen Otto von Guericke e. V. (AiF) finanzierten Projekts Dynamik
von Nockenwellenverstellern unter Bertcksichtigung von Hydraulik und Regelung
(Vorhaben Nr. 871) entstanden. Es wird der Einfluss hydraulisch aktuierter Nocken-
wellenversteller auf das dynamische Verhalten des Steuer- und Ventiltriebs eines Ver-
brennungsmotors untersucht. Bei den dazu eingesetzten Simulationsmethoden ist es
nicht ausreichend, lediglich das mechanische Problem darzustellen, da insbesondere
die Hydraulik das Gesamtsystemverhalten deutlich beeinflusst. Somit ist auch bei
diesem System der Einsatz einer Simulationsmethode notwendig, welche neben der
Behandlung der Mechanik auch die gleichberechtigte Einbindung von Hydraulik und
Regelung im Sinne einer Gesamtsystemsimulation ermdoglicht.

Einleitend wird auf das Themengebiet der Nockenwellenverstellung eingegangen und
die auftretenden Problemstellungen werden charakterisiert. Die fiir die Abbildung
dieser Systeme entwickelten Methoden und Modelle basieren auf der Theorie struk-
turvarianter Mehrkorpersysteme. In einem Uberblick iiber den gegenwirtigen Stand
der Forschung und Technik wird die mathematische Formulierung und numerische
Behandlung solcher Systeme vorgestellt. Da Nockenwellenverstellsysteme zwischen
Steuer- und Ventiltrieb verbaut werden, werden Simulationsaktivitidten im Bereich
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dieser Komponenten genauer betrachtet. Auch wird auf die Simulation 6lhydrau-
lischer Systeme im Umfeld der Verbrennungsmotoren eingegangen. Abschlieend
erfolgt eine Vorstellung des untersuchten Systems.

1.1 Einfiihrung und Problemstellung

Die heutige Motorenentwicklung findet in einem vielschichtigen Spannungsfeld statt.
Nach KIRSTEN ist das Marktszenario gepragt durch kiirzer werdende Produktlebens-
zyklen, starkere Segmentierung, hohen Kostendruck, anspruchsvolle Kundenerwar-
tungen und hohe Gesellschaftserwartungen. Zusétzliche treibende Faktoren sind ver-
schérfte gesetzliche Vorgaben, eine wachsende Wahrnehmung der Ressourcenknapp-
heit in der Bevolkerung sowie unterschiedliche regionale und marktsegmentspezi-
fische Anforderungen. Da bei Ottomotoren nur zirka 22 % der eingesetzten Ener-
gie in effektive Leistung umgesetzt wird, stellen thermodynamische Verbesserun-
gen den effektivsten Ansatzpunkt zur Erhohung des Wirkungsgrades dar. Dazu
kann eine Variabilitdt im Ventiltrieb einen wesentlichen Beitrag leisten. Der allei-
nige Einsatz von Nockenwellenverstellern ermoéglicht eine Verbrauchsersparnis von
etwa 4%, in Kombination mit anderen Mafinahmen konnen bis zu 8 % erreicht
werden [62]. Da diese Systeme mit relativ geringem Aufwand in die bestehenden
Motorkonzepte integriert werden kénnen, sind sie mittlerweile eine Standardkompo-
nente in Otto-Verbrennungsmotoren, die zahlreiche namhafte Hersteller einsetzen
[8, 23, 60, 63, 67, [103], 113]. Generell wird von PISCHINGER festgestellt, dass bei zu-
kiinftigen Motorkonzepten der variable Ventiltrieb einen entscheidenden Anteil an
Kraftstoffeinsparung und Emissionsreduzierung besitzt [92]. JUNKER kommt durch
den Vergleich mehrerer unabhéngiger Studien zu dem Ergebnis, dass auch bei opti-
mistischen Prognosen im Jahr 2030 der Marktanteil rein batteriebetriebener Fahr-
zeuge noch unter 10 % liegen wird [57]. Der Verbrennungsmotor wird demnach auch
mittelfristig das vorherrschende Antriebskonzept bilden und Gegenstand fortlaufen-
der Verbesserungen sein.

Den Einfluss einer Nockenwellenverstellung auf den innermotorischen Verbrennungs-
prozess beschreibt HANNIBAL [46]. Dazu zeigt Bild [l zunédchst die Auswirkung
einer Phasenverschiebung auf die Ventilsteuerzeiten. In der Grundposition, welche
beim Leerlauf des Motors vorliegt, wird das Auslassventil frih und das Einlassventil
spdt gedffnet, so dass der Uberschneidungswinkel der Ventile gering ist. Dieser kann
durch ein zunehmend spéteres Offnen des Auslassventils und ein fritheres Offnen des
Einlassventils deutlich gesteigert werden. Der Ventiliiberschneidung ist jedoch eine
konstruktive Grenze gesetzt, da eine Kollision der Ventile vermieden werden muss.
Bei diskreten Zweipunktverstellern kann durch ein spétes Schlielen des Einlasses die
Maximalleistung gesteigert werden und im leerlaufnahen Bereich die Laufruhe des
Motors erhoht werden. Dies ermoglicht zudem eine Senkung der Leerlaufdrehzahl,
wodurch die Abgasrohemissionen reduziert werden. Dagegen wird fiir ein maximales
Drehmoment bei niedrigen Drehzahlen ein moglichst frithes Schlieflen des Einlassven-
tils angestrebt. Maximalleistung und Drehmoment kénnen bei kontinuierlichen Ver-
stellern in einem breiten Drehzahlband gesteigert werden. Zudem wird die Leerlauf-
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Bild 1.1: Auswirkung der Phasenverschiebung auf die Ventilsteuerzeiten

und Abgasqualitdt durch eine interne Abgasriickfithrung verbessert. LEONE, CHRIS-
TENSON und STEIN [72] zeigen einen ausfithrlichen Vergleich von Steuerzeitstrategi-
en im Teillastbereich bei verschiedenen Verstellerkonfigurationen, STEIN, GALIETTI
und LEONE [I06] eine Strategie fiir eine gekoppelte Ein- und Auslassverstellung,.

Aufgrund der sehr guten Beherrschbarkeit und Effizienz des Systems sind im Lau-
fe der Zeit verschiedene Konzepte fiir die Nockenwellenverstellung entwickelt wor-
den. Beispielsweise beschreiben WILKE und NEUBAUER eine Umsetzung auf Ba-
sis eines Taumelscheibengetriebes [117] oder PATH eine Umsetzung auf Basis eines
Harmonic-Drive Getriebes [86]. Wie aus einer Analyse der in Grofserie eingesetz-
ten Verstellersysteme hervorgeht, hat sich heute aus der Vielzahl der moglichen
Konzepte das hydraulische Verstellsystem auf Basis eines Schwenkmotors durchge-
setzt. Von KNECHT, STEPHAN und HANNIBAL wird die Entwicklung der Nocken-
wellenversteller ausgehend von Zweipunktverstellern iiber stufenlose Versteller mit
Gerad- /Schragverzahnung bis zu heutigen Nockenwellenverstellern der dritten Gene-
ration beschrieben, welche sich durch stufenlose Verstellung und einfachen Aufbau
auszeichnen [66]. Durch Gewichtsreduzierung [93] sowie Integration weiterer Funk-
tionalitdten [65] werden sie stetig verbessert.

Hydraulische Nockenwellenversteller nach dem Schwenkmotorprinzip sind direkt in
den Kraftfluss des Ventil- und Steuertriebs integriert, so dass eine Ubertragung
des Drehmoments zur Nockenwelle nicht mehr formschliissig, sondern kraftschliissig
iiber die hydraulischen Volumina der Versteller erfolgt. Somit ist im Steuertrieb ein
weiterer schwingungsfahiger Freiheitsgrad vorhanden, der die Dynamik des Gesamt-
systems beeinflusst. Die bisher im Einsatz befindlichen Simulationsmodelle starrer
oder flexibel geddmpfter Verbindungen von Steuer- und Ventiltrieb sind jedoch nicht
in der Lage, zusétzliche Schwingungen in der Nockenwellenbewegung und Phasenver-
schiebungen der Ventil6ffnung in Bezug zur Kurbelwellenposition abzubilden. Die-
se sind aus Messungen bekannt und dem Einfluss des Nockenwellenverstellsystems
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zuzuordnen. Mangels dieser ganzheitlichen Betrachtung des Zusammenspiels von
Mechanik, Hydraulik und Regelung sind simulationsbasierte Aussagen zur Gesamt-
dynamik nicht moglich. Zeit- und kostenintensive experimentelle Variantenuntersu-
chungen sowie konstruktive Anderungen stellen einen derzeit vorhandenen unnétigen
wirtschaftlichen Mehraufwand in der Entwicklung dar.

1.2 Stand der Forschung und Technik

Der in der vorliegenden Arbeit untersuchte hydraulische Nockenwellenversteller ist in
Verbrennungsmotoren die Verbindungskomponente zwischen dem Steuer- und Ven-
tiltrieb, so dass auch die Eigenschaften des Verstellers nur unter Berticksichtigung
dieser Komponenten charakterisiert werden konnen. Basis fiir die Berechnung dieser
Systeme mit dem Ziel einer Beschreibung des Globalverhaltens bildet die Theorie
strukturvarianter Mehrkorpersysteme. Ausgehend von der theoretischen und numeri-
schen Behandlung strukturvarianter Mehrkorpersysteme soll ein Uberblick iiber die
gegenwartigen Berechnungsmoglichkeiten im Bereich der Ventil- und Steuertriebe
gegeben werden, wobei bei letzteren der Schwerpunkt auf Steuertriebe in Kettenbau-
weise gelegt wird. Da sowohl das in dieser Arbeit untersuchte Nockenwellenverstell-
system hydraulisch aktuiert wird und auch in Ventil- und Steuertrieben hydraulische
Komponenten das Systemverhalten entscheidend bestimmen, wird auch ein kurzer
Uberblick iiber die numerische Untersuchung 6lhydraulischer Systeme gegeben.

1.2.1 Modellierung und Berechnung strukturvarianter
Mehrkorpersysteme

Ein strukturvariantes Mehrkorpersystem stellt ein mechanisches System mehrerer
starrer und elastischer Korper dar, welche untereinander durch verschiedene Kraft-
elemente in Beziehung stehen und somit Wechselwirkungen eingehen. Dabei kon-
nen sich die Freiheitsgrade des Systems aufgrund von nur temporar aktiven Ver-
bindungen oder nur einseitig wirkenden Kraftgesetzen éndern. Die grundsétzliche
mathematische Beschreibung derartiger Systeme basiert mit der Kinetik und Kine-
matik auf den Methoden der technischen Mechanik, wie sie etwa von MAGNUS und
MULLER-SLANY [75] einfithrend beschrieben werden. Damit wird eine Bestimmung
der dynamischen Bewegungsgleichungen ermoéglicht. Die dazu angewandten Verfah-
ren gehen zuriick auf die Arbeiten von NEWTON, EULER, D’ALAMBERT und LA-
GRANGE und werden beispielsweise von PFEIFFER [88] und BREMER [11] erlautert.
Schwerpunkt bildet die Modellierung und das Bewegungsverhalten von Mechanis-
men aus starren Korpern. Die Berticksichtigung von elastischen Korpern beschreibt
beispielsweise BREMER [12]. Wahrend die bisher genannten Autoren eine moglichst
allgemeine Darstellung der Bewegungsgleichungen anstreben, legt ULBRICH seinen
Schwerpunkt auf die Maschinendynamik [I15]. Weitere Standardwerke im Bereich
der Dynamik von Mehrkorpersystemen sind unter anderem die Biicher von SHABA-
NA [105], KANE und LEVINSON [59] sowie WITTENBURG [118].
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Einen historischen Uberblick zur Beschreibung und algorithmischen Behandlung von
Mehrkorpersystemen gibt SCHIEHLEN [99]. Auch in [89, 121] wird deutlich, dass
haufig erst durch Simulation und Rechnereinsatz die Untersuchung grofier und kom-
plexer Systeme ermoglicht wird. Wesentliche Voraussetzung dafiir ist jedoch eine
korrekte Abbildung der Bewegungsgleichungen in einem Rechenprogramm. Bis etwa
1990 waren diese Rechenprogramme bedingt durch die Moglichkeiten der Program-
miersprachen meist speziell auf eine konkrete Struktur eines Mehrkorpersystems
angepasst, da eine allgemeine Implementierung sehr aufwéandig war. Durch die Ent-
wicklung der Objektorientierung in der Programmierung, wie sie beispielsweise durch
C-++ realisiert ist [109], kann die Strukturvarianz und somit eine Allgemeingiiltig-
keit bei der Beschreibung mechanischer Systeme auch in Rechenprogrammen besser
abgebildet werden.

In der Mehrkorpersimulation sind in den letzten Jahren wesentliche Fortschritte in
der Behandlung nicht-glatter Systeme erzielt worden, die gerade durch den Rechner-
einsatz ermoglicht wurden. Wesentliche Beitrage dazu wurden unter anderem durch
GLOCKER [39], PFEIFFER [90] und BROGLIATO [I3] geleistet. STIEGELMEYR geht
speziell auf die numerische Behandlung strukturvarianter Mehrkorpersysteme ein,
wobei die auftretenden Diskontinuitaten auf Beschleunigungsebene formuliert und
gelost werden [108]. Zur Berechnung eindimensionaler Kontinua mit Unstetigkeiten
wendet FUNK Time-Stepping-Verfahren auf Geschwindigkeitsebene an [35].

Die Vielfalt der Ansétze zur Behandlung von Mehrkoérpersystemen mit Unstetigkei-
ten spiegelt sich auch in der Vielzahl der entwickelten Rechenprogramme wieder.
STEWART und TRINKLE [107] beschreiben die Berechnung von Systemen mit in-
elastischen St6fen mit dem Programm DVC2D. FORG baut darauf auf und entwi-
ckelt verschiedene Strategien zur Losung der Nebenbedingungen bei nicht-glatten
Mehrkérpersystemen auf Basis von Projektionsmethoden [28], welche er im Simu-
lationsprogramm MBSIM umsetzt. ACARY und BROGLIATO [I] stellen die Berech-
nung nicht-glatter Systeme mit dem Programm S1CONOS vor. GLOCKER [40)] stellt
die Ubertragung der nicht-glatten Methoden auf elektronische Systeme dar, wobei
er auch teilweise auf dieses Programm zuriickgreift. STUDER entwickelt ein Time-
Stepping-Verfahren hoherer Ordnung fiir nicht-glatte dynamische Systeme mit dem
Programm DYNAMY [110]. ZANDER beschreibt die Anwendung der nicht-glatten
Modellierung auf elastische Mehrkérpersysteme mit dem Programm MBSim [120].

1.2.2 Untersuchung von Ventiltrieben

Ventiltriebe sind dynamisch hoch angeregte Systeme in einem Verbrennungsmotor,
durch die der Ladungswechsel im Zylinder gesteuert wird. Im Entwicklungsprozess
eines Verbrennungsmotors sind unter anderem Aussagen zu den in Abhéngigkeit der
Drehzahl resultierenden Offnungszeiten und Phasenlagen sowie den auftretenden
Belastungen von Interesse. Diese Fragestellungen sind ein klassisches Anwendungs-
gebiet der Mehrkorpersimulation, so dass zahlreiche kommerzielle Softwareanbieter
in diesem Bereich entsprechende Erweiterungen und Module fiir ihre Programme
anbieten.
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Du und CHEN zeigen die Simulation eines Kipphebeltriebes eines V6-Motors, die sie
mit dem Rechenprogramm DADS durchfithren [21]. Sie berticksichtigen durch mo-
dale Ansatze Elastizitdten in den Nockenwellen, den Kipphebeln und den Ventilen.
Fiir die Lagerung der Nockenwelle im Motorblock verwenden sie ein hydrodynami-
sches Modell. Detaillierte Untersuchungen zu den hydrodynamischen Effekten in
der Nockenwellenlagerung zeigt BRANDS [10]. LIN, RAMACHANDRA ET AL. [73]
erlautern die Abbildung eines Ventiltriebs in Rollenschlepphebelbauweise im Simu-
lationsprogramm MSC ADAMS. Sie beriicksichtigen die Dynamik der Ventilfeder
durch einen Mehrmassenansatz, das hydraulische Ventilspielausgleichselement sowie
Elastizitdten im Schlepphebel. Durch den Vergleich mit Messungen bei verschiede-
nen Motordrehzahlen kénnen sie die gewahlten Modellansétze verifizieren. Die dyna-
mische Berechnung einer vollstandigen Motormechanik unter Beriicksichtigung der
Elastizitaten der Kurbelwelle, eines vereinfachten Modells des Steuerkettentriebs
sowie verschiedener Nebenaggregate zeigen TAKAGISHI, SHIMOYAMA und ASARI
[I11]. Sie verwenden dazu das Rechenprogamm AVL TYCON. Auch ihnen ge-
lingt durch den Vergleich mit Messungen die Verifikation des Vorgehens. HUBER,
Krumpp und ULBRICH stellen die dynamische Analyse eines Systems zur diskre-
ten Ventilhubvariation durch die Umschaltung von Nockenkonturen vor, wozu sie
das Rechenprogramm MBSIM verwenden [52]. KRUGER untersucht den Einfluss
hydraulischer Nockenwellenversteller auf die Dynamik von Ventil- und Steuertrieb
experimentell [68]. ENGELHARDT beschreibt die Simulation von Ventiltrieben mit
Kipphebeln und Tassenstofleln, wofiir er detaillierte Modelle der Ventilfeder auf Ba-
sis eines Mehrmassenmodells entwickelt [25].

Die detaillierte Berticksichtigung der Ventilfeder ist eine besondere Herausforderung
bei der Simulation von Ventiltrieben, da sie in sich ein massebehaftetes und da-
mit schwingungsfahiges System darstellt. Bei hoheren Motordrehzahlen wird ihr
Anregungsspektrum immer breitbandiger und die einzelnen Federwindungen kon-
nen aufeinander schlagen, so dass auch Kontakte zwischen den Windungen bertick-
sichtigt werden miissen. Daher beschaftigen sich auch zahlreiche Veroffentlichungen
detailliert mit diesem Bauteil. Von PHILIPS und FREUDENSTEIN [91] wird ein ver-
einfachtes, modal reduziertes Modell vorgestellt. Die Entwicklung eines effizienten
Ventilfedermodells zeigen FLENKER und UPHOFF [26]. Sie verwenden dazu einen
reduzierten Mehrmassenansatz mit nicht-linearen Federkennlinien, den sie in MAT-
LAB/SIMULINK umsetzen und durch Messungen bestatigen konnen. Eine Modellie-
rung auf Basis der Methode der finiten Elemente zeigen HUBER, CLAUBERG und
ULBRICH [5]]. Fiir die Abbildung des Windungsschlagens benutzen sie mengenwerti-
ge Kraftgesetze. Durch umfangreiche Versuche an einem speziellen Priifstand kénnen
sie das entwickelte Modell verifizieren.

1.2.3 Berechnung von Steuertrieben in Kettenbauweise

Beim Ladungswechsel im Verbrennungsmotor miissen die Ventile zum richtigen Zeit-
punkt das Entleeren und Befiillen der einzelnen Zylinder ermoéglichen. In Otto-
Viertaktmotoren fiir den automobilen Einsatz hat sich dazu aus dynamischen Griin-
den grofitenteils eine obenliegende Nockenwelle zur Ventilbetatigung durchgesetzt,
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welche mit der halben Kurbelwellengeschwindigkeit rotiert. Zur Ubertragung und Re-
duzierung der Drehbewegung der Kurbelwelle auf die Nockenwelle kommen Réader-,
Riemen- und Kettentriebe zum Einsatz. Durch all diese Systeme werden zusatzliche
Schwingungen erzeugt. Diese miissen bei der Auslegung und Dimensionierung des
Gesamtsystems bereits in einer frithen Phase der Entwicklung berticksichtigt werden.
Gerade die Berechnung von Kettentrieben stellt aufgrund der Vielzahl von Korpern
und dem Variantenreichtum der eingesetzten Bauteile sowie der grofien Anzahl von
Kontaktkonfigurationen hohe Anforderungen an die Simulationsumgebung.

Die ersten Werke zur Berechnung und Dimensionierung von Kettentrieben stam-
men von WOROBJEW [119], RACHNER [94] und ZOLLNER [122], in denen die geo-
metrischen und kinematischen Zusammenhange von Rollen-, Hiilsen- und Zahnket-
tentrieben detailliert behandelt werden. Durch eine quasistatische Betrachtung der
Kettentriebe konnen grundlegende Aussagen zu Kettenkraften, Einlaufstofien und
Wirkungsgraden getroffen werden. Zur Minderung von Triebschwingungen werden
mechanische Kettenspannelemente vorgeschlagen. NAJI berechnet fiir einen quasista-
tischen Zustand die Lastverteilung im Zahneingriff bei Rollenkettentrieben und fiihrt
Versuche zum Abgleich der Berechnungsergebnisse durch [83]. KAMINSKY bertick-
sichtigt die Dynamik des Kettentriebs fiir die Beschreibung der Beanspruchungen
beim Zahneingriff in Rollenkettentrieben. Er analysiert den Einfluss von Zahnezahl,
Zahnform, Kettengeschwindigkeit und -kraft auf den Kraftverlauf im Kontaktpunkt,
wobei mit steigender Kettenkraft eine hohe Diskrepanz zwischen den Simulationser-
gebnissen und den experimentellen Untersuchungen auftritt [58].

Mit einem vereinfachten dynamischen Modell, bei dem die Kettenglieder als diskre-
te Einzelmassen abgebildet und auflerhalb der Verzahnungen durch Feder-Dampfer-
Elemente verbunden sind, kann HEIDUK die dynamischen Effekte in Steuerketten-
trieben qualitativ gut abbilden. Insbesondere hebt er den wesentlichen Einfluss der
Steifigkeits- und Dampfungscharakteristik des Spannelementes auf das dynamische
Verhalten des gesamten Steuertriebs hervor [48]. Eine detaillierte Modellierung und
Simulation von Steuertrieben in Rollen- und Hiilsenkettenbauweise beschreibt FRITZ
[34]. Er entwickelt dazu das Kettensimulationsprogramm KETS1M, das die vollstan-
dige Abbildung eines Kettentriebs durch eine ebene Mehrkorperbeschreibung er-
moglicht. Die Ergebnisse von FRITZ konnen durch die experimentellen Arbeiten
von KELL bestétigt werden [61]. FINK und HIRSCHMANN zeigen die Auslegung, Di-
mensionierung und Beurteilung von Ventilsteuertrieben in der industriellen Praxis.
Sie verwenden dazu das Programm DYNAKET, das eine Weiterentwicklung des Pro-
gramms KETSIM darstellt. HIPPMANN, ARNOLD und SCHITTENHELM erlédutern die
Umsetzung der Kettenberechnung im Programm SiMPACK [49]. Sie formulieren die
Bewegungsgleichungen mit Hilfe von Relativkoordinaten relativ zur idealen Bahn
des Kettentriebs. Eine Validierung ihres Vorgehens gelingt durch den Vergleich mit
Messungen eines V6-Ventiltriebs, den sie im Berechnungsprogramm abbilden. Die
Erweiterung des Rechenprogramms KETSIM um den Kettentyp Zahnkette sowie
um die Moglichkeit einer elastischen Abbildung der Spann- und Fithrungsschienen
zeigt HOSL [50]. KLuMPP, SCHMIDT ET AL. beschreiben die Einbindung der Ket-
tensimulation in den Entwicklungsprozess des Steuertriebs [64]. Durch die geeignete
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Wahl von Randbedingungen und der isolierten Qualifizierung einzelner Baugrup-
pen kann eine hohe Entwicklungsqualitat sichergestellt werden. KuX und PARSCHE
verwenden genetische Algorithmen zur Unterstiitzung bei der Auslegung von Ketten-
trieben, welche in das Programm VCD integriert sind. Neben einer quasistatischen
Optimierung fithren sie auch eine dynamische Optimierung durch, wozu sie auf das
Programm KETSIM zuriickgreifen [71]. Die Komplexitit und die Wechselwirkungen
der einzelnen Komponenten eines Steuertriebs zeigen SCHUSEIL, LEHMANN ET AL.
[104].

Neben der rein mechanischen Auslegung von Steuerkettentrieben, wurde in den letz-
ten Jahren auch eine akustische Verbesserung im Hinblick auf eine Komfortopti-
mierung wichtiger. FUNK sieht die Ursache fiir die Gerausche eines Kettentriebs in
einem stoflartigen Aufschlagen der einlaufenden Kettenglieder auf die Kettenradzéh-
ne und in Schwingungsvorgangen im Kettentrieb. Er gibt analytische Formeln zur
Abschétzung des Schalldruckpegels bei Rollenkettentrieben anhand der Groflen Ket-
tenteilung, Drehzahl, Zihnezahl und Flankenwinkel an [36]. SCHAFFNER, SOPOUCH
ET AL. untersuchen den Einfluss des Spannelements auf die Kérperschallanregung
durch Steuerkettentriebe [98]. Eine detaillierte, auf Messung und Simulation gestiitz-
te Analyse und Optimierung der Schallausbreitung eines Rollenkettentriebs zeigt
ScHMIDT [101]. Durch ihre experimentelle Arbeit bei Zahnketten konnen ISHIHAMA
und WATANABE nachweisen, dass Stolanregungen sowohl im Ketteneinlauf als auch
im Kettenauslauf auftreten und somit die Hauptgerduschquelle darstellen. Dies ist
auf stehende Wellen zurtickzufiihren, die sich kurz vor dem Ein- und kurz nach dem
Auslauf ausbilden und dafiir sorgen, dass die Zahne der Kettenglieder schon vor dem
eigentlichen Einlaufpunkt und noch nach dem Auslaufpunkt mit dem Kettenrad in
Berithrung kommen und dort zusétzliche Stofle verursachen [56].

1.2.4 Abbildung olhydraulischer Systeme - Kettenspanner und
Ventilspielausgleichselemente

Durch hydraulische Kettenspanner wird der Kettentrieb wiahrend des Motorbetriebs
vorgespannt und eine Démpfung der auftretenden Schwingungen bewirkt. Ketten-
spanner beeinflussen somit das dynamische Verhalten des Ventiltriebs wesentlich, so
dass SCHUSEIL, LEHMANN ET AL. einen hohen Bedarf zur Beriicksichtigung dieses
Bauteils bereits in der Auslegungsphase des Kettentriebs feststellen [104]. BORCHSE-
NIUS zeigt die Anwendbarkeit der aus der Mechanik bekannten mengenwertigen Be-
schreibung von Bauteilkennlinien auf rein hydraulische Systeme. Zur Durchfiihrung
numerischer Simulationen entwickelt er das Programm HysiM [9]. Von HOSL wird
dieses Programm um detaillierte Komponenten zur Abbildung hydraulischer Ketten-
spanner erweitert [50]. Durch eine Kopplung mit dem Kettensimulationsprogramm
KETSIM ermoglicht FRIEDRICH eine Berechnung von Steuertrieben mit detaillierten
hydraulischen Kettenspannermodellen [30]. Fiir die experimentelle Untersuchung hy-
draulischer Kettenspanner beschreibt ENGELHARDT einen speziellen, hochdynami-
schen Kettenspannerpriifstand [25]. Mit diesem konnen die dynamischen Parameter
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eines Kettenspanners bei verschiedenen Anregungsamplituden und -frequenzen so-
wie verschiedenen Oltemperaturen und Versorgungsdriicken identifiziert werden. Die
modellbasierte Parameteridentifikation mit dem Programm HysiMm auf Basis von
Priifstandsvermessungen bei verschiedenen Kettenspannern zeigen KRUGER, EN-
GELHARDT ET. AL. [69]. Auch SAUER, NICOLA ET AL. beschreiben einen Priifstand
zur Ermittlung der Hysteresekurven eines Kettenspanners [97]. Den Vergleich von
experimentell ermittelten Hysteresekurven mit numerischen Berechnungen zeigt Ni1-
CcOLA [84]. Einen Vergleich von Messung und Simulation im Zeitbereich sowie eine
Sensitivitdtsanalyse verschiedener Parameter eines Kettenspanners stellt KRUGER
[68] vor.

In Ventiltrieben werden hydraulische Elemente vor allem zum Ausgleich des Ven-
tilspiels verbaut. Wahrend diese bei Ventiltrieben in Rollenschlepphebelbauweise
eigene Bauteile darstellen, sind sie bei Ventiltrieben in TassenstoBlelbauweise direkt
in den Mechanismus integriert. Generell weisen hydraulische Ventilspielausgleichsele-
mente jedoch aufgrund der gestellten Funktionsanforderungen von ihrer Charakte-
ristik her ein deutlich steiferes Verhalten als Kettenspanner auf. Thre Nachgiebigkeit
wird als zuséatzliche Schwingung im Verlauf des Nockenwellenmoments sichtbar. Zou
berichtet von der dynamischen Analyse eines Ventiltriebs unter Beriicksichtigung ei-
nes hydraulischen Ventilspielausgleichselements [123]. Auch DU und CHEN [2I] mo-
dellieren das Ausgleichselement bei einem Rollenschlepphebeltrieb im Simulations-
programm DADS. Mit ihren Berechnungen koénnen sie zeigen, dass die Belastung
aufgrund von Reibung asymmetrisch zur Anregung ist. TAKAGISHI, SHIMOYAMA
und ASARI verwenden in ihrer Untersuchung der Steuerkettenkréfte bei einem aufge-
ladenen und direkt einspritzenden Dieselmotor mit dem Programm AVL TYCON
ebenfalls ein detailliertes Modell des hydraulischen Ventilspielausgleichselements, da
dieses einen hohen Einfluss auf die Anregungskrifte des Ventiltriebs besitzt [I11].
Ebenso berichten LIN, RAMACHANDRA ET AL. von der Detailmodellierung eines
hydraulischen Ventilspielausgleichselements im Programm MSC ADAMS, wobei
sie ein vereinfachtes Olverhalten annehmen [73]. Sie zeigen den Vergleich zwischen
Messung und Rechnung anhand einer Hysteresekurve. Einen detaillierten Abgleich
zwischen Messung und Rechnung bei einem hydraulischen Ventilspielausgleichsele-
ment im Zeitbereich zeigen HUBER und ULBRICH [54] auf Basis des Rechenpro-
gramms MBSIM. Sie verwenden fiir die Modellierung des Riickschlagventils speziell
angepasste Verfahren der nicht-glatten Mechanik.

1.3 Beschreibung des untersuchten Systems

In der vorliegenden Arbeit wird der Einfluss hydraulischer Nockenwellenversteller
auf den Steuer- und Ventiltrieb des AupI V6-3,2 1-4V-FSI-Motors untersucht, der in
Bild abgebildet ist. Dieser Otto-Saugmotor mit Direkteinspritzung besitzt eine
spezifische Leistung von 60, 3¥W/i und ein spezifisches Drehmoment von 105, 8 Nm/|
bei einer maximalen Drehzahl von 7200 !/min [24]. Der Motor ist als V-Motor mit
zwei Zylinderbanken zu je drei Zylindern ausgefiihrt. Diese werden durch jeweils
zwei Ventile befiillt und entleert.
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Bild 1.2: Steuertrieb des AuDI1 V6 3.2| FSI Motors [24] (1 Kurbelwelle, 2 Kettentrieb A,

3 Zwischenrad, 4 Kettentrieb B, 5 Kettentrieb C, 6 einlassseitiger Nockenwellenversteller,
7 auslassseitiger Nockenwellenversteller, 8 Ventilbank 1, 9 Ventilbank 2, 10 Kettentrieb D,
11 Motordlpumpe, 12 Ausgleichswelle)

Der Antrieb des Ventiltriebs erfolgt iiber einen dreistufigen Steuertrieb in Ketten-
bauweise. Von der Kurbelwelle (1) aus werden tiber einen grofien Haupttrieb (2)
zwei Zwischenrdder (3) angetrieben. Durch die unterschiedlichen Zahnezahlen auf
der Zwischenwelle erfolgt eine Drehzahlreduktion, so dass die Laufgeschwindigkeit
des Kettentriebs in den kleinen Trieben (4) und (5) bereits reduziert ist. Die Ein- und
Auslassnockenwelle werden tiber die hydraulischen Nockenwellenversteller (6 und 7)
angetrieben, welche direkt in den Kraftfluss des Steuertriebs integriert sind. Durch
eine entsprechende Druckbeaufschlagung der Nockenwellenversteller kann die Pha-
senlage der Ein- und Auslassnockenwelle zur Kurbelwelle unabhéngig voneinander
kontinuierlich verstellt werden. Damit steht ein zuséatzlicher Freiheitsgrad zur Beein-
flussung des Verbrennungsprozesses zur Verfiigung. Fiir eine korrekte Funktionswei-
se des Steuertriebs werden alle Ketten iiber feste Fithrungs- und drehbar gelagerte
Spannschienen gefithrt, so dass Transversalschwingungen in den Ketten reduziert
werden. Die Spannschienen werden durch hydraulische Kettenspanner aktuiert, wel-
che aus demselben Olkreislauf versorgt werden wie die Nockenwellenversteller. Die
Olpumpe (11) des Motors wird direkt von der Kurbelwelle iiber einen weiteren Ket-
tentrieb (10) angetrieben.

Den detaillierten Aufbau eines hydraulischen Nockenwellenverstellers zeigt Bild [L.3]
Das System arbeitet nach dem Schwenkmotorprinzip und besteht mit dem Stator (1
und 2) und dem Rotor (4) im Wesentlichen aus zwei Baugruppen. Der Antrieb
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Bild 1.3: Bauteile des Einlassnockenwellenverstellers (1 Statorboden mit Zahnrad, 2 Stator-
deckel, 3 Schrauben, 4 Rotor, 5 Dichtlippen, 6 Aufnahme Nockenwelle, 7 Verriegelungs-
bolzen)

des Stators erfolgt tiber das in den Statorboden (1) direkt integrierte Zahnrad vom
Steuerkettentrieb aus. Der Rotor besitzt einen relativen Drehfreiheitsgrad zum Sta-
tor und ist durch eine zentrische Schraubenverbindung mit einer entsprechenden
Aufnahme (6) kraftschliissig mit der Nockenwelle verbunden. Durch den Statorde-
ckel (2), welcher mit vier Schrauben (3) im Statorboden befestigt ist, entstehen vier
parallele hydraulische Kammerpaare, die mit Druckdl beaufschlagt werden kénnen.
Entsprechend ihrer Lage werden sie als Frih- bzw. als Spdatverstellungskammern be-
zeichnet. Der hydraulische Druck stiitzt sich am Stator ab und wirkt auf die vier
Fliigel des Rotors. Durch eine Druckdifferenz zwischen den beiden Kammern kann
ein Verstellmoment erzeugt werden, wodurch eine Verdrehbewegung der Nockenwelle
relativ zum Stator und somit auch zur Kurbelwelle entsteht. Durch eine Beaufschla-
gung der Frithverstellungskammern mit Druckol wird der Rotor in Laufrichtung der
Nockenwelle gedriickt, so dass die Ventile relativ zur Ausgangslage friih geoffnet wer-
den. Die Ventile 6ffnen sich relativ spdt, wenn durch die Druckbeaufschlagung der
Spatverstellungskammern der Rotor gegen die Laufrichtung gedriickt wird.

Da beim Starten des Motors noch kein Oldruck vorhanden ist und somit kein Ver-
stellwinkel eingeregelt werden kann, wird der Rotor gegen den Stator iiber einen
Verriegelungsbolzen (7) arretiert, wozu im Statorboden eine entsprechende Raste
integriert ist. Sobald ein gewisser Mindestoldruck vorhanden ist, wird der Bolzen
aus der Raste gedriickt und eine freie Verstellung erméglicht. Der Einlassnockenwel-
lenversteller nimmt die korrekte spdte Position fiir einen guten Motorstart allein auf-
grund der Nockenwellenmomente ein. Fiir den Auslassversteller ist beim Motorstart
jedoch eine friihe Position giinstig. Da dazu eine Verstellung des Auslassverstellers
gegen das Nockenwellenmoment in Drehrichtung notwendig ist, wird dieser mit Hil-
fe einer Drehfeder vorgespannt. Beim Abstellen des Motors und einem Abfallen des
Versorgungsdruckes erfolgt aufgrund des Federmoments eine korrekte Positionierung
des Auslassverstellers und eine Arretierung durch den Bolzen kann erfolgen.
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Einlassversteller

Auslassversteller

Innenradius ry 23 mm 24,5 mm
AuBenradius 74 38 mm 38 mm
Kammerhohe h 22 mm 22 mm
Maximaler Verstellwinkel ¢max 20,5 °NW 20,5°NW
Anzahl Kammern 4 4
Spezifisches Drehmoment 4,03 Nm/par 3,71 Nm/par
Spezifisches Schluckvolumen wvgpe, 703 mm? /oNyy 648 mm? /oNw
Maximales Schluckvolumen 14404 mm? 13283 mm?
Initiale Position spat frih

Federsteifigkeit - 581073 Nm/onw
Tabelle 1.1: KenngréBen des Ein- und Auslassverstellers

Wie aus Bild [L.3] ersichtlich ist, grenzen im Nockenwellenversteller Friith- und Spét-
verstellungskammern direkt aneinander. Im Betrieb liegt zwischen diesen stets eine
Druckdifferenz an. Da der Rotor zum Stator drehbar gelagert ist, ist die Einhaltung
entsprechender Formtoleranzen notwendig, um eine Verstellung zu ermoglichen und
die Reibungsverluste zu minimieren. Daher treten an mehreren Stellen Leckagestro-
me auf, welche in interne und externe Leckagen unterteilt werden kénnen. Interne
Leckagen sind Leckagefliisse zwischen den Kammern des Nockenwellenverstellers. Sie
treten zum einen an den beiden Stirnflichen des Rotors am Statorboden und -deckel
auf, als auch an den Seitenflachen. Zur Minderung der Leckage an den Seitenflichen
sind Dichtungen (5) verbaut, die iiber Blattfedern gegen den Statordeckel gedriickt
werden. Die externen Leckagen flielen direkt von den Druckkammern iiber die Lager-
flichen in die Umgebung. Da heiBes Ol sehr diinnfliissig ist, miissen die Leckagespalte
durch entsprechende Passungen gering gehalten werden. Geometrische und physika-
lische Kenngroflen der beiden Nockenwellenversteller sind in Tabelle [T aufgelistet.

