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Kapitel 1

Einleitung

1.1 Motivation

Spindelantriebe sind Maschinenelemente, die eine Rotationsbewegung in eine
Translationsbewegung iibersetzen. Sie werden in verschiedenen Produkten
wie beispielsweise Sitz-, Kopfstiitzen- und Lenksdulenversteller eingesetzt.
Bei der typischen Funktionsweise handelt es sich um eine Gewindespindel-
Gewindemutter-Paarung, wobei je nach Lagerung eine Langsbewegung der
Mutter oder Spindel erzeugt wird. Die Spindelantriebe werden entsprechend
dem Einsatzgebiet aus unterschiedlichen Materialien, Gewindetypen und in
verschiedenen Dimensionen hergestellt, siche Abbildung 1.1.

% T

Abbildung 1.1: Spindelantriebe mit DC-Motoren, Quelle: Robert Bosch GmbH.

Beim Einsatz solcher Spindelantriebe in Fahrzeugkomponenten miissen die Be-
triebseigenschaften und die Funktionalitdt nach Anwendung ausgelegt werden.
Wichtige Betriebseigenschaften sind u.a. das Haft-Gleit-Ubergangsverhalten,
der Positionsschutz, der Wirkungsgrad und die Steifigkeit. Bei der Anwendung
in einem Sitzversteller kann es z.B. vorkommen, dass sich die Position des
Sitzes aufgrund von Fahrzeugbewegungen und Vibrationen verstellt. Ebenfalls
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kann es passiern, dass die Gleitfahigkeit des Spindelantriebs bei extremen
Temperaturverhéltnissen beeintréchtigt wird. Durch die richtige Wahl der Mate-
rialien, der Oberflichen, des Gewindespiels und der Vorspannkraft konnen diese
unerwiinschten Effekte vermieden werden. Zudem koénnen die Herstellungskosten
durch eine optimale Dimensionierung des Spindelantriebs und des Elektromotors
reduziert werden.

Abbildung 1.2: Spindelantriebe in Interiorkomponenten.

Durch eine rechnergestiitze Voruntersuchung bzw. Simulation der Betriebss-
zenarien kann eine Vorauswahl vor der Prototypenentwicklung getroffen
werden. Aus diesem Grund wird ein theoretisches Rechenmodell angestrebt,
das die Dynamik des Systems und die wichtigen physikalischen Ph&nomene
moglichst genau und effizient abbildet. Ein mechanisches System kann mit
Hilfe der Finite-Elemente-Methode (FEM) oder durch die Modellierung als ein
Mehrkorpersystem (MKS) in ein mathematisches Modell iiberfiihrt werden. Die
Finite-Elemente-Methode wird {iblicherweise bei verformbaren Korpern und
kleinen Starrkérperbewegungen eingesetzt. Dahingegen werden fiir effiziente Un-
tersuchungen bei grofien Starrkorperbewegungen die Methode der flexiblen MKS
mit bewegtem Referenzsystem vorgezogen. Lassen sich die Korperelastizitiaten
durch masselose Koppelelemente beschreiben, so kann auch die Verwendeung
eines klassischen Mehrkorpersystems mit Starrkorpern sinnvoll sein.

In der vorliegenden Arbeit werden die Korperelastizitéiten durch Koppelelemente
unter Vernachléssigung der strukturellen Verformungen beriicksichtigt. Deshalb
werden die Spindelantriebe als klassische Mehrkorpersysteme modelliert. Diese
Mehrkorpersysteme bilden die Elastizitdt der Spindel und der Mutter, die Haft-
und Gleitreibung am Kontaktbereich und das Gewindespiel ab. Auf Basis dieser
MKS-Modelle werden die erforderlichen Betriebseigenschaften wie der Positions-
schutz unter statischer und dynamischer Belastung, die Haft-Gleit-Reibung und
der Wirkungsgrad analysiert. Des Weiteren wird ein parametriertes MKS-Modell
erstellt und als Erweiterung der Modellbibliothek fiir generische Maschinenele-
mente bei der Firma ,,Robert Bosch GmbH* zur Verfiigung gestellt.
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1.2 Aufbau der Arbeit

Die Arbeit ist folgendermaflen aufgebaut:

Im Kapitel 2 werden die theoretischen Grundlagen der klassischen
Mehrkérpersysteme und die mathematische Formulierung mechanischer Systeme
erkliart. Zudem wird die Modellierung der Kontakte in MKS erldutert.

Im Kapitel 3 werden die Betriebseigenschaften der Spindelantriebe in Fahr-
zeugkomponenten vorgestellt. Dabei werden die relevanten Effekte im Einzelnen
erkldart. Die Anforderungen an das Rechenmodell werden hinsichtlich der Sys-
temdynamik und der Projektrandbedingungen diskutiert.

Im Kapitel 4 wird die Umsetzung verschiedener Modellkonzepte erkléart.

Im Kapitel 5 werden Simulationen wichtiger Betriebsszenarien ausgewertet und
neue Werkzeuge zur Auslegung von Spindelantrieben in Fahrzeugkomponenten
vorgestellt.