Bild [L4] zeigt die Versorgungsleitungen des hydraulischen Systems der rechten, hinte-
ren Ventilbank (8) aus Bild [L2l Die beiden Nockenwellenversteller, der hydraulische
Kettenspanner sowie die Schmierung der Kette werden von einer einzigen gemeinsa-
men Leitung (1) mit Druckol versorgt. Die Leitung teilt sich zunéchst in zwei kleinere
Leitungen auf. Die erste Leitung (2) versorgt den Einlassversteller. Hierbei wird tiber
ein Proportionalventil (5) entweder die Frith- oder die Spatverstellungskammer an
die Druckolversorgung angeschlossen. Aus dem stationéren System des Motorblocks
stromt das Druckél iiber eine Drehdurchfiihrung in das drehende System der Nocken-
welle. Zur Minimierung der Riickwirkungen des Nockenwellenverstellers auf das rest-
liche hydraulische System ist vor dem Steuerventil ein Riickschlagventil (4) verbaut,
welches ein Riickstromen des Ols vom Nockenwellenversteller in den Hydraulikkreis-
lauf verhindern soll. Die zweite Leitung (3) versorgt iiber einen analogen Aufbau den
Auslassnockenwellenversteller. Vor dem Riickschlagventil zweigt sich jedoch hier eine
weitere Versorgungsleitung ab, die in ein grofieres hydraulisches Volumen fiihrt. An
dieses Volumen ist neben dem Kettenspanner (8) auch die Kettenschmierung (9) an-
gebunden, bei der durch eine lange diinne Bohrung das Motorél direkt in den freien
Motorraum stromen kann und dabei die Kette tiberstromt und schmiert. Samtli-
che Leitungen sind in den starren Zylinderkopf integriert. Das gesamte System ist
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Bild 1.4: Olversorgung der hydraulischen Bauteile (1 Zuleitung, 2 Versorgung Einlassverstel-
ler, 3 Versorgung Auslassversteller, 4 Riickschlagventil, 5 Proportionalventil, 6 Drucklei-
tung frith, 7 Druckleitung spat, 8 Druckversorgung Kettenspanner, 9 Kettenschmierung)

durch die hydraulischen Leitungen sehr eng miteinander verkniipft. KRUGER [6§]
zeigt durch Messungen, dass Wechselwirkungen nicht nur aufgrund der mechani-
schen Kopplungen, sondern auch aufgrund der hydraulischen Verbindung auftreten.

1.4 Ziel und Aufbau der Arbeit

Aus den zahlreichen Veréffentlichungen im Bereich der Simulation der Ventil- und
Steuertriebe geht hervor, dass im heutigen industriellen Entwicklungsprozess ein ho-
her Bedarf an simulationsbasierten Aussagen besteht, wobei vor allem die Anforde-
rung an die Qualitit der Ergebnisse fortwihrend zunimmt. Aus diesem Grund ist in
den einzelnen Teilmodellen auch ein hoher werdender Detaillierungsgrad festzustel-
len. Die eingesetzten kommerziellen Simulationsprogramme sind in der Lage, diese
Anforderungen im Hinblick auf den gegenwértigen Stand der Technik zu erfillen.

Durch den zunehmenden Einsatz variabler und aktiv geregelter Komponenten in den
Ventiltriebskonzepten nimmt jedoch der Bedarf an Gesamtsystembetrachtungen mit
einer Berticksichtigung verschiedener physikalischer Doméanen zu. Das Beispiel des
hydraulischen Nockenwellenverstellers zeigt, dass aufgrund der hohen Anzahl von
konstruktiven Umsetzungen eine Abbildung als spezielles Element, wie es gegenwiéir-
tig bei der Einbindung hydraulischer Kettenspanner oder Ventilspielausgleichsele-
mente in kommerziellen Simulationsumgebungen der Fall ist, nicht mehr zielfithrend
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ist. Vielmehr ergibt sich eine Anforderung hin zu einer variablen und integrierten
Gesamtsystemsimulation, bei der verschiedene Doméanen wie Mechanik, Hydraulik
oder Regelungstechnik mit dem notwendigen Detaillierungsgrad gleichberechtigt ne-
beneinander behandelt werden kénnen.

In der Starrkérpermechanik ist heutzutage mit der mengenwertigen Beschreibung
von Elementkennlinien ein Verfahren etabliert, das eine effiziente Modellierung und
numerische Behandlung dieser Systeme ermoglicht. Auch wurden diese Verfahren
bereits erfolgreich isoliert auf andere physikalische Doménen iibertragen. Die vorlie-
gende Arbeit verfolgt daher zwei wesentliche Ziele:

o Anhand der Hydraulik soll der Weg von einer rein mechanischen hin zu einer
generellen interdisziplindren Simulation aufgezeigt werden. Dies erfolgt durch
eine konsistente Integration der dynamischen Gleichungen hydraulischer Syste-
me in die Bewegungsgleichungen mechanischer Systeme sowie durch die An-
wendung der selben numerischen Verfahren innerhalb des geschlossenen Glei-
chungssystems.

e Die Anwendung der konsistenten Modellierung auf die Simulation hydrauli-
scher Nockenwellenversteller soll die Verwendbarkeit des Verfahrens bei dieser
Problemstellung zeigen und zudem das Systemverstandnis fiir dieses Bauteil
steigern.

Der Aufbau der Arbeit ergibt sich aus diesen beiden Zielsetzungen. Kapitel 2] zeigt
die mathematische Modellierung starrer Mehrkorpersysteme, wobei das hier entwi-
ckelte Schema als Grundlage fiir die Einbindung weiterer physikalischer Doméanen
dient. Ausgehend von den Bewegungsgleichungen eines einzelnen Starrkorpers wird
durch eine geeignete Parametrierung der kinetischen und kinematischen Groéfien eine
allgemeine und in einem Rechenprogramm umsetzbare Formulierung dieser Systeme
sowohl in Absolut- als auch in Relativkinematik vorgestellt. Anhand der mechani-
schen Kraftgesetze werden die Unterschiede zwischen der ein- und mengenwertigen
Modellierung aufgezeigt. Zur Losung der auftretenden Nebenbedingungen, welche
sich aufgrund der mengenwertigen Formulierungen ergeben, wird eine geeignete Lo-
sungsstrategie vorgestellt.

Die exemplarische Erweiterung der Bewegungsgleichungen um hydraulische Systeme
zeigt Kapitel 3l Hierfiir wird ein geeignetes Modellierungsschema entwickelt, welches
auf Analogien zwischen Mechanik und Hydraulik basiert. Anschlielend erfolgt die
Vorstellung der grundlegenden Modellierungselemente hydraulischer Systeme, wobei
ebenso wie in der Mechanik eine Modellierung in absoluten und relativen Koordina-
ten realisiert wird. Durch eine geeignete Kategorisierung hydraulischer Druckverlus-
te, welche sich an der Mechanik orientiert, konnen auch diese durch ein- und men-
genwertige Formulierungen ausgedriickt werden. Einen weiteren Schwerpunkt bildet
die mathematische Modellierung der Eigenschaften hydraulischer Media, welche die
Umgebungsvariablen in hydraulischen Systemen bilden.

Kapitel @l behandelt die numerische Berechnung interdisziplinarer Systeme aus pro-
grammiertechnischer Sicht. Zu diesem Zweck wird zunéchst die Implementierung
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der entwickelten Bewegungsgleichungen im Rechenprogramm MBSIM beschrieben.
Da fiir die Simulation des Gesamtsystems, das aus Steuertrieb, Kettenspanner, Ven-
tiltrieb und Nockenwellenversteller besteht, teilweise hochspezialisierte Rechenpro-
gramme verwendet werden, wird die eingesetzte Softwareumgebung vorgestellt. Fiir
die Kopplung der verschiedenen Rechenprogramme kommt ein Verfahren zur paral-
lelen Cosimulation dynamischer Systeme zum Einsatz.

Zur Untersuchung hydraulischer Nockenwellenversteller wird in Kapitel B ein spe-
zieller Komponentenprifstand vorgestellt. An diesem erfolgt eine Identifikation der
stationaren hydraulischen Verlustbeiwerte des Nockenwellenverstellers. Ebenso wird
auf Basis von Messungen ein dynamisches Modell des elektromagnetisch aktuier-
ten Proportionalventils erstellt, welches den nichtlinearen Zusammenhang zwischen
Strom und Magnetkraft berticksichtigt. Durch einen Vergleich mit Messungen erfolgt
eine Verifikation des entwickelten Nockenwellenverstellermodells.

Abschlielend geht Kapitel [l auf Untersuchungen am Gesamtsystem ein, welche die
Wechselwirkungen des Nockenwellenverstellers mit dem Ventil- und Steuertrieb sicht-
bar machen. Dafiir wird anhand eines vereinfachten Ventiltriebmodells die Riickwir-
kung der Ventiltriebsmomente auf den Versteller gezeigt. Durch den Einsatz der
Cosimulation kann ein umfassendes Modell des Ventil- und Steuertriebs entwickelt
werden, welches durch Messungen verifiziert wird und die dynamischen Wechselwir-
kungen der einzelnen Teilsysteme berticksichtigt. Unter Verwendung einer Positions-
regelung erfolgt eine Betrachtung des Ubertragungsverhaltens der Nockenwellenver-
steller im Frequenzbereich. Abschlieend wird die Verschiebung der Resonanzstellen
des Steuertriebs in Abhangigkeit der Verstelllage untersucht.






2 Dynamik starrer Mehrkorpersysteme mit
Diskontinuitaten

Fiir die Simulation der in dieser Arbeit behandelten physikalischen Systeme wird
deren physikalisches Verhalten mittels einer geeigneten Modellbildung in mathemati-
sche Gleichungen tiberfithrt. Im Bereich der Mechanik erfolgt diese Abbildung durch
Starrkorper in sogenannten strukturvarianten Mehrkorpersystemen. Die Wechselwir-
kung der Korper erfolgt aufgrund von Kopplungen und Kontakten, welche durch
verschiedene Kraftgesetze ausgedriickt werden. An dieser Stelle werden zunachst die
Bewegungsgleichungen mechanischer Systeme allgemein eingefithrt und verschiede-
ne Arten von Kraftgesetzen vorgestellt. Die Umsetzung der Gleichungen in einem
Rechenprogramm wird durch eine geeignete Parametrisierung ermoglicht. Ferner
werden die Grundziige der diskontinuierlichen Dynamik dargestellt, durch die mit
Hilfe von mengenwertigen Kraftgesetzen eine effiziente und robuste Behandlung die-
ser Systeme ermoglicht wird.

2.1 Bewegungsgleichungen eines Mehrkorpersystems

Fiir jeden einzelnen Korper in einem Mehrkorpersystem kann der Bewegungszustand
ausgehend von Impuls- und Drallsatz durch die NEwWTON-EULER-Gleichung

5 ) n
mkE mrrgsp ap —-m {2 Tsp = F;

- ~ = - 2.1

<—m”“sp Op ) (517>+< N6p N ) ; rpp, Fi + M; (2.1)

angegeben werden [88]. Die darin auftretenden GroBlen werden in Bild 2] verdeut-
licht. Die Masse des Korpers wird mit m und der Tragheitstensor beziiglich eines
korperfesten Punktes P mit @ p bezeichnet. Der Vektor rgp weist vom Schwerpunkt
des Korpers S hin zum korperfesten Punkt P. Die Einheitsmatrix wird durch E an-
gegeben. Die Winkelgeschwindigkeit des Starrkoérpers ist ortsunabhéngig und wird
durch §2 ausgedriickt. Die translatorische Beschleunigung des Korpers im Punkt
P stellt ap und die ortsunabhangige rotatorische Beschleunigung ¥ dar. Auf den
Korper wirken nj dulere Lasten ausgedriickt durch auflere Krafte F;, welche am
Kraftangriffspunkt P; angreifen, und freie Momente M ;. Der Vektor rpp, weist vom
korperfesten Bezugspunkt P hin zum Kraftangriffspunkt P;. Der Tilde-Operator (%)

17
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Bild 2.1: Kinetische und kinematische GroBen am Starrkdrper

bei einem Vektor beschreibt eine schiefsymmetrische Matrix, durch die sich das
Kreuzprodukt zweier Vektoren durch eine Matrix-Vektor-Multiplikation ausdriicken
lasst:

Tt 0 —XI3 )
rXxXy=xvy, x = |z = xT=| x3 0 -z
xT3 —X2 T 0

Durch (7)) wird der Zusammenhang zwischen Bewegungszustand und wirkenden
Kréften an einem Starrkorper vollstdndig beschrieben. Fiir die numerische Auswer-
tung der Gleichung miissen die Lage- und Geschwindigkeitsgrofien (kinematische
Grofien) sowie die Kraftgrofien (kinetische Grofien) entsprechend parametrisiert wer-
den.

2.1.1 Parametrisierung der kinematischen GroBen

Die Auswertung von (2.1]) ist zundchst unabhéngig von einem Koordinatensystem.
Es ist jedoch zweckméfBig, den Drallsatz in einem korperfesten Koordinatensystem K
auszuwerten, da der Trégheitstensor eines Starrkorpers nur beziiglich solcher Syste-
me konstant ist. Fir eine einheitliche Darstellung wird auch fiir die Auswertung des
Impulssatzes das korperfeste Koordinatensystem K gewahlt.

Die vollstandige Lage und Orientierung eines Starrkorpers kann nach FORG [2§]
durch n, Koordinaten

a= (o) < m 2.2

dr
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ausgedriickt werden. Aus diesen Parametern kann die Translation und die Rotation
des Korpers im Raum zu

mpop = 1Tpop(qr,t) und Agox = Aok (qp 1)

bestimmt werden. Darin beschreibt ;7 pop die Verschiebung des Punktes P gegen-
iiber einer inertialen Referenzlage P° in einem raumfesten Inertialsystem I und
Apog die Verdrehung des Koordinatensystems K gegeniiber einer Referenzorientie-
rung K°. Der Vektor q stellt die generalisierten Lagekoordinaten des Korpers dar,
welche sich aus einem translatorischen Anteil g, und einem rotatorischen Anteil gp
zusammensetzen. Die konkrete Wahl der Koordinaten ist dabei problemspezifisch.
Zusatzlich kann der Lage und Orientierung des Starrkorpers auch eine explizit zeit-
abhéangige Fiihrungsbewegung iiberlagert werden, so dass sich damit eine zusatzliche
Zeitabhangigkeit ergibt.

Durch einen weiteren Satz von n, Geschwindigkeitskoordinaten, welche analog zu

22) zu

u = <uT> e R™
URr

gewihlt werden, kann eine Beschreibung der translatorischen und rotatorischen Ge-
schwindigkeiten iiber den linearen Zusammenhang

wp\ _ (1Jr O ur r\ . 6xnu
() (90 ) () () e seme s

erfolgen. Darin bezeichnen jvp die translatorische Geschwindigkeit des Punktes P
ausgedriickt in einem Inertialsystem I und g {2 die rotatorische Geschwindigkeit des
Korpers ausgedriickt im korperfesten Koordinatensystem K. ;Jr(q,t) und xJr(q,t)
sind die von den Lageparametern abhéngigen JACOBI-Matrizen der Translation und
der Rotation. Durch ihre Formulierung kénnen einzelne Freiheitsgrade des Korpers
gesperrt werden, indem diese aus der Bewegungsgleichung (ZI]) heraus projiziert
werden. Die Dimension der JACOBI-Matrizen ergibt sich entsprechend der Anzahl
der Geschwindigkeitskoordinaten n, des Korpers. Die Vektoren ;i7 und gt konnen
explizit zeitabhéngige Fiihrungsgeschwindigkeiten enthalten.

Die fir die Auswertung der NEWTON-EULER-Gleichungen (Z]) noch fehlende Pa-
rametrisierung der Beschleunigungsgrofien ap und ¥ kann durch eine absolute Dif-
ferentiation von (Z3) nach der Zeit zu

a .
(I;qf) =gJu+ gt
mit

_(AgridJr O B AgriJr 0O .
KJ-( 0 KJR>’ und KL—( 0 KJR>U+L
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angegeben werden. Darin beschreibt die Matrix Ag; die Drehmatrix vom Inertial-
system [ in das korperfeste System K. Bei analytischen Betrachtungen werden die
JACOBI-Matrizen gewohnlich zeitunabhéngig gewahlt, so dass dort meist x¢ = 0
gilt.

Da die Winkelgeschwindigkeiten im raumlichen Fall nicht direkt integrierbar sind,
ist ein direkter Zusammenhang zwischen den generalisierten Lage- und Geschwindig-
keitskoordinaten geméfi ¢ = w nicht gegeben. Jedoch kann unter Verwendung der
generalisierten Lagekoordinaten eine blockdiagonale Abbildungsmatrix T" angegeben
werden, welche iiber den linearen Zusammenhang

qg="T(q,t)u, T € R

die Geschwindigkeitsparameter u auf die zeitliche Anderung der Lageparameter q
des Systems abbildet. Dadurch wird auch die Verwendung alternativer Winkelbe-
schreibungen wie etwa Quaternionen erméglicht, bei denen n, # n,, ist.

Der Zustandsvektor z eines Korpers setzt sich aus den Lage- und Geschwindigkeits-
parametern

z = (q) e R™M ",
u

zusammen, so dass der gesamte Bewegungszustand eines Korpers durch n, = n,+n,,
Zustandsvariablen eindeutig definiert ist.

2.1.2 Parametrisierung der kinetischen GroBen

Analog zur Parametrisierung der kinematischen Gréflen ist auch eine Parametrisie-
rung der am Korper angreifenden Kréafte F' und Momente M fiir eine Auswertung
der Kraftgesetze notwendig, so dass Wechselwirkungen zwischen den Korpern oder
zwischen Koérper und Umgebung abgebildet werden konnen. Dazu wird fir jede
Last ¢ ein Satz aus nf\z) generalisierten Kraftparametern

(2) .
AW — <§F> e R™ (2.4)
M

mit einem Kraftanteil )\g) und einem Momentenanteil )\5\? definiert. Somit lasst sich
die auf den Kérper wirkende Last L® im Inertialsystem zu

() (@) (@)
; F R 0 A NN
L. B [ 1 BN ELT F _ R(z) ()
I ([ M) ( 0 [RM> ()\ M) I A

bestimmen. Die verallgemeinerte Kraftrichtungsmatrix ;R (q,t) € RO*n proji-
ziert die generalisierten Kraftparameter (24]) in den Raum der kartesischen Koordi-
naten. IThre konkrete Wahl héngt von der physikalischen Ursache der zugrundeliegen-
den Last ab. Bei einer Gewichtskraft zeigt ; R® beispielsweise immer in Richtung
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des Schwerefeldes. Bei Kontaktkraften ergibt sich die Kraftrichtungsmatrix aufgrund
der Geometrie der Kontaktkonturen.

Bei Verbindungs- oder Kontaktkraften zwischen zwei Korpern ¢ und j tritt die Last
aufgrund des Wechselwirkungsprinzips paarweise und entgegengesetzt gerichtet auf.
In diesem Fall gelten wegen ;L0 = — LU die Zusammenhéange /RY = - RY und
A@ — 20

Klassifizierung der Krifte

Fir eine effiziente und allgemeingiiltige Behandlung von Mehrkorpersystemen mit
allgemeinen Kraftgesetzen ist eine Klassifizierung der Kréafte notwendig, da in Ab-
héngigkeit der Problemstellung unterschiedliche Losungsverfahren zur Bestimmung
der Kréafte angewandt werden miissen. Aus numerischer Sicht hat sich hierfir die
Unterscheidung hinsichtlich einwertiger und mengenwertiger Kréfte bewahrt.

Einwertige Kraftgesetze Einwertige Kraftgesetze konnen iiber einen analytischen
Zusammenhang aus den Groflen des Zustandsvektors z und der Zeit ¢ bestimmt
werden, was sich kurz durch

A= A(z,t)

ausdriicken ldsst. Diesen Kréaften sind zum Beispiel die Gravitation, kinetische An-
regungen oder Kréifte aus Federverbindungen zuzurechnen.

Mengenwertige Kraftgesetze Mengenwertige Kraftgesetzte konnen dagegen nicht
iiber eine analytische Beziehung direkt aus dem Zustandsvektor des Systems be-
stimmt werden. Stattdessen werden Bedingungen formuliert, denen der Zustands-
vektor des Systems zu jedem Zeitpunkt ¢ gentigen muss. Diese werden in einem Satz
von Nebenbedingungen

(A, 2z, t) eN

zusammengefasst. Die Nebenbedingungen kénnen dabei aus einer oder mehreren
mathematischen Gleichungen und/oder Ungleichungen zusammengesetzt sein. Bei-
spiele hierfiir sind kinematische Anregungen, starre Verbindungen, starre Kontakte
oder CouLOMB-Reibung.

2.1.3 Bewegungsgleichungen

Somit lassen sich die allgemeinen Bewegungsgleichungen eines Mehrkorpersystems
bestehend aus nx Einzelkorpern angeben. Die Formulierung ist dabei nicht nur auf
absolute kinematische Grofien beschrankt, sondern kann auch auf baumstrukturierte



22 2 Dynamik starrer Mehrkérpersysteme mit Diskontinuititen

Systeme angewendet werden. Beide Formulierungen konnen gleichberechtigt neben-
einander verwendet werden.

Absolute Kinematik

Mit der vorgestellten Parametrisierung lasst sich die NEWTON-EULER-Gleichung
(210 eines einzelnen Starrkorpers j zu

gV =TV ), MW 40 = pU) L WO ) (X, z, 1) EN. (2.5)

zusammenfassen [28]. Darin ist M) die generalisierte Massenmatrix des Korpers j,
die sich unter Verwendung der JAcoBI-Matrix xJ) durch

MY = ( J<j>>T m E mirsp)” ) (2.6)
K —M KTsp xkOp K '
berechnen lasst. Der Vektor der generalisierten Kréafte

()
n)\]

()
G _ (76N Ak iF; _
= (KJ ) 2 <AKI (r7pp 1 Fi + IM1)>

i=1
T ~ 2 () E - ()
_ (KJ(j)) —m g {2 KTSP> 4+ mE METSP) G50 (2.7)
K'QK@PKQ —mMKTsp K@P
beinhaltet samtliche am Korper angreifenden einwertigen Kréifte sowie die gyrosko-
pischen Kréfte.
()

Zur Beriicksichtigung der am Korper j angreifenden ny’ mengenwertigen Kréfte
wird fiir jede einzelne Last k eine generalisierte Richtungsmatrix

(”)
4 - Ax R 0
W) — (g KIIALFk 2.8

k (K ) Ak ITpp, IRF,k Ak IRM,k ( )

bestimmt. Der Vektor A umfasst alle n, mengenwertigen Kraftparameter des gesam-
ten Mehrkorpersystems

A= || € R™. (2.9)

Aufgrund der Eintriage in der generalisierten Richtungsmatrix treten paarweise wir-
kende Krifte darin nur einmal auf. Er wird durch die Matrix W)

wo=(.. w..)
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in die Gleichung (2.3) multipliziert. W,(gj ) ist identisch mit W,(Cj ), falls der entspre-
chende Eintrag von A auf den Korper j wirkt. Andernfalls gilt W,(j) =0.

Relative Koordinaten

In einem Mehrkorpersystem fiihren Korper oftmals eine definierte Bewegung gegen-
iiber einem Bezugskorper aus. In einem solchen Fall sind absolute Koordinaten fiir
die Beschreibung der kinematischen Zusammenhénge ungiinstig, da die zusatzlichen
Freiheitsgrade durch geeignete Kraftgesetze wieder eingeschrankt werden miissen.
Stattdessen bietet sich eine Beschreibung iiber relative Koordinaten an. Dadurch
kann die Grofle des systembeschreibenden Zustandsvektors reduziert werden, da
die gesperrten Freiheitsgrade, welche keine Arbeit im System verrichten, aus dem
Gleichungssystem herausprojiziert werden. Durch die Beschreibung mit relativen Ko-
ordinaten ergeben sich sogenannte Baumstrukturen, in denen der Bezugskorper als
Vorgéngerkorper bezeichnet wird.

Die Darstellung (Z.5)) ist auch bei baumstrukturierten Systemen giiltig. Diese Model-
lierung fasst alle n%) Einzelkorper der Baumstruktur zusammen und repréasentiert
die Struktur gegeniiber dem restlichen Mehrkorpersystem als einzelnen Korper j.
Im Folgenden wird zur besseren Unterscheidung eines einzelnen Korpers der Baum-
struktur von einem einzelnen Korper im gesamten Mehrkorpersystem der Korper in

der Baumstruktur durch eckige Klammern |[-] gekennzeichnet.

Die kinematischen Zusammenhénge der Baumstruktur beeinflussen direkt die Ge-
stalt der Gesamt-JACOBI-Matrix des Baumes. Sie kann in einem Rechenprogramm
aufgrund der fest vorgegebenen Struktur analytisch ermittelt werden. Die Gesamt-
JACOBI-Matrix eines Baumes setzt sich aus den JacoBI-Matrizen J®*! der einzelnen
Korper im Baum entsprechend
JO = (0T e J[nKLT)T c RE"# xny
K K K K

zusammen, welche die Bewegungsfreiheitsgrade des Korpers k£ gegentiber dem Vor-
gangerkorper im Baum ausdriicken. Die Dimension der JACOBI-Matrix des Baumes
ergibt sich entsprechend der Anzahl der Freiheitsgrade ng) der eingebundenen Ein-
zelkorper. Sie verbindet samtliche Elemente des Baumes, welche in einer abhangigen
Beziehung zueinander stehen.

Ahnlich zu (Z6) erfolgt die Berechnung der generalisierten Massenmatrix nun durch
eine Summation der generalisierten Massenmatrizen der einzelnen Korper geméafl

()

n ~ (k] ) )
, K T mUFE m T OINE))
MW — J ’ KTSp JH ¢ R E 2.10

kz::l (K ) —MmKTsp k@5 : (2.10)

Die Dimension der Massenmatrix des Baumes ergibt sich aus der Anzahl der Frei-
heitsgrade des Baumes. Der Vektor der generalisierten Kréfte wird &hnlich zu (2Z7)
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aus der Summe der generalisierten Krafte jedes einzelnen Korpers im Baum berech-
net zu

©)) (k]

n n (K]
) K T A F.
h(j) _ J[k:] - KIIL
1;1 <K ) 1:21 Akr (i7pp, 1Fi + 1M;)
~ 2 (K] - k]
kT | (—m k92 kTsp mE m gTsp (K]
- (KJ ) ~ + N K] .
KQK@PKQ —MmMKTsp K@P

(2.11)

Auch auf Systeme in Baumstruktur kénnen mengenwertige Kréfte wirken. In Ana-
logie zu (Z8) wird die Wirkung der einzelnen mengenwertigen Kraft A, durch die
generalisierte Richtungsmatrix

() ()

g [0 N
W — )\ AxrRpy, 0 _ N wlt
g ; (KJ ) <AKI rep, 1Rre AxriRag ek

bestimmt. Darin ist iiber die JACOBI-Matrizen die Wirkung einer mengenwertigen
Kraft auf samtliche Einzelkorper der Baumstruktur abgebildet.

Aufgrund der komplexen kinematischen Zusammenhinge sind die Matrizen einer
Baumstruktur im Allgemeinen dichter besetzt als die Matrizen eines mit absoluten
Koordinaten parametrisierten Systems. Dadurch ergibt sich bei der Berechnung des
Mehrkorpersystems ein etwas hoherer Aufwand zur Invertierung der Massenmatrix
und zur Losung der aus den mengenwertigen Kraftgesetzen resultierenden Nebenbe-
dingungen. In der Praxis wird jedoch aufgrund der reduzierten Systemfreiheitsgrade
in der Regel immer eine Verringerung der Rechenzeiten erreicht.

Gesamtsystem

Durch ein Zusammenfassen der Vektoren der einzelnen Starrkérper und Baumstruk-
turen zu Gesamtvektoren
qW u® h
q= : ) u = : und h = :
q(nK) w(K) h (1K)

sowie einem Zusammenfassen der einzelnen Matrizen zu Gesamtmatrizen

T MO w
T = , M= und W = :
T (k) M () w (k)
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lassen sich schliellich die Bewegungsgleichungen eines Mehrkorpersystems in kom-
pakter Form zu

qg=Tu, Ma=h+W X, A z,t)EN (2.12)

angeben. Oftmals miissen in einem System noch weitere, rein integrative Groflen
berticksichtigt werden, so dass (ZI12)) um einen Satz von Differentialgleichungen

= f(q,u,xz,t) € R"™ (2.13)

erweitert wird. Der Zustandsvektor des Gesamtsystems setzt sich damit aus den
generalisierten Lage- und Geschwindigkeitsparametern der Einzelkorper sowie den
zusétzlichen Integrationsgrofien zu

T K (n(j)Jrnng))Jrnz
z:(qT u? CBT) € IF{ZJ—1 !

zusaminerl.

Samtliche Groflen der Gleichung (2.12)) sind abgesehen von den Parametern der men-
genwertigen Kraftgesetze explizit vom Zustand des Systems abhéngig und kénnen
bei einem gegebenen Zustandsvektor z direkt ausgewertet werden. Zur Bestimmung
der restlichen n), Unbekannten X sind n, zuséatzliche Gleichungen erforderlich, die
sich aus den Nebenbedingungen N aufgrund der mengenwertigen Kraftgesetze er-
geben.

2.2 Kraftgesetze

Durch Krafte werden die Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Korpern eines
Mehrkorpersystems abgebildet. FEine Moglichkeit zur Klassifikation dieser Krafte
besteht darin, diese nach ihrer Wirkweise zu unterscheiden. Bilateral oder zweiseitig
wirkende Krafte konnen sowohl in positiver als auch in negativer Richtung wirken.
Durch diese Art der Kopplung kénnen Zug- und Druckkréifte abgebildet werden.
Somit sind sie beispielsweise zur Abbildung von Gelenkkriften geeignet. Dagegen
konnen unilateral oder einseitig wirkende Krafte nur in positiver Richtung wirken, so
dass durch diese nur Druckkréfte dargestellt werden kénnen. Durch diese Kraftart
wird beispielsweise ein Kontakt zwischen zwei Korpern abgebildet. Wéahrend bei
zweiseitigen Bindungen die Kraft permanent auf die verbundenen Korper wirkt,
hangt deren Wirkung bei einseitigen Bindungen von der Konfiguration des Mehrkor-
persystems ab, so dass bei diesen nur eine temporare Kraftwirkung vorliegt.

Eine zweite Art der Klassifikation von Kraftgesetze kann anhand der mathemati-
schen Formulierung erfolgen. Kénnen explizite Formeln zur Bestimmung der Krafte
angegeben werden, so spricht man von einwertigen Kraftgesetzen, konnen die Zusam-
menhénge dagegen nur durch Nebenbedingungen ausgedriickt werden, so werden die
Kraftgesetze als mengenwertige bezeichnet.
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Ag 4 Ag 4

Bild 2.2: Einwertiges (links) und mengenwertiges (rechts) Kraftgesetz zur Beschreibung
zweiseitiger Bindungen

Neben den Bindungs- und Kontaktkraftgesetzen konnen auch Kraftgesetze aufgrund
von Reibung in Tangentialrichtungen von Kontaktstellen angegeben werden. Da auf
diese spater nicht zuriickgegriffen wird, werden sie nicht weiter vertieft.

2.2.1 Zweiseitige Bindungen

Zweiseitige oder bilaterale Bindungen stellen in einem Mehrkorpersystem dauerhaft
wirkende Verbindungen dar und miissen somit zu jedem Zeitpunkt der Berechnung
ausgewertet werden. Sie gehoren zu den klassischen Kraftgesetzen in der Mehrkorper-
simulation. Es konnen unterschiedlichste kinematische Kopplungen zwischen den
Korpern des Mehrkorpersystems bzw. zwischen den Koérpern und der Umgebung
dargestellt werden, indem Freiheitsgrade der Korper durch entsprechende Kraftge-
setze wieder eingeschriankt werden. Wie FORG [28] anmerkt, lésst sich die Verwen-
dung bilateraler Kraftgesetze oftmals auch durch eine Modellierung des Systems als
Baumstruktur mit relativen Freiheitsgraden vermeiden. Eine Unterscheidung zwi-
schen der einwertigen und der mengenwertigen Formulierung kann anhand Bild
erfolgen.

Bei einer einwertigen Formulierung lasst sich die Verbindungskraft aus der relativen
Lage gp sowie einer relativen Geschwindigkeit gp aus

)\B - )\B (nggB) ) 9B =9B (qat> ) gB = gB (q7 ’U,,t)

bestimmen. Sdmtliche Groflen darin konnen explizit aus dem Zustandsvektor z des
Mehrkorpersystems berechnet werden. Die Charakteristik der Bindung wird durch
das Kraftgesetz Ap ausgedriickt. In Bild ist beispielsweise ein linearer Zusam-
menhang zwischen der Kopplungskraft Ag und der Verschiebung gp gezeigt.

Die mengenwertige Formulierung fordert, dass der Abstand gg gleich Null ist. Die
Kopplungskraft \p ist entsprechend zu bestimmen, wobei sie keiner Einschrankung
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unterliegt. Dies kann durch die Bedingung
g5 =0, A S0 (2.14)

ausgedriickt werden, die auf Lageebene formuliert ist. Ist die Bedingung (2.14)) zu Be-
ginn der Berechnung erfiillt, so ist auch eine Formulierung auf Geschwindigkeitsebe-
ne gemaf

. <
gB = O, )\B = 0 (215)

ausreichend, da durch (2I5]) ausgedriickt wird, dass sich der Abstand gp nicht an-
dern darf. Bei einer rechnerbasierten Auswertung der bilateralen Bedingung auf Ge-
schwindigkeitsebene konnen sich jedoch numerische Drifteffekte in der Lage ergeben,
welche durch zusatzliche Mailnahmen wie etwa einer Stabilisierung nach BAUMGAR-
TE [6] oder nach GEAR, GUPPTA und LEIMKUHLER [37] ausgeglichen werden miissen.
In praktischen Fallen kann die Abstandsgeschwindigkeit immer aus

ngaaifTqu%th:WBu+wB (2.16)
berechnet werden, wobei die Matrix W g nach einer Normierung genau der Spalte
der Matrix W in (2.I2)) entspricht, die dem Kraftparameter A zugeordnet ist. Fiir
den zeitabhangigen Anteil gilt meist wg = 0.

2.2.2 Einseitige Bindungen

Einseitige oder unilaterale Bindungen sind Verbindungen zwischen den Elementen
des Mehrkorpersystems, welche nicht zu jedem Zeitpunkt der Berechnung eine Kraft-
wirkung in das System einbringen. Ein Beispiel einseitiger Bindungen sind Kontakte
zwischen den Korpern oder zwischen den Korpern und der Umgebung des Mehr-
korpersystems. Zur Auswertung der einseitigen Kraftgesetze muss daher zunéchst
gepriift werden, ob diese Kraftgesetze eine Kraftwirkung in das System einbringen.
Eine graphische Darstellung einseitiger Bindungen zeigt Bild 2.3l

Bei einer einwertigen Formulierung erfolgt die Berechnung der Koppelkraft im Falle
eines aktiven Kraftgesetzes (gy < 0) durch eine analytische Beziehung gemaf

gu = gu (q,t), gu = gu (q,u,t).

N v (gus gu) falls gy <0
v 0 falls qgu >0,

Wie bei den bilateralen Kraftgesetzen kann die Koppelkraft A\;; auch hier direkt aus
dem Zustandsvektor des Systems bestimmt werden. Dabei werden meist nicht nur
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AU & Ay 4

Bild 2.3: Einwertiges (links) und mengenwertiges (rechts) Kraftgesetz zur Beschreibung
einseitiger Bindungen

Anteile aufgrund einer Durchdringung gy verwendet, um die Steifigkeit einer ein-
wertigen Kopplung auszudriicken, sondern oftmals auch Anteile, die von der Durch-
dringungsgeschwindigkeit ¢;; abhéngig sind, um einen Dampfungseffekt abbilden zu
konnen. Die Formulierung und Berechnung von Kontaktkréaften nach HERTZ als kom-
plexeres einwertiges und einseitiges Kraftgesetzt zeigt ENGELHARDT [25]. Wie aus
der graphischen Darstellung der einwertigen Kraftgesetze jedoch auch hervorgeht,
erfolgt die Bestimmung der wirkenden Kraft A\ anhand eines relativen Abstandes.
Dies bedeutet, dass beispielsweise bei Kontakten Durchdringungen der Kontaktkon-
turen zugelassen werden miissen, um Kontaktkrafte bestimmen zu konnen.

Die mengenwertige Formulierung einer einseitigen Bindung verbietet einen negativen
Abstand durch die SIGNORINI-FICHERA-Bedingung [2]

qu Z 0, >\U Z O, qu )\U =0. (217)

Diese besagt, dass entweder ein nicht-negativer Abstand gy vorliegt oder eine nicht-
negative Zwangskraft Ay wirkt.

Die Beziehung (2I7)) ist wieder auf Lageebene angegeben. Um sie mittels Geschwin-
digkeiten ausdriicken zu konnen, muss unterschieden werden, ob die Bindung aktiv
ist oder nicht. Somit lautet der dquivalente Ausdruck zu (ZI7) auf Geschwindig-
keitsebene

. ] (2.18)
gu = 0, Av >0, gu Ay =0 falls gu = 0.

{)\U =0 falls gy >0
Ist der Abstand der unilateralen Bindung gleich Null, dann ist eine nicht-negative
Geschwindigkeit g zuldssig, womit der Kontakt entweder geschlossen bleibt (g = 0)
oder sich 6ffnet (g > 0). Bleibt der Kontakt geschlossen, so kann eine nicht-negative
Zwangskraft Ay wirken. Die Bestimmung der relativen Bindungsgeschwindigkeit gy
erfolgt analog zu (Z.10) geméas

. d gu d gu
= —_— —_—
qu 8q Tu -+ B WUu+wU,
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wobei Wy nach einer Normierung genau der Spalte der Matrix W' in (ZI2)) ent-
spricht, die dem Kraftparameter Ay zugeordnet ist.

2.3 Diskontinuierliche Dynamik

In Mehrkorpersystemen treten haufig unstetige Bewegungsabldufe auf. Bei Kontak-
ten, welche qualitativ nur mit unilateralen Kraftgesetzen nach Bild abgebildet
werden konnen, entstehen bereits in der einwertigen Formulierung (links) Spriin-
ge im Beschleunigungsverlauf. In der mengenwertigen Formulierung (rechts) treten
aufgrund des Stofgesetzes zeitdiskrete Anderungen in den Beschleunigungen und
Geschwindigkeiten auf. Spriinge in der Geschwindigkeit konnen durch ([Z12]) jedoch
nicht ausgedriickt werden, da diese nicht durch eine Integration der Beschleunigun-
gen berechnet werden kénnen. Aus diesem Grund erfolgt ein Ubergang von einer
gewohnlichen Differentialgleichung hin zu einer MaBdifferentialgleichung, der bei-
spielsweise von MOREAU [81] oder GLOCKER [39] gezeigt wird. Fiir die Auswertung
dieser Gleichung zu den Unstetigkeitsstellen sind entsprechende Stofigesetze und
numerische Verfahren erforderlich, die im Folgenden vorgestellt werden.

2.3.1 MaBdifferentialgleichung

Durch die Formulierung der Differentialgleichung (Z12)) als Mafidifferentialgleichung
kann eine Suche der Unstetigkeitsstellen und eine entsprechende Fallunterscheidung
aufgrund von Strukturvarianzen im Mehrkorpersystem vermieden werden. Sowohl
die kontinuierlichen als auch die diskontinuierlichen Phasen werden in einem ein-
zigen Gleichungssystem beschrieben. Die Beschreibung der Systemdynamik erfolgt
bei einer Mafidifferentialgleichung mittels

qg=Tu, M du = hdt + W dA, (dA, z,t) € N. (2.19)
Das darin enthaltene Beschleunigungsmafl
du = adt + <u+ — u’) dn (2.20)

setzt sich aus einem kontinuierlichen und einem diskreten Anteil zusammen. Der
kontinuierliche Anteil besitzt eine Dichtefunktion 4, die der Beschleunigung wah-
rend der kontinuierlichen Bewegungsphase des Mehrkorpersystems entspricht. Der
diskontinuierliche Term enthalt mit

ut = lim u(t +¢), u” = lim u(t +¢)
e—0+ e—0—
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den links- und rechtsseitigen Grenzwert der Geschwindigkeiten u gewichtet mit der
Summe der Delta-Distributionen beziiglich der Diskontinuitédtszeitpunkte ¢;

00 falls t =1,

dn =S ds,, d6; =dé;(t — t;) =
! Z (=) {0 falls ¢ #£t,.

Die Unstetigkeiten in den kinematischen Groflen wirken sich auch auf die Zwangs-
krifte aus, da diese aufgrund der Nebenbedingungen (dA, z,t) € N zu bestimmen
sind. Sie sind also direkt oder indirekt von den kinematischen Groflen abhéngig.
Analog zu ([220)) ist deshalb auch eine Aufspaltung fir dA notwendig, so dass das
Maf fiir die Zwangsimpulse in den Bindungen mit

dA = Xdt + Ady; (2.21)

ebenso in einen stetigen und einen unstetigen Anteil aufgeteilt wird. Die Impulse A d¢
sind ausschliefSlich bei einer stof}freien Bewegung des Mehrkorpersystems vorhanden.
Der zweite Summand in (Z2]) enthalt alle Impulse A, die zu den Stofizeiten t;
auftreten.

Mit den Geschwindigkeits- und Kraftmafien (2Z20) und (22I)) sind somit in der
Mafdifferentialgleichung (ZI9) neben der kontinuierlichen Bewegung des Mehrkor-
persystems geméfl (ZI2) auch die Stofigleichungen

g —q =0, M (u* —u”) =WdA

zu den Stofizeitpunkten t; enthalten. Fir die Auswertung dieser Gleichung sind die
zusétzlichen Nebenbedingungen

(dA,u+,t) eN

erforderlich. Sie konnen physikalisch als Sto3gesetze interpretiert werden.

2.3.2 StoBgesetze

Die Kraftgesetze in Abschnitt sind auf Kraftebene definiert. Ereignisse, die zu
Geschwindigkeitsspriingen in der Bewegung des Systems fithren, laufen jedoch auf
Impulsebene ab, so dass zusétzliche Stofigesetze erforderlich sind. Der Begrift Stoff
ist hier im weiteren Sinne als Geschwindigkeitssprung zu verstehen und nicht zwangs-
laufig auf die Kollision zweier Korper beschrankt.

Von einem Stof sind nur die Geschwindigkeiten w der Stoflkorper betroffen und nicht
deren Lagen q. Daher erfolgt eine Modellierung aller Sto3gesetze auf Geschwindig-
keitsebene. Ferner werden die zeitkontinuierlichen Krafte nun durch diskrete Impul-
se A ersetzt, fiir welche die mengenwertigen Beziehungen formuliert werden. Neben
den Betrachtungen der zweiseitigen und einseitigen Bindung ist auch eine Formulie-
rung fiir Reibst6e moglich.
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Zweiseitige Bindungen

Bei einer Kopplung zweier Korper mittels einer zweiseitigen Bindung wird der Stof3
aufgrund der kinematischen Abhéangigkeit an den anderen Korper weitergegeben.
Erfahrt ein Korper zu einem diskreten Zeitpunkt ¢; einen Geschwindigkeitssprung,
so muss die kinematische Bedingung (Z.I5]) auch nach der Diskontinuitét erfillt sein.
Somit kann aus dieser Bedingung das Stofigesetz

g5 =0, Ap S0

abgeleitet werden. Darin ist g5 = ¢4 (u™, q,t) die Relativgeschwindigkeit der beiden
Koérper unmittelbar nach dem Stof3.

Einseitige Bindungen

Bei einseitigen Bindungen konnen im Gegensatz zu zweiseitigen Bindungen Stofe
nur in eine Richtung weitergegeben werden. Daraus leitet sich in Analogie zu (ZI8))
das Stofigesetz auf Impulsebene

Ay = fall >
{U X alls - gr 20 (2.22)

93 > 0, AU > O, g?} )\U =0 falls qu = 0

ab. Mit einem derartigen Stofigesetz kann auch ein Stofl im Sinne des klassischen
StoBigesetzes nach NEWTON formuliert werden. Dazu wird in (Z22]) die relative
Geschwindigkeit der Kérper nach dem Stofl geméaf3

90 = €90, 0<e<l
durch eine Differenz einer relativen Geschwindigkeit unmittelbar vor (g;) und nach
(gf7) dem Stof} ersetzt, welche durch den StoBkoeffizienten ¢ miteinander in Ver-
bindung stehen. Durch ¢ = 0 wird ein rein plastischer und durch € = 1 ein rein
elastischer Stofl ausgedriickt.

2.3.3 Mathematische Formulierung der Nebenbedingungen

Eine Formulierung der Stofigesetze durch Ungleichungen ermoglicht eine sehr an-
schaulich Interpretation der physikalischen Zusammenhédnge und Wirkungen. Eine
solche Darstellung ist fiir eine numerische Auswertung aber ungeeignet. Jedoch las-
sen sich die Ungleichungen mit Hilfe von Projektionsfunktionen als Projektionsglei-
chungen darstellen. Dazu wird eine Projektionsgleichungsdarstellung aus der konve-
xen Analysis nach ROCKAFELLAR [96] verwendet. Die Projektion des Vektors @ in
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eine konvexe Menge C ist durch
prox.(x) = arg min ||z — x*||
xz*eC

definiert, wobei ||-|| eine geeignete Norm darstellt.

Eine mathematische Darstellung des Stofigesetzes bei zweiseitigen Bindungen kann
somit durch die kompakte Schreibweise

Ap = proxg,, (AB —7rp gg), Cp={z:x § 0}
erfolgen. Das Stoflgesetz einer einseitigen Bindung kann mittels
Ay = proxg, (/IU —ry g;), Cv=A{z:2>0}

ausgedriickt werden. Die Parameter (rp,ry) € IR sind frei wihlbare numerische
Hilfsparameter, welche die Einheiten anpassen. FORG, GEIER ET AL. zeigen Stra-
tegien zur Wahl dieser Parameter, um eine moglichst rasche Konvergenz der Glei-
chungslosung zu erzielen [29].

Durch die Formulierung der Sto3gesetze mittels Projektionsfunktionen werden die
Ungleichungsbeziehungen aufgelost und in eine Gleichheitsbeziehung tiberfiihrt. Da-
durch konnen sie mit numerischen Methoden gelost werden. Verfahren zur Losung
mengenwertiger Nebenbedingungen in Mehrkorpersystemen stellt FORG vor [2§].



3 Erweiterung der Bewegungsgleichung zur
Berechnung hydraulischer Systeme

Reale technische Systeme sind nicht nur auf mechanische Wirkprinzipien beschréankt.
Zur Erzeugung, Ubertragung und Regelung von Bewegungen wird hiufig auf andere
physikalische Doménen zuriickgegriffen. In Verbrennungsmotoren wird die Motorbe-
wegung durch einen thermodynamischen Verbrennungsprozess erzeugt. In mobilen
Arbeitsmaschinen wird die Energie hdufig hydraulisch an den Arbeitspunkt tibertra-
gen und in elektrischen Motoren erfolgt eine Umwandlung von elektrischer Energie in
mechanische Drehbewegungen mittels Magnetfelder. Fiir die numerische Abbildung
von Gesamtsystemen wird daher zunehmend auf interdisziplindre Simulationen zu-
riickgegriffen.

In automobilen Verbrennungsmotoren werden aufgrund ihrer herausragenden Leis-
tungsdichte verschiedenste hydraulische Systeme eingesetzt. Haufige Standardanwen-
dungen sind hydraulische Ventilspielausgleichselemente oder Kettenspanner. Eine
jingere Anwendung ist die Verstellung der Phasenlage der Nockenwelle mit hydrauli-
schen Aktoren. Da die Ubertragung des Drehmoments bei hydraulischen Nockenwel-
lenverstellern nicht formschliissig, sondern kraftschliissig iiber die Hydraulik erfolgt,
konnen beide Domanen nicht mehr getrennt voneinander betrachtet werden, da das
hydraulische System unmittelbar in den Kraftfluss integriert ist und die Phasenlage
durch eine elektronische Regelung eingestellt wird.

In diesem Kapitel werden die beschreibenden Gleichungen hydraulischer Systeme
vorgestellt. Sie sind formal mit den Bewegungsgleichungen des mechanischen Sys-
tems identisch. Beide Doménen sowie ihre Wechselwirkungen konnen in einem ein-
zigen, konsistenten Gleichungssystem beschrieben werden und mit denselben nume-
rischen Verfahren gelost werden.

3.1 Modellbildung bei hydraulischen Systemen

Um ein passendes Modellierungsschema fiir hydraulische Elemente zu entwickeln,
welches mit mechanischen Systemen konform ist, wird zunichst auf Gemeinsam-
keiten und Unterschiede zwischen den beiden Doménen eingegangen. Dazu zeigt

33
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Bild 3.1: Beispiel eines mechanischen Systems

Bild B.1] ein exemplarisches mechanisches System. Es besteht aus zwei starren Kor-
pern. Wahrend sich der Koérper K frei in der Ebene bewegen kann, besitzt der Kor-
per K, aufgrund einer entsprechenden Lagerung nur einen Drehfreiheitsgrad. Die
Korper sind durch eine beidseitig wirkende Federverbindung Fi5 sowie eine einseitig
wirkende Kontaktverbindung C}, miteinander verkniipft. Der Koérper K steht dar-
itber hinaus noch durch eine Federverbindung Fy; und eine Kontaktverbindung Cy,
mit der Umgebung in Wechselwirkung. Auf einen Korper kénnen von auflen also
mehrere Krafte wirken. Zur Beschreibung der einzelnen Verbindungen bzw. der wir-
kenden Kréfte konnen sowohl in der Umgebung als auch auf dem Korper verschiedene
Punkte beziehungsweise Konturen definiert werden. Als Umgebungsrandbedingung
unterliegt das ganze System dem Schwerkraftsvektor g.

Bild zeigt ein exemplarisches hydraulisches System. Es besteht aus mehreren
Leitungen, welche durch die Stellglieder S; und S5 miteinander verbunden sind, und
zwei hydraulischen Zylindern Z; und Zs, welche die hydraulisch tibertragene Energie
in mechanische Arbeit wandeln. Durch die Pumpe P wird das System mit Druckol
versorgt. Verluste in den hydraulischen Driicken fallen sowohl als Stromungsverluste
in den einzelnen Leitungen als auch als Umlenkverluste in den Funktionsbauteilen
an. Fir die Modellbildung wird fiir jede Leitung eine positive Stromungsrichtung
definiert. Dadurch kann in jeder Leitung ein Einlauf und ein Auslauf benannt wer-
den. Das hydraulische Netzwerk kann daher durch eine Verbindung der einzelnen
Leitungsein- und -ausldufe beschrieben werden. Als Randbedingung unterliegt das
hydraulische System neben der Schwerkraft auch den Eigenschaften des hydrauli-
schen Mediums.

Die im mechanischen System enthaltene Energie setzt sich aus der kinetischen Ener-
gie der massebehafteten Korper sowie der potentiellen Energie aufgrund der Koérper-
lagen im Schwerefeld und der in den Verbindungselementen gespeicherten Energie
zusammen. Es treten mechanische Energieverluste beispielsweise durch Démpfung
oder Reibung auf, wodurch die mechanische Energie in Warme gewandelt wird. Der
Austausch zwischen potentieller und kinetischer Energie erfolgt aufgrund der Tréag-
heit im System nicht augenblicklich, sondern verzoégert.

Der selbe Sachverhalt ist auch bei hydraulischen Systemen festzustellen. Auch in die-
sen ist Energie gespeichert bzw. wird Energie tibertragen. In den hydraulischen Lei-
tungen wird das massenbehaftete Fluid transportiert, so dass dort kinetische Energie
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Bild 3.2: Beispiel eines hydraulischen Systems

vorhanden ist. Dagegen geht man in den hydraulischen Knoten davon aus, dass keine
FlieBbewegung des Fluids vorliegt. Stattdessen wird in diesen hydraulischen Knoten
die Nachgiebigkeit des Fluids zusammengefasst, so dass auch hier ahnlich wie in den
mechanischen Federn potentielle Energie gespeichert ist. Der Austausch zwischen
mechanischer und potentieller Energie verlauft verzogert aufgrund der Trégheit in
den hydraulischen Leitungen.

Vergleicht man auf diese Weise mechanische und hydraulische Systeme, so kann man
fiir das dynamische Verhalten der beiden Systeme Ahnlichkeiten feststellen. Trig-
heiten treten in der Mechanik aufgrund der Masse der Korper und in der Hydraulik
aufgrund der Masse des stromenden Fluids in den Leitungen auf. In der Mechanik
wird potentielle Energie in Federn und in der Hydraulik in hydraulischen Knoten
gespeichert.

Es ist anzumerken, dass diese Ahnlichkeiten auf idealisierten Modellannahmen be-
ruhen. In der Mechanik werden die Elastizitdten der Korper sowie die Massen der
Federn vernachléssigt. Solche Idealisierungen werden auch fiir die Hydraulik ange-
nommen, indem die Kompressibilitiat des Fluids in den Leitungen auf die hydrauli-
schen Knoten projiziert und die Bewegung des Fluids in den hydraulischen Knoten
vernachlassigt wird. Jedoch stellen diese Vereinfachungen keine Beschrankungen dar,
da auch die Bertcksichtigung kontinuierlicher Modelle in beiden Doménen moglich
ist.

Fir die Modellierung hydraulischer Systeme konnen aus dieser Betrachtung den-
noch wesentliche Schlussfolgerungen gezogen werden. Hydraulische Leitungen sind
wie mechanische Korper jedoch ohne Zustandsgrofle fiir ihre Lagebeschreibung zu
behandeln, da diese Gréfe in der Hydraulik nicht von Interesse ist. Analog dazu
sind hydraulische Knoten wie mechanische Federelemente zu modellieren, wobei me-
chanische Federn immer nur zwei Korper, hydraulische Knoten jedoch beliebig viele
Leitungen miteinander verbinden koénnen.

In hydraulischen Systemen kommt es aufgrund der Fluidstrémung zu Druckverlusten.
Aufgrund der obigen Annahme, dass eine Fluidstromung nur in den hydraulischen
Leitungen anliegt, konnen diese Druckverluste auch eindeutig diesen Leitungen zu-
geordnet werden. Bei Druckverlusten handelt es sich also nicht um Kraftelemente,
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welche verschiedene Leitungen miteinander verbinden, sondern um Kraftgesetze, wel-
che nur auf eine einzige Leitung wirken.

3.2 Bewegungsgleichungen starrer hydraulischer
Systeme

Ausgehend von oben beschriebenen Zusammenhéngen sollen in diesem Abschnitt
nun die Gleichungen zur Beschreibung der dynamischen Vorgéange in hydraulischen
Systemen aufgestellt werden. Dazu wird zwischen drei grundsétzlichen Elementen
unterschieden. In den Leitungen wird die kinetische Energie des Systems zusam-
mengefasst. Die Knoten reprasentieren die potentiellen Energiespeicher im System.
Die Stromungsverluste stellen die Energieverluste im System dar. Auf sie wird in
Abschnitt genauer eingegangen.

3.2.1 Leitungen

In hydraulischen Leitungen wird der Massenstrom des hydraulischen Mediums abge-
bildet. Die Dimension der Leitungslange L ist deutlich groler als deren Querschnitts-
radius R (L > R). Die Bewegungsgleichungen der Leitungen ergeben sich damit aus
den entsprechenden Vereinfachungen der NAVIER-STOKES-Gleichungen, welche die
internen Scherkréfte in Fluiden beschreiben, und der CAucHY-Impuls-Gleichung,
die den nicht-relativistischen Impulstransport in einem Kontinuum abbildet. Im Ge-
gensatz zur Starrkorpermechanik wird eine Beschreibung gemafi EULER verwendet,
welche den Bewegungszustand an einem bestimmten Ort und nicht die Bewegung
eines einzelnen Partikels im Fluid zeigt. Aus diesem Unterschied ergibt sich eine we-
sentliche Eigenheit hydraulischer Systeme: In hydraulischen Systemen gibt es keine
Zustandsgrofien, welche der Lage in mechanischen Systemen entsprechen.

Bild zeigt eine hydraulische Leitung mit einem zylindrischen Koordinatensys-
tem, das zur Beschreibung des Bewegungszustandes verwendet wird. Die Leitung
besitzt die Lange L und einen tiber die Lange konstanten Radius R und damit ei-
ne konstanten Querschnittsfliche A. Geht man von einem rotationssymmetrischen
Stromungszustand aus, so stellt die Geschwindigkeit darin gemaf

v=uv(z,71)

ein Vektorfeld in Abhéngigkeit von Ort (z,7) und Zeit ¢ dar. Bei hydraulischen Sys-
temen ist jedoch nicht die genaue Bestimmung des Stromungsfeldes von Interesse,
sondern ausschliellich der durch die Leitung transportierte Volumen- oder Massen-
strom, welcher zur Verrichtung von Arbeit verwendet werden kann. Dieser Volumen-
strom ergibt sich in einer Ebene senkrecht zur Leitungslangsachse aus dem Integral
iiber das Stromungsfeld zu

Q(x,t) = /v(:n,r, t) dA.
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Bild 3.3: Hydraulische Leitung mit zylindrischem Koordinatensystem

Die Abhéngigkeit von der Ortskoordinate x ergibt sich aus der Kompressibilitét
des Fluids. Fiir eine Formulierung analog zur Starrkérpermechanik wird diese im
Folgenden vernachlassigt. Auf Modelle zur Abbildung der Kompressibilitdt wird in
Abschnitt B.2.4] eingegangen.

Vernachlassigung der Fluidkompressibilitat

Die Vernachlassigung der Fluidkompressibilitat ist nach BEATER [7] gerechtfertigt,
wenn die Lange der Leitung die Bedingung

a

10 fimax

erfiillt. Darin stellt a die Schallgeschwindigkeit im Fluid und f,.x die hochste interes-
sierende Frequenz dar. In langen, schlanken Korpern, wie sie auch eine Fluidsédule in
einer Leitung darstellt, kann nach TRUCKENBRODT [114] die Schallgeschwindigkeit
zZu

L< (3.1)

bestimmt werden, wobei E die Kompressibilitdat des Materials und p dessen Dichte
darstellen. Wenn diese Annahme zutreffend ist, so kann die Bewegungsgleichung
einer hydraulischen Leitung direkt aus dem zweiten NEWTON’schen Axiom

mx=1F

angegeben werden. Die bewegte Masse m entspricht der Fluidmasse in der Leitung,
welche sich aus dem Leitungsvolumen A L sowie der Dichte des Fluids p bestimmen
lasst. Die Beschleunigung kann mit & = % als zeitliche Anderung der mittleren Vo-
lumenflussrate angegeben werden. Die auf die Masse wirkenden Kréfte setzen sich
zusammen aus der antreibenden Druckdifferenz zwischen dem Druck am Anfang der
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Leitung p, und dem Druck am Leitungsende p. sowie einem zunéachst allgemein an-
genommenen Druckverlust pyepuss, der sich in Abhéngigkeit der Volumenflussrate @
einstellt. Damit bestimmt sich die auf die Leitung wirkende Kraft zu

F = [pa — Pe — pVerlust(Q)] A7

so dass sich die Bewegungsdifferentialgleichung einer inkompressiblen hydraulischen
Leitung zu

L .
% Q = Pa — Pe — pVerlust(Q) (32)

ergibt. Die Tragheit der Leitung wird durch den Faktor % beschrieben. Es ist auffal-
lig, dass die Querschnittsfliche im Nenner des Ausdrucks steht, so dass eine Verrin-
gerung des Querschnitts auch ein trageres Verhalten der Leitung bedeutet, obwohl
(bei gleicher Leitungslange) die Fluidmasse abnimmt. Jedoch nimmt bei einem klei-

neren Leitungsquerschnitt auch die Angriffsflache der anliegenden Driicke p, und p,
ab.

Einfluss des Stromungszustandes auf die Tragheit hydraulischer Leitungen

Fiir die Herleitung von (8.2) wurde von einer mittleren Volumenflussrate ausgegan-
gen. Diese Annahme ist jedoch idealisiert, denn aufgrund der inneren Scherkréfte
im Fluid stellt sich nach HAGEN-POISEUILLE bei einer laminaren Stromung ein
parabolisches Geschwindigkeitsprofil gemafl

r

2
V(1) = Umax ll — (R) ], 0<r<R (3.3)
ein [I14]. Erst bei einer voll ausgeprigten turbulenten Stromung kann von dem in
[B2) angenommenen gleichmafig verteilten Geschwindigkeitsprofil ausgegangen wer-
den. Mit dem parabolischen Geschwindigkeitsprofil ergibt sich die kinetische Energie
einer starren Leitung zu

L
A

PL
AQ'

T=—-—mv" =

pLA

O W~

i 1
/v(r)227rrdr = -
/ 2
Vergleicht man den hier auftretenden Tragheitsterm mit der Tragheit aus (B8.2]), so
ist festzustellen, dass bei laminaren Stromungszustianden eine um den Faktor % ho-
here Fluidtragheit anzunehmen ist. Diese Betrachtung basiert jedoch wie bereits
die Herleitung von (3:2) auf der Annahme eines kreisrunden Leitungsquerschnittes.
In der Praxis kann nicht immer von dieser Idealisierung ausgegangen werden. Des
Weiteren konnen zum Stromungsprofil nicht immer Aussagen getroffen werden, da
beispielsweise an Ein- und Auslaufen sowie an Ecken und Kanten immer Verwirbe-
lungen auftreten. Zudem beschreibt ([3.2)) auch die zeitliche Anderung der Volumen-
flussrate, wahrend (B.3)) das Geschwindigkeitsprofil in einem stationdren Zustand
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beschreibt. In dieser Arbeit wird daher das anfangs diskutierte Stopfenprofil als ein-
fachste und allgemeinste Annahme zur Bestimmung der Tréagheit von Fluidmassen
in hydraulischen Leitungen verwendet.

Vernachlassigung der Fluidmasse

Bei hydraulischen Funktionsteilen wie etwa Druckbegrenzungsventilen werden ver-
schiedene Steuerkammern nur durch Bohrungen, also sehr kurzen Leitungen, mit
einander verbunden. Dies fiihrt zu geringen Tragheitswirkungen und zu einem sehr
dynamischen Systemverhalten, so dass bei der Simulation solcher Systeme die Trag-
heit des Fluids vernachléssigt werden kann. Stattdessen wird von einem sich augen-
blicklich einstellenden Volumenfluss ausgegangen. Es gilt somit

Q@ =0,
womit aus ([3.2)) unmittelbar

Pa — Pe — pVerlust(Q) =0

folgt. Eine Bestimmung des Volumenflusses kann also durch die Auswertung der
Umkehrfunktion des Druckverlusts in Abhéngigkeit der anliegenden Druckdifferenz
erfolgen:

Q = p;e}rlust(pa - pe)- (34)

Aus numerischer Sicht bedeutet (3.4)), dass die beiden Groéfien p, und p, als Zustands-
groffen im System vorhanden sein miissen. Wie der folgende Abschnitt zeigt, ist dies
nur bei einer elastischen Formulierung der Druckknoten der Fall. Bei starren Druck-
knoten, welche diese Fluidkompressibilitat vernachlassigen, ist diese Voraussetzung
nicht erfillt. HUBER und ULBRICH gelingt es jedoch durch eine Anpassung der Lo-
sungsalgorithmen bei einfachen Strukturen auch solche Kombinationen numerisch
zu losen [54].

Parametrisierung der kinematischen GroBen

Fiir die Einbindung der hydraulischen Grofien in eine Gesamtsimulation muss eine
Parametrisierung der kinematischen Gréflen erfolgen. Geméafl den Analogien zur Me-
chanik und unter Beriicksichtigung der Eigenschaft, dass in der Hydraulik keine der
mechanischen Lage dquivalente Grofle existiert, ergibt sich diese zu

Q=Ju, J,ue R

Die Dimension der zugehorigen generalisierten Lagekoordinate ist gleich Null, die
Dimension der Abbildungsmatrix resultiert damit zu T € IR®*!.
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_. Einlauf (Leitung)
~ = Auslauf (Knoten)

* Auslauf (Leitung)
= Einlauf (Knoten)

Bild 3.4: Verbindung hydraulischer Leitungen

3.2.2 Knoten

Wie Bild B4 zeigt, werden die Ein- und Ausfliissse hydraulischer Leitungen durch
hydraulische Knoten miteinander verbunden und kénnen so zu einem komplexen
Netzwerk zusammengeschlossen werden. Eine Beschreibung der Knoten erfolgt mit-
tels des stets positiven Drucks

p>0. (3.5)

Durch die Druckdifferenz am Anfang und Ende einer Leitung wird ein entsprechen-
des Potential aufgebaut. Im Gegensatz zur Starrkérpermechanik, bei der Kraftele-
mente immer nur zwischen zwei Korpern wirken konnen, verbinden hydraulische
Knoten eine beliebige Anzahl von Leitungen.

Zur Bestimmung der Koppelkriafte konnen drei verschiedene Formulierungen ver-
wendet werden. Bei einer elastischen Formulierung wird die Kompressibilitat des
Fluids in den angebundenen Leitungen auf den Knoten projiziert, so dass ein ein-
wertiges Kraftgesetz zur Berechnung des Drucks angegeben werden kann. Bei einer
starren Formulierung wird die Kompressibilitidt des Fluids vernachléssigt und der
Druck des Knotens ergibt sich aufgrund der Massen- bzw. Volumenerhaltung aus
einer Nebenbedingung. Fiir die dritte Formulierung werden die Nebenbedingungen
der starren Formulierung aufgeldst, so dass sich ein System in Minimalkoordinaten
ergibt. Der Knotendruck erscheint nicht mehr explizit im Gleichungssystem. Er kann
im Nachgang tiber die Auswertung der inversen Kinematik bestimmt werden.

Parametrisierung der kinetischen GroBBen

Fir die Auswertung der Kraftgesetze hydraulischer Knoten in einer Simulation ist
eine entsprechende Parametrisierung notwendig. Da die Entsprechung zu den hydrau-
lischen Driicken sowie auch zu den Druckverlusten in der Mechanik die kinetischen
Groflen darstellen, ergibt sich diese zu

A=p e R™.
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Zur Aufstellung und Losung der Nebenbedingungen der mengenwertigen Kraftgeset-
ze miissen auch die relativen kinematischen Grofien im Knoten bestimmt werden. In
der Mechanik erfolgt die Bestimmung des LAGRANGE-Multiplikators A anhand des
Bindungsabstands g bzw. der relativen Geschwindigkeit ¢ der beiden Koppelkorper.
Da in der Hydraulik keine Lagegrofien vorhanden sind, kann aus den Zustandsgro-
Ben zunachst lediglich der relative Bindungsvolumenstrom bestimmt werden, welcher
der relativen Bindungsgeschwindigkeit in der Mechanik entspricht. Dieser ergibt sich
entsprechend den in Kapitel Bl aufgestellten Analogien mit

g=>_@Qi (3.6)

aus der Summe aller zu- und abflieBenden Volumenstrome der durch den Knoten
verbundenen Leitungen. Durch die Zeitintegration dieser Gréfle kann mit

9= [ gdt = Veu

auch das relative Bindungsvolumen bestimmt werden, welches aus physikalischer
Sicht einem Kavitationsvolumen V(,, entspricht. Abhéngig davon, ob es sich bei
der an den starren Knoten angeschlossenen Leitung um einen Zu- oder Ablauf des
Knotens handelt, ergibt sich der Eintrag in der Kraftprojektionsmatrix zu

Whyd, Zulauf,i — <_1> y Whyd, Ablauf,i = (1) . (3.7)

Elastische Formulierung

Die elastische Formulierung der Knotengleichung stellt ein einwertiges Kraftgesetz
dar. Aufgrund der fehlenden Lagegrofie in der Hydraulik wird der Knotendruck in
der differentiellen Form

=2y, (38)

angegeben. Er stellt eine rein integrative Grofle dar und wird in einer Berechnung
entsprechend (ZI3)) beriicksichtigt. Da nur die zeitliche Anderung des Knotendrucks
berechnet werden kann, muss in der Simulation zur Bestimmung des Drucks ein
initialer Anfangsdruck vorgegeben werden. Dabei ist £ der druckabhéngige Kom-
pressionsmodul des hydraulischen Mediums und V' das Volumen des Knotens. Der
Term % beschreibt die hydraulische Steifigkeit des Knotens, also die Anderung des
Knotendrucks in Abhéngigkeit des gesamten zu- und abflieBenden Volumenstroms
> Q;. Die Steifigkeit des Knotens ist umso grofer, je kleiner sein Volumen ist.

Wiirde in der hydraulischen Doméne eine Grofle dquivalent zur Lagegrofie in der
Mechanik existieren, so kénnte (B.8)) auch in nichtdifferentieller Form angegeben
werden. Eine solche hydraulische Lagegrofie wiirde das durch die Leitung gestrom-
te Volumen darstellen. Aufgrund der Druckabhéngigkeit des Kompressionsmoduls
erhélt man eine implizite Gleichung, die nur numerisch gelost werden kann. Diese
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p‘)\ A p‘)\ A
PcCav
0 Veavlg 0 Veavlg

Bild 3.5: Bilaterale (links) und unilaterale (rechts) Nebenbedingungen in der Hydraulik

Formulierung wird von FRIEDRICH, SCHNEIDER und ULBRICH fiir die Bildung eines
nicht-linearen hydraulischen Cosimulationsknotens genutzt [32].

Verbindung iiber Nebenbedingungen

Eine weitere Moglichkeit zur Verbindung mehrerer Leitungen ist die Verwendung
von Nebenbedingungen. Diese Modellierung bietet sich an, wenn die Kompressibili-
tat im Leitungssystem vernachlissigt werden kann oder die Steifigkeit des Knotens
aufgrund kleiner Volumina sehr hoch ist. Mit der bilateralen und der unilateralen
Formulierung kénnen zwei unterschiedliche Charakteristiken abgebildet werden. Ge-
nerell ist die Modellierung hydraulischer Bindungen iiber Nebenbedingungen weniger
Anfillig fiir numerische Drifterscheinungen, da sie direkt auf der in den Gleichungen
relevanten Geschwindigkeits- bzw. Volumenstromebene gelost werden.

Bilaterale Bindung Eine bilaterale Bindung, die in Bild graphisch dargestellt
ist, fordert die Massen- bzw. die Volumenerhaltung im Knoten, indem auf Lageebe-
ne das Auftreten eines Kavitationsvolumens V,, verboten wird. Auf Geschwindig-
keitsebene resultiert dies analog zu (2I5) in der Gleichungsnebenbedingung

> Qi=0, p=0. (3.9)

Diese driickt aus, dass der Knotendruck vom Nebenbedingungsloser so bestimmt
werden kann, dass die Summe der zu- und abflieBenden Volumenstrome identisch
ist. Das dquivalente Element in der Mechanik stellt hier eine bilaterale Zwangsbe-
dingung in einem Lager dar. Bei einer solchen Formulierung der Koppelbedingung
treten keine Spriinge in den Zustandsgréfien eines Systems auf. Sie kann daher in
Kombination mit beliebigen Integratoren verwendet werden, jedoch miissen dazu am
Knoten konsistente Anfangsbedingungen vorliegen.

Ein Nachteil dieser Formulierung ist, dass auch ein negativer Druck als Losung
der Nebenbedingung zuléssig ist, was aufgrund von (B.1) in der Hydraulik keine
physikalisch sinnvolle Losung darstellt. Soll dies beriicksichtigt werden, so kann die
Kopplung als unilaterales Kraftgesetz modelliert werden.
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Unilaterale Kopplung Bei der unilateralen Formulierung des Kraftgesetzes wird
berticksichtigt, dass die Driicke in hydraulischen Medien nie unter einen bestimmten
Kavitationsdruck pcay fallen. Bei diesem Druck beginnt nach GROLLIUS [43] die im
Medium geloste Luft Dampfblasen zu bilden. Steigt der Knotendruck wieder tiber
den Kavitationsdruck, so implodieren diese Dampfblasen. Dabei treten deutliche
Druckspitzen im System auf, so dass dieser Zustand unbedingt vermieden werden
muss. Dieser Zusammenhang kann durch die im Vergleich zu (ZI7) modifizierte
SIGNORINI-FICHERA-Bedingung

VCaV 2 07 p Z Pcav, VCaV (p - pCaV) =0 (310)

ausgedriickt werden, welche in Bild dargestellt ist. Zur Losung dieser Bedin-
gung auf Geschwindigkeitsebene erfolgt analog zu ([2I8]) eine Modifikation dieses
Bindungsgesetzes zu

P = PcCav falls Veay >0
Z Qz > 07 p > Pcav, Z Qz (p - pCav) =0 falls VCav =0.

Im regularen Zustand wird die Nebenbedingung derart gelost, dass sich ein zuléssiger
Druck p > pcay als Losung ergibt. Dies entspricht in der Mechanik einem geschlosse-
nen Kontakt. Der Druck kann jedoch nicht unter den Kavitationsdruck pc,, fallen.
In einem solchen Fall fliefit mehr Volumen aus dem Knoten ab als zuflieft. Die-
ses fehlende Volumen wird im Kavitationsvolumen V(,, zusammengefasst, welches
physikalisch interpretiert aus dem Phasentibergang bei der Kavitation stammt. Da
kein negatives Kavitationsvolumen zuléssig ist, kommt es beim Zusammenfallen des
Kavitationsvolumens zu einem Druckimpuls.

Durch die Modellierung von Knoten iiber Nebenbedingungen kénnen kleine Druck-
volumina effizient modelliert werden. Das resultierende Gleichungssystem muss je-
doch zu jedem Zeitschritt in der Simulation numerisch gelést werden, woraus sich
insbesondere bei komplexen Verschaltungen verschiedene Nachteile ergeben konnen.
Um Nebenbedingungen in den Druckknoten zu vermeiden, bietet es sich daher an,
die Systeme nicht in redundanten Koordinaten, sondern in Minimalkoordinaten zu
berechnen.

Systeme in Minimalkoordinaten

In Systemen mit Minimalkoordinaten werden die bilateralen Zwangsbedingungen
(B39) durch die Verwendung von JACOBI-Matrizen aus dem Gleichungssystem heraus
projiziert. Dieses Vorgehen entspricht der Verwendung von relativen Koordinaten in
der Starrkorpermechanik. Aus der Forderung der Volumengleichheit der zu- und
abflieenden Volumenstrome

Z QZ = 07
=1
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Bild 3.6: Verschaltung hydraulischer Leitungen

kann der Volumenstrom in einer angeschlossenen Leitung durch die Volumenstrome
in den anderen n—1 Leitungen berechnet werden. Im Gegensatz zu Baumstrukturen
in der Mechanik, bei denen jeder Kérper im Baum nur einen Vorganger und beliebig
viele Nachfolgekorper besitzt, kann eine Leitung in der Hydraulik beliebig viele
Vorgangerkorper besitzen.