Im Kapitel 6 gibt nach einer kurzen Zusammenfassung einen Ausblick auf
mogliche Erweiterungen.



Kapitel 2

Theoretische Grundlagen

In diesem Kapitel werden die theoretischen Grundlagen vorgestellt, auf denen
die in dieser Arbeit verwendeten Methoden basieren. Zunédchst werden die
Mehrkérpersysteme erklart. AnschlieBend wird die Modellierung der Kontakte
in MKS erldutert. Es sind nur die fiir die Arbeit wichtigsten Grundlagen und
Gleichungen eingefiihrt. Die zugehorigen Herleitungen kénnen aus den zitierten
Quellen entnommen werden.

2.1 Mehrkorpersysteme

Nach [EberhardSchiehlen12] besteht ein Mehrkorpersystem aus starren Korpern,
die durch innere Kréfte und Momente in Wechselwirkung zueinander sind. Diese
inneren Kréfte und Momente werden durch masselose Bindungs- und Koppel-
elemente verursacht. Zudem konnen duBere (eingepriagte) Kréfte auf die Korper
wirken, deren Ursache sich auflerhalb der Systemgrenzen befindet. Demnach
kommen die inneren Kriifte paarweise und die AuBeren einzeln im System
vor. Verschwinden alle Drehgeschwindigkeiten und alle Momente beziiglich der
Massenmittelpunkte in einem System, so wird dieser Spezialfall als Punktsystem
beschrieben.

Die Klassifizierung der Mehrkorpersysteme wird u.a. in [EberhardSchiehlen12],
[Pfeiffer92] ausfiihrlich erkléart. Demnach wird eine Bindung als holonom definiert,
wenn sie gleichzeitig Bewegungsfreiheit der Lage- und Geschwindigkeitsgréfien
einschrankt.

Héngen in einem System die eingepréigten Krifte von Reaktionskriften ab, so

4
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wird das System als nichtideal bezeichnet. In dieser Arbeit werden ausschliefllich
holonom- und nichtideale Mehrkorpersysteme verwendet, in denen alle Bindun-
gen holonom sind und Reibungskrifte auftreten, die von den Reaktionskréften
abhéngen. Im Folgenden werden die kinetische und kinematische Grundlagen
solcher Systeme erldutert.

2.1.1 Kinematik holonomer Mehrkorpersysteme

Die f verallgemeinerten Koordinaten eines holonomen Systems kénnen als

y(t) = [y v2 s - vy] (2.1)

beschrieben werden. Die Translation eines holonomen Systems kann nach
[EberhardSchiehlen12] als

ri(t) =r;(y,t) (2.2)

formuliert werden, wobei i der Index der Korper ist. Somit kann die translatori-
sche Geschwindigkeit jedes einzelnen Kérpers i als

Gri 8ri

i(t) = y(t 2.3
vit)= G0+ G 23)
~— ~
Jri(y,t) vi(y,t)

geschrieben werden, wobei Jr;(y, t) die Jacobimatrix der Translation und v;(y, t)
der lokale Geschwindigkeitsvektor ist. Die Beschleunigungen ergeben sich als

a;(t) = Jri(y,t) - y(t) + ai(y,y, 1), (2.4)

wobei a;(y,y,t) der lokale Beschleunigungsvektor ist. Wird die Drehung des
Korpers ¢ als

Si(t) = Si(y, 1) (2:5)

beschrieben, so werden Drehgeschwindigkeiten und -beschleunigungen mit der
Matrix
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aSi . 8si
~— ~
Jri(y.t) @ily:t)
und

erhalten, wobei w;(t) der lokale Drehgeschwindigkeitsvektor, &;(t) der lokale
Drehbeschleunigungsvektor und Jp; die Jacobimatrix der Rotation sind.

2.1.2 Kinetik holonomer Mehrkoérpersysteme

Fiir jeden Korper i eines Mehrkorpersystems lauten die Impuls- und Drallsétze
(sog. Newton-Eulersche Gleichungen)

mlaz(t) = fz(t) = f(t) + fZ(t) und
L(t) - cu(t) + wilt) - Li(t) - wi(t) = Li(t) = 1§ (¢) + L (1),

wobei m; die Masse, I;(t) der Trégheitstensor, ff(t) der Vektor der einge-
pragten Krafte, /() der Vektor der Reaktionskrifte, 15(¢) der Vektor der
eingepragten Momente, f/(¢) der Vektor der Reaktionsmomente ist, siche
[EberhardSchiehlen12].

(2.8)

Durch die Eliminierung der Reaktionskréfte und -momente bzw. Anwendung des
d’Alembertschen Prinzips ergeben sich die Bewegungsgleichungen

M(y,t)-¥(t) + k(y,y,t) = a(y,y, g.t), (2.9)

fiir holonome und nichtideale Mehrkorpersysteme, wobei M(y,t) die Mas-
senmatrix, k(y,y,t) der Vektor der verallgemeinerten Kreiselkrifte und
q(y,y,g,t) der Vektor der verallgemeinerten eingepriften Kréfte sind, siehe
[EberhardSchiehlen12, Pfeiffer92].