Das Vorgehen bei der Verwendung von Minimalkoordinaten soll anhand eines ein-
fachen Beispiels dargestellt werden. Dazu wird eine hydraulische Dreiecksschaltung
nach Bild betrachtet. Das System besteht aus 6 Leitungen und es treten die
Flissse (1, Q2, @3, Q12, Q23 und Q31 auf, welche in den jeweils eingezeichneten Rich-
tungen als positiv angenommen werden. Am Ende der dueren Leitungen liegen die
Driicke py, po und p3 an. Aufgrund der Verschaltung der Leitungen ist das System
dreifach tiberbestimmt.

Zur Beschreibung des Systems in Minimalkoordinaten muss ein Satz von generali-
sierten Koordinaten gewahlt werden, der eine Bestimmung aller hydraulischen Vo-
lumenfliisse ermoglicht. Wéahlt man beispielsweise die Groflen @1, Q2 und Q1o als
generalisierte Geschwindigkeitskoordinaten,

U:(Q1 Q2 Q12)T7

so konnen alle anderen Volumenfliisse in Abhéngigkeit dieser Koordinaten tiber die
Knotenregel zu

Q3 = —Q2+ Q12
Q31 = Q1+ Q2
Q3 = Q2 — Q31 = —Q1 — Q2

bestimmt werden. Daraus ergeben sich die JACOBI-Matrizen des Systems entspre-
chend J; = 8Q1 gemaf [88] zu

J{=(1 0 0 J;=(0 1 0) Jh=(0 0 1)
Th=(10 1) Jh=(0 -1 1) JT=(-1 -1 0).
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Mit diesen Beziehungen kann nun die Berechnung der Massenmatrix mit

pL;

M=yt

J;

analog zu (ZI0) erfolgen. Die rechte Seite des Differentialgleichungssystems setzt
sich aus den auflen anliegenden Driicken sowie den Stromungsverlusten im System
zusammen. Analog zu (2.I1]) ergibt sich die Wirkung dieser Kréfte auf die generali-
sierten Koordinaten durch eine Multiplikation mit der JACOBI-Matrix zu

h = Z J? (Apz - pVerlust,i) mit Api = Da; — De;-

Die Beschreibung von Systemen in Minimalkoordinaten ist dabei nicht nur auf ein-
wertige Druckverluste beschréankt, sondern kann auch mit mengenwertigen Druck-
verlusten umgesetzt werden. Voraussetzung fiir die Beschreibung von Systemen in
Minimalkoordinaten ist die Bestimmbarkeit der JAcOBI-Matrizen. Wahlt man bei-
spielsweise die Volumenstrome )1, ()2 und )3 als beschreibende Koordinaten, so
konnen die verbleibenden drei Volumenstrome aufgrund einer algebraischen Schleife
nicht bestimmt werden. Jedoch ist es moglich, verschiedene, in Minimalkoordina-
ten beschriebene Teilsysteme durch die Verwendung von kompressiblen oder starren
Knoten miteinander zu koppeln, wodurch algebraische Schleifen aufgebrochen wer-
den konnen.

3.2.3 Wechselwirkungen zwischen Mechanik und Hydraulik

Hydraulische Systeme werden oftmals zur Ubertragung mechanischer Arbeit ein-
gesetzt. Dabei wirkt aufgrund des hydraulischen Drucks p auf eine hydraulisch-
mechanische Grenzfliche Ay, ; die wegen (B.0]) stets positive Kraft

F]' :pAhmi,j n;. (311)

Die Druckkraft greift dabei immer im Flachenschwerpunkt der hydraulisch-mecha-
nischen Grenzfliche Ay, an und wirkt in Richtung der Flichennormalen m;. Die
resultierende Druckkraft ist als Wirkung des hydraulischen Systems auf das me-
chanische System anzusehen. Die Riickwirkung des mechanischen Systems auf das
hydraulische System stellt die Bewegung der hydraulisch-mechanischen Grenzfliche
dar, durch die ein mechanischer Volumenstrom

Qmec,j = Anmi,j n]T T; (3.12)

erzeugt wird. Darin beschreibt &; die Geschwindigkeit des Flachenschwerpunktes
von Apmij. Mit diesen Zusammenhéngen lassen sich die im vorherigen Abschnitt
erlauterten Moglichkeiten zur Verbindung hydraulischer Leitungen erweitern, so dass
auch mechanisch-hydraulische Wechselwirkungen dargestellt werden konnen.
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Elastische Formulierung

Die einfachste Moglichkeit bildet der kompressibel angenommene hydraulische Kno-
ten. Zur Berechnung des Knotendrucks wird (B.8) um den mechanischen Volumen-
strom (B12)) erweitert

@ J

p= l‘z/ﬁi? (Z Qi+ Anmijn, éﬁj) : (3.13)

Da der Knotendruck direkt im Zustandsvektor des Systems enthalten ist, kann die
auf die hydraulisch-mechanische Grenzfliche wirkende Kraft direkt nach (311]) be-
rechnet werden. Bei kompressiblen Knoten muss jedoch neben der Druckdnderung
des Knotens auch die Volumenénderung beriicksichtigt werden, da die Steifigkeit
des Knotens auch von diesem abhéngt. Nachdem mit (312]) bereits der mechanische
Volumenstrom gegeben ist, kann das Knotenvolumen durch eine Zeitintegration zu

thi = % + /Z Qmec’jdt
J

bestimmt werden, wobei mit Vj das initiale Knotenvolumen berticksichtigt wird.

Verbindung iiber Nebenbedingungen

Ahnlich wie in rein hydraulischen Anwendungen kénnen auch mengenwertige Kraft-
gesetze verwendet werden, welche in Erweiterung zu (B.6]) bei der Bestimmung des
relativen hydraulischen Volumenstroms mit

G=> Qi+ Awmijn &, (3.14)
i J

die Bewegung der Grenzfliche miteinbeziehen. Zur Berticksichtigung der Wirkung
auf das mechanische System erfolgt in Ergénzung zu (87) ein mit der Koppelflache
gewichteter Eintrag in die Kraftprojektionsmatrix

Wmec,j = (Ahmi,j nj) .

Systeme in Minimalkoordinaten

Prinzipiell ist es auch moéglich, Minimalkoordinaten iiber verschiedene physikalische
Domiénen hinweg zur Systembeschreibung zu verwenden. Ahnlich den rein mecha-
nischen oder den rein hydraulischen Minimalsystemen erfolgt auch hier die Einglie-
derung der individuellen Elemente durch eine Projektion mit den JACOBI-Matrizen.
Sehr haufig stellt jedoch die Schnittstelle zwischen den Doménen eine nicht zu ver-
nachlassigende Nachgiebigkeit dar, deren Charakteristik im Modell beriicksichtigt
werden muss.
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3.2.4 Kontinuierliche Leitungsmodelle

Die bisher vorgestellten Modelle fiir hydraulische Systeme entsprachen mit (B.1I)
der Annahme, dass die Kompressibilitat des Fluids in den hydraulischen Leitun-
gen vernachlassigt werden kann. Bei langeren Leitungen konnen diese Modelle das
tatsiachliche Systemverhalten nur bedingt abbilden. An dieser Stelle sollen daher
kontinuierliche Modelle vorgestellt werden, welche die Kompressibilitat des Fluids
in den Leitungen beriicksichtigen.

Die Berechnung von Druckwellen in Rohrleitungen ist schon seit iiber 100 Jahren
Gegenstand wissenschaftlicher Forschung. In dieser Zeit wurden viele mathematische
Modelle zur Losung der beschreibenden partiellen Differentialgleichung entwickelt [9]
14}, 20], 411, [76, 112}, 116]. Dabei wurden die Moglichkeiten der numerischen Simulation
zunehmend ausgenutzt. Heute werden im Wesentlichen fiinf verschiedene Verfahren
angewandt. Dies sind Modelle auf Basis von finiten Differenzen bzw. Modelle mit
konzentrierten Parametern, Modelle auf Basis des Charakteristiken-Verfahrens mit
ortsdiskretem Gitter, Methoden im Frequenzbereich, modale Modelle sowie Modelle
auf Basis von finiten Elementen.

Die einzelnen Modelle haben verschiedene Vor- und Nachteile und stellen individu-
elle Anforderungen an die Berechnungsumgebung. Beispielsweise erlaubt die Metho-
de der konzentrierten Parameter eine Beriicksichtigung nicht-linearer Eigenschaften
und einen einfachen Zugang zur Problemstellung, jedoch muss fiir eine gute Ergebnis-
qualitét eine sehr feine Diskretisierung gewéhlt werden, welche mit einer hohen Re-
chenzeit einhergeht. Die Methode der Charakteristiken stellt ein geometrisches Ver-
fahren dar, welches auf einer konstanten Schrittweite bei der Zeitintegration basiert.
Es ist daher fiir moderne Integratoren mit variabler Schrittweitensteuerung nicht ge-
eignet. Zudem weist das Verfahren eine Dampfungscharakteristik auf, welche von der
gewéhlten Integrationsschrittweite abhiangig ist [9]. Methoden im Frequenzbereich
und modale Modelle basieren auf einer Linearisierung der Bewegungsgleichungen.
Eine Zeitintegration kann anders als bei der Methode der Charakteristiken mit mo-
dernen Integratoren erfolgen, so dass sich geringere Rechenzeiten ergeben. Mit der
Methode der finiten Elemente konnen Stromungsverlédufe in komplexen Leitungssys-
temen bestimmt sowie nichtlineare Eigenschaften des Fluids berticksichtigt werden.
Aufgrund der notwendigen feinen Diskretisierung des Fluidvolumens ergeben sich je-
doch auch bei diesem Verfahren hohe Rechenzeiten. Es ist daher fiir die Berechnung
transienter Vorgange nur eingeschrankt geeignet.

Fiir die Verwendung im Rahmen einer Multiphysiksimulation sind vor allem modale
Modelle, wie sie etwa BORCHSENIUS [J] vorstellt, sowie Verfahren im Frequenzbe-
reich, welche beispielsweise MAKINEN, PICHE und ELLMAN [76] zeigen, geeignet.
Beiden Verfahren ist eine Linearisierung der Bewegungsdifferentialgleichungen ge-
meinsam, so dass sich die resultierenden Gleichungen allgemein zu

M'§+D'q+K'q=Wp W=(w, w), p=(p p) (315
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angeben lassen. Darin stellen M™ die generalisierte Massenmatrix, D* die gene-
ralisierte Dampfungsmatrix und K™ die generalisierte Steifigkeitsmatrix dar. Die
Driicke p, und p. am Anfang und Ende der Leitung werden im Vektor p zusam-
mengefasst und durch die Kraftprojektionsmatrix W™ auf die Freiheitsgrade des
Leitungsmodells projiziert.

Beide Modelle basieren auf einer absoluten Kinematik. Um (815) in das Gesamtglei-
chungssystem (ZI2)) integrieren zu kénnen, muss eine Parametrisierung in Analogie
zur Parametrisierung eines Einzelkorpers (23] erfolgen. Daher ergeben sich die tri-
vialen Zusammenhange

. %

0 = g ul) = g

ok

q und u? = g*.

Die Abbildungsmatrix und die generalisierte Massenmatrix erfiillen

TO = E und MY = M,
wobei E die Einheitsmatrix darstellt. Aufgrund der linearen Zusammenhange kann
die rechte Seite des Gleichungssystems zu

hY) = —D*u—K*q+W*p

angegeben werden. Wird das Leitungsmodell an einen mengenwertigen Knoten an-
geschlossen, so entfallt der entsprechende Eintrag in W™ sowie p und es ergibt sich
eine zuséatzliche Spalte in der Kraftprojektionsmatrix

W = (w;}), z € (a,e).
Die Dimension der einzelnen Vektoren und Matrizen ergibt sich dabei aufgrund der

Anzahl der gewéhlten Freiheitsgrade des Systems. Somit lassen sich kontinuierliche
Modelle vollstindig in das Gleichungssystem integrieren.

3.3 Druckverluste in hydraulischen Systemen

In diesem Abschnitt wird auf die Modellierung der Verluste in den Leitungssystemen
eingegangen, die sich physikalisch durch einen hydraulischen Druckabfall &ulern. Sie
treten als Stromungsverluste, welche inneren Reibungskraften gleichzusetzen sind,
sowie als Umlenkverluste auf, die sich aufgrund der Richtungsumlenkung der Stro-
mung ergeben. Stromungsverluste dominieren dabei in langen hydraulischen Leitun-
gen, wohingegen Umlenkverluste vor allem in Funktionsbauteilen, wie etwa hydrau-
lischen Steuerventilen oder Riickschlagventilen auftreten. Die anfallenden Druckver-
luste resultieren dabei in realen Systemen in einer Erwarmung des Ols, welche eine
Veranderung der Oleigenschaften zur Folge hat. Die Temperaturdnderung des Ols
soll jedoch nicht beriicksichtigt werden. Stattdessen wird die Temperatur als Rand-
bedingung fiir die Simulation vorgegeben. Die Erwérmung des Systems kann im
Nachgang aufgrund der angefallenen Druckverluste abgeschétzt werden.
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Zudem wird zwischen zeitlich konstanten Druckverlusten und variablen Elementen
unterschieden, welche sich beispielsweise durch das Offnen oder Schlieen von Steu-
erkanten ergeben. Werden diese Druckverluste mit einwertigen Kraftgesetzen abge-
bildet, so muss bei nahezu geschlossenen Steuerkanten eine sehr steile Kennlinie des
Elements abgebildet werden, um einen geringen Volumenstrom zu erhalten. Mit ein-
wertigen Formulierungen ist ein vollstandiges Schlieflen der Steuerkanten numerisch
nicht moglich. Der auftretende Volumenstrom entspricht in Realitat der Leckage des
geschlossenen Ventils. Eine alternative Modellierung stellt die Abbildung tiber eine
mengenwertige Kennlinie dar.

3.3.1 Stromungs- und Umlenkverluste

Druckverluste werden durch den dimensionslosen (-Wert angegeben, welcher den
Impulsverlust in einer Leitung beschreibt. Der Druckverlust bezogen auf den Volu-
menstrom ergibt sich damit zu

Pverlust = g Qfl?‘ . (316)

Stromungsverluste entstehen aufgrund der inneren Reibung des Fluids. Die Zahigkeit
des Fluids wird dabei durch seine kinematische Viskositéit beschrieben. Aufgrund der
Zéhigkeit bildet sich im stationaren Zustand bei laminarer Stromung ein paraboli-
sches Geschwindigkeitsprofil aus. Der Widerstandsbeiwert bei Stromungsverlusten
wird gemafl TRUCKENBRODT [114] mit

L
C=A\ - (3.17)

berechnet. Er ist proportional zur Rohrwiderstandszahl A\ und der Lange der Rohr-
leitung L und indirekt proportional zum Leitungsdurchmesser d. Im Falle einer la-
minaren Rohrstromung, welche sich bei REYNOLDs-Zahlen Re < 1440 ausprégt,
bestimmt sich der Beiwert zu

64

A= —.
Re

(3.18)

Die dimensionslose Re-Zahl wird bei langen kreisrunden Rohren in Abhéngigkeit der
kinematischen Viskositat v des hydraulischen Mediums gemafl

4Q

vdm

Re =

(3.19)

berechnet. Im Falle einer vollstdndig turbulenten Rohrstromung mit Re > 2320
ergibt sich der \-Wert allgemein aus der impliziten Gleichung

1 21(2,51+ k)
A B Revr T 3,71d)
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Bild 3.7: Abhangigkeit der Rohrwiderstandszahl von Re-Zahl und dem Verhaltnis Wandrau-
higkeit k£ zu Leitungsdurchmesser d

worin k die Hohe der Wandrauhigkeit beschreibt. Da fiir diese Gleichung keine ana-
lytische Losung angegeben werden kann, wurden im Laufe der Zeit fiir eine ein-
fache Auswertung zahlreiche Nédherungslosungen entwickelt. Mit numerischen Me-
thoden kann der exakte A-Wert in einem Berechnungsprogramm jedoch einfach be-
stimmt werden. Den sich somit ergebenden A-Wert fiir verschiedene Verhéltnisse von
Wandrauhigkeit &£ zu Durchmesser d zeigt Bild .7 iiber der logarithmisch angetra-
genen Re-Zahl. Fiir den Ubergangsbereich 1440 < Re < 2320 erfolgt eine lineare
Interpolation des A-Wertes.

Wie aus ([3.19) und ([BI8) zu erkennen ist, gilt

lim Re=0 und somit lim A = o0
Q—0 QR—0

was bei einer ruhenden Stromung eine unendliche Rohrwiderstandszahl bedeutet.

Durch das Einsetzen von ([3.19), (3.18), (3.I7) in (3.16)) ergibt sich jedoch mit

_ 6 LpQlQl_g L@
DPverlust = 7 d92 A2 - n A2 A

vdr

(3.20)

die kontinuierliche Beschreibung des Druckverlusts nach HAGEN-POISEUILLE mit
einer linearen Abhangigkeit des Druckverlusts vom Volumenstrom und der dynami-
schen Viskositat 7.

Umlenkverluste ergeben sich aus dem Energieverlust des Systems, der an hydrauli-
schen Bauteilen anféllt. Sie werden direkt durch den (-Wert beschrieben. Wie aus
(B10) ersichtlich ist, sind sie proportional zur quadratischen Stréomungsgeschwindig-
keit. Experimentell bestimmte (-Werte fiir verschiedene hydraulische Bauteile gibt
beispielsweise IDELCHICK [55] an.
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Pa - Pe
Bild 3.8: Formale Behandlung von Druckverlusten

Formale Einordnung in die globale Struktur

Druckverluste beeinflussen ahnlich wie die Druckknoten die rechte Seite des Glei-
chungssystems. Der wesentliche Unterschied zu den Druckknoten liegt darin, dass
die Druckverluste nicht mehrere Leitungen miteinander verbinden, sondern genau
einer Leitung zuzuordnen sind. Diesen Sachverhalt verdeutlicht Bild B.8. Aus diesem
Grund werden Druckverluste in der Struktur formal als Verbindungselement mit nur
einer Verbindung betrachtet. Mit dieser Behandlung der Druckverluste als Verbin-
dungselement konnen wiederum die Methoden der nicht-glatten Mechanik auch auf
diese Elemente angewendet werden.

3.3.2 Variable Druckverluste

Zur Steuerung und Reglung von hydraulischen Systemen werden in diesen auch
verstellbare Elemente verbaut, die Stromungsrichtung, Volumenstrom oder Druck
beeinflussen. Im Wesentlichen lassen sich diese in zwei grofie Kategorien einteilen,
namlich die beidseitig und einseitig wirkenden Druckverluste. Aus diesen Grundele-
menten lassen sich verschiedene komplexe Bauteile und Schaltungen aufbauen.

VerschlieBbare Ventile

Ein sehr einfaches Beispiel eines vollstédndig verschlieSbaren Ventils ist ein Sperrhahn.
Eine entsprechende Kennlinie zeigt Bild[3.9l Im gedffneten Zustand (Avariabel = Amax)
ist kaum ein Druckverlust festzustellen. Wird jedoch das Ventil geschlossen, so tre-
ten immer groflere Druckverluste auf und der Fluss durch das Ventil wird geringer.
Dabei spielt die Stromungsrichtung des Fluids keine Rolle. Im vollstandig geschlos-
senen Zustand (Ayariaber = 0) tritt kein Volumenstrom auf und der Druckverlust
am Ventil entspricht der an der Leitung anliegenden Druckdifferenz. Somit ist eine
Bestimmung des Druckverlusts gemafi (B.I6]) nicht mehr moglich, da dazu einer-
seits ein Volumenstrom @ benétigt wird und andererseits fiir die Offnungsfliche die
Bedingung A > 0 erfiillt werden muss.

Fiir verschlieSbare Ventile ergibt sich in Anlehnung an (3.16) die Berechnungsvor-
schrift

Q1Q
DPverlust = g A2 | | ) Avariabel 2 Avariabel, min (321)

variabel
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Bild 3.9: Kennlinie eines verschlieBbaren Ventils

welche jedoch bedingt, dass immer ein gewisser Leckagestrom zugelassen werden
muss. Durch die Wahl einer geringen Minimalfliche Aqariabel, min kann dieser Rest-
leckagestrom zwar gering gehalten werden, jedoch ergibt sich daraus eine sehr steile
Kennlinie fiir das Ventil, welche einen hohen Aufwand fiir die numerische Integration
bedeutet.

Wie aus Bild jedoch hervorgeht, néhert sich mit reduzierter Querschnittsfliche
Aqariabel die Charakteristik des Ventils zunehmend einem bilateralen Kraftgesetz der
Form

Q = 07 PVerlust % 0 (322)

an. Es bietet sich daher an, bei einem Unterschreiten der minimalen Offnungsfliche
Avariabel < Avariabel, min dieses bilaterale Kraftgesetz in der numerischen Behandlung
zu aktivieren, so dass fiir den Durchfluss durch das Ventil ) = 0 gilt. In der mecha-
nischen Analogie stellt diese Formulierung eine Kombination aus Gelenk und Kon-
takt dar, wobei die Charakteristik des Elements aus einer Gelenkszwangsbedingung
stammt, die Bedingung jedoch ahnlich wie bei einem Kontakt nur zu bestimmten
Zeitraumen erfiillt werden muss. Ein analoges mechanisches Element zum verschlie3-
baren Ventil ist daher in einer Kupplung zu sehen.

Da beim Schlieflen des Ventils und Aktivieren der Nebenbedingung (8:22)) immer
noch ein bestimmter Volumenstrom () vorhanden ist, kommt es auch bei diesem
Element dhnlich wie bei mechanischen Kontakten zu einem diskreten Sprung in
der Volumenflussrate der hydraulischen Leitung. Aus diesem Grund kann diese bi-
laterale Formulierung nicht in Verbindung mit gewéhnlichen ODE-Integratoren ver-
wendet werden. Stattdessen werden entweder ereignisgesteuerte Integratoren oder
Time-Stepping-Verfahren benétigt.

Stromrichtungsventile

Als zweites Element werden Stromrichtungsventile oder Riickschlagventile behan-
delt. Beschreibt man diese rein hydraulisch ohne Beriicksichtigung der Trégheit der
mechanischen Bauteile, so ergibt sich eine Charakteristik nach Bild B.10, wobei der
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Bild 3.10: Kennlinie eines (idealisierten) Rickschlagventils

Druckverlust in Sperrrichtung deutlich grofler ist. In Analogie zu ([B.16) kann diese
Charakteristik durch einen richtungsabhéingigen Verlustfaktor ¢ gemafl

Bior DY* s Q>0
DPverlust =
C g 9@ falls, Q<0

ausgedriickt werden. Ahnlich wie bei den verschliebaren Ventilen ist auch hier ein
Volumenstrom zur Bestimmung des Druckverlustes notwendig.

Jedoch ist aus Bild BI0 auch zu erkennen, dass sich die Kennlinie eines Riickschlag-
ventils an die Kennlinie eines unilateralen Kraftgesetzes annahert. Diese Kennlinie
beschreibt durch den Satz von Nebenbedingungen

Q Z 07 Pverlust Z Oa QpVerlust =0

das Verhalten eines idealen Riickschlagventils, welches keinen riicklaufenden Volu-
menstrom zulasst. Der Druckverlust wird im geschlossenen Zustand anhand der
an der Leitung anliegenden Druckdifferenz durch Losung der Nebenbedingung be-
stimmt. Durch die Uberlagerung mit einem Umlenkverlust nach (8I6) kann auch
ein Druckverlust in Durchstromungsrichtung berticksichtigt werden.

Da auch bei diesem Element ein diskreter Sprung im Volumenstrom der Leitung
auftritt, kann diese Formulierung nur in Verbindung mit ereignisgesteuerten Inte-
gratoren oder Time-Stepping-Verfahren eingesetzt werden.

3.3.3 Komplexe Elemente

Aus den zuvor erwdhnten einfachen Elementen zum Aufbau hydraulischer Netzwer-
ke und zur Beschreibung von Druckverlusten lassen sich komplexe Elemente auf-
bauen. Dieses Vorgehen soll exemplarisch anhand eines 4-3-Wegeventils beschrie-
ben werden, das schematisch in Bild B.11] gezeigt ist. Durch die Verstellung eines
Kolbens konnen bei einem 4-3-Wegeventil verschiedene Steuerkanten geodffnet oder
geschlossen werden, so dass beispielsweise an einem angeschlossenen Zylinder eine
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Bild 3.11: Modellierung und positionsabhangige Kennlinie eines 4-3-Wegeventils

bestimmte Verstellposition eingeregelt werden kann. Aus der gezeigten Ventilkenn-
linie geht hervor, dass in der Grundstellung (zx e = 0) die Steuerkanten PA und
BT vollstandig gedffnet sind. Dadurch kann das Fluid von P tiber A in das ange-
schlossene Funktionsbauteil stromen. Gleichzeitig kann das verdrangte Volumen aus
dem Funktionsbauteil von B iiber T zuriickstromen. Mit zunehmender Verstellung
des Kolbens nehmen beide Offnungsflichen fortwihrend ab, bis sich schlieSlich die
riickstromende Steuerkante BT schliefit. Stattdessen beginnt sich nun die Steuerkan-
te PB zu 6ffnen, wodurch die Bewegung im Funktionsbauteil zum Stillstand kommt,
da dort nun in beiden Arbeitskammern derselbe Druck anliegt. Schlieflich wird auch
die Steuerkante PA geschlossen. Da in dieser Stellung nur Fluid von P iiber B in
das Funktionsbauteil stromen kann, jedoch kein Riickstromen moglich ist, wird das
Funktionsbauteil vorgespannt. Erst mit zunehmendem Offnen der Steuerkante AT
wird ein Riickstromen des Fluids und damit eine riickwartsgerichtete Verstellung
ermoglicht.

Durch Stellventile sollen keine zusatzlichen Nachgiebigkeiten in das System einge-
bracht werden. Daher wird durch eine entsprechende konstruktive Gestaltung an-
gestrebt, das darin enthaltene Fluidvolumen moglichst gering zu halten. Bei einer
konventionellen Abbildung des Systems in einer numerischen Simulation mit Druck-
knoten und Leitungen miissen diese hohen Steifigkeiten berticksichtigt werden. Sie
haben jedoch fiir die globale Dynamik des Systems keine grofieren Auswirkungen,
erfordern aber eine kleine Integrationsschritte des Zeitintegrators.

BORCHSENIUS [9] schlagt eine problemangepasste Formulierung vor, bei der durch
das Auffinden von Schaltpunkten die Zustandsgrofien der geschlossenen Leitungen
durch die Anpassung der JACOBI-Matrizen aus dem Gleichungssystem heraus pro-
jiziert werden. Dieses Vorgehen bedingt eine erneute Initialisierung des gesamten
dynamischen Systems durch den Integrator, da sich dadurch die Gréfle des Zustands-
vektors dndert. Zudem ist ein hoher Aufwand zur korrekten Neuinitialisierung des
Zustandsvektors notwendig.

Eine weitere Moglichkeit zur Abbildung des Systemverhaltens ohne die Beriicksich-
tigung der Steifigkeit der Druckknoten ist eine Kombination der beiden zuvor ge-
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nannten Verfahren. Durch die Verwendung eines Minimalkoordinatensatzes

UZ<QAT Qpra Qpn QBT)T

werden die Steifigkeiten der Druckknoten aus dem System heraus projiziert. Die zu-
und ablaufenden Volumenstréome kénnen dann durch diese vier Zustandsgrofien aus

Qp=Qpa+QpB Qr = Qar + Qpr
Qa=Qpa— Qar Qp=Qprp —QBr

bestimmt werden. Die Berticksichtigung der geschlossenen Steuerkanten erfolgt durch
die Auswertung von Zwangsbedingungen nach (3.22).

Mit Hilfe der beiden zuletzt genannten Verfahren konnen sehr effiziente Modelle
von 4-3-Wege-Proportionalventilen aufgebaut werden, welche sehr gut fiir die Ver-
wendung in dynamischen Simulationen geeignet sind. Ein Nachteil dieser Verfahren
ist jedoch darin zu sehen, dass die Driicke in den Kammern der Stellventile nur
mehr durch die Auswertung von inversen kinematischen Verfahren bestimmt wer-
den konnen. In einer numerischen Simulation kann diese Auswertung jedoch nur
nach Beendigung eines Integrationsschritts durchgefiithrt werden, so dass diese Gro-
Be nicht als Verarbeitungsgrofie verwendet werden kann. Dadurch kénnen auch die
riickwirkenden Krafte auf den Steuerkolben nicht mehr bestimmt werden. Resonan-
zerscheinungen, wie sie etwa MANRING [77] erwdhnt und welche sich in einem Flat-
tern des Steuerkolbens bemerkbar machen, kénnen somit nicht abgebildet werden.
Die Ursache hierfiir ist jedoch nicht in den Driicken in den Steuerkammern, son-
dern vielmehr in den niedrigen statischen Driicken an den Steuerkanten zu sehen,
welche sich aufgrund hoher Stréomungsgeschwindigkeiten in kleinen Spaltoffnungen
ergeben. Fiir die Abbildung dieses physikalischen Phéanomens sind hochdetaillierte
Stromungsmodelle notwendig.

3.4 Physikalische Eigenschaften des hydraulischen
Mediums

Zum Abschluss dieses Kapitels wird auf die physikalischen Eigenschaften hydrauli-
scher Media eingegangen. Wie aus den vorhergehenden Abschnitten hervorgeht, sind
fir die dynamische Simulation hydraulischer Systeme vor allem die druckabhéngige
Kompressibilitédt der Media E (p), die Dichte p, sowie die Viskositét v entscheidende
Groflen. Bei den beiden letztgenannten physikalischen Eigenschaften ist vor allem
eine Temperaturabhangigkeit festzustellen.

3.4.1 Kompressibilitat

Die Kompressibilitat des hydraulischen Mediums stellt die Nachgiebigkeit in hydrau-
lischen Systemen dar und beeinflusst somit entscheidend die Steifigkeit des Gesamt-
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systems. In realen technischen Systemen kommt das hydraulische Medium nie in
Reinform vor, sondern enthélt immer einen geringen Anteil an geloster Luft, wel-
cher die Kompressibilitiat des Ol-Luft-Gemisches wesentlich bestimmt.

Geméafl BAEHR und KABELAC [5] kann zur Bestimmung des Kompressionsmoduls
des Gemisches von einer isentropen Zustandsanderung der Luft ausgegangen werden.
Aus der Isentropengleichung

po Vo =p V",

worin pg den Anfangsdruck, V, das Anfangsvolumen und x den Isentropenindex des
im Fluid gelosten Gases darstellen, kann damit das einem Druck zugeordnete Volu-
men bzw. der einem Volumen zugeordnete Druck bestimmt werden. Die Anderung
des Knotenvolumens bei einer Anderung des Knotendrucks ergibt sich zu

1
ov 1 <p0> : Vo
— =— = W=—F75——.
Op Kp\ P Erute(p)
Es ist zu erkennen, dass die Steifigkeit einer Luftfeder immer von dem bei einem Re-
ferenzdruck py eingenommenen Initialvolumen V abhéngt. Der Kompressionsmodul
der Luft ergibt sich damit bei isentroper Zustandsianderung zu

Eru(p) = Kk p (;;) " (3.23)

Er weist eine deutliche Druckabhéngigkeit auf. Dagegen kann der Kompressionsmo-
dul des hydraulischen Mediums Fg,;q im technisch relevanten Bereich als anndhernd
konstant angenommen werden.

In einem abgeschlossenen Volumen, in dem beide Stoffe zunéchst getrennt vorkom-
men, dndert sich sowohl das Volumen der Luft V},,¢ als auch das Volumen des Fluids
Vrlida, wenn auf das Volumen ein Druck ausgeiibt wird. Fithrt man den Ersatzkom-

pressionsmodul Eigentrop des Stoffgemisches ein, so lasst sich dieser Zusammenhang
durch

Velid + Viute Vi . Viuft
FEisentrop Ernia  Erus

ausdriicken. Mit dem Verhaltnis von Luftvolumen zu Fluidvolumen bei einem Refe-
renzdruck pg

X = (3.24)

lasst sich der Kompressionsmodul des Fluid-Luft-Gemisches zu

1+ x
1+ % EFluid

Erpuft

Eisentrop = EFluid
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Bild 3.12: Druckabhangigkeit des Kompressionsmoduls mit Frjyiq = 821 N/mm?, k = 1,4
und pg = 1 bar

angeben. Ersetzt man darin schliefilich noch den Kompressionsmodul der Luft Ey g
durch (323), so ergibt sich der Kompressionsmodul des Fluid-Luft-Gemisches zu

1+ x
- .
1 + Eriid %p(?p_l_%

Eisentrop(p) = EFluid (325)

Dies stimmt mit der von BACKE und MURRENHOFF [4] ohne Herleitung angegebe-
nen Formulierung tiiberein.

Ein exemplarisches Verhalten des isentropen Kompressionsmoduls nach (3:25)) in
Abhéangigkeit von Luftanteil und Druck zeigt Bild BI2 Es ist zu erkennen, dass
bereits bei niedrigen Luftanteilen der Kompressionsmodul insbesondere im niedrigen
Druckbereich ein sehr druckabhéangiges Verhalten zeigt. Bei hoheren Driicken nimmt
die Druckabhéngigkeit dagegen ab. Ab einem Druck von

i} 1 1\ T4#
p = (,€ E¥iyia py ) ;

der sich aus einer Umformung von (3:23) ergibt, wird der Kompressionsmodul des
Ol-Luft-Gemisches dagegen sogar hoher werden als das des reinen Fluids. Dies ist
damit zu begriinden, dass im gewahlten Ansatz der Kompressionsmodul des Fluids
als druckunabhéngig angenommen ist und damit ab einem Druck p* der Kompressi-
onsmodul der reinen Luft hoher ist als der Kompressionsmodul des Fluids. Je hoher
der Anteil der im Fluid gelosten Luft ist, desto hoher wird auch der Kompressionsmo-
dul des Fluid-Luft-Gemisches. Bei hohen Driicken ist die getroffene Modellannahme
daher ungiiltig und es muss auch eine Beriicksichtigung der Fluidkompressibilitéat
erfolgen.



58 3 Erweiterung der Bewegungsgleichung zur Berechnung hydraulischer Systeme

3.4.2 Dichte

Die Tragheit des hydraulischen Systems wird durch die bewegte Fluidmasse be-
stimmt, welche sich unmittelbar aus der Dichte des Fluids ergibt. In realen techni-
schen Systemen stellt die tatsédchliche Dichte, also die Dichte des realen Fluid-Luft-
Gemisches, keinen konstanten Wert dar. Sie wird von mehreren Faktoren beeinflusst,
wobei im technisch relevanten Bereich vor allem die Temperatur und der Anteil der
gelosten Luft die wesentlichen Einflussgrofien bilden.

Bei einer Temperaturerhohung dehnt sich das von einer Fliissigkeit eingenommene
Volumen aus. Dieses Verhalten kann nach MURRENHOFF durch den thermischen
Ausdehnungskoeffizienten

_ 19V
TTvoar

beschrieben werden, der bei Mineralélen in etwa v a 7 - 107 1/oc betrigt [82]. Da-
durch ergibt sich die Volumendnderung AV eines Ausgangsvolumens V; bei einer
Temperaturerhohung AT zu

AV = Vyv AT.

Die Dichte eines Mediums ist als Verhéltnis von Masse zu Volumen definiert

m

POZVO-

Da sich die Masse des Fluids jedoch nicht dndert, lésst sich die Dichte allgemein zu

m Po
T) = = 3.26

M) = AV T 145 AT (3.26)
angeben. Detailliertere Modelle zur Beriicksichtigung der temperaturabhéngigen
Dichte sowie eine Anleitung zur Bestimmung der Temperaturabhéngigkeit von Mi-
neraldlen sind in [19] zu finden, jedoch scheint das vereinfachte Modell (3:26) in sehr
vielen Féllen ausreichend zu sein.

Ein weiterer erheblicher Einflussfaktor auf die Dichte des Fluids stellt insbesondere
bei niedrigen Driicken der Anteil der gelosten Luft dar. Die Dichte eines Fluid-Luft-
Gemisches ergibt sich mit dem Volumenverhéltnis x nach (3:24) zu

VFluid Vit _ PFluid T X PLuft
—————— + PLuft = .
Vetid + Vit VEtid + Viute I+x

PX = PFluid (3.27)

Somit lasst sich der relative Fehler der Dichte eines realen Fluid-Luft-Gemisches zur
Dichte des reinen Fluids zu

PFluid — PX _ X <1 _ PLuft )
PFluid 1+ x PFluid
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bestimmen. Da die Dichte der Luft deutlich geringer ist als die Dichte hydraulischer
Fluide (prue, 7=15°c = 1,225%8/m? < ppiyia ~ 800k8/m?), kann der relative Fehler zu

PFluid — P . X
PFluid L+x

abgeschatzt werden. Dies bedeutet, dass bei einem Luftanteil von ca. 3% auch die
Dichte des Fluid-Luft-Gemisches um etwa 3% von der Dichte des reinen Fluids
abweicht.

3.4.3 Viskositat

Die Viskositat beschreibt die innere Reibung von Fliissigkeiten, welche unter ande-
rem bei laminaren und turbulenten Stromungen fiir die auftretenden Druckverluste
verantwortlich ist. Nach [I7] ist die Viskositét die Eigenschaft eines Stoffes, unter der
Einwirkung von Spannungen zu flieen und irreversibel deformiert zu werden. Fiir
eine quantitative Beschreibung wird zwischen der dynamischen und kinematischen
Viskositat unterschieden. Die dynamische Viskositat 7 ist der bei NEWTON’schen
Flissigkeiten mafigebende Viskositatskoeffizient, der das Geschwindigkeitsgefille bei
einfachen Schubspannungen beschreibt. Die kinematische Viskositit v ist der Quo-
tient aus dynamischer Viskositdt zu Dichte.

Die Viskositat von Hydraulikolen zeigt ein sehr stark nichtlineares und tempera-
turabhéangiges Verhalten. Zur Beschreibung des Viskositat-Temperatur-Verhaltens
kann nach [I§] mit

—_— Wy, — Wy
lg 15 [K] —lgT [K]

eine Anderungsrate der Viskositét in Abhingigkeit der Temperatur angegeben wer-
den. Dieser Zusammenhang lasst sich aus der empirisch gefundenen Viskositats-Tem-
peratur-Gleichung von UBBELOHDE und WALTHER ableiten. Darin beschreibt m die
Richtungskonstante der Viskositats-Temperatur-Geraden. Der Koeffizient W stellt
mit

W; =1g lg (v; [mm*/s] + 0, 8) i=1,2 (3.28)

eine doppelt logarithmische Bewertung der kinematischen Viskositéit bei der zuge-
horigen Priiftemperatur 7; dar.

Die kinematische Viskositat in Abhéngigkeit der Temperatur kann somit mit Hilfe
von zwei experimentell bestimmten Stiitzwerten aus (3.28) zu

y(T) [mm?f] = 101" — 0,8 mit W(T)=m(gTy [K] — g T [K]) + W,
(3.29)
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Bild 3.13: Temperaturabhangigkeit der kinematischen und dynamischen Viskositat fiir ein
Hydraulikél nach Tabelle 5]

abgeschatzt werden. Daraus ergibt sich die dynamische Viskositit in Abhéangigkeit
der Temperatur zu

n(T) = v(T) p(T). (3.30)

Wie Bild B3] zeigt, weisen die kinematische und die dynamische Viskositat insbe-
sondere im niedrigen Temperaturbereich eine sehr starke Temperaturabhangigkeit
auf. Dies stellt vor allem bei experimentellen Untersuchungen von hydraulischen
Systemen bei niedrigen Temperaturen eine grofie Herausforderung dar, da sicherge-
stellt werden muss, dass sich das gesamte hydraulische System auf dem gewiinschten
Temperaturniveau befindet. Bereits eine kleine Abweichung von wenigen °C' in der
Fluidtemperatur kann eine sehr grofle Abweichung in der Viskositidt bedeuten, so
dass ein Abgleich von numerischen Modellen mit experimentellen Ergebnissen er-
schwert wird.



4 Numerische Simulation interdisziplinarer
Systeme

In den beiden vorhergehenden Kapiteln wurden die Bewegungsgleichungen physika-
lischer Systeme vorgestellt. Die Grundlage dafiir bilden mechanische Systeme mit
einer Struktur in Absolut- und Relativkoordinaten. Durch die nicht-glatten Kraft-
gesetze wird bei diesen eine effiziente Behandlung unstetiger Vorgédnge ermoglicht.
In Anlehnung an die Formulierungen in der Mechanik wurden die Bewegungsglei-
chungen fir hydraulische Systeme aufgestellt. Beide Systeme konnen mit (2.12]) und
(Z13) in einem einzigen Gleichungssystem zusammengefasst werden. In diesem Ka-
pitel wird auf die Umsetzung dieser Gleichungsstruktur in einem Programmcode
eingegangen. Dazu werden die Anforderungen an ein Simulationsprogramm zusam-
mengetragen. Daraus ergibt sich zum einen die Implementierung der mechanischen
und hydraulischen Gleichungen in das Programm MBSiM und in das darin ein-
gebundene Modul MBSIMHYDRAULICS sowie zum anderen die Funktionalitét des
Programms MBSIMXML. Fiir die Berechnung des Gesamtsystems werden verschie-
dene Programme verwendet, weswegen auch zu diesen ein Uberblick gegeben wird.
Zur Kopplung der verschiedenen Programme wird mit dem Programm MDP Cosim
ein Verfahren zur Cosimulation verschiedener dynamischer Systeme vorgestellt.

4.1 Umsetzung in ein Computer-Programm

Im gesamten Simulationsprozess entfallt nur ein geringer Anteil an der Gesamtzeit
auf die reine Berechnung. Daher muss ein Programm zur effektiven und effizienten
Simulation physikalischer Systeme neben der rein numerischen Auswertung der Be-
wegungsgleichungen noch weiteren Anforderungen geniigen. Zu diesen zahlen unter
anderem Modellierung, Strukturierung, Parametrierung und Visualisierung.

4.1.1 Anforderungen an ein Simulationsprogramm

Von einem Simulationsprogramm muss die Modellierung des Systems, also die ge-
eignete Uberfithrung des realen Systems in beschreibende Gleichungen, unterstiitzt
werden. Hierzu ist es erforderlich, dass in einem Berechnungsprogramm geeignete
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Bausteine vorhanden sind, die diese Abbildung moglichst allgemein gestatten. Bei
der Modellierung eines Mechanismus zur Betatigung von Ventilen in Verbrennungs-
motoren in Rollenschlepphebelbauweise stellen diese Bausteine die Starrkérper dar,
die durch eine geeignete Parametrierung die entsprechenden kinematischen Bewe-
gungsablaufe ermoglichen. Durch eine Modellierung der Kontaktkonturen an Nocke,
Rolle, Schlepphebel und Ventil sowie durch geeignete Kraftgesetze fiir die Kontakte
zwischen diesen Bauteilen und ein Kraftgesetz fiir die Ventilfeder konnen die dy-
namischen Effekte wihrend des Betriebes abgebildet werden. Die Modellierung soll
so allgemein sein, dass ein hydraulisches Ventilspielausgleichselement berticksichtigt
werden kann.

Zusatzlich ist auch eine Strukturierung des Systems durch einzelne Baugruppen
von Bedeutung. Dadurch wird die Ubersichtlichkeit, Handhabbarkeit und Wartung
der Modelle erheblich verbessert und erleichtert. Der gesamte Ventiltrieb einer Zy-
linderbank aus Bild besteht beispielsweise aus zwei Nockenwellen mit jeweils
sechs identischen Ventilmechanismen, welche sich nur in ihrer Lage zueinander un-
terscheiden. Mit einer geeigneten Struktur des Simulationsprogramms muss eine
Modellierung des Ventilmechanismus nur einmal erfolgen. Durch eine geeignete Pa-
rametrierung wird dieses eine Modell dann sechsmal an der jeweiligen Position in
das Gesamtsystem des Ventiltriebs eingebunden.

Fir eine Wiederverwertbarkeit der Modelle ist somit eine entsprechende Parame-
trierung unersetzlich. Haufig wird ein Parameter an mehreren Stellen im Modell
verwendet, so dass durch eine Parametrierung von Modellen auch Fehler aufgrund
von vergessenen Wertaktualisierungen vermieden werden. Durch das Sammeln der
Modellparameter an einem zentralen Ort oder in einer separaten Datei kann zudem
die Ubersichtlichkeit eines Modells deutlich erhoht werden, da somit eine Unterschei-
dung zwischen Systemstruktur und Systembedatung erfolgt. Eine Modellparametrie-
rung ermoglicht auch eine einfache Anwendung von Optimierungsstrategien auf das
System.

Neben diesen Anforderungen, die sich speziell an das Pre-Processing richten, also
den Vorgangen vor der eigentlichen Berechnung des Systems, ergeben sich auch
Anforderungen an das Post-Processing, also den Vorgangen nach der Berechnung des
Systems. In Erginzung zur rein numerischen Auswertung der Simulationsergebnisse
ist hier insbesondere bei Mehrkorpersystemen eine Animation und Visualisierung
des Systems wiinschenswert. Dadurch konnen die kinematischen Zusammenhénge in
einem System intuitiv erfasst und die qualitative Korrektheit eines Modells schnell
iberpriift werden.

4.1.2 MBSim

Der Kern des Rechenprogramms MBSIM ist aus der Simulation von Mehrkorper-
systemen mit mengenwertigen Kraftgesetzen entstanden [28], [78]. Das Rechenpro-
gramm ist objektorientiert in der Sprache C++ [109] verfasst. Neben der generellen
Infrastruktur zur Behandlung der generalisierten Simulationsgrofien ermdoglicht der
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SpringDamper | | Contact | |Joint| | KineticExcitation

\

LinkMechanics

frame: std::vector<Framex> -
contour: std::vector<Contour> | ExternGeneralizedlO |

v

g: fmatvec::Vec
gd: fmatvec::Vec

Frame
Object
q: fmatvec::Vec El
ement -

u: fmatvec::Vec _D <|__| Extra Dynamlc |

h: fmatvec::Vec name: std::string

T: fmatvec::Mat

M: fmatvec::SymMat %

Body DynamicSystem

frame: std::vector<Framex> W: fmatvec::Mat
contour: std::vector<Contour*> la: fmatvec::Vec

object: std::vector<Object*>

link: std::vector<Link*>

extraDynamic: std::vector<ExtraDynamic*>
dynamicsystem: std::vector<DynamicSystemx*>

RigidBody

frame: std::vector<Framex*>
contour: std::vector<Contour*>

A

Environment | |

[P Graph Group

MBSimEnvironment

g: fmatvec: :Vec DynamICSyStemSOWel’

Bild 4.1: Klassenstruktur des MBS1M-Kerns (UML)

Kern die Simulation starrer Mehrkorpersysteme mit Absolut- und Relativkinematik.
Die Grundelemente des Programms werden von SCHINDLER, FORG ET AL. vorge-
stellt [100]. Aus den zuvor erwahnten Anforderungen eines Simulationsprogrammes
beziiglich Modellierung und Strukturierung hat sich daraus die in Bild B.1] gezeigte
Klassenstruktur entwickelt.

Alle Klassen in MBSIM sind von einem zentralen Klasse Element abgeleitet, das im
Wesentlichen eine Benennung aller Objekte im System ermoglicht. Davon abgeleitet
ist die Klasse DynamicSystem. Diese beinhaltet unter anderem Container der Klassen
Object, Link, ExtraDynamic und der eigenen Klasse DynamicSystem. Davon abgeleitet
sind die Klassen Graph und Group. Die Klasse Graph stellt eine Verallgemeinerung
der Baumstruktur in Mehrkorpersystemen dar und bildet allgemeine hierarchische
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Strukturen mit Relativkinematik ab. Sie steht dem Anwender fiir die Modellierung
des Systems nicht zur Verfiigung und wird bei der Initialisierung des Modells au-
tomatisch aufgebaut. Die Klasse Group ermoglicht eine logische Strukturierung des
Mehrkorpersystems, indem durch diese Klasse eine Gruppierung einzelner Objekte
ermoglicht wird. Von der Klasse Group ist mit der Klasse DynamicSystemSolver die
hochste Spezifizierung abgeleitet, welche die Schnittstelle zu Integrationsalgorithmen
bildet und die Losung der Nebenbedingungen im System steuert. Im gesamten Mehr-
korpersystem kann daher nur ein Objekt der Klasse DynamicSystemSolver vorhanden
sein. Da sich aufgrund der Nebenbedingungen Zusammenhénge tiber Gruppengren-
zen hinweg ergeben konnen, werden die Richtungsmatrix W und der Vektor der
generalisierten Krafte A ebenfalls in der Klasse DynamicSystem verwaltet.

Als weitere Ableitung der Klasse Element ist die Klasse Object vorhanden. Diese bein-
haltet mit den Vektoren q, u, h sowie der symmetrischen Tragheitsmatrix M und
der Abbildungsmatrix T sdmtliche generalisierten kinetischen und kinematischen
Groflen. In der Klasse Link werden die relativen Abstandsgrofen g und Abstands-
geschwindigkeiten g verwaltet. Von dieser Klasse ist zudem eine Klasse ExternGene-
ralizedlO abgeleitet, die einen lesenden Zugriff auf die Groflen g und u sowie einen
schreibenden Zugriff auf die Grofle h eines Objekts der Klasse Object ermdoglicht.
Dadurch kann bei einer Cosimulation der Zustand von Objekten von externen Pro-
grammen beeinflusst werden, die im Rahmen einer Cosimulation mit dem Programm
MBSim gekoppelt sind. Die Klasse ExtraDynamic ermdglicht die Zeitintegration ein-
facher zusdtzlicher dynamischer Gréfien nach (2.13).

Zur Modellierung von mechanischen Systemen ist von der Klasse Object die Klas-
se Body abgeleitet, die Container der Klassen Frame und Contour beinhaltet. Diese
beiden Klassen dienen zur Beschreibung der Topologie von mechanischen Systemen.
Durch ein Objekt der Klasse Contour kénnen Kontaktflichen und durch ein Objekt
der Klasse Frame Punkte und Orientierungen beschrieben werden. Fiir die Beschrei-
bung von Umgebungstopologien besitzt auch die Klasse DynamicSystem Container
fiir diese beiden Klassen. Von der Klasse Body ist die Klasse RigidBody abgeleitet,
welche die Kinematik von Starrkérpern abbildet.

Zur Darstellung der Wechselwirkungen in mechanischen Systemen existiert die Klas-
se LinkMechanics, welche eine Ausspezifizierung der Klasse Link darstellt. Durch sie
werden jeweils zwei Objekte der Klassen Frame oder Contour miteinander verkntipft.
Davon abgleitet sind die Klassen SpringDamper zur Abbildung von Feder-Dampfer-
Verbindungen, Contact zur Abbildung von Kontakten, Joint zur Abbildung von
Gelenken und die Klasse KineticExcitation zur Abbildung kinetischer Anregungen.
Entsprechend der hinterlegten Kraftgesetze erfolgt eine Behandlung der durch die
Klasse Contact beschriebenen Kontakte entweder als einwertiges oder mengenwerti-
ges Kraftgesetz geméfl Abschnitt 2.2.2] Ebenso werden die Verbindungen der Klasse
Joint entsprechend des hinterlegten Kraftgesetzes gemafi Abschnitt 22211 ausgewer-
tet.
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Bild 4.2: Klassenstruktur des MBSiMHYDRAULICS-Modules (UML)

4.1.3 MBSimHydraulics

Zur Abbildung hydraulischer Systeme ergibt sich eine dhnliche Strukturierung. Da
in hydraulischen Systemen jedoch keine Objekte zur Beschreibung der Topologie
vorhanden sind, ergibt sich eine groflere Vielfalt, die in Bild [£.2] ersichtlich wird.

Es sind wieder die beiden wesentlichen Basisklassen MBSim::Object und MBSim::Link
zu erkennen. Von der Klasse MBSim::Object ist als hydraulische Spezifikation die
Klasse HLine abgeleitet. Davon wiederum sind mehrere Typen hydraulischer Leitun-
gen abgeleitet. Die Klasse RigidHLine beschreibt Leitungen mit Vernachlédssigung der
Fluidkompressibilitat, die Klasse DimensionlessLine masselose Leitungen. Auf beide
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Klassen wird in Abschnitt B2 ndher eingegangen. Kontinuierliche Modelle hydrau-
lischer Leitungen finden sich in den Klassen ElasticLineGalerkin und ElasticLineVaria-
tional, deren Einbindung in das Gleichungssystem in Abschnitt [3.2.4] dargestellt ist.
Neben den Klassen zur Beschreibung von Leckagefliissen (PlaneLeakageLine und Cir-
cularLeakageline mit Berticksichtigung der Fluidmasse und PlaneLeakageODOF und
CircularLeakageODOF mit Vernachldssigung der Fluidmasse) stellt die Klasse Rigid-
Line das wesentliche Modellierungsobjekt der Hydraulikbibliothek dar. Davon abge-
leitet sind die Klasse ClosableRigidLine, welche die Beschreibung von verdanderlichen
Druckverlusten geméafl Bild ermoglicht, und die Klasse UnidirectionalRigidLine,
die die Modellierung von Stromrichtungsventilen nach Bild BI0 gestattet.

Von der Klasse MBSim::Link ist zunachst die Klasse RigidLinePressurelLoss abgeleitet,
welche den Druckverlust in hydraulischen Leitungen entsprechend des zugewiesenen
Kraftgesetzes aus Abschnitt B3] berechnet und auf die Leitung aufbringt. Wie in
Bild [3.8 gezeigt, ist dieser ein Objekt der Klasse RigidHLine zugeordnet.

Zur Verbindung der hydraulischen Leitungen ist ferner von der Klasse MBSim::Link
die Klasse HNode abgeleitet. Diese verkniipft eine beliebige Anzahl von Leitungen
miteinander. Dazu hélt diese Klasse einen Container von Objekten der Klasse connec-
tedLine, welche neben der angebundenen Leitung auch angibt, ob die Leitung am
positiven oder negativen Ende mit dem Knoten verbunden ist. Von der Klasse HNo-
de sind verschiedene Typen von Knoten abgeleitet, die jeweils eigene Kraftgesetze
darstellen. Die Klasse ElasticNode beschreibt eine Kopplung gemifl (B.8)), die Klasse
RigidNode eine Kopplung geméf (3.9]) und die Klasse RigidCavitationNode eine Kopp-
lung geméB (BI0). Durch die Klassen EnvironmentNode und ConstrainedNode kann
eine Druckvorgabe entweder aufgrund des Umgebungsdruckes oder einer beliebigen
zeitabhéngigen Funktion erfolgen.

Zur Abbildung der Wechselwirkungen mit mechanischen Systemen ist von der Klasse
HNode eine weitere Klasse HNodeMec abgeleitet. Diese verkniipft den Druckknoten
zusatzlich noch mit einer beliebigen Anzahl von hydraulisch-mechanischen Grenz-
flachen entsprechend der Darstellung in Abschnitt B.22.3] Dazu halt die Klasse zwei
Container mit Objekten der Klassen connectedTransFrame und connectedRotFrame
zur Abbildung translatorischer oder rotatorischer Grenzflichen. Durch beide Ob-
jekte wird durch einen Verweis auf eine Klasse MBSim::Frame die Verkniipfung zur
Mechanik hergestellt. Zusétzlich erfolgt die Angabe der Fliche sowie der Flachennor-
malen, so dass die auf das Koordinatensystem wirkende Kraft aus dem Knotendruck
berechnet und entsprechend aufgebracht werden kann. Analog zu den Ausspezifizie-
rungen der Klasse HNode sind verschiedene Kraftgesetze hinterlegt. In der Klasse
ElasticNodeMec erfolgt die Berechnung des Knotendrucks entsprechend (B13), die
Klasse RigidNodeMec stellt ein Kraftgesetz entsprechend (B.I4]) dar. Die Vorgabe
kinetischer Randbedingungen kann mittels der Klassen EnvironmentNodeMec und
ConstrainedNodeMec erfolgen.
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4.1.4 MBSimXML

Bei MBSiM und dem Modul MBSIMHYDRAULICS handelt es sich zunéchst um
reine Berechnungsklassen, welche dem Benutzer nur eine Programmierschnittstel-
le zur Verfiigung stellen. Die Modelle miissen daher zunachst problemangepasst in
der Programmiersprache C++4 aufgebaut und anschlieSend in ein lauffihiges Pro-
gramm iibersetzt werden. Dieses Vorgehen ist fiir eine allgemeine Verwendung des
Programms nicht zweckméafig.

Als Eingabeprogramm fiir den Benutzer wird daher das Programm MBSIMXML
zur Verfiigung gestellt, das die Schnittstelle zwischen Modellierung und Berechnung
darstellt. Die Modellbeschreibung erfolgt dazu in der weitverbreiteten Sprache XML
(Extensible Markup Language) [80]. Dabei handelt es sich zundchst um eine allge-
meine Auszeichnungssprache zur Darstellung hierarchisch strukturierter Daten in
Textform. Fir diese konnen durch spezielle XML Schemata Regeln fiir die Doku-
mentstruktur entworfen werden, so dass diese Sprache gut zur Beschreibung physika-
lischer Systeme verwendet werden kann. Insbesondere kann durch XML Schemata
die hierarchische Struktur der Berechnungsklassen von MBSiM in C++4 nachgebil-
det werden, so dass dadurch ein flexibler Modellaufbau entsprechend den Moglich-
keiten der Berechnungsklassen in MBSIM umgesetzt werden kann.

Durch die Verwendung eines XML basierten Preprocessors ergeben sich weitere Vor-
teile. Beispielsweise konnen Teilmodelle in eigenen Dateien aufgebaut werden, so dass
die Hierarchie des Modells bereits in der reinen Dateistruktur sichtbar wird. Damit
wird auch eine einfache Mehrfach- oder Wiederverwendung dieser Teilmodelle ermdog-
licht. Da in MBSIMXML sémtliche Parameter arithmetische Ausdriicke enthalten
kénnen, welche iiber eine Schnittstelle zu GNU OCTAVE [22] ausgewertet werden,
wird eine sehr flexible und leistungsfahige Parametrierung der Modelle ermdoglicht.
Zusatzlich konnen geeignete Grofien wie etwa Massen- oder Léangenangaben in ver-
schiedene Einheiten angegeben werden. Eine Umrechnung in die in MBSIM intern
verwendeten SI-Einheiten erfolgt direkt im Programm, so dass insgesamt eine sehr
intuitive Parametrierung der Modelle ermoglicht wird. Schliellich kann bereits vor
der eigentlichen Berechnung eine Priifung des Modells auf Giiltigkeit aufgrund der
XML Schemata mit herkommlichen XML Validatoren erfolgen. Dies ermoglicht ei-
ne detaillierte Fehlerausgabe bereits vor dem eigentlichen Programmstart und der
eigentliche Programmcode von MBSiM kann tibersichtlicher gestaltet werden, da
entsprechende Fehlerabfragen in diesem entfallen.

4.2 Uberblick iiber die Softwareumgebung

Durch das Programm MBSIM bzw. MBSIMXML sind somit alle wesentlichen An-
forderungen erfillt, welche an ein Simulationsprogramm gestellt werden. Fiir einige
Funktionalititen wie Datenmanagement, Matrix-Vektor-Operationen, Zeitintegrati-
on und Visualisierung kommen verschiedene Drittprojekte zum Einsatz, welche im
Folgenden kurz erliutert werden. Wie im Uberblick iiber den Stand der Forschung



68 4 Numerische Simulation interdisziplindrer Systeme

MATLAB-
SIMULINK DYMOLA
t | )
———I KETSIM |<—>| MDPCosiM |<—>| Hysim
A
Y A\
OPENMBV- | MBSiM-Kern (Mehrkorpersysteme)
Interface Modellierung Simulation
C+-+ Integrator Solver Kinematik
- XML DOPRI5 Newton < P;metlk
H5PLOTSERIE i) RADAUS Fixpunkt fr"a té?setze
ur Korper
HDF5SERIE LSODAR undp
]
OPENMBV | HDF5 | Time- MINPACK Wechsel-
QT Stepping PATH wirkungen
CoiN3D

FMATVEC MBSIM-Module
| LAPACK | Contr0|

Electronics
ATLA
| S | FlexibleBodies

Hydraulics
Powertrain
Valvetrain

Bild 4.3: Uberblick iiber die verwendete Softwareumgebung

und Technik gezeigt wurde, kommen im Bereich der Steuer- und Ventiltriebssimu-
lation eine Vielzahl von Berechnungsprogrammen zur Anwendung. Insbesondere im
Bereich der Steuerkettenberechnung werden aufgrund der Komplexitét spezielle, sehr
problemangepasste Formulierungen verwendet, so dass fiir eine Gesamtsystemsimu-
lation noch weitere Programme in die Berechnung integriert werden miissen. Da-
zu zeigt Bild einen Uberblick iiber die Zusammenhénge des Programmsystems
sowie die Moglichkeiten der Anbindung weiterer Berechnungsprogramme an MB-
SIM.

Den Kern der Berechnungsumgebung bildet das Programm MBSIiM, in dem die
Kinematik, die Kinetik sowie die Kraftgesetze und Wechselwirkungen bei Starrkor-
perberechnungen behandelt werden. Eine Modellierung erfolgt entweder direkt in
der Programmiersprache C++4 oder strukturiert in Form einer XML-Datei. Fur
die Zeitintegration der Bewegungsdifferentialgleichungen kénnen unter anderem die
Integrationsalgorithmen DOPRI5 [44], RADAUS5 [45] oder LSODAR [87] verwen-
det werden. Auch spezielle Time-Stepping-Verfahren stehen zur Verfiigung, welche
zur effizienten und robusten Behandlung von Mehrkorpersystemen mit vielen Dis-
kontinuitaten geeignet sind [29] [53]. Zur Losung der Nebenbedingungen, welche sich
aufgrund der mengenwertigen Modellierung ergeben, sind das NEWTON-Verfahren
sowie eine Fixpunktiteration direkt in den Programmcode integriert. Aufgrund der
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allgemeingiiltigen Formulierung des Programmcodes existieren verschiedene Module,
welche wie etwa das MBSIMHYDRAULICS-Modul das Programm um weitere phy-
sikalische Doménen erweitern oder wie das MBSIMVALVETRAIN-Modul effiziente
Modellierungsverfahren fiir bestimmte Strukturen zur Verfiigung stellen.

Fiir die Matrix-Vektor-Berechnungen, welche zur Losung des Gleichungssystems not-
wendig sind, wird die Bibliothek FMATVEC verwendet [27]. Diese stellt ein Interface
zu den Projekten LAPACK oder ATLAS zur Verfiigung.

Die berechneten Losungstrajektorien der Bewegungsgleichungen werden in einer Da-
tei im HDF5-Formats abgespeichert, wobei die hierarchische Struktur des Mehrkor-
persystems erhalten bleibt. Dazu wird das Drittprojekt HDF5SERIE verwendet [47].
Zur weiteren Auswertung kann dieses Format auch von kommerziellen Programmen
wie etwa MATLAB direkt eingelesen werden. Mittels des Programm H5PLOTSERIE
konnen die Ergebnisse direkt in zweidimensionalen Graphen visualisiert werden. Fiir
die Animation des Mehrkorpersystems wird das Programm OPENMBYV verwendet
[85], das im Wesentlichen auf den Bibliotheken QT und COIN3D basiert. Eine Ausga-
be der Daten vom MBSiM-Rechenkern in der fiir OPENMBYV notwendigen Struktur
erfolgt iiber das OPENM B V-Interface.

Im Bereich der Steuerkettenberechnung ist das Programm KETSIM weit verbreitet
und etabliert [34, 50, 6I]. Daher wird es auch in dieser Arbeit fiir die Berechnung
des Steuertriebs in einer Gesamtsystemsimulation verwendet. Von KRUGER wurde
ein Modell des Kettenspanners im Programm HysiM aufgebaut und durch Mes-
sungen bestétigt, so dass auch dieses Programm in der Gesamtsystemsimulation
verwendet wird [68]. Da in KETSIM und HySiM eine Behandlung der Nebenbedin-
gungen auf Beschleunigungsebene erfolgt, diese in MBSiM aufgrund des verwen-
deten Time-Stepping-Verfahrens jedoch auf Geschwindigkeitsebene gelost werden,
konnen die Programme nicht direkt miteinander kombiniert werden. Daher wird
das Programm MDPCosim [31] fiir eine Cosimulation aller Programme verwendet.
Zusatzlich ergibt sich dadurch die Moglichkeit, Modelle in den kommerziellen Pro-
grammen MATLAB-SIMULINK oder DYMOLA in einer Gesamtsystemsimulation zu
beriticksichtigen.

4.3 Berechnung von Gesamtsystemen mittels
Cosimulation

Wie auch im vorliegenden Fall erfolgt die Auslegung und Berechnung der einzelnen
Komponenten von Gesamtsystemen haufig nicht im gleichen, sondern in speziellen,
problemangepassten Simulationsprogrammen. Daher sind verschiedene Teilmodelle
vorhanden, deren Uberfiihrung in ein einziges Berechnungsprogramm mit erhebli-
chem Aufwand verbunden ist. Bei einer Cosimulation entfillt diese Uberfiihrung
und die einzelnen Modelle werden in den verschiedenen Berechnungsprogrammen
ausgewertet. Jedoch muss eine geeignete Abbildung der Wechselwirkungen zwischen
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den einzelnen Teilmodellen erfolgen. Damit ergeben sich verschiedene Anforderun-
gen an eine Cosimulation, die im Folgenden kurz erlautert werden. Anschlieend
wird das Programm MDPCosiMm vorgestellt, das zur Berechnung des vorliegenden
Gesamtsystems bestehend aus Steuerkettentrieb, Kettenspanner, Nockenwellenver-
steller und Ventiltrieb verwendet wird.

4.3.1 Funktionen einer Cosimulationsschnittstelle

Eine wesentliche Anforderung an eine Cosimulation stellt die Ermittlung und Aufpré-
gung der Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Berechnungsprogrammen dar.
Da im Allgemeinen keine Integration der verschiedenen Bewegungsgleichungen in
ein Gleichungssystem erfolgen kann, wie es etwa FRIEDRICH [30)] fiir die Program-
me KETSIM und HYSIM vorstellt, wird die gesamte Simulationszeit mit sogenannten
Makrozeitschrittten in kleinere Abschnitte unterteilt, zu denen eine Synchronisation
der Koppelgroflen vorgenommen wird. Zwischen den Synchronisationszeitpunkten
erfolgt eine unabhéngige Berechnung der verschiedenen Systeme. Eine Einteilung
von Cosimulationsverfahren kann hinsichtlich der Kopplungsart und der algorithmi-
schen Umsetzung erfolgen.

Durch die Kopplungsart wird das Verfahren zur Ermittlung der Wechselwirkungen
beschrieben. Dazu sind aus der Literatur Verfahren der Weg-Weg-Kopplung und
der Kraft-Weg-Kopplung bekannt [3], 15, 49, [70]. Ein neueres Verfahren stellt die
Kraft-Kraft-Kopplung dar [31]. Die prinzipielle Vorgehensweise bei den verschiede-
nen Verfahren wird in Bild 4] anhand eines einfachen Systems aus zwei Koérpern
A und B gezeigt, welche mittels einer Feder ¢ verbunden sind. Bei einer Cosimula-
tion wird dieses System in zwei unabhangige Subsysteme A und B unterteilt. Bei
der Weg-Weg-Kopplung wird die Feder ¢ in beiden Subsystemen modelliert. Die
Ausgabegroflie y4 des Systems A bildet die Position x4, welche gleichzeitig die Ein-
gangsgrofle up des Systems B darstellt. Umgekehrt ist die Lage xp des Systems
B die Eingangsgrofie des Systems A. Anhand dieser Daten kann dann in jedem
System unabhéngig voneinander die Federkraft bestimmt werden, welche auf den
jeweiligen Korper wirkt. Bei der Kraft-Weg Kopplung erhélt das System A als
Eingang die Lage des Systems B, so dass die Federkraft berechnet werden kann.
Diese stellt den Ausgang des System A dar, der im System B als kinetische Ein-
gangsgrofe direkt auf den Korper wirkt. Bei der Kraft-Kraft-Kopplung wird ein
weiteres Subsystem als Master eingefiihrt, in dem die Koppelfeder ¢ modelliert ist.
Anhand der Ausgangsgrofien der Subsysteme A und B wird in diesem die Koppel-
kraft F); berechnet, welche die kinetische Eingangsgrofie der beiden Subsysteme
bildet.

Durch die algorithmische Umsetzung wird der Ablauf der Zeitsynchronisation bei
einer Cosimulation beschrieben, wobei grundsétzlich zwischen sequentiellen und pa-
rallelen Algorithmen unterschieden werden kann. Sequentielle Algorithmen werden
vor allem bei der Weg-Weg-Kopplung und der Kraft-Weg-Kopplung zur Erhéhung
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Bild 4.4: Verschiedene Kopplungsarten bei einer Cosimulation

der numerischen Stabilitiat verwendet. Dazu wird eine Hierarchisierung der Submo-
delle vorgenommen. Ein Teil der Subsysteme rechnet unter Verwendung einer Ex-
trapolation der Eingangsgrofien u den Makrozeitschritt voraus. Anschliefend wird
die Berechnung der restlichen Subsysteme fiir den Makrozeitschritt mit einer Inter-
polation der Eingangsgrofien durchgefiihrt, welche anhand der Endwerte der extra-
polierten Subsysteme erfolgt. Fine Kopplung unter Verwendung einer Extrapolati-
on/Intrapolation ist aufgrund der notwendigen Einteilung in extrapolierende und
intrapolierende Subsysteme immer problemspezifisch. Aufgrund des sequentiellen
Ablaufs lasst sich keine Reduzierung der Rechenzeit erreichen.

Bei der Kraft-Kraft-Kopplung kann auch mit einem parallelen Algorithmus, bei
dem die Berechnung des Makrozeitschritts in samtlichen Subsystemen gleichzeitig
erfolgt, eine hohe numerische Stabilitdt erzielt werden. Da die Wechselwirkungen
zwischen den Subsystemen in einem eigensténdigen Mastersystem ermittelt werden,
sind alle Subsysteme nur von diesem Mastersystem abhangig und stehen gleich-
wertig nebeneinander. Den zeitlichen Ablauf zeigt Bild 5 Zu den dquidistanten
Synchronisationszeitpunkten mit der Schrittweite H = ' — ¢!=!, wobei hier der
hochgestellte Index den Synchronisationszeitpunkt markiert, erfolgt ein Austausch
von KoppelgroBen zwischen den verschiedenen Subsystemen. Die Ausgangswerte der
einzelnen Subsysteme sind mit y,, die neuen Eingangswerte mit w; bezeichnet. Zwi-
schen den Synchronisationszeitpunkten kann somit eine unabhangige Berechnung
der einzelnen Subsysteme mit den unterschiedlichen Zeitschrittweiten h; erfolgen.
Es muss jedoch sichergestellt werden, dass die einzelnen Subsysteme die Synchroni-
sationszeitpunkte sicher anfahren und dort bis zum Abschluss des Datenaustausches
verharren.
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Bild 4.5: Zeitsynchronisation und Kraft-Kraft-Kopplung verschiedener Subsysteme [31]

Insbesondere das Anfahren der Synchronisationszeitpunkte ist verhaltnisméaBig zeit-
aufwendig. Daher wird eine moglichst grofle Makroschrittweite angestrebt, welche
jedoch die Qualitat und die Stabilitat des Verfahrens negativ beeinflusst. Auch kon-
nen durch grole Makroschrittweiten numerische Dampfungseffekte in der Kopplung
erzeugt und so das Langzeitverhalten des Simulationsergebnisses beeinflusst werden.
Aus diesem Grund hat FRIEDRICH umfangreiche Untersuchungen zur Stabilitéit ver-
schiedener Cosimulationsverfahren durchgefiihrt [31].

Neben der Geschwindigkeit des Cosimulationsverfahrens, welche auch durch die In-
terprozesskommunikation beeinflusst wird, stellt auch die Erweiterbarkeit des Ver-
fahrens auf weitere Doménen eine wichtige Eigenschaft dar. Bei den in der Literatur
vorgestellten Verfahren der Weg-Weg- und Kraft-Weg-Kopplung handelt es sich um
zweiseitige mechanische Kopplungen [I5] [70]. Bei hydraulischen Kopplungen, bei
denen auch mehrere Leitungen verbunden werden konnen, scheint diese Art der
Kopplung auch aufgrund der notwendigen Modellhierarchisierung nicht praktika-
bel.

4.3.2 MDPCosim

Beim Programm MDPCosiM handelt es sich um eine Schnittstelle zur Cosimula-
tion verschiedener dynamischer Systeme mit einer Kraft-Kraft-Kopplung, das von
FRIEDRICH entwickelt wurde [31]. Aufgrund des darin umgesetzten Master-Slave-
Konzeptes, das in Bild dargestellt ist, ermoglicht es eine parallele Berechnung
der angebundenen Subsysteme. Lediglich die Berechnung des Masters ist sequen-
tiell. Da dessen Rechenzeit vernachlassigt werden kann, bestimmt der langsamste
Slave-Prozess die Gesamtberechnungszeit des Verfahrens.

Zu Beginn eines Makrozeitschritts erhalten die Slave-Programme vom Master-Pro-
gramm die geeignet approximierten Eingangswerte u;, die im Slave-Programm als
kinetische Randbedingung verwendet werden. Somit ist dieses Cosimulationsverfah-
ren auch unabhéngig vom Integrationsverfahren der Subsysteme und kann durch die
Einbindung als externe Kraftanregung auf verschiedenste Programme angewendet
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Bild 4.6: Signalfluss einer Cosimulation mit Master-Slave-Konzept [31]

werden. Nach der Ubermittlung der Eingangswerte erfolgt fiir den Makrozeitschritt
t! — 1 eine unabhingige Berechnung der einzelnen Subsysteme. Diese kann paral-
lel erfolgen, so dass dieses Verfahren besonders an Mehrkernprozessoren anwendbar
ist. Nachdem die Berechnung des Makrozeitschritts in allen Subsystemen erfolgt ist,

{ibermitteln diese die zum Kopplungszeitpunkt t+! anliegenden Ausgangswerte y!™!

an den Master und warten auf dessen erneute Ubermittlung der neuen Eingangswer-
te. Der Systemeingang wu,; des Masters setzt sich aus allen Ausgangswerten der
Subsysteme zusammen. Anhand von Kraftgesetzen o,;, welche sich entsprechend
der Kopplungsart ergeben, wird daraus der Systemausgang u,; des Masters ermit-
telt. Mit der linearen Operation L;,;, welche beispielsweise bei mechanischen Syste-
men die gegengleichen Kraftwirkungen der Kopplung in den Subsystemen ausdriickt,
konnen die momentanen Kraftwirkungen u; auf die Kopplungsstellen in den Subsys-

temen bestimmt werden.

Im Fall eines tiber H konstant anliegenden Eingangswertes w; der einzelnen Subsys-
teme ergibt sich dieser als der Mittelwert iiber den (theoretisch) zeitkontinuierlichen
Verlauf der Eingangsgrofie u; zu

(1
i — / dt
H
tl

Da u; jedoch fiir Zeitpunkte ¢ > t! bei der Berechnung der nichsten Eingangsgrofie
@} unbekannt ist, muss eine geeignete Extrapolation der GroBe u; erfolgen. Dazu
wird fiir jedes Element j des Vektors u; ein Polynomansatz mit den Koeffizienten

eV gemiB

S0 (4 )
u(t) = Y e (t—t)
k=0

gewahlt. Darin miissen die 2 N Koeffizienten el geeignet bestimmt werden. Als
vorteilhaft hat sich dafiir beispielsweise die HERMITE-Interpolation herausgestellt,
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bei der fiir die Koeffizientenbestimmung nicht nur die zurtickliegenden Koppelwer-
te u"(n =0,..., N — 1), sondern auch deren zeitliche Ableitungen 4™ verwen-
det werden. Bei bestimmten Approximationsansitzen konnen einige der Parame-
ter e,(f ) frei gewahlt werden, wodurch eine Beeinflussung der numerischen Stabilitat
des Verfahrens ermoglicht wird. Verfahren fiir eine moglichst groffe Makroschritt-
weite H und Stabilitatsuntersuchungen werden ebenfalls von FRIEDRICH [31] vorge-

stellt.



5 Priifstand zur Untersuchung hydraulischer
Nockenwellenversteller

Bei einer physikalisch motivierten Modellbildung des hydraulischen System zur Ver-
sorgung der beiden Nockenwellenversteller im Motorblock nach Bild [L4] mit Druckol
miissen die Druckverlustbeiwerte in den einzelnen Leitungsabschnitten durch kon-
krete Zahlenwerte quantifiziert werden. Dadurch sind zahlreiche Parameter vorhan-
den, welche das dynamische Verhalten des Systems beeinflussen. Eine Abschatzung
der Verlustbeiwerte aus Tabellenwerken ist nur sehr schwer moglich, da sich in den
Leitungen aufgrund der komplexen Geometrien verschiedenste Stromungs- und Um-
lenkverluste tiberlagern. Eine experimentelle Ermittlung der Verlustbeiwerte direkt
am Motorblock ist schwierig. Einerseits sind aussagekriftige Messpunkte um die
Proportionalventile nicht zugénglich, andererseits koénnen keine exakten Aussagen
dartiber getroffen werden, wie sich der einflielende Volumenstrom auf die einzel-
nen hydraulischen Leitungen aufteilt. Eine Bestimmung der Verlustbeiwerte mittels
einer CFD-Simulation ist aufgrund der teilweise sehr geringen Leitungsquerschnit-
te vor allem im Proportionalventil und den wahrend der Verstellung instationédren
Stromungszustidnden sehr aufwandig und nur bedingt zielfiihrend.

Zur Verringerung der Modellunsicherheit aufgrund der zahlreichen Parameter wurde
ein eigener Priifstand aufgebaut, der im Folgenden vorgestellt wird. Im Anschluss
wird die Identifikation verschiedener physikalischer Parameter am Priifstand gezeigt,
wodurch die Modellierung des gesamten Nockenwellenverstellersystems unterstiitzt
wird. Da fiir die virtuelle Abbildung eines Verstellvorgangs eine geeignete Randbe-
dingung notwendig ist, wird in diesem Zusammenhang auch die Modellierung des
Hydraulikaggregats vorgestellt. Fiir die Regelung des Verstellwinkels wird ein 4-
3-Wege-Proportionalventil verwendet. Von diesem wird ein vereinfachtes, dennoch
aber physikalisch motiviertes Modell erstellt. Zum Abschluss des Kapitels wird der
Verstellvorgang eines Nockenwellenverstellers untersucht.

5.1 Beschreibung des Priifstands

Das vorrangige Ziel des Priifstandes ist es, die hohe Unsicherheit bei der Quantifizie-
rung der Druckverlustkoeffizienten bei der Modellierung hydraulischer Nockenwellen-
versteller zu verringern. Aus diesem Grund ist der Priifstand sehr einfach konzipiert.

75
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Samtliche Stellen, welche fiir eine aussagekraftige Messung hydraulischer Driicke
notwendig sind, sind einfach zugénglich, so dass eine gute Bestimmung von Ort und
GroBle der Druckverluste moglich ist. Des Weiteren ist die thermische Tragheit des
Systems sehr gering. Im Gegensatz zum realen System, bei dem der Motorblock
eine grofle thermische Tragheit darstellt, entfallen lange Aufwarmzeiten. Die somit
geringen Unterschiede der Oltemperaturen im System kénnen bei der Bestimmung
der Verlustkoeffizienten vernachlassigt werden.

5.1.1 Aufbau

Den schematischen Aufbau des Priifstands zeigt Bild Gl Die Versorgung des Priif-
stands mit Druckol erfolgt mittels eines separaten und leistungsfahigen Hydrauli-
kaggregats (1 bis 4). Durch einen Absperrhahn (5) kann das hydraulische System
des Priifstands vom Hydraulikaggregat getrennt werden. In einem Nebenschluss (7)
erfolgt die Messung der Oltemperatur. Der Volumenstrom durch diesen kann mittels
einer verstellbaren Drossel (6) eingestellt werden. In der Zuleitung zum eigentlichen
Priifstand (8) erfolgen eine Druckmessung und die Erfassung des Massenstroms. Der
Priifstand selbst beinhaltet mit dem Proportionalventil (9) und dem Nockenwellen-
versteller (10) die beiden entscheidenden Komponenten des Systems. Das Proportio-
nalventil wird von einem Block aufgenommen, an dem die Zu- und Riicklaufleitung
sowie die Versorgungsleitungen des Nockenwellenverstellers angeschlossen werden.
Lénge und Durchmesser der Schlauchleitungen orientieren sich an den Abmessun-
gen des realen Systems. Die maximalen Driicke im System sind mit bis zu 15 bar
fiir hydraulische Verhéltnisse sehr gering, so dass Elastizitdten in den Leitungen
vernachlassigt werden kénnen.

Bild zeigt ein Foto des Priifstands. Ein wesentlicher Teil der Druckverluste fallt
im realen System in der Zuleitung zu den Kammern des Nockenwellenverstellers in
der Nockenwelle an. Um diese moglichst genau messtechnisch erfassen zu konnen, ist
auch die Konstruktion der Verstelleraufnahme im Priifstand an diese angelehnt. Die
Montage erfolgt wie im realen System kraftschliissig iiber eine zentrale Schraube. Da
die Aufnahme fest an der Bodenplatte des Priifstands montiert ist, wird bei diesem
Priifstand der Stator gegen den Rotor verstellt. Um die Verzahnung des Stators kann
eine Kette geschlungen werden, die durch zwei Bohrungen durch die Bodenplatte des
Priifstands gefithrt wird. Somit kann der Nockenwellenversteller durch ein Gewicht
mit einem konstanten Moment beaufschlagt werden. Durch die Bodenplatte wird
auch das aus dem Nockenwellenversteller ausstromende Leckagedl aufgefangen. Die
Entliiftung des hydraulischen Systems erfolgt durch das Offnen von Dichtschrauben
in der Aufnahme des Nockenwellenverstellers.

5.1.2 Messtechnik

Zur Ermittlung der Parameter fiir die Quantifizierung der Druckverluste ist die
Kenntnis des Druckabfalls und der Volumenstrome in den einzelnen Abschnitten
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Bild 5.1: Schematischer Messaufbau zur Untersuchung des Verstellverhaltens von Nocken-
wellenverstellern bestehend aus Hydraulikaggregat, Leitungssystem, Aufnahme Propor-
tionalventil und Nockenwellenversteller (1 Elektromotor, 2 Radialkolbenpumpe, 3 Druck-
begrenzungsventil, 4 vorgesteuertes Druckbegrenzungsventil, 5 Absperrhahn, 6 variable
Blende, 7 Nebenschluss mit Temperaturmessung, 8 Zuleitung mit Massenstrom- und
Druckmessung, 9 Proportionalventil mit Druckmessung, 10 Nockenwellenversteller mit
Druckmessung, 11 Absperrhahn, 12 Sammelbehilter, Leckagestellen nicht dargestellt)

des Leitungssystems notwendig. In Bild 5.1l sind die Messstellen der Drucksensoren
in der Zuleitung (p; und ps), nach dem Proportionalventil (p4 und pp) sowie direkt
in den Kammern des Nockenwellenverstellers (psnwv und prawy) eingetragen, so
dass die kinetischen Zustidnde des hydraulischen Systems sehr gut erfasst werden
konnen. Die Ermittlung des Volumenstroms erfolgt indirekt iiber den Massenstrom,
der in der Zuleitung gemessen wird. Mit Kenntnis der Dichte des durchstromenden
Mediums kann von diesem mittels der Beziehung

Q:;m (5.1)

auf den Volumenstrom zuriickgerechnet werden. In Abschnitt ist die Abhén-
gigkeit der Fluiddichte von Temperatur und Luftgehalt gezeigt, welche im Betriebs-
bereich somit keine konstante Grofle darstellt. Da insbesondere die Viskositit eine
deutliche Temperaturabhangigkeit zeigt, wird die Temperatur in einem Nebenschluss
des hydraulischen Systems aufgezeichnet.

Die Verstellung des Stators wird mittels eines berithrungslosen Laserwegsensors
erfasst. Da der Verstellwinkel durch die Konstruktion des Nockenwellenverstellers
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Bild 5.2: Prifstand zur Analyse eines hydraulischen Nockenwellenverstellers (1 Zuleitung,
2 Aufnahme mit Proportionalventil, 3 Aufnahme mit Nockenwellenversteller, 4 Bodenplat-
te, 5 Messverstarker, 6 Riicklauf Leckagedl)

durch Anschlage auf ., = 20,5 ° begrenzt ist, kann aus einer transienten Verschie-
bung auf die Rotation geschlossen werden. Bei konventionellen Winkelmesssystemen
erfolgt eine inkrementelle Erfassung der Messgrofie, bei der sich ein wertdiskretes
Signal ergibt. Somit ist eine weitere Auswertung des Signals nur mehr bedingt mog-
lich, da aufgrund der diskreten Werte keine direkte numerische Differentiation des
gemessenen Signals mehr erfolgen kann. Das Signal des Laserwegsensors ist hinge-
gen kontinuierlich, was eine numerische Differentiation ermoglicht. An der Riickseite
des Nockenwellenverstellers wird dazu iiber einen Spreizring, der in das Zahnrad des
Stators geklemmt wird, eine Messebene angebracht, gegen die der Laserwegsensor
eine Abstandsverschiebung detektiert.

Als letzte Messgrofle wird schlieflich noch der am Proportionalventil anliegende
Strom mittels einer Strommesszange aufgezeichnet, so dass auf die Stellung des
Steuerventils geschlossen werden kann. Somit ist eine hohe Zahl von Messgrofien
vorhanden, welche eine Identifikation der Verlustparameter am Priifstand ermogli-
chen. Durch den einfachen Aufbau des Priifstands konnen auch die Parameter der
einzelnen Priufstandskomponenten sehr einfach identifiziert werden.

5.2 Parameteridentifikation

An dieser Stelle sollen die Ergebnisse aus der Identifikation verschiedener Parameter
am Priifstand gezeigt werden. Zunéchst wird die Dichte des verwendeten Hydrauli-
kols genauer untersucht, so dass spater mit (5.1I) aus der Massenstrommessung auf
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Dichte pr—15-¢c 842, 7kg/m3
kinematische Viskositdt v7—40oc 55, 3 mm?/g
kinematische Viskositdt vp—1gpoc 10,1 mm?/s
Viskositatsindex 174
Tabelle 5.1: Physikalische Kenndaten des Motorendls Castrol LongLife 2 TOPUP [16]

die Volumenstrome geschlossen werden kann. Fiir einen simulativen Abgleich des
Systems sind geeignete Randbedingungen notwendig. Aus diesem Grund wird auch
das Hydraulikaggregat, welches zur Druckversorgung des Systems eingesetzt wird,
einer genaueren Analyse unterworfen. Da dessen dynamisches Verhalten deutliche
Auswirkungen auf den Druckverlauf im System zeigt, wird von diesem ein transientes
Modell erstellt. Die Druckverlustkoeffizienten in den einzelnen Leitungsabschnitten
werden quantifiziert.

5.2.1 Fluiddaten

Der Priifstand wird wie der reale Motor mit dem Ol Castrol LongLife 2 TOPUP
betrieben. Es handelt sich dabei um ein WIV Leichtlaufmotorenol mit einem ho-
hen Viskositédtsindex, welches in die SAE-Klasse 0W-30 eingeordnet ist. Die vom
Hersteller angegebenen relevanten Kenndaten sind in Tabelle 1] zusammengefasst.

Mit diesen Daten kann iiber (8:29]) ein temperaturabhéngiger Verlauf der kinemati-
schen Viskositat angegeben werden. Fiir die Bestimmung des Volumenstroms nach
(51) ist jedoch die Dichte des Mediums notwendig. Bild zeigt experimentell
ermittelte Dichtewerte, die durch Messen und Wiegen des aus dem Priifstand zu-
riicklaufenden Ols gewonnen wurden. Diese weichen deutlich vom Tabellenwert ab.
Zudem ist bei den Messwerten auch eine Temperaturabhéngigkeit festzustellen. Die
eingetragene lineare Kennlinie wurde durch eine Naherung iiber die Methode der
kleinsten quadratischen Fehler ermittelt. Mit dieser Kennlinie ergibt sich eine tat-
séchliche Oldichte von

PT=15°C,Messung — 8017 23 kg/mB.

Die Herstellerangabe bezieht sich auf das reine Fluid, im realen Experiment liegt
dieses aber nie vor. Stattdessen ist im Hydraulikdl immer ein gewisser Anteil an
geloster Luft vorhanden, so dass sich die Fluiddichte reduziert. Daher lasst sich
durch ein entsprechendes Umformen von (3.27)) das Verhéltnis des Luftanteils im Ol
zum reinen Fluid abschétzen zu

X = PFluid — Px _ 5’ 18%.
Px — PLuft

Zusatzlich zur linearen Ausgleichsgeraden ist in Bild der Verlauf der Dichte
in Abhéngigkeit der Temperatur gemafl (3.20) eingetragen, wobei als Basiswert
Po = Pr=15°CMessung verwendet wurde. Es ist zu erkennen, dass die lineare Aus-
gleichsgerade mit der Kennlinie nach (3.26) im relevanten Temperaturbereich bis
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Bild 5.3: Temperaturabhingigkeit der Oldichte

80°C in guter Naherung iibereinstimmt. Somit ist die gewahlte Approximation auch
in Anbetracht der Messunsicherheit zulassig.

5.2.2 Hydraulikaggregat

Bei allen Messungen erfolgt die Versorgung des Systems mit Druckdl iiber ein separa-
tes und leistungsstarkes Hydraulikaggregat. Der dort anliegende Versorgungsdruck
wird messtechnisch erfasst. Fiir die Simulation eines Verstellvorgangs des Nockenwel-
lenverstellers miissen geeignete hydraulische Randbedingungen gesetzt werden. Die
Vorgabe des gemessenen Versorgungsdrucks als kinetische Randbedingung in der Si-
mulation ist jedoch nicht zweckméfig, da diese dem System ein Zwangsverhalten
aufpragt. Stattdessen ist die Vorgabe einer kinematischen Randbedingung besser
geeignet, da sie eine freie Bewegung des Systems ermoglicht. Deshalb soll an dieser
Stelle das Hydraulikaggregat naher betrachtet werden.

Der interne Aufbau des Hydraulikaggregats kann aus Bild 5.1l entnommen werden.
Von einem Elektromotor (1) wird im Hydraulikaggregat eine Radialkolbenpumpe (2)
angetrieben, welche einen konstanten Foérderstrom @Qps = 161/min erzeugt. Durch
ein Druckbegrenzungsventil (3) wird der Druck in einem ersten internen Hydraulik-
kreis zunachst auf p = 20 bar begrenzt. Durch ein weiteres vorgesteuertes Druckbe-
grenzungsventil (4), welches durch ein Handrad mit der Stellposition Sp eingestellt
werden kann, wird ausgehend vom internen Druckniveau der Druck pp vorgegeben,
welcher dann als Pumpenausgangsdruck am System anliegt. Der maximale Pumpen-
ausgangsdruck ist durch das Druckbegrenzungsventil auf pp .« = 15 bar beschrankt.

Der Elektromotor besitzt eine Nennleistung von Pyiotor = 7,5 kW. Die minimal er-
zielbare Verstellzeit fiir eine Vollverstellung ist aus Messungen bekannt und kann bei
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tmin & 0, 1s angesetzt werden. Mit dem spezifischen Schluckvolumen aus Tabelle [[.T]
ergibt sich daraus ein maximaler Volumenstrom von

Qmax = Wmax (Uspez, ENWV + vspez, ANWV) ~ 23 l/min

bei einer gleichzeitigen Verstellung von Ein- und Auslassversteller. Zusammen mit
dem maximalen Pumpendruck ergibt sich die maximal iibertragbare hydraulische
Leistung zu

Pmax = PPmax Qmax = 07 STKW < PMotor7

welche deutlich geringer ist als die zur Verfiigung stehende Leistung der Pumpe.
Eine Riickwirkung aus der Betédtigung der Nockenwellenversteller auf die Pumpe
ist daher auszuschlieffen, so dass von einem konstanten Forderstrom ausgegangen
werden kann. Diese Grofle kann daher in der Simulation als Randbedingung vorge-
geben werden, was jedoch zur Folge hat, dass auch eine Modellierung der beiden
Druckbegrenzungsventile erfolgen muss.

Durch Messungen wurde zunachst festgestellt, dass die stationdre Volumenstrom-
Druck-Kennlinie des Aggregats keine Temperaturabhangigkeit aufweist. Das dyna-
mische Verhalten des Aggregats wird durch die Druckbegrenzungsventile bestimmt.
Deren Modellierung entspricht den physikalischen Gegebenheiten des realen Systems,
wobei aufgrund der geringen bewegten Massen deren Tragheit vernachlassigt wird,
so dass die Feder-Dampfer-Systeme in den Ventilen vereinfacht als PT1-Systeme ab-
gebildet werden. Die Vorgabe der Dampfungseigenschaften erfolgt mittels der Eck-
frequenz.

5.2.3 Verlustbeiwerte des hydraulischen Systems

Somit sind die Fluideigenschaften beschrieben und ein Modell fiir das Hydraulik-
aggregat steht als kinematische Randbedingung zur Verfiigung. An dieser Stelle er-
folgt die Bestimmung der Verlustkoeffizienten des Priifstands im stationaren Betrieb.
Hierzu wird zunéchst der gewdhlte Messaufbau beschrieben. Anschliefend werden
die Verlustbeiwerte quantitativ bestimmt.

Messaufbau

Zur messtechnischen Erfassung der Druckverluste im Leitungssystem wird der Kom-
ponentenpriifstand aus Bild verwendet. Eine Detailaufnahme des Leitungssys-
tems zeigt Bild 5.4l Die Zuleitung (2) vom Hydraulikaggregat ist mit dem Druck-
anschluss des 4-3-Wege-Proportionalventils (3) verbunden. Durch eine Verstellung
von diesem wird entweder die Zuleitung zur Spatverstellungskammer des Nocken-
wellenverstellers (5) oder die Zuleitung zu den Frithverstellungskammern (6) mit
der Druckversorgung verbunden. Die sich am Proportionalventil in den Zuleitungen
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Bild 5.4: Leitungssystem und Messtechnik am Prifstand (1 Drucksensor pa, 2 Zulei-
tung vom Hydraulikaggregat, 3 Proportionalventil, 4 Drucksensoren p4 und pp, 5 Lei-
tung pa — psnwv, 6 Zuleitung pg — prnwy, 7 Aufnahme Nockenwellenversteller, 8 No-

ckenwellenversteller, 9 Drucksensoren psnwy und prnwy, 10 Laserwegsensor, 11 Riick-
lauf)

einstellenden Driicke p4 und pgp werden durch die Miniaturdrucksensoren (4) auf-
gezeichnet. Die Lange der Schlauchleitungen (5) und (6) orientiert sich an den tat-
séchlichen Leitungsléngen im Motorblock. Das hydraulische Leitungssystem in der
Aufnahme (7) sowie die Anflanschung des Nockenwellenverstellers an dieser durch ei-
ne zentrale Schraube entsprechen den Gegebenheiten an der realen Nockenwelle. Im
Nockenwellenversteller (8) werden durch zwei weitere Miniaturdrucksensoren (9) die
Driicke in der Friih- und Spétverstellungskammer aufgenommen. Durch die Schlauch-
leitung (11) flieBt das Hydraulikol in einen Auffangbehélter. Von dort aus wird es
in den Tank des Hydraulikaggregats zuriickgepumpt.

Das Proportionalventil wird nur als Schaltventil betrieben, so dass in der Grundstel-
lung der gesamte Volumenstrom iiber (p in das Nockenwellenverstellsystem und
iiber (gr zuriick in den Tank flieBt. In der voll bestromten Stellung des Ventils
stromt hingegen der vollstandige Volumenstrom tiber (pp in das Nockenwellenver-
stellsystem und tiber (47 zurtick.

Der hydraulische Druckverlust in jedem Leitungsabschnitt setzt sich bei einem sta-
tiondren Zustand aus Stromungs- und Umlenkverlusten zusammen. Unter der An-
nahme eines laminaren Stromungszustandes ergibt sich der gesamte Druckverlust

aus (316) und (B3:20) zu

- LQ  .pQIQ|
pVerlust—327] d2A+C2 A2 .

(5.2)
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Bild 5.5: Entfernung der Dichtungen zur Erhdhung des Volumenstroms (1 Stator, 2 Ro-
tor, 3 Verriegelungsbolzen, 4 Zulauf Friihverstellungskammern, 5 Dichtlippe, 6 entfernte
Dichtlippe)

Dabei ist der Anteil der Stromungsverluste linear vom Volumenstrom abhéngig, der
Anteil der Umlenkverluste quadratisch.

Um die in einem Leitungsabschnitt auftretenden Druckverluste in einem numeri-
schen Modell abbilden zu kénnen, muss der Druckabfall in einem stationaren Zu-
stand bei verschiedenen Volumenstromen ermittelt werden. Ein Volumenstrom durch
den Nockenwellenversteller kann entweder durch eine Relativverstellung von Rotor
und Stator oder durch einen Leckagestrom zwischen den Spét- und Frithverstellungs-
kammern erreicht werden. Sowohl Verstellwinkel als auch Verstellzeit sind begrenzt.
Damit kann durch eine Verstellung zwar ein relevanter Volumenstrom, jedoch auf-
grund der hydraulischen und mechanischen Tragheiten kein stationdrer Zustand er-
zielt werden. Da Leckagestrome den hydraulischen Wirkungsgrad negativ beeinflus-
sen, werden diese zwischen den Kammerpaaren des Nockenwellenverstellers durch
spezielle Dichtlippen minimiert. Ein signifikanter Volumenstrom kann daher nur
durch unzulassig hohe Druckunterschiede zwischen den Kammerpaaren erzeugt wer-
den.

Um dennoch mit einfachen Mitteln einen Volumenstrom und somit einen Druckver-
lust in den einzelnen Leitungsabschnitten zu erzeugen, werden im Versteller mehrere
Dichtlippen entfernt. Dadurch wird die Trennung zwischen den Friith- und Spatver-
stellungskammern aufgehoben und das hydraulische Medium kann nahezu ungehin-
dert zwischen den Kammern und somit durch das gesamte Leitungssystem stro-
men. Einen derart modifizierten Versteller zeigt Bild .5l Mit der Entfernung der
Dichtlippen (6) wird lediglich die Verbindung zwischen den Kammerpaaren des No-
ckenwellenverstellers verdndert. Das restliche System bleibt von dieser Mafinahme
unbeeinflusst. Aufgrund des nicht mehr vorhandenen Druckunterschiedes zwischen
den Kammerpaaren kann in dieser Konfiguration keine Verstellung mehr erfolgen.
Die Druckverluste kénnen im restlichen System jedoch zuverlassig bestimmt werden,
da sich nun ein stationédrer Stromungszustand bei einem signifikanten Volumenstrom
realisieren l&sst.
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Messtechnische Erfassung der Leckage Wie Bild Bl zeigt, ist in der riicklau-
fenden Leitung des Proportionalventils ein Sperrventil verbaut, welches manuell ge-
schlossen werden kann. Bei geschlossenem Ventil kann kein Fluid mehr aus dem
Nockenwellenverstellsystem iiber die Riicklaufleitung in den Tank zurtickstromen.
Dennoch ist bei geschlossenem Ventil besonders bei hoheren Temperaturen ein Vo-
lumenstrom in das System festzustellen, der auf Leckage zurtickzufithren ist. Da im
gesamten System das selbe Druckniveau anliegt, konnen im Nockenwellenversteller
selbst keine internen Leckagestrome auftreten und der gesamte Volumenstrom ist
der externen Leckage zuzuordnen. Somit kann aus dem Priifstand auch ein Modell
fiir die externe Leckage des Systems abgeleitet werden.

Ergebnisse

Durch die Variation des Pumpendrucks kénnen im System verschiedene Volumen-
strome eingestellt werden. Aufgrund der im System auftretenden Verluste erwarmt
sich das Ol beim Betrieb des Priifstands ohne zusitzliche Warmezufuhr von Raum-
temperatur auf eine maximale Temperatur von etwa T . =~ 60°C, so dass sich
auch verschiedene Olviskosititen ergeben. Aus Bild ist zu erkennen, dass mit
diesem Temperaturbereich eine grofier Spanne in den Viskosititswerten des Ols er-
fasst wird. Damit ist eine Extrapolation der ermittelten Druckverlustmodelle auch
auf Temperaturen aulerhalb des Messbereichs zuléssig. Durch einen Betrieb des Pro-
portionalventils in den beiden extremen Stellpositionen fliefit das Fluid entweder von
der Druckmessstelle p4 in die Spatverstellungskammer des Nockenwellenverstellers,
von dort tber die aufgrund der entfernten Dichtlippen gedffneten Flanken in die
Frithverstellungskammer und iiber die Druckmessstelle pp zuriick in den Tank oder
in die entgegengesetzte Richtung. Dadurch kann auch eine Richtungsabhangigkeit
der Druckverluste im System gepriift werden. Aufgrund der Messergebnisse ist diese
nicht feststellbar.

Die in den einzelnen Leitungsabschnitten auftretenden Druckverluste werden als ei-
ne Kombination von laminaren Stromungsverlusten und Umlenkverlusten nach (5.2))
angenommen. Die Stromungsverluste sind von der temperaturabhéngigen dynami-
schen Viskositat n und die Umlenkverluste vom Verlustbeiwert ¢ abhéngig. Durch
die Messung der Temperatur kénnen mit der in Bild [5.3] gezeigten Ausgleichsgeraden
die Dichte und damit mit (3.30) auch die Viskositét des Ols ausreichend genau be-
stimmt werden. Um den Anteil der Stromungsverluste am Gesamtverlust verdndern
zu konnen, verbleiben damit nur die Leitungslange L sowie der Leitungsdurchmesser
d als mogliche Parameter. Die Unsicherheit bei der Bestimmung des Leitungsdurch-
messers ist jedoch deutlich hoher, da dieser aufgrund der sich tiber der Leitungslénge
verdndernden Geometrie nur schwer gentigend genau bestimmt werden kann. Aus die-
sem Grund werden der Leitungsdurchmesser d sowie der Verlustbeiwert ( zunéichst
als frei bestimmbare Parameter angenommen, so dass sich fiir den Druckverlust als
allgemeiner Ansatz aus (5.2) die Funktion

LQ . pQlQ
Pertust,7=17,,@=: (4, C) = 3215 —p +C 5 (ﬂd|2)‘2
e

(5.3)

7 d?
4
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ergibt. Fiir die Bestimmung der beiden Parameter kann mit

ny

F@) =Y (vensr—r0-0,(@) — Ap)* £ min,  @=(d () (54

=1

ein Optimierungsproblem formuliert werden. Das Zielfunktional ergibt sich aus der
Summe des quadratischen Fehlers zwischen den rechnerischen Druckverlusten nach
(53) und den messtechnisch erfassten Druckabféllen Ap; in einem Leitungsabschnitt
itber die Anzahl der Messpunkte njy;. Durch die Minimierung des Funktionswerts
in (0.4)) lassen sich fiir einen Leitungsabschnitt der hydraulische Durchmesser d und
der Verlustbeiwert ¢ bestimmen.

Bild B.6lund Bild 5.7 zeigen dazu exemplarisch den Vergleich der auftretenden Druck-
verluste zwischen Messung und numerischem Modell. In beiden Féllen ist zu erken-
nen, dass ein numerischer Ansatz der Druckverluste nach (5.2) die Gegebenheiten am
realen System sehr gut abbildet. Die ermittelten Leitungsdurchmesser entsprechen
in sehr guter Naherung den tatsdachlichen am Priifstand. Die mit Hilfe dieses hydrau-
lischen Ersatzdurchmessers bestimmten maximalen REYNOLDS-Zahlen der Messung
zeigen, dass die Annahme eines laminaren Stromungszustandes gerechtfertigt ist.

Der Druckverlust zwischen den Messpunkten ps und p4 beinhaltet den Druckver-
lust am Proportionalventil. Er ist in Bild veranschaulicht. Da anzunehmen ist,
dass im Proportionalventil vor allem Umlenkverluste auftreten, werden die Stro-
mungsverluste vollstandig der Rohrleitung vor dem Proportionalventil zugeschlagen.
Die Umlenkverluste werden vollstédndig dem Proportionalventil zugerechnet. Bei ei-
ner Modellierung des Proportionalventils muss der so ermittelte Verlustbeiwert auf
die Offnungsfliche der Ventilsteuerkante bezogen werden. Er entspricht somit dem
Druckverlustbeiwert (p4 bei einem vollsténdig unverstellten Proportionalventil. Bei
einer solchen Ventilstellung kann auch der Verlustbeiwert gy bestimmt werden. Bei
einem vollstandig verstellten Ventil konnen die Verlustbeiwerte (pp und (47 ermit-
telt werden. Mit diesen vier grundlegenden Verlustbeiwerten des Ventils kann mit
einer entsprechenden Kenntnis der Offnungsfliche der Steuerkanten durch (B:21))
eine vollstandige Modellierung des Ventils erfolgen.

Den Druckabfall zwischen dem Ausgang des Proportionalventils mit der Druckmess-
stelle p4 und der Spatverstellungskammer des Nockenwellenverstellers mit der Druck-
messstelle ps nwy zeigt Bild 5.7 Fiir die Verwendung in einem numerischen Ersatz-
modell muss dieser Druckverlust auf vier Leitungen umgerechnet werden. Hierzu
wird der laminare Stromungsverlust auf die einzelne Zuleitung bezogen und die
Umlenkverluste auf die vier parallelen Zuleitungen in die Kammern des Nockenwel-
lenverstellers.

Ebenso wie fiir diese beiden Leitungsabschnitte konnen die Druckverlustkoeffizienten
auch fir alle anderen Leitungsabschnitte im Priifstand in gleicher Ergebnisqualitét
bestimmt werden. Somit kann eine virtuelle Abbildung des Priifstands erfolgen.



86 5 Priifstand zur Untersuchung hydraulischer Nockenwellenversteller

Messdaten ’
Rechnung

Druckverlust [bar]

60

80 0 Volumenstrom [l/min]
Temperatur [°C]

[=300mm d= 57 696 mm C = 67 295 R‘emax, Messung — 680

Bild 5.6: Druckverlust zwischen den Messpunkten ps und p»

5.3 Untersuchung des Proportionalventils

Durch die Identifikation der Parameter am Priifstand konnen die stationédren Ver-
lustbeiwerte des hydraulischen Systems ermittelt werden. Auch fiir das Proportio-
nalventil konnen die grundlegenden Verlustbeiwerte identifiziert werden, indem das
Ventil in seinen beiden extremen Verstellpositionen betrieben wird. Im realen Be-
triebszustand erfolgt jedoch eine Regelung der Phasenlage des Systems, so dass hier
von keinem stationdren Zustand mehr ausgegangen werden kann. Das Proportional-
ventil stellt dann das Stellglied dar, welches zur Regelung benétigt wird. Es wird an
dieser Stelle genauer untersucht, da es somit Einfluss auf das dynamische Verhalten
des Gesamtsystems besitzt.

5.3.1 Systemaufbau und Funktionsweise

Ein Schnitt des Systems ist in Bild (.8 gezeigt. Die Ansteuerung des Proportional-
ventils erfolgt mittels eines pulsweitenmodulierten Steuerstroms, welcher durch die
Spule (1) flieit. Dadurch wird ein Magnetfeld aufgebaut, welches durch das Gehause
(2) gefithrt wird, in das gleichzeitig das Joch integriert ist. Aufgrund des Magnetfel-
des wird der Anker (3) gegen den Pol (4) gezogen. Um ein moglichst proportionales
Verhalten der Ankerkraft gegen den anliegenden Strom zu erzielen, ist der Pol mit
einer geeigneten Konusgeometrie ausgefiihrt. Der Abstand des Ankers vom Pol wird
mit x4 bezeichnet. Durch den Anker kann der Steuerkolben (5) gegen die Feder (6)
gedriickt werden. Da durch den Elektromagneten nur Zugkréfte generiert werden
konnen, ist die Feder zur Riickstellung des Steuerkolbens notwendig. Entsprechend
der Position des Steuerkolbens werden die Steuerkanten des Ventils geoffnet und
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Messdaten ’
Rechnung

Druckverlust [bar]

60

80 0 Volumenstrom [l/min]
Temperatur [°C]

[=400mm d= 47 398 mm C = 77 421 Remax, Messung =— 946

Bild 5.7: Druckverlust zwischen den Messpunkten p4 und psnwv

geschlossen. Die geometrischen Zusammenhénge sind in Bild B.I1] gezeigt. In der un-
bestromten Grundposition kann das Fluid vom Pumpenanschluss P in den Ausgang
A flieen. Gleichzeitig kann das Fluid vom Ausgang B in den Riicklaufanschluss T’
flieBen. In der voll bestromten Stellung sind die Steuerkanten von P nach B und
von A nach T geoffnet.

Zur Entwicklung von Regelungsstrategien der Nockenwellenversteller ist die Kennt-
nis iiber den Zusammenhang zwischen dem am Ventil anliegendem Strom und der re-
sultierender Kolbenposition erforderlich. Dabei muss auch die Dynamik des Propor-
tionalventils berticksichtigt werden, da im magnetischen System die Kraft aufgrund
der Induktivitat der Spule nicht direkt mit dem Strom korreliert und magnetische
Systeme stets Hystereseeffekten unterliegen. Des Weiteren diirfen die dynamischen
Eigenschaften des mechanischen Systems mit Steuerkolben und Riickstellfeder sowie
den einseitig wirkenden Kraften aufgrund des Elektromagneten und der Feder nicht
unberticksichtigt bleiben.

5.3.2 Modellierung der elektromagnetischen Kraftwandlung

Fir die Modellierung der elektromagnetischen Kraftwandlung wird zunéchst das
statische Verhalten des Magnetkreises untersucht. AnschlieSfend wird auf Basis der
stationdren Eigenschaften ein dynamisches Modell erstellt.

Statisches Verhalten

Zur Untersuchung des statischen Verhaltens wird bei verschiedenen Positionen des
Steuerkolbens ein Verlauf des elektrischen Stromes in Form einer Sagezahnfunktion
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Bild 5.8: Schnitt durch das verwendete Proportionalventil. 1 Spule, 2 Geh3use mit Joch,
3 Anker, 4 Pol mit Konus, 5 Steuerkolben, 6 Riickstellfeder, P, A, B, T hydraulische An-
schliisse, x4 Abstand Anker-Pol

im Bereich von 1 A vorgegeben. Die Stroménderungsrate ist dabei sehr gering ge-
wahlt, so dass sich am System ein stationarer Zustand einstellen kann. Da durch die
magnetischen Zugkrifte der Anker gegen die Spule gedriickt wird, kann von der Spu-
lenposition auf die Ankerposition geschlossen werden. Den experimentell ermittelten
Zusammenhang zwischen den verschiedenen Ankerabstinden, dem Spulenstrom und
der resultierenden Magnetkraft zeigt Bild 5.9 Es sind deutlich die Hystereseschleifen
in der Kraft aufgrund des Beharrungsverhaltens des magnetischen Systems zu erken-
nen. Da in der Darstellung die Betrage des vorgegebenen Stromes dargestellt sind, ist
auch zu erkennen, dass die magnetische Kraft von der Stromrichtung unabhéngig
ist. In einem Bereich von etwa 1mm < 24 < 3mm ist zudem aufgrund der kon-
struktiven Gestaltung des Pols kein Einfluss des Ankerabstands auf die Magnetkraft
festzustellen. Wird der Abstand geringer, so steigt die Magnetkraft iiberproportional
an.

Dynamisches Verhalten

Die bei den statischen Messungen identifizierte magnetische Hysterese wird tiber
Déampfungseffekte in einem entsprechenden dynamischen Modell abgebildet. Da kein
exakt physikalisches Modell aufgebaut werden soll, erfolgt die mathematische Mo-
dellierung des Systems anhand von experimentellen Ergebnissen. Dazu kommt fiir
die Parameteridentifikation ein Ersatzmodell zum Einsatz, bei dem anhand einer
festen Ankerposition und eines vorgegebenen Stromes, der geeignet bewertet wird,
anhand des statischen Kennfeldes aus Bild [5.9 die magnetische Kraft bestimmt wird.
Zur Abbildung der induktiven und kapazitiven Eigenschaften des elektrischen und
magnetischen Systems wird als grundlegendes Modell zur Bewertung des Stromes
eine lineare zeitinvariante Ubertragungsfunktion zweiter Ordnung gemés

K

Gls) = T2s24+2dTs+1

verwendet. Darin bezeichnet K den Proportionalitats- oder Verstiarkungsfaktor der
Ubertragungsfunktion, d einen dimensionslosen Dampfungsanteil und 7" die Zeitkon-
stante des Systems. Da das Kennfeld den statischen Verlauf der Magnetkraft bereits
wiedergibt, wird der Verstirkungsanteil des Ubertragungssystems zu K = 1 gewdhlt.
Somit muss mit geeigneten Mitteln eine Identifikation der Zeitkonstante 1" sowie des
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Bild 5.9: Statischer Zusammenhang zwischen Ankerabstand, Spulenstrom und Zugkraft des
Elektromagneten

Déampfungsfaktors d erfolgen, welche die Hystereseeigenschaften des elektromagne-
tischen Systems beschreiben.

Dazu wurde bei verschiedenen Ankerpositionen ein sinusférmiges Stromsignal mit
einer zeitmodulierten Frequenz von f = 1...130 Hz vorgegeben. Die messtechnisch
erfassten Kréfte stellen die Systemantwort dar, welche mit dem Ergebnis des er-
stellten dynamischen Ersatzmodells verglichen werden konnen. Somit kann ein Op-
timierungsproblem formuliert werden, dessen Giitefunktion die Summe des tiber den
Messzeitraum integrierten quadratischen Fehlers zwischen Messung und Simulation
darstellt. Einen Vergleich des erstellten Ersatzmodells zeigt Bild [5.10l Besonders im
niederfrequenten Bereich bis etwa f ~ 50Hz ist eine sehr gute Ubereinstimmung
des Ersatzmodells mit den Messergebnissen zu erkennen. Bei hoheren Frequenzen
ist das gewahlte Modell mit den zwei freien Parametern nicht mehr ausreichend, um
das dynamische Verhalten exakt wiederzugeben.

5.3.3 ldentifikation des mechanischen Systems

Die Modellierung des mechanischen Systems erfolgt mittels zweier Korper mit je
einem translatorischen Freiheitsgrad, welche den Anker und den Steuerkolben repré-
sentieren. Die Krifte aus dem elektromagnetischen System werden auf den Anker
aufgebracht. Eine Riickwirkung aus der Bewegung des Ankers auf das elektroma-
gnetische System wird nicht berticksichtigt. Die Kopplung der beiden Korper erfolgt
entsprechend den physikalischen Gegebenheiten mittels des Kontakts, der durch ein
unilaterales Kraftgesetz abgebildet wird. Auf diese Weise ist keine Bestimmung des
Steifigkeits- und Dampfungsverhaltens der Kontaktstelle notwendig. Auch der ma-
ximale Stellweg der Spule wird durch ein solches Kontaktkraftgesetzt begrenzt. Zur
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Bild 5.10: Magnetkraft bei einer Ankerposition von x4 = 2,33 mm und einem frequenzver-
anderlichen Spulenstrom von I = —0,53 A 0,27 A

Abbildung der Riickstellkraft aus der Feder wurde von dieser an einem Kraftmess-
prifstand eine entsprechende statische Kennlinie aufgezeichnet. Die Massen der Kor-
per werden durch Wiegen bestimmt. Als frei wahlbare Parameter verbleiben somit
nur mehr die Dédmpfungscharakteristik der Riickstellfeder sowie ein Reibungskoeffi-
zient, der sich aufgrund der Annahme einer COUuLOMB’schen Reibung zwischen den
bewegten und unbewegten Teilen des Systems ergibt.

Diese drei Parameter werden durch einen Vergleich mit Messdaten bestimmt. Aus
dem in Bild 5Tl exemplarisch gezeigten Vergleich zwischen Messung und Rechnung
kann erkannt werden, dass das Modell gut mit den experimentellen Ergebnissen
in Ubereinstimmung gebracht werden kann. Besonders in den niederen Frequenzen
ist das nichtlineare Ubertragungsverhalten des Systems aufgrund der einseitigen
Verstellkraft und der einseitig entgegenwirkenden Riickstellkraft gut zu erkennen.

5.4 Verstellvorgang des Nockenwellenverstellers

Abschliefend wird der eigentliche Verstellvorgang eines Nockenwellenverstellers be-
sprochen. Dabei iiberlagern sich die Eigenschaften der zuvor vorgestellten Kom-
ponenten Hydraulikaggregat, Leitungssystem und Proportionalventil. Zunéchst er-
folgt eine Erlauterung der Modellierung, wobei aufgrund der bereits beschriebenen
Detailmodelle insbesondere auf den Versteller eingegangen wird und das Messpro-
gramm zur Erfassung des Verstellvorgangs vorgestellt wird. Zur Verifikation des
aufgestellten Simulationsmodells erfolgt ein Vergleich zwischen Experiment und Si-
mulation.
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Bild 5.11: Kolbenposition bei einem frequenzveranderlichen Spulenstrom von I =
—0,53A +£0,09A

5.4.1 Modellierung des Nockenwellenverstellers

Die Modellierung des Nockenwellenverstellers orientiert sich an den tatsachlichen
physikalischen Gegebenheiten des Systems, wobei die logische Reihenfolge entgegen
dem realen System ist. Wahrend im Motor der Rotor eine Relativbewegung gegen
den Stator ausfiilhren kann, ist im Komponentenpriifstand der Rotor fest an der
Aufnahme befestigt und der Stator verdreht sich gegen den Rotor. Somit besitzt
das Modell auf mechanischer Seite mit dem drehbar gelagerten Stator einen rotato-
rischen Freiheitsgrad. Eine Beschrankung des Verstellwinkels in der Frith- und Spét-
position erfolgt mittels mengenwertiger Kontaktkraftgesetze. Als Kontaktkonturen
werden dazu einfache Punkt-Linien-Kontakte verwendet. Die Dichtlippen werden
durch Blattfedern gegen die Wandung des Stators gedriickt, so dass eine Verstellung
immer gegen ein Reibmoment erfolgt. Das gesamte Gehéuse ist im Betrieb mit Ol
ausgefiillt. Daher wird der CouLoOMB’sche Reibanteil vernachlassigt und nur eine
geschwindigkeitsproportionale Reibung nach STRIBECK zwischen Rotor und Stator
berticksichtigt. Da die Verriegelung wéhrend des reguléren Betriebs des Verstellers
nicht im Eingriff ist, wird diese ebenfalls vernachléssigt.

Das hydraulische System besteht aus den Druckkammern, den verschiedenen Lecka-
gestromen im Nockenwellenversteller sowie der Zuleitung aus dem Proportionalventil.
Die jeweils vier Frith- und Spétverstellungskammern sind als elastische Knoten mit
mechanischen Grenzflichen abgebildet. Aufgrund der Verdrehbewegung des Stators
bzw. des Rotors ergibt sich eine Verdnderung der Volumina der Kammern. Die Dreh-
bewegung selbst wird durch die Druckkrafte verursacht, welche durch die Knoten
auf die Fldchenschwerpunkte der Grenzflichen ausgeiibt werden. Gewichtet mit dem
Abstand der Flédchenschwerpunkte vom Drehzentrum ergibt sich aus deren Summe
das anliegende Verstellmoment.
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Prinzipbedingt sind zwischen der Ober- und Unterseite des Rotors und dem Stator
immer Leckagespalte vorhanden, durch die Ol zwischen den Friith- und Spétverstel-
lungskammern stromen kann. Aufgrund der geringen Masse des Fluids im Spalt
wird die Tragheit der Leckagen vernachlassigt. Der Volumenfluss im Leckagespalt
zwischen zwei Kammern kann somit direkt aus der Druckdifferenz bestimmt wer-
den. Nach TRUCKENBRODT [114] ergibt sich dieser unter der Annahme einer ebenen
Spaltstromung zu

bh?

Q12 = —m

(]92 —p1)-

Darin bezeichnen b die Breite und h die Hohe des Spalts. Diese beiden Grofien erge-
ben die Querschnittsfliche senkrecht zur Stréomungsrichtung. Der Strom durch den
Spalt ist indirekt proportional zur Lange L des Spalts sowie zur dynamischen Visko-
sitat 1 des Motorols. Er ist proportional zur Differenz der Kammerdriicke p, und py
und verlauft in Richtung des niedrigeren Drucks. Die Lange wird iiber den Radius
konstant als die mittlere Fliigelbreite angenommen. Eine Schleppstromung, welche
sich aus der Wandbewegung ergibt, wird vernachlassigt. Eine Beriicksichtigung der
externen Leckage von den Druckkammern gegen die Umgebung erfolgt analog.

Das kompressible Fluidvolumen in der Verbindungsleitung zwischen Proportional-
ventil und Nockenwellenversteller ist sehr gering. Damit kann dessen Kompressibili-
tdt vernachlassigt werden. Aus diesem Grund erfolgt die Modellierung des Leitungs-
systems, welches die Aufteilung des zu- bzw. abflieBenden Volumenstroms auf die
einzelnen Verstellerkammern abbildet, mittels relativer hydraulischer Koordinaten,
so dass hier eine Abbildung in Minimalkoordinaten verwendet wird.

5.4.2 Messaufbau und Messprogramm

Fir die Verifikation des Modells sind geeignete Messungen erforderlich. Dazu wird
der in Bild B1] gezeigte Messaufbau verwendet, an dem auch die Bestimmung der
stationaren Verlustbeiwerte erfolgt ist. Lediglich der Nockenwellenversteller wird im
Vergleich zu dieser Konfiguration verdndert, indem er in der reguldren Konfiguration
mit allen Dichtlippen betrieben wird und sich so zwischen samtlichen Frith- und
Spatverstellungskammern eine Druckdifferenz einstellen kann.

Die experimentelle Untersuchung des Verstellvorgangs erfolgt bei jeweils drei ver-
schiedenen Oltemperaturen mit je drei verschiedenen Versorgungsdriicken, so dass
sich insgesamt neun Messkonfigurationen ergeben. Somit ist ein Vergleich der simu-
lativen und experimentellen Ergebnisse in einem sehr breiten Parameterfeld moglich.
Bei jeder Messkonfiguration erfolgt eine Vielzahl von vollstandigen Hin- und Riick-
verstellungen. Diese zeigen untereinander alle eine sehr hohe Ubereinstimmung in
samtlichen aufgezeichneten Messgrofien.
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5.4.3 Verifikation des Simulationsmodells

Auf Basis der experimentellen Vermessung der transienten Groflen wéihrend des Ver-
stellvorgangs kann eine detaillierte und umfassende Verifikation des aufgebauten
Simulationsmodells erfolgen. Bei einer Gegeniiberstellung der experimentellen und
rechnerischen Ergebnisse zeigt sich zunéachst, dass die bei der Parameteridentifikati-
on ermittelten Verlustbeiwerte zu gering sind. Sie bilden den Druckverlust im realen
System nicht korrekt ab, so dass die berechnete Verstellung in allen neun Messkon-
figurationen etwas zu schnell erfolgt.

Jedoch muss beriicksichtigt werden, dass die Verlustbeiwerte den stationaren Zu-
stand widerspiegeln. Bei einer realen Verstellung befindet sich das Fluid vor der Ver-
stellung in Ruhe. Durch das nahezu zeitdiskrete Umschalten des Proportionalventils
wird das Fluid ruckartig beschleunigt, so dass kein stationdrer Stromungszustand
vorliegt. Aufgrund dieser Verwirbelungen im Anlaufvorgang des Fluids liegen die
tatsdchlichen Verluste im System etwas hoher. Diese Eigenschaft wird in der Simula-
tion berticksichtigt, indem die Verlustbeiwerte aller Leitungen um 5 % erhoht werden.
Zudem erfolgt auch eine leichte Verringerung aller hydraulischen Durchmesser um
3%, um die Einschniirung der Stromungsfaden beim Stromungsanlauf abzubilden.
Aufgrund der kurzen Verstelldauer ist auch davon auszugehen, dass sich der bei der
Parameteridentifikation eingestellte stationare Zustand im realen Betrieb des Sys-
tems niemals einstellen wird. Somit konnen die angepassten Verlustbeiwerte fiir alle
Betriebszusténde als gegeben angenommen werden.

Bild zeigt den experimentell ermittelten und den mit dem Modell berechneten
Verlauf des Verstellwinkels mit derart angepassten Verlustparametern bei verschie-
denen Oltemperaturen und Versorgungsdriicken. Im Verstellwinkel ist die erwéhnte
Verédnderung des hydraulischen Druckverlustes wahrend des Verstellvorgangs zu er-
kennen. Im realen System ist der Druckverlust zu Beginn der Verstellung aufgrund
der Verwirbelungen der Stromung etwas hoher als der in der Simulation angenom-
mene Wert, so dass sich in der Berechnung zunéchst eine leicht hohere Verstellge-
schwindigkeit einstellt. Da am Ende der Verstellung die realen Druckverluste dage-
gen tendenziell tiberschatzt werden und sich somit eine etwas niedrigere Verstellge-
schwindigkeit als die tatsachlich gemessene einstellt, wird dieser Fehler kompensiert,
so dass sich insgesamt eine gute Ubereinstimmung der Verstellzeiten ergibt.

Einen exemplarischen detaillierteren Vergleich des Verstellvorgangs zeigt Bild .13l
Dort sind neben dem Verstellwinkel noch der Olvolumenstrom sowie verschiede-
ne Druckverlaufe sowohl im Versteller aus auch in der Zuleitung abgebildet. Der
Volumenstrom steigt in der Simulation aufgrund der zunédchst geringen Stromungs-
verluste rasch an, wiahrend er in der Messung etwas langsamer anlauft, da sich im
realen System der in der Simulation abgebildete laminare Strémungszustand noch
auspragen muss. Ferner ist zu erkennen, dass der Volumenstrom aufgrund von Lecka-
geeffekten im System im Vergleich zum Volumenstrom wéahrend der Verstellung sehr
gering ist.

In den Verldaufen der Kammerdriicke ist das komplexe Wechselspiel zwischen Mecha-
nik und Hydraulik zu erkennen. Beim Beginn des Verstellvorgangs bricht der Druck
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Bild 5.12: Vergleich des Verstellwinkels des Nockenwellenverstellers zwischen Messung und
Rechnung bei verschiedenen Versorgungsdriicken und Oltemperaturen
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in der befiillten Kammer schlagartig ein, wohingegen er sich in der fiilllenden Kam-
mer langsam auf etwa dasselbe Niveau aufbaut. Das Druckniveau ist wahrend der
Verstellung in beiden Kammern nahezu gleich hoch. Da wéhrend der Verstellung
ein Volumenstrom im Leitungssystem anliegt, treten Druckverluste auf, so dass das
Druckniveau deutlich unter dem stationdren Zustand zu liegen kommt. In der sich
leerenden Kammer wird das Fluid durch das Leitungssystem gegen den Umgebungs-
druck geschoben, so dass sich hier ein Druckwiderstand aufbaut, gegen den die sich
filllende Kammer arbeitet.

Der Verstellwinkel ist durch die Geometrie des Verstellersystems begrenzt. Am En-
de der Verstellung kommt es zu einem Kontakt zwischen Stator und Rotor und die
Bewegung wird gestoppt. Im hydraulischen System besitzt das Fluid jedoch noch
kinetische Energie, so dass es am Ende der Verstellung noch in die Kammer nach-
schiebt. Dadurch ist in der fiillenden Kammer eine deutliche Druckspitze am Ende
der Verstellung zu erkennen. Andererseits saugt die bewegte Fluidsaule im Leitungs-
system der sich leerenden Kammern noch Fluid nach, so dass dort nach Ende der
Verstellung ein leichter Unterdruck zu erkennen ist.

Dasselbe Verhalten im Druck ist auch in den Druckaufnehmern am Proportional-
ventil und im Zuleitungssystem festzustellen. Die in der Simulation erkennbaren
hoherfrequenten Schwingungen entstehen aufgrund der Kompressibilitat des Fluids.
Diese sind im realen System vermutlich aufgrund von frequenzabhéngigen Damp-
fungseigenschaften des Motorols nicht feststellbar. Insgesamt konnen sémtliche in
der Messung identifizierten Eigenschaften durch das Simulationsmodell abgebildet
werden.



6 Wechselwirkungen mit Ventil- und
Steuertrieb

In diesem Kapitel werden die Auswirkungen hydraulischer Nockenwellenversteller
auf das dynamische Verhalten des Steuer- und Ventiltriebs analysiert. Dazu wird
zunéchst der Einfluss des Ventiltriebs auf das Verhalten der Nockenwellenversteller
erlautert. Das entwickelte Modell der Versteller wird anschlieend in einer dynami-
schen Gesamtsystemsimulation mit dem Steuerkettentrieb und den beiden Nocken-
wellen verbunden, so dass die Wechselwirkungen zwischen den Systemen ermittelt
werden konnen. Um den Einfluss verschiedener Verstelllagen der Nockenwellenver-
steller untersuchen zu kénnen, muss die Phasenlage der Nockenwellenversteller ein-
geregelt werden, so dass eine geeignete Regelungsstrategie vorgestellt wird. Unter
Einsatz der Regelung wird der Einfluss der Verstellerposition auf die Resonanzlagen
des Steuer- und Ventiltriebs untersucht.

6.1 Einfluss des Ventiltriebs

Die wesentliche mechanische Anregung auf die Nockenwellenversteller stellt das Ven-
tiltriebsmoment dar. Dieses ist periodisch mit der Drehlage der Nocken- bzw. Kur-
belwelle des Motors. Bei 4-Takt-Motoren ist die Drehzahl der Nockenwelle nyw
halb so gro wie die Drehzahl der Kurbelwelle nkw. Beim untersuchten V6-Motor
werden pro Umdrehung der Nockenwelle die Ventile von drei Zylinderkammern be-
tétigt, so dass im Ventiltriebsmoment Anregungen dritter Ordnung bezogen auf die
Nockenwellendrehzahl bzw. 1,5. Ordnung bezogen auf die Kurbelwellendrehzahl do-
minierend sind. Die Last ist zudem wechselnd. Einerseits miissen die Ventile gegen
die Vorspannung der Ventilfedern geoffnet werden, andererseits wird die notwendige
Energie zur Betatigung der Ventile in den Ventilfedern zwischengespeichert. Beim
Schliefen der Ventile wird diese zuriick in das Antriebssystem gespeist.

6.1.1 Modellierung

Zur Ermittlung der dynamischen Eigenschaften des Ventiltriebs werden von der Ein-
und Auslassseite des untersuchten Ventiltriebs jeweils eigene Mehrkorpermodelle auf-
gebaut. Diese bilden die Kinematik des verbauten Rollenschlepphebeltriebes ab. Da
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Bild 6.1: Momentanregung aus dem Ventiltrieb in Abhangigkeit von Drehlage und Drehzahl
sowie Offnungshéhe der Ventile mit Zylinderzuordnung

vor allem die Wechselwirkung des Ventiltriebs mit den peripheren Komponenten
von Interesse ist, werden zusatzliche Elastizitidten der Korper wie etwa Torsions-
schwingungen in den Nockenwellen vernachléssigt. Die Ventilfeder wird durch eine
nicht-lineare Federkennlinie abgebildet. Die Lagerung der Rollenschlepphebel wird
idealisiert als starr angenommen. Die Kontakte zwischen Nockenwelle, Schlepphebel
und Ventil werden vereinfacht als HERTZ’sche Linienpressung abgebildet, so dass
hier einwertige Kraftgesetze Verwendung finden.

Die aufgrund der Nockenwellendrehung resultierenden Momente des Ein- und Aus-
lassventiltriebs zeigt Bild 6.1l Wéhrend bei niedrigen Drehzahlen das notwendige
Drehmoment wesentlich durch die Ventilfederkraft verursacht wird, sind bei hoher
Drehzahl die Trigheitseffekte vorherrschend. Als weitere GroBe ist in Bild 6.1 die Off-
nungshohe der Ventile mit einer Zuordnung zu den Zylindern Z; bis Z3 eingetragen.
Es ist zu erkennen, dass jeweils zur maximalen Ventiloéffnung ein Nulldurchgang im
Nockenwellenmoment stattfindet. Erwartungsgeméf3 verschiebt sich bei zunehmen-
der Drehzahl das maximale Moment in Richtung Ventiloffnung, da zu diesem Zeit-
punkt das ruhende Ventil starker beschleunigt werden muss. Das maximale negative
Moment tritt immer kiirzer vor der Schliefung der Ventile auf.

Aus den Berechnungsergebnissen des Mehrkorpermodells kann ein Kennfeld erstellt
werden, welches als lage- und drehzahlabhéngige Momentanregung auf den Rotor
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Bild 6.2: Modularer Priifstand zur Ermittlung des Einflusses hydraulischer Nockenwellenver-
steller auf die Dynamik von Ventil- und Steuertrieb [68] (1 Massenstromsensor Olzulauf,
2 Drucksensor Versorgung, 3 Proportionalventil, 4 Winkelsensor Antriebswelle, 5 Winkel-
sensor Nockenwelle, 6 Elektromotor)

des Nockenwellenverstellers aufgebracht werden kann. Ferner kann das vollstandige
dynamische Modell direkt in der Berechnung verwendet werden. Bei der folgenden
Untersuchung, welche die Riickwirkung der Anregung aus der Nockenwelle auf den
Versteller verdeutlicht, wird das Kennfeld verwendet. Bei allen anderen Untersuchun-
gen kommt das dynamische Mehrkorpersimulationsmodell zum Einsatz.

6.1.2 Riickwirkungen auf die Nockenwellenversteller

Zur Untersuchung der Riickwirkung des Ventiltriebs auf den Nockenwellenversteller
wurde von KRUGER [68] auf Basis einer Zylinderbank des in Kapitel beschrie-
benen Verbrennungsmotors ein spezieller modularer Priifstand aufgebaut, der in
Bild dargestellt ist. Dieser ermoglicht die messtechnische Erfassung der wesent-
lichen transienten Groflen im Ventiltrieb. Bei einem Betrieb in der Konfiguration
direkt angetriebene Nockenwelle kann der Einfluss des Ventiltriebs beispielsweise
durch eine Vollverstellung des Nockenwellenverstellers sichtbar gemacht werden. Un-
ter Verwendung des Kennfeldes fiir die Momentenanregung aus der Nockenwelle nach
Bild und dem in Kapitel B.4] entwickelten Modells des Nockenwellenverstellers
wird dieser Priifstand im Simulationsprogramm MBSiM nachgebildet.

Eine Gegeniiberstellung des Verstellwinkels zwischen Messung und Rechnung bei
verschiedenen Oltemperaturen und Pumpendriicken zeigt Bild [6.3. Im Vergleich zu
den Ergebnissen des Nockenwellenverstellerkomponentenpriifstands aus Kapitel
ist darin deutlich der Einfluss des Ventiltriebs zu erkennen. Den Verstellbewegungen
sind Schwingungen aufgrund der Momentanregungen aus dem Ventiltrieb tiberlagert.
Bei niedrigen Versorgungsdriicken sind im Verstellwinkel sogar Riickschwingungen
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gegen die Verstellrichtung auszumachen, welche sich mit steigendem Versorgungs-
druck reduzieren.

Einen detaillierten exemplarischen Vergleich zwischen Messung und Simulation zeigt
Bild 64l Anhand der Schwingungsdauer im Verstellwinkel lassen sich die Schwin-
gungen direkt einem Ventileingriff zuzuordnen. In den Kammern fiir die Friith- und
Spatverstellung treten aufgrund der Anregung aus dem Ventiltrieb erhebliche Druck-
schwankungen auf. Diese sind sogar so grof3, dass die einzelnen Kammerdriicke wéh-
rend der Verstellung teilweise deutlich unter den Umgebungsdruck abfallen.

Die Druckschwingungen sind dabei in Frith- und Spatverstellungskammer antizy-
klisch. Kommt eine Nocke in den Eingriff, so dass vom Ventiltrieb ein rotationshem-
mendes Drehmoment aufgebaut wird, so wird der Rotor des Nockenwellenverstellers
in die Frithverstellungskammer gedriickt. Dadurch steigt in dieser der Druck solan-
ge an, bis der notwendige Druck aufgebaut ist, um dieses Moment zu tiberwinden.
Gleichzeitig wird die Spétverstellungskammer durch diese Bewegung sozusagen leer
gesaugt, so dass in dieser der Druck abfillt, da aus dem Leitungssystem das Motor-
6l nicht schnell genug in diese Kammer stromen kann. Beim Schlieflen der Ventile
wird aufgrund der Ventilfedern die Nockenwelle und damit auch der Rotor in Dreh-
richtung gedriickt. Daher steigt der Druck in der Spétverstellungsammer an und
in der Frithverstellungskammer féallt der Druck ab. Im Schwingwinkel sowie im Ver-
lauf der Kammerdriicke ist kein Unterschied zwischen der Frithverstellung und der
nachfolgenden Spatverstellung auszumachen.

Das Simulationsmodell zeigt in einem breiten und in der Praxis relevanten Parame-
terbereich eine sehr gute Ubereinstimmung mit den Messergebnissen, so dass dieses
als verifiziert angesehen werden kann. Damit kann nun die in Bild gezeigte not-
wendige Zeit fiir eine vollstandige Verstellung des Systems von der spéaten in die friithe
Position ermittelt werden. Vor allem bei niedrigen Versorgungsdriicken besteht eine
deutliche Abhéngigkeit der Verstellzeit von Oltemperatur und auch Motordrehzahl.
Bei hoheren Versorgungsdriicken ab etwa py ~ 5bar kann die Verstellgeschwindig-
keit nur mehr leicht gesteigert werden. Ebenso nimmt der Einfluss der Oltemperatur

ab.

6.2 Untersuchung des Gesamtsystems

Die bisherigen Ergebnisse stellen fiir sich jeweils nur eine Verifikation eines Teilsys-
tems dar. Die hydraulischen Nockenwellenversteller sind jedoch direkt in den Kraft-
fluss des Steuer- und Ventiltriebs integriert, so dass auch die dynamischen Wech-
selwirkungen mit den angebundenen Systemen Kette und Ventiltrieb von Interesse
sind. Die notwendigen mechanischen Komponenten, welche bei einer Betrachtung des
Gesamtsystems berticksichtigt werden miissen, zeigt Bild [6.6l Am Zwischenrad (1)
erfolgt der Antrieb des Systems, indem dort die entsprechend des Ubersetzungsver-
haltnisses umgerechnete Kurbelwellengeschwindigkeit vorgegeben wird. Durch die
Steuerkette (2) wird dessen Bewegung auf die Statoren der beiden Nockenwellenver-
steller (3) und (4) iibertragen und durch die Ubersetzung entsprechend skaliert. Die
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Bild 6.4: Detaillierter Vergleich zwischen Messung und Simulation bei der Verstellung des
Einlassnockenwellenverstellers bei einer Oltemperatur von Ty, = 90°C, einem Versor-
gungsdruck von pp = 4 bar und einer Nockenwellendrehzahl von nyw = 750 1/min
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Bild 6.5: Abhangigkeit der Verstellzeit des Einlassnockenwellenverstellers von Versorgungs-
druck, Oltemperatur und Nockenwellendrehzahl

Spannung der Steuerkette erfolgt mittels eines hydraulischen Kettenspanners (5) der
auf die drehbare gelagerte Spannschiene (6) Druckkrafte ausiiben kann. Die Nocken-
wellenversteller sind durch die Rotoren mit der Nockenwelle auf Einlassseite (7) und
Auslassseite (8) verbunden. Durch die Nocken werden die Rollenschlepphebel (9)
gegen die Ventilfeder (10) gedriickt, so dass eine Offnung des Ventils (11) erfolgt.
Nicht dargestellt ist das hydraulische System, durch das eine Kopplung zwischen
den Verstellern und dem Kettenspanner erfolgt.

Insbesondere die Steuerkette stellt hohe Anforderungen an ein Berechnungspro-
gramm, da das Bewegungsverhalten sehr vieler Einzelkorper mit vielen Kontakten
abgebildet werden muss. Aus diesem Grund existieren fiir die Steuerkettenberech-
nung viele spezielle Programme, welche auf diese Anforderungen hin ausgelegt sind.
Da diese Modelle nicht in ein Gesamtsystem integriert werden sollen, wird fiir die Un-
tersuchung der Wechselwirkungen im Gesamtsystem eine Cosimulation verwendet.
Im Folgenden wird der Aufbau dieser Cosimulation mit den zugehorigen Signalfliis-
sen zwischen den einzelnen Programmen erldutert. Das Verfahren wird durch einen
Vergleich mit experimentellen Ergebnissen verifiziert.

6.2.1 Aufbau der Cosimulation

Den Aufbau der Cosimulation zur Untersuchung der Wechselwirkungen zwischen
Steuertrieb, Nockenwellenversteller und Ventiltrieb zeigt Bild 6.7l Zur Steuerung
der Cosimulation und zur Berechnung der Wechselwirkungen zwischen den einzelnen
Teilsystemen wird das Programm MDPCosim verwendet, welches in Kapitel
beschrieben ist. Es werden drei verschiedene Programme miteinander gekoppelt, wel-
che insgesamt sechs Teilsysteme darstellen. Zum einen wird durch das Programm
KETSIM der Steuerkettentrieb abgebildet. Durch das Programm HySiM erfolgt eine
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Bild 6.6: Mechanische Komponenten in der Cosimulation (1 Zwischenrad, 2 Steuerkette,
3 Einlassversteller, 4 Auslassversteller, 5 Kettenspanner, 6 Spannschiene, 7 Einlassnocken-
welle, 8 Auslassnockenwelle, 9 Rollenschlepphebel, 10 Ventilfeder, 11 Ventil)

Abbildung des Kettenspanners. Fur die Abbildung der beiden Nockenwellenverstel-
ler, welche durch das hydraulische Leitungssystem gekoppelt sind, sowie des Ven-
tiltriebs auf Ein- und Auslassseite wird das Programm MBSIM verwendet, wobei
diese drei Teilsysteme jeweils in eigenen Modellen berechnet werden. Die Schmie-
rung der Kette wird aufgrund der Modellierungsanforderung in der hydraulischen
Cosimulationskopplung ebenso als eigenes Teilsystem betrachtet. Da dieses System
jedoch nur aus einer hydraulischen Leitung besteht, wird es direkt zusammen mit
den Nockenwellenverstellern berechnet.

Durch den Kraftfluss zwischen den Teilsystemen werden auch die Wechselwirkungen
zwischen diesen ersichtlich. Der Steuerkettentrieb besitzt an den Kettenrddern eine
mechanische Kopplung mit dem Stator der Nockenwellenversteller. Ebenso besteht
durch die Spannschiene eine Wechselwirkung mit dem Kettenspanner. Zur Berech-
nung der Wechselwirkungen wird vom Steuerkettentrieb zu den Synchronisationszeit-
punkten der Cosimulation die Drehlage ¢z gin und Drehgeschwindigkeit wy gi, des
einlassseitigen Zahnrades und mit ¢z ays Und wyz ays die entsprechenden Grofien des
auslassseitigen Zahnrades an das Master-Programm der Cosimulationsschnittstelle
ibergeben. Ebenso werden mit zgps und vgpg die Lage und die Geschwindigkeit
des Anlenkpunktes auf der Spannschiene tibermittelt. Nach Berechnung der neuen
kinetischen Eingangsgréfien durch das Master-Programm der Cosimulationsschnitt-
stelle werden die Wirkmomente My i, und Mz ays an den ein- und auslassseitigen
Zahnradern sowie die Kraft am Anlenkpunkt der Spannschiene Fgpg an KETSIM
zuriickgegeben.

Das zentrale Element der Cosimulation stellt die Berechnung der hydraulischen No-
ckenwellenversteller dar. Dieses Teilsystem steht mit sémtlichen anderen Teilsyste-
men in Wechselwirkung. Zur Bestimmung der Koppelmomente an den Statoren der
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Bild 6.7: Ubersicht iiber den Signalfluss der KopplungsgréBen in der Cosimulation bei der
Berechnung des Gesamtsystems (M - Mechanische Kopplung, H - Hydraulische Kopplung)

Nockenwellenversteller wird zum Synchronisationszeitpunkt mit ¢g gin und wg gin die
Drehlage und -geschwindigkeit des Stators auf Einlassseite und mit ¢ g ays und wg aus
die analogen Grofien des Stators auf Auslassseite an die Cosimulation tibergeben. Als
neue kinetische Randbedingungen werden vom Cosimulationsmaster die Koppelmo-
mente Mg g und Mg a,s an den beiden Statoren an die Berechnung zuriickgegeben,
wobei auf Grund des Wechselwirkungsprinzips

MZ,Ein - _MS,Ein MZ,Aus - _MS,Aus (61)

gilt. Zur Abbildung der Wechselwirkungen mit dem Ventiltrieb wird zum Synchroni-
sationszeitpunkt mit ¢ g gin und wg gin die Drehlage und -geschwindigkeit des Rotors
auf Einlassseite und mit ¢ aus und wpg ays die analogen Groflen des Rotors auf Aus-
lassseite an die Cosimulation tiibergeben. Durch den Cosimulationsmaster werden
die an den Rotoren wirkenden Momente Mp g, und Mg Ay bestimmt und iiberge-
ben. Die Nockenwellenversteller stehen nicht nur in mechanischer Wechselwirkung zu
Steuer- und Ventiltrieb, sondern sind durch das hydraulische System auch mit dem
Kettenspanner verbunden. Diese Wechselwirkung wird durch einen hydraulischen
Cosimulationsknoten abgebildet. Dieser erhilt vom Berechnungsprogramm der No-
ckenwellenversteller mit [ Qausdt und Qa,s das in den Knoten gestromte hydrauli-
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Bild 6.8: Hydraulisches System der Nockenwellenversteller mit Leitungssystem und angrei-
fenden Lasten (ohne Leckagen, Versteller vereinfacht als Hubzylinder dargestellt)

sche Volumen sowie den momentanen Volumenstrom. Als Riickgabegrofie erhélt das
Berechnungsprogramm den Knotendruck pays.

Die Modellierung des hydraulischen Systems der Nockenwellenversteller, welche das
Leitungssystem aus Bild [L.4] nachbildet, zeigt Bild [6.8 Das gesamte System wird
aus der gemeinsamen Zuleitung mit Druckol versorgt. Am Stator des Einlassverstel-
lers greift das Schnittmoment Mg g;, aufgrund der Cosimulationskopplung mit dem
Kettentrieb und am Rotor das Schnittmoment Mp g, aufgrund der Kopplung mit
dem Ventiltrieb an. In einer Spatverstellungskammer des Einlassverstellers liegt der
Druck psenxwyv an, in einer Frihverstellungskammer der Druck pppnxwy. Die glei-
chen Verhaltnisse ergeben sich auch am Auslassversteller. In der Zuleitung zu jedem
Versteller ist wie im realen System unmittelbar vor jedem Proportionalventil ein
Riickschlagventil modelliert. Auf der Seite des Auslassverstellers wirkt als duflere
Last der Druck paus, welcher vom Cosimulationsmaster aufgrund der Wechselwir-
kung mit dem Kettenspanner berechnet wird. Im Leitungsabschnitt zum Angriffs-
punkt des Drucks wird der hydraulische Volumenstrom ) a,s als Eingangsgrofie der
Cosimulationskopplung ermittelt.

Die Abbildung der Kettenschmierung erfolgt ebenfalls im Berechnungsprogramm
der Nockenwellenversteller, obwohl die Schmierung mit den Verstellern nicht ge-
koppelt ist. Von der Kettenschmierung werden zum Synchronisationszeitpunkt das
gesamte durch die Schmierleitung gestromte Volumen [ (Qgdt sowie der momentane
Schmiervolumenstrom Qg an die Cosimulation iibergeben. Die Riickgabegrofie der
Cosimulationsschnittstelle stellt den Eingangsdruck der Schmierbohrung pg dar.

Die beiden Ventiltriebe iibergeben zum Synchronisationszeitpunkt mit ¢xw, gin und
wnw, Ein die Drehlage und -geschwindigkeit der Einlassnockenwelle und mit onw, Aus
und wnw, aus die entsprechenden Groflen der Auslassnockenwelle. Als neue Eingangs-
groflen werden vom Cosimulationsmaster die an den Nockenwellen wirkenden Mo-
mente Myw, gin und Myw, aus Ubergeben. Aufgrund des Wechselwirkungsprinzips
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gelten auch hier die Zusammenhénge

Mg gin = —Mxw, Ein Mg avs = —Mxw, Aus- (6.2)

Von HysiM werden die Position zx und die Geschwindigkeit vg des Druckkolbens
an die Cosimulation tibergeben. Zur Abbildung der Wechselwirkungen mit den Ket-
tenspannern wird das in die Niederdruckkammer des Kettenspanners gestromte Vo-
lumen [ Qnpkdt sowie der Volumenstrom zum Synchronisationszeitpunkt Qnpk an
die Cosimulation iibergeben. Als Riickwirkung der Spannschiene wird vom Master-
Programm der Cosimulationsschnittstelle die Druckkraft auf den Spannerkolben Fx
iibergeben, fiir die wegen des Wechselwirkungsprinzips

Fr = —Fgpg

gilt. Zur Abbildung der hydraulischen Wechselwirkungen erhélt der Kettenspanner
den neuen Eingangsdruck pnpk. Aufgrund des Druckpotentials gilt fir diesen

Ps = PAus = PNDK-

Die Cosimulation bildet somit samtliche Wechselwirkungen zwischen den einzelnen
Teilsystemen ab.

6.2.2 Initialisierung der Simulation

Bei der Simulation des Gesamtsystems ist ein konsistenter Anfangszustand der ein-
zelnen Teilsysteme notwendig. Dies stellt insbesondere bei Cosimulationen eine Her-
ausforderung dar, da hier der Anfangszustand in mehreren Berechnungsprogrammen
bestimmt werden muss, welche zunachst voneinander unabhéngig sind.

Die Bestimmung der Anfangswerte des vorliegenden Systems erfolgt in mehreren
Schritten. Zunéchst wird ein stationdrer Anfangszustand des Steuerkettentriebs be-
stimmt. Aus dieser Berechnung kénnen die Drehlage und Geschwindigkeit der Stato-
ren der Nockenwellenversteller bestimmt werden, da fiir diese in einem eingeschwun-
genen Zustand anndhernd

¥YZ Ein,0 = ¥S,Ein,0, Wz Ein,0 =+ WS Ein,0,

Pz Aus,0 =+ ¥S,Aus,0, Wz Aus,0 =+ WS Aus,0

gelten muss. Ebenso ergibt sich aus der Initialisierung der Steuerkette mit
Tsps,0 =+ TK,0, Usps,0 = VK0

der Anfangszustand des Spannerkolbens.

Die Bestimmung des Anfangszustandes des Systems Nockenwellenversteller erfolgt
durch eine Vorintegration des Teilsystems. Die Drehzahl der Statoren von Ein- und
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Auslassversteller ist hierfiir voneinander unabhéngig und entspricht den Anfangs-
drehzahlen wy gino und wz auso der Verzahnungen aus der Initialisierung der Steuer-
kette. Von der Vorintegration werden die Drehlagen ¢z gin o und ¢z auso als Zielwer-
te angefahren. Die Anregungen aus dem Ventiltrieb werden dazu vereinfacht durch
Drehmomentkennfelder abgebildet. Aus dieser Berechnung ergeben sich mit

YR,Ein,0 = YNW, Ein,0, WR,Ein,0 = WNW, Ein,0;

PR,Aus,0 = ¥YNW, Aus,0, WR,Aus,0 = WNW, Aus,0

die Anfangszustdnde der Nockenwellen. Aus diesen kénnen tiber die Kinematik des
Ventiltriebs die Anfangszustinde der Rollenschlepphebel und Ventile bestimmt wer-
den.

Aus dem Anfangszustand des Teilsystems Nockenwellenversteller kann auch ein In-
itialisierungsdruck fiir den hydraulischen Cosimulationsknoten bestimmt werden.
Dieser wird auch als Anfangsdruck fiir die Niederdruckkammer des Kettenspan-
ners verwendet, so dass somit sdmtliche Anfangszustdnde des Systems bestimmt
sind. Durch dieses Verfahren konnen die Einschwingzeiten des Systems signifikant
reduziert werden.

6.2.3 Ergebnisse und Verifikation

Zum Vergleich der Berechnungsergebnisse mit realen Messungen zeigt Bild Zu-
néchst den Verstellwinkel bei verschiedenen Drehzahlen und Oltemperaturen. Der
berechnete Verlauf zeigt dieselben charakteristischen Schwingungen mit den etwa
gleichen Amplituden wie die experimentell festgestellten. Die aus der Ventilbetéti-
gung im Teilsystem des Einlassventiltriebs resultierenden Wechselmomente wirken
als Momentanregung gemaf} (6.2)) auf den Nockenwellenversteller und werden durch
die Cosimulationsschnittstelle auf diesen aufgebracht. Auch die gesamte Verstellzeit
stimmt gut iiberein, wobei entsprechend den Ergebnissen aus Bild die Abnahme
der Verstellzeit mit zunehmender Oltemperatur beobachtet werden kann.

Bild [6.10] und Bild zeigen Detailvergleiche bei zwei exemplarischen Betriebs-
punkten. Die charakteristische Anregung aus der Ventilbetédtigung ist in sdmtlichen
Grolen zu erkennen. Zur besseren Zuordnung der Vorgédnge wahrend der Verstel-
lung ist zunachst die entsprechende Verstelllage des Einlassverstellers aus Bild
gezeigt. Fir einen Vergleich des Massenstroms in der Zuleitung muss die interne
Signalverarbeitung des verwendeten Messsystems berticksichtigt werden [95], da das
originale Simulationsergebnis deutlich von der Messung abweicht. Zur Bestimmung
des Massenstroms erfolgt bei diesem eine Zahlung von Impulsen in einer sogenann-
ten Omega-Schleife, durch die das Fluid stromt. Der Messwert ergibt sich aus einer
Mittelung der Impulsanzahl iiber zeitdiskrete Messintervalle, wobei der anliegende
Messwert immer den Zustand des zuriickliegenden Intervalls wiedergibt. Um Mess-
daten und Simulationsergebnisse vergleichen zu kénnen, wird der in der Simulation
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Bild 6.9: Vergleich des Verstellwinkels des Einlassverstellers zwischen Messung und Rech-
nung bei verschiedenen Zwischenwellendrehzahlen und Oltemperaturen bei einem Versor-
gungsdruck von 6 bar

ermittelte Massenstrom diesem Messverfahren entsprechend aufbereitet. Der im In-
tervall ¢ anliegende Massenstrom 7h; ergibt sich geméfl

i

/ m(t) di

ti—1

i 1
1t — tzfl
aus einer zeitlichen Mittelung des zurtickliegenden Intervalls. Vergleicht man das so

ermittelte Ergebnis mit den Messdaten, so ist im Massenstrom eine gute Uberein-
stimmung festzustellen.

Der Kammerdruck der sich fiillenden Kammer des Einlassverstellers ppgnwy zeigt
in Messung und Simulation die aus den Wechselmomenten des Ventiltriebs resul-
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Bild 6.11: Detaillierter Vergleich zwischen Messung und Rechnung bei nzw = 1000 U/min
(nnw = 760 U/min) und Ty, = 50°C
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tierenden Druckschwingungen. Auch in der Simulation ergeben sich Druckminima
unterhalb des Umgebungsdrucks. Das Uberschwingen des Kammerdrucks am Ende
der Verstellung, welches aufgrund der Trégheit des nachstromenden Motoréls im Lei-
tungssystem auftritt, ist nur bei warmem Ol in Bild zu erkennen. Dies deutet
darauf hin, dass die hydraulischen Stromungswiderstande bei kaltem Ol iiberschétzt
werden. Aufgrund des Olvolumenstroms zur Verstellung des Einlassverstellers bricht
der an der Zuleitung des Motorblocks anliegende Versorgungsdruck ein, da sich ent-
sprechend hohere Druckverluste im Leitungssystem ergeben. Die Riickwirkung des
Verstellvorgangs auf den Auslassversteller ist jedoch in beiden Fallen zu beobach-
ten, da bei diesem der Kammerdruck pp anwy der gefiillten Frithverstellungskammer
deutlich einbricht. Auch entspricht der Druckverlauf am Ende der Verstellung dem
Druckverlauf in der gefiillten Kammer des Einlassverstellers. Der Kammerdruck zeigt
jedoch nur sehr geringe Druckschwankungen. Dies ldsst darauf schlieflen, dass die
schwingungsdampfende Wirkung der Riickschlagventile in der Simulation zu stark
abgebildet wird, da die aus dem Einlassversteller in das hydraulische System einge-
leiteten Druckschwingungen in der gesamten Zuleitung festgestellt werden kénnen.

Auch in der Druckkraft, welche der Kettenspanner auf die Spannschiene ausiibt, sind
wie im realen System Schwingungen zu beobachten, welche auf die Ventilbetatigung
zuriickzufiithren sind. Hauptursache hierfiir sind jedoch nicht die Druckschwingungen
im hydraulischen System, sondern die aufgrund der Ventilbetatigungen schwellende
Kettenlangskraft. Da die Spannschiene eine konkave Kontur besitzt, resultiert eine
ansteigende Kettenlédngskraft auch in einer hoheren Kraft des Kettenspanners. Die
Kraftamplituden zwischen Messung und Simulation stimmen sehr gut iiberein, je-
doch sind Unterschiede im absoluten Niveau der Kréfte zu erkennen. Wéahrend sich
in der Simulation ein von der Temperatur nahezu unabhéngiges Kraftniveau von ca.
300 N ergibt, ist in der Messung eine deutliche Temperaturabhangigkeit festzustellen.
Bei einer Oltemperatur von T, = 20°C ergibt sich ein mittleres Kraftniveau von
ca. 250N, bei Ty; = 50°C ein Kraftniveau von ca. 360 N. Dies lasst auf Temperatu-
reinfliisse am realen System schlielen, die im Modell nicht berticksichtigt sind. Da
eine Schmierung der Kette mit dem Motorol aus dem Hydraulikkreis erfolgt, konnen
hier beispielsweise temperaturabhéngige Reibungskréfte in den Kettengliedern und
zwischen der Kette und den Spannschienen genannt werden.

Auch der Weg des Kettenspannerkolbens zeigt in der Simulation die Charakteris-
tik der Messung. Entsprechend der Kraftanregung des Kettenspannerkolbens aus
der Spannschiene und der Druckanregung aus dem Leitungssystem ergibt sich zu-
néchst eine Schwingung, welche der Globalbewegung iiberlagert ist. Die berechnete
Bewegung stimmt in ihrer Amplitude bei kaltem Ol mit der Messung iiberein. Bei
warmem Ol zeigt die Simulation zu grofie Schwingungsamplituden. Um die Globalbe-
wegung des Kolbens sichtbar zu machen, sind in die Grafik zum besseren Vergleich
die gleitenden Mittelwert als aufbereitete Groflen eingetragen. Die Simulation zeigt
auch hier ein dhnliches Verhalten wie in der Messung. Aufgrund des bei der Verstel-
lung reduzierten Versorgungsdrucks in der Zuleitung ergibt sich auch eine reduzier-
ter Druckversorgung des Kettenspanners, so dass dessen Kolben weiter eingedriickt
wird. Am Ende der Verstellung liegt wieder der volle Versorgungsdruck an, so dass
der Spannerkolben wieder ausgedriickt wird. Als mogliche Ursache hierfiir sind wie
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auch beim Verlauf der Kolbenkraft Effekte zu nennen, welche im Modell nicht abge-
bildet sind. Bei warmem Ol ist analog zum Uberschwinger im Druckverlauf in den
Kammerdriicken auch ein Uberschwingen der Kolbenposition zu erkennen, wobei
allgemein auch die Globalbewegung des Kolbens in der Simulation grofler ausféllt
als experimentell festgestellt.

6.3 Einfluss hydraulischer Nockenwellenversteller

Die bisherigen Ergebnisse zeigen die transienten Vorgénge bei einer Vollverstellung.
An dieser Stelle wird auf den Einfluss der Nockenwellenversteller auf die Dynamik
des Steuer- und Ventiltriebs bei einer konstanten Verstelllage im realen Motorbetrieb
eingegangen. Dazu wird eine Strategie zur Regelung des Verstellwinkels vorgestellt,
da durch diesen die Phasenlagen der Anregungen aus dem Ventiltrieb verschoben
werden. Bei einer eingeregelten Mittellage beider Versteller werden das Ubertra-
gungsverhalten der Nockenwellenversteller sowie charakteristische Grofien des Ket-
tentriebs untersucht. Schlieflich erfolgt die Auswertung der Resonanzstellenlage des
Steuertriebs in Abhédngigkeit verschiedener Verstellerlagen.

6.3.1 Regelung der Verstelllage

Das Gesamtsystem Nockenwellenversteller stellt aufgrund der komplexen Anregung
aus dem Ventiltrieb, den druck- und temperaturabhangigen Fluideigenschaften so-
wie aufgrund der Charakteristik des Proportionalventils ein nichtlineares System dar.
Fiir die Regelung der Verstelllage gibt es verschiedene Vorschliage, welche an die spe-
ziellen Eigenschaften bei Nockenwellenversteller angepasst sind und teilweise die in-
nermotorischen Vorgénge beim Verbrennungsprozess berticksichtigen [38|, [42), [74] [79].
Fiir die Untersuchung des Einflusses der Verstelllage auf die Dynamik des Gesamtsys-
tems ist jedoch ein einfacher PI-Regler ausreichend. Zur Verbesserung der Regelgiite
ist aufgrund der Triagheit des Systems der I-Anteil begrenzt. Die mit diesem Regler
erzielbare Nachfahrgiite sowie die Position des Steuerkolbens in den beiden Propor-
tionalventilen sind in Bild gezeigt. Es ist zu erkennen, dass das System dem
vorgegebenen Verstellungsverlauf sehr gut folgt. Die erkennbaren Schwingungen der
Verstelllage um die Soll-Position werden durch die Anregung aus dem Ventiltrieb ver-
ursacht. Wird eine feste Regelposition gehalten, so befindet sich der Steuerkolben
in einer Regelmittelstellung. Bei einer Verstellung wird der Kolben in eine extreme
Position gefahren, um eine moglichst hohe Verstellgeschwindigkeit zu erzielen.

Da das hydraulische System zu triage ist, um die von den Nockenwellenmomenten
hervorgerufenen Schwingungen zu reduzieren, wird in [102] eine Strategie zur Vor-
steuerung des Systems vorgeschlagen. Diese nutzt die bekannte Anregung aus dem
Ventiltrieb nach Bild 6.1, um daraus eine Grundbewegung des Steuerkolbens zu be-
stimmen. Aus Bild B.11] ist zu erkennen, dass in der Regelmittelstellung in etwa
0,5 mm Kolbenweg notwendig sind, um sémtliche Steuerkanten im Proportionalven-
til zu offnen oder zu schlieflen und so ein Verstellmoment im Nockenwellenversteller
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zu erzeugen. Bild L.11] zeigt, dass dieser Weg vom Proportionalventil bis zu einer
Frequenz von etwa 80 Hz realisiert werden kann. Dies entspricht einer Kurbelwellen-
drehzahl von nkgw = 3200 !/min, so dass bis zu dieser Motordrehzahl Winkelschwin-
gungen durch eine Vorsteuerung reduziert werden konnen.

6.3.2 Ubertragungsverhalten

Da somit ein geeignetes Verfahren zur Regelung der Verstelllage zur Verfiigung steht,
kann das Ubertragungsverhalten der Nockenwellenversteller und deren Einfluss auf
die Anregungen des Kettentriebs untersucht werden. Hier sind vor allem geregelte
Mittelstellungen aussagekraftig, da in diesen der Rotor und die Nockenwelle frei
schwingen konnen und somit die grofiten Effekte zu erwarten sind. Als hydraulische
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Randbedingung wird fiir diese Analyse in der Simulation nicht mehr das Modell des
Hydraulikaggregats und der Zuleitung am Prifstand verwendet. Stattdessen wird
am Beginn der Zuleitung des Zylinderblocks ein drehzahlabhéngiger Druckverlauf
der realen Motordlpumpe als Druckrandbedingung vorgegeben. Die Oltemperatur
wird mit Ty, = 120°C so gewdhlt, dass sie einer realen Betriebstemperatur des
Motors entspricht.

Bei Untersuchungen von Kettentrieben in KETSIM wird die Dynamik des Ventil-
triebs vernachlassigt und dessen Anregung als Randbedingung in Form eines Dreh-
momentkennfeldes vorgegeben [34]. Dieser Anregung auf den Kettentrieb entspre-
chen in der hier verwendeten voll dynamischen Cosimulationsumgebung die Kop-
pelmomente My g, und My ays. Fir die Bestimmung des Ubertragungsverhaltens
der Nockenwellenversteller werden die an den Statoren und Rotoren angreifenden
Schnittmomente Mg g, und Mg g, am Einlassversteller sowie Mg ays und Mpg aus
am Auslassversteller verwendet. Aufgrund des Wechselwirkungsprinzips (6.I)) ist in
diesen Groflen die direkte Anregung des Steuerkettentriebs enthalten. Zur besseren
Beurteilung und Zuordnung der Schwingungen werden die Schnittmomente unter
Verwendung einer schnellen Fouriertransformation [33] geméas
Mp gin(t) 0—0 Mg pin(j w) M gin(t) 0—0 Mg gin(j w)

g

MR,Aus (t) o—.MR,Aus<j w) MS,Aus(t) O—.MS,Aus(j w)
in den Frequenzbereich transformiert und dort analysiert. Die so festgestellten Schwin-
gungsamplituden zeigt Bild [6.13] bei verschiedenen Drehzahlen.

Bei einer niedrigen Motordrehzahl von nkgw = 1500 !/min sind nur geringe Unterschie-
de in den Amplituden zwischen den am Stator und Rotor angreifenden Momenten
zu erkennen. Es dominiert deutlich eine Schwingung in der 1,5. Motorordnung, wel-
che der Ventilbetitigung zuzuordnen ist. Schwingungen in hoheren Motorordnungen
sind im Vergleich dazu sehr gering ausgepragt. Auch kénnen Anregungen in der Fre-
quenz des Zahneingriffs der Kette (12,5. Motorordnung) festgestellt werden, welche
in ihrer Auspriagung jedoch sehr gering sind.

Bei einer Motordrehzahl von nkgw = 3500 !/min nehmen die Schwingungsamplitu-
den in den hoheren Motorordnungen deutlich zu. Signifikante Unterschiede in den
Amplituden zwischen Stator und Rotor ergeben sich auf Ein- und Auslassseite in
der 3. und 6. Ordnung. Dabei sind die Schwingungsamplituden des Schnittmoments
zwischen Kettenrad und Stator generell hoher als die Amplituden zwischen Rotor
und Ventiltrieb. Die Drehmomentanregungen des Kettentriebs werden durch die von
den Nockenwellenverstellern zusétzlich eingebrachten Elastizitdten erhoht. Schwin-
gungen aufgrund des Zahneingriffs nehmen nicht signifikant zu.

Ein etwas anderes Resultat ergibt sich bei einer Motordrehzahl von nkxw = 5500 /min.
Hier sind deutliche Amplitudenunterschiede besonders in der 1,5. Motorordnung aus-
zumachen. Schwingungen in hoheren Motorordnungen nehmen gegeniiber ngw =
3500 !/min nicht wesentlich zu. In der 3. Motorordnung sind die Amplituden am
Einlassversteller nahezu gleich grof. Die Unterschiede am Auslassversteller sind ge-
ringer als bei ngw = 3500 1/min. In der 4,5. und 6. Motorordnung ist das Verhéltnis



116 6 Wechselwirkungen mit Ventil- und Steuertrieb

Ordnungsanalyse bei nkw = 1500 1/min
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Bild 6.13: Ordnungsanalyse der Schnittmomente bei verschiedenen Drehzahlen der Kurbel-
welle (Werte sind zur besseren Darstellung geringfiigig entlang der Ordnungsachse ver-
schoben)

zwischen Stator- und Rotorschnittmoment im Vergleich zu nkw = 3500 !/min umge-
kehrt und die rotorseitigen Amplituden sind hoher. Ein nennenswerter Einfluss des
Zahneingriffs ist auch hier nicht festzustellen.

Kettentrieb

Durch das an den Verstellern wirkende Moment wird auch das Verhalten des Steu-
erkettentriebs beeinflusst. In Bild [6.14] sind relevante dynamische Groéfien in Ab-
héangigkeit ihres Wirkortes dargestellt. In der Kettenlangskraft ist eine deutliche
Drehzahlabhéangigkeit zu erkennen. Mit zunehmender Drehzahl steigen die Kréfte
im Zugtrum im Vergleich zum Leertrum iiberproportional an.
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Kettenlangskraft Kontaktkraft

1500,1/min 3500 1/mip

Reibleistung Absolutgeschwindigkeit

5500 !/min 7500 1/min

Bild 6.14: Darstellung verschiedener Kennwerte der Kette iber ihren Wirkort im Steuertrieb

Bemerkenswert ist insbesondere der deutliche Anstieg der Kettenlangskraft zwischen
1500 4/min und 3500 !/min, obwohl im Anregungsmoment der Nockenwelle aus Bild
nur ein geringer Anstieg des Drehmoments festzustellen ist. Dies zeigt den Einfluss
der Nockenwellenversteller, die entsprechend den Ergebnissen aus Bild durch
eine erhohte Momentanregung die Kette entsprechend starker belasten. Der Unter-
schied zwischen 3500 !/min und 5500 1/min ist dagegen verhéltnisméBig gering.

Die Kontaktkraft zeigt die an den Kontaktstellen der Kettenglieder wirkenden Kréf-
te. Hier ist eine deutliche Spitze beim Einlauf in die Zahnrdder und Spannschie-
nen festzustellen. Auch am Kraftangriffspunkt des Kettenspanners ist eine deutliche
Erhohung erkennbar. Insgesamt sind die Kontaktkrafte in den Zahnradern jedoch
deutlich grofler als auf den Spannschienen.

Anders verhélt es sich dagegen mit den Reibleistungen. Hier ist zu erkennen, dass
der Energieverlust sowohl an den Kettenrdadern als auch an den Fithrungsschienen in
etwa gleich grof ist, wobei eine Skalierung mit der Drehgeschwindigkeit feststellbar
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ist. An den Zahnrédern sind die Verluststellen insbesondere an Ein- und Auslauf zu
finden. Dies ist der Tatsache geschuldet, dass an dieser Stelle eine Drehbewegung
in den Kettengliedern stattfindet, so dass sich die Kette dem Verzahnungsradius
anpasst bzw. sich aus dieser Biegung heraus wieder der Kettenlaufrichtung néhert.
Im Zahnrad selbst findet keine Relativbewegung zwischen den Kettengliedern statt,
so dass hier auch keine Verluste anfallen. An den Fiithrungsschienen entstehen die
Verluste durch das Entlanggleiten der Kettenglieder am Reibbelag.

Als letzte Grofle ist die Absolutgeschwindigkeit der Kettenglieder gezeigt. Hier ist vor
allem die mit steigender Drehzahl zunehmende Schwankung erwahnenswert. Wéh-
rend bei niedrigen Drehzahlen die Geschwindigkeit der Kettenglieder noch an allen
Orten nahezu konstant ist, ist bei hohen Drehzahlen eine hohe Schwankung der Ge-
schwindigkeit festzustellen, welche auf einen insgesamt unruhigeren Lauf hindeutet.

6.3.3 Verschiebung der Resonanzstellen

AbschlieBend wird das drehzahlabhingige Ubertragungsverhalten des gesamten Ket-
tentriebs in Abhéngigkeit der Verstellerposition untersucht. Dazu wird in der Simu-
lation ein Hochlauf des Steuer- und Ventiltriebs von nkw = 1500...7500!/min in
tsim = 3,75s abgebildet. Als Verstellerpositionen werden an beiden Verstellern je-
weils die maximale Frithverstellungsposition mit Kontakt zwischen Rotor und Stator,
eine in frither Randlage eingeregelte Position ohne Kontakt, eine Mittelposition, eine
in spater Randlage eingeregelte Position ohne Kontakt und die maximale Spatpo-
sition vorgegeben. Eine Auswertung erfolgt hinsichtlich mehrerer charakteristischer
Groflen des Kettentriebs, welche gewohnlich zur Beurteilung seiner Giite herangezo-
gen werden. Dies ist zunédchst der Schwingwinkel der Nockenwellen, welcher die Ab-
weichung der Drehlage der Nockenwellen von der aufgrund der Zwischenradstellung
kinematisch vorgegebenen Drehlage darstellt. Mit dieser Grofle konnen die Resonanz-
stellen des Kettentriebs identifiziert werden. Als zweite Grofle wird die Kettenkraft
betrachtet, da diese die Zugfestigkeit der Kette nicht iiberschreiten darf. Als dritte
Komponente wird der Kettenspanner untersucht.

Zunachst zeigt Bild exemplarisch eine Ordnungsanalyse des Schwingwinkels
der Einlassnockenwelle bei einer in frither Lage eingeregelten Position des Einlass-
verstellers und einer in spéter Lage eingeregelten Position des Auslassverstellers
jeweils ohne Kontakt zwischen Rotor und Stator. Im CAMPBELL-Diagramm sind
deutlich die Resonanzstellen in der 1,5., 3. und 4,5. Motorordnung zu erkennen.
Diese Schwingungen werden durch das Offnen und SchlieSen der Ventile verursacht.

Zur besseren Auswertung zeigt Bild die Amplitude des Schwingwinkels in ver-
schiedenen Ordnungen entlang der Ordnungsgeraden. Zuséatzlich ist dort auch der
Verlauf in der Endposition mit Kontakt zwischen Rotor und Stator gezeigt. In den
Schwingungsamplituden sind sowohl auf Einlass- als auch Auslassseite nur gerin-
ge Unterschiede zwischen der frei schwingenden Konfiguration und der Konfigura-
tion in der Endposition festzustellen. Generell ist zu erkennen, dass vor allem die
Grundschwingung in der 1,5. Motorordnung dominierend ist. Die Schwingungen in
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Frequenz [Hz]

1500 3500 5500 7500
Drehzahl Kurbelwelle [1/min]

Bild 6.15: Ordnungsanalyse des Schwingwinkels der Einlassnockenwelle in der Konfiguration
Einlass frih (frei) - Auslass spat (frei)

den hoheren Motorordnungen sind in einem breiten Drehzahlband deutlich geringer.
Ab einer Drehzahl von nkw = 6500 1/min nehmen jedoch auch die Amplituden der
Schwingungen in der 3. Motorordnung deutlich zu.

Der Verlauf der Kettenkraft zeigt jeweils den Maximal- und Minimalwerte wahrend
einer Periodendauer bezogen auf die Drehzahl der Kurbelwelle. Erwartungsgeméf
sind die Kettenkrafte im Zugtrum am hochsten, welche in etwa den Verlauf des
Schwingwinkels in der 1,5. Motorordnung wiederspiegeln. Bemerkenswert ist, dass
mit dem zunehmenden Schwingwinkel in der 3. Motorordnung auch die Kettenkréfte
im Mitteltrum zwischen Ein- und Auslassnockenwelle deutlich zunehmen. Der Ver-
lauf der minimalen Kettenkraft zeigt, dass die Kette stets einer Zuglast unterliegt
und somit immer gespannt ist. Ebenso ist nur ein geringer Unterschied zwischen der
frei schwingenden Konfiguration und der Konfiguration in Endposition festzustellen.

Auch im Verlauf der Kettenspannerkraft, welche auf die Spannschiene wirkt und
somit fiir die Vorspannung der Kette sorgt, sind die Resonanzstellen des Triebs
deutlich zu erkennen. Es ist aber auch festzustellen, dass ab einer Kurbelwellendreh-
zahl von ngw & 65001/min auch negative Kontaktkrifte zwischen Kettenspanner
und Spannschiene auftreten. Dies deutet darauf hin, dass es zu einem Abheben der
Spannschiene kommen kann. Der Verlauf der maximalen und minimalen Position
des Kolbens des Kettenspanners zeigt, dass mit zunehmender Drehzahl der Kolben
immer weiter ausfahrt.

Zusammenfassend zeigt Bild [6.17 die Lage der Resonanzdrehzahlen mit dem dazuge-
horigen maximalen Schwingwinkeln der Nockenwellen in Abhéngigkeit der Position
von Ein- und Auslassversteller. Die Resonanzdrehzahl wird sowohl mit zunehmen-
der Spétverstellung des Einlassverstellers als auch mit zunehmender Friithverstellung
des Auslassverstellers nach oben verschoben. Gleichzeitig ist wieder nur ein geringer
Unterschied zwischen der frei schwingenden Konfiguration und der Konfiguration
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Bild 6.16: Ermittlung der Resonanzstellen des Kettentriebs mit den Positionen Einlass friih
(frei / Kontakt) - Auslass spat (frei / Kontakt)
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Bild 6.17: Ubersicht iiber Resonanzdrehzahl und Schwingwinkel von Ein- und Auslassno-
ckenwelle in Abhangigkeit der Verstellerpositionen

in Endposition festzustellen. Von dieser Aussage gibt es jedoch zwei Ausnahmen.
Einerseits ist die Resonanzdrehzahl der Einlassnockenwelle bei einer Verstellerlage
in Endposition mit einer frithen Position des Auslassverstellers und einer spéten
Position des Einlassverstellers deutlich geringer als bei der frei schwingenden Konfi-
guration. Andererseits weist die Auslassnockenwelle in der frei schwingenden Konfi-
guration mit einer frithen Position des Einlassverstellers und einer mittleren Positi-
on des Auslassverstellers eine deutliche hohere Resonanzdrehzahl auf. Wahrend die
Schwingwinkel der Einlassnockenwelle in allen Fallen nahezu identisch sind, ist in
den Schwingwinkeln der Auslassnockenwelle eine Zunahme bei zunehmender Spét-
position des Einlassverstellers und zunehmender Frithposition des Auslassverstellers
festzustellen.






7 Zusammenfassung

Hydraulische Nockenwellenversteller sind Systeme zur kontinuierlichen Phasenver-
schiebung der Ventilsteuerzeiten, welche bei Ottomotoren zum Einsatz kommen. Sie
ermoglichen vor allem im niederen Drehzahlbereich und bei Teillast eine Reduzie-
rung des Kraftstoffverbrauchs sowie eine Optimierung des Verbrennungsvorgangs
und erhéhen somit den thermodynamischen Wirkungsgrad des Motors. Kontinuier-
lich verstellbare hydraulische Nockenwellenversteller basieren auf dem Schwenkmo-
torprinzip und werden zwischen dem Steuer- und Ventiltrieb verbaut. An die Stel-
le der vormals formschliissigen Drehmomentiibertragung tritt durch die Kopplung
iiber kompressible hydraulische Volumina eine kraftschliissige Ubertragung, womit
im Steuer- und Ventiltrieb ein schwingungsfédhiger Freiheitsgrad eingefiihrt wird. Fiir
die Einstellung der Phasenlage ist wegen der Leckagen im Versteller und der Kraft-
anregungen eine permanente Regelung des Verstellwinkels notwendig.

Aufgrund des Schwenkmotorprinzips des Nockenwellenverstellers werden die Mo-
mentanregungen aus dem Ventiltrieb im gesamten hydraulischen System als Os-
zillationen im Druckverlauf sichtbar. Bei dem hier untersuchten System des AUDI
V6-3,2 1-4V-FSI-Motors erfolgt die Druckolversorgung der Nockenwellenversteller an
Ein- und Auslassnockenwelle sowie des Kettenspanners und der Kettenschmierung
aus einer gemeinsamen Zuleitung, weshalb zusétzliche Wechselwirkungen aufgrund
der hydraulischen Kopplung nicht nur zwischen den Verstellern, sondern auch mit
dem Kettenspanner auftreten. Dies erfordert fiir die hier durchgefiihrte Abbildung
des Systems in einem Simulationsmodell neben der Beriicksichtigung der Mechanik
auch die detaillierte Modellierung des hydraulischen Systems, welche hohe Steifig-
keiten in das System einbringen kénnen.

Als effiziente Methode zur Darstellung von steifen Kraftwirkungen haben sich heu-
te bei mechanischen Systemen mengenwertige Kraftgesetze etabliert. Diese driicken
die kinematischen Abhéngigkeiten zwischen den Kérpern bzw. zwischen Korper und
Umgebung nicht mehr explizit als Formel, sondern mengenwertig in Form von im-
pliziten Gleichungs- bzw. Ungleichungsnebenbedingungen aus. In dieser Arbeit wur-
den die dazu entwickelten Verfahren der nicht-glatten Mechanik auch auf die Bewe-
gungsgleichungen hydraulischer Systeme iibertragen, indem die Analogien zwischen
den beiden physikalischen Doménen erarbeitet und konsequent genutzt wurden. Als
Ergebnis der Arbeit wurden beide Doménen in einem einzigen, konsistenten Glei-
chungssystem zusammengefasst und eine Losung der Nebenbedingungen konnte mit
denselben numerischen Verfahren erfolgen.
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124 7 Zusammenfassung

Im Gegensatz zur Mechanik, bei der Kraftgesetze immer die Wechselwirkung zwi-
schen zwei Korpern abbilden, werden diese in der Hydraulik verwendet, um sowohl
die Kopplung zwischen einer beliebigen Anzahl hydraulischer Leitungen als auch den
Druckverlust in den einzelnen Leitungen darzustellen. Im vorgeschlagenen Modellie-
rungsschema erfolgt die Kopplung der Leitungen durch hydraulische Knoten. Diese
konnen wahlweise als analytisches Kraftgesetz mit einer elastischen Formulierung
(einwertig) oder durch eine bi- oder unilaterale Nebenbedingung (mengenwertig)
ausgedriickt werden. Als eine weitere Moglichkeit wurde die Modellierung mittels re-
lativer Koordinaten entwickelt. Dazu wurde die in der Mechanik verwendete Baum-
struktur zu einer allgemeinen Graphstruktur erweitert, wobei auch bei dieser die
zusitzlichen Freiheitsgrade durch die Verwendung von JACOBI-Matrizen aus dem
Gleichungssystem heraus projiziert werden. Die Wechselwirkungen zwischen Mecha-
nik und Hydraulik werden ebenfalls durch Kraftgesetze in Form von hydraulisch-
mechanischen Knoten abgebildet. Aufgrund des hydraulischen Drucks wirken Druck-
krafte in den Flachenschwerpunkten der hydraulisch-mechanischen Grenzfléchen.
Durch die Bewegung der Flachen ergibt sich durch die Volumenveranderung die
Rickwirkung der Mechanik auf die Hydraulik. Neben der Darstellung der Kopplun-
gen im hydraulischen System, kénnen mengenwertige Kraftgesetze auch vorteilhaft
fiir die Modellierung des Druckverlustes in verschlieSbaren Leitungen eingesetzt wer-
den, da sie die bei einer konventioneller Modellierung stets auftretende Leckagestro-
me wirksam unterbinden.

Die entwickelten Bewegungsgleichungen hydraulischer Systeme wurden in einem Mo-
dul des freien Simulationsprogramms MBSIM implementiert, das urspringlich fiir
die Analyse rein mechanischer Systeme entwickelt worden ist. Dadurch ist es in der
vorliegenden Arbeit gelungen, dieses um eine zusatzliche physikalische Doméne zu
erweitern, so dass Systeme mit engen Wechselwirkungen zwischen Mechanik und
Hydraulik untersucht werden konnen. Die Vorgehensweise in dieser Arbeit zeigt den
Weg fiir eine Erweiterung des Simulationsprogramms um weitere Doméanen auf, so
dass mit MBSiM und den zugehérigen Modulen die Simulation interdisziplindrer
Systeme ermoglicht wird.

Mit der implementierten Bibliothek hydraulischer Grundelemente wurde ein Modell
des Nockenwellenverstellers entwickelt. Aufgrund der Vielzahl unsicherer Parame-
ter des realen Systems ist es sehr schwierig, die hydraulischen Verluste am realen
Motorblock exakt zu quantifizieren und zuzuordnen. Daher wurde ein eigener Kom-
ponentenpriifstand aufgebaut, der mit dem Versteller und dem Proportionalventil
die beiden wesentlichen Komponenten des Systems enthielt. Mit zahlreichen Senso-
ren konnte der Zustand des hydraulischen Systems in den einzelnen Leitungen und
im Versteller selbst erfasst werden. Durch die Ermittlung des Druckabfalls in den
Leitungsabschnitten bei verschiedenen Oltemperaturen und Volumenstrémen wur-
de die Erstellung préaziser numerischer Modelle der Stromungs- und Umlenkverluste
ermoglicht. Auch erfolgte eine detaillierte Untersuchung der mechanischen und elek-
tromagnetischen Eigenschaften des verwendeten Proportionalventils, von dem auf
Basis der Messergebnisse ebenfalls ein dynamisches Modell entwickelt wurde. Die
durchgefiihrten Messungen des Verstellvorgangs zeigten bei verschiedenen Versor-
gungsdriicken und Oltemperaturen aufgrund der fehlenden externen Anregungsme-
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chanismen aus Steuer- und Ventiltrieb das isolierte Verhalten des Verstellers. Das
entwickelte Modell des Nockenwellenverstellers und des Leitungssystems konnte an-
hand dieser Messungen in einem breiten Parameterbereich verifiziert werden. Dabei
wurden die komplexen Vorgiange im Druckverlauf wiahrend der Verstellung sichtbar.

Da die Nockenwellenversteller direkt in den Kraftfluss des Steuer- und Ventiltriebs
eingebunden sind, wurden in der vorliegenden Arbeit auch die Wechselwirkungen
mit diesen Komponenten untersucht. Dazu erfolgte der Aufbau eines umfangreichen
Gesamtmodells, das detaillierte dynamische Modelle der Steuerkette, des hydrau-
lischen Kettenspanners sowie der beiden Nockenwellenversteller und Ventiltriebe
beinhaltete. Das System wurde mittels einer Cosimulation berechnet, die eine Ab-
bildung der einzelnen Teilsysteme in verschiedenen spezialisierten Berechnungspro-
grammen ermoglichte. Insgesamt wurde das Gesamtsystem in sechs unabhangige
Teilsysteme unterteilt, zu deren Berechnung drei verschiedene Simulationsprogram-
me Verwendung fanden. Die Verifikation des Modells gelang durch den Vergleich der
Simulationsergebnisse mit Experimenten, welche die ungeregelte Vollverstellung des
Einlassverstellers bei verschiedenen Drehzahlen und Oltemperaturen zeigen. Eine
Abbildung der Wechselwirkungen zwischen den einzelnen Teilsystemen konnte durch
die Cosimulation am gesamten System erfolgen. Unter Verwendung des abgegliche-
nen Simulationsmodells wurden die Auswirkungen hydraulischer Nockenwellenver-
steller auf das Gesamtsystem des Steuer- und Ventiltriebs ermittelt. Anhand einer
Frequenzanalyse der Schnittmomente zwischen Kettentrieb, Nockenwellenversteller
und Ventiltrieb wurde die erhohte Belastung des Kettentriebs durch die Verwendung
dieser Systeme verdeutlicht. Umfangreiche Simulationen zeigten die Abhéangigkeit
der Resonanzstellen des Kettentriebs von den Verstellerpositionen.

In der vorliegenden Arbeit wurden die dynamischen Bewegungsgleichungen hydrauli-
scher Systeme mit den Bewegungsgleichungen mechanischer Systeme verkniipft und
in ein einziges, konsistentes Gleichungssystem integriert. Durch die konsequente Aus-
nutzung der Analogien zwischen Mechanik und Hydraulik konnten die aus der Me-
chanik bekannten nicht-glatten Modellierungs- und Losungsverfahren auch auf die
Hydraulik tibertragen werden. Mit der somit moglichen interdisziplindren Simula-
tion wurde das dynamische Verhalten hydraulischer Nockenwellenversteller unter-
sucht. Die dazu entwickelten Modelle wurden anhand von Messungen verifiziert.
Unter Verwendung einer Cosimulation konnte der Einfluss hydraulischer Nockenwel-
lenversteller auf Ventil- und Steuertrieb quantifiziert werden, so dass in Zukunft eine
verbesserte simulationsbasiert Auslegung dieser Systeme moglich ist.
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