2.2 Kontakte in Mehrkorpersystemen

Die Wechselwirkung zwischen den Koérpern kénnen in Mehrkorpersystemen mit
masselosen Koppelelementen beschrieben werden. Wenn ein materieller Kontakt
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zwischen den Korpern modelliert wird, muss zuséitzlich das normale und tan-
gentiale Verhalten zwischen den Korpern formuliert werden. Es stehen mehrere
Methoden zur Verfiigung, um die Kontaktkinematik und -kinetik zu beschreiben,
[Ebrahimi07, PfeifferGlocker96, K. Schweizerhof13, Fischer-Cripps07]. In diesem
Abschnitt werden zwei Methoden erdrtert, mit denen tangentiale und normale
Kontaktverhalten zwischen den Korpern formuliert werden kénnen.

Die Gleichung (2.9) beschreibt eine allgemeine Form der Bewegungsgleichungen
fiir holonome und nichtideale Systeme. Im Folgenden werden die Kontaktkréfte
unabhéngig von den eingepriagten und Bindungskréaften dargestellt. Zu diesem
Zweck wird ein Vektor der verallgemeinerte Kontaktkrifte F¢ eingefiithrt. Werden
alle anderen eingepréigten, Bindungs- und Corioliskréfte in einem Kraftvektor h
zusammengefasst, so konnen die Bewegungsgleichungen aus (2.9) als

M(y,t)-¥(t) — h(y,y,t) = Fel(y,y,¥,8,t) =0 (2.10)

geschrieben werden, wobei die einzigen nichtidealen Kréfte die Kontaktkréfte
sind. Die Tangentialkrifte konnen von den Normalkréften abhéngen. Deshalb
werden die Kontaktkrifte in A zusammengefasst und mit den Matrizen W zu
den verallgemeinerten Koordinaten verteilt. Der Vektor der Kontaktkrifte Fo
kann fiir diesen Zweck als

ne
Fo = Z(Wév/\{iv"i‘wér)‘lT) =Wy -Av+Wr-Ap (2.11)
=1

formuliert werden. Hierbei ist no die Anzahl der Kontakte, Ay der Vektor der
Kontaktkrifte in Normalrichtung, Ag der Vektor der Kontaktkréfte in Tangential-
richtung, W die Verteilungsmatrix der Normalkréifte, W die Verteilungsmatrix
der Tangentialkréifte ist. Hierbei gilt

Wy = [W) .. W], Wy = [Wh . Wie],

2.12
Av = Al N A= ] (212

sieche [Ebrahimi07].

2.2.1 Formulierung als LCP

Nach [Henne05] kann die Standardform eines linearen Komplementa-
ritdtsproblems (LCP) in Matrix-Darstellung als
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~ = Ax + b und v x = 0 mit

2.13
~>0,x>0und ~v,x € R, ( )

definiert werden. Das bedeutet, dass ein Eintrag jedes Koordinatentupels stets
Null ist, wohingegen der andere Eintrag einen positiven Wert hat. Dieser Zu-
sammenhang kann fiir die mathematische Formulierung der Komplementéritaten
(Ergénzungen) dienen. Das Prinzip ist in der Abbildung 2.1 visualisiert.

X
A

A

> Y

A\

Abbildung 2.1: Darstellung eines Standard-LCP-Problems.

Normalrichtung

Der Abstand und die Normalkraft am Kontakt [ sind jeweils mit g} und M}
gekennzeichnet. So gilt

gh >0, AL > 0 und gh Ay = 0. (2.14)

Das bedeutet, dass in der Zeitspanne, in der die Kérper im Kontakt sind, der
Abstand in der Normalrichtung gleich Null und die Kontaktkraftkomponente
in der Normalrichtung gréfler als null ist. Wenn sie hingegen nicht in Kontakt
sind, ist der Normalabstand grofier als Null und die Kontaktkraftkomponente
in Normalrichtung gleich Null. So kann das Normalverhalten der Kérper als ein
Komplementaritatsproblem formuliert werden, siehe Abbildung 2.2.

Tangentialrichtung

Die Systemgrofien, die das Normalverhalten beschreiben, koénnen fiir die
Standard-LCP-Formulierung verwendet werden. Hingegen miissen bei der Be-
schreibung des Tangentialverhaltens zusétzliche Variablen eingefiihrt werden, d.h.
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gn

AN

Abbildung 2.2: Charakterisierung des Kontakts in Normalrichtung.

das Tangentialverhalten muss fiir die Standard-LCP-Form zerlegt werden. Eine
Zerlegungsmoglichkeit wird im Folgenden dargestellt. Zugrunde liegt hierbei das
Coulombsche Reibungsmodell.

Coulombsche Reibung Nach dem Coulombschen Reibungsmodell muss die
kritische statische Reibungskraft A}, erreicht werden, um die Relativbewegung an
einer planaren Kontaktstelle [ zu ermoglichen. Solange gilt

N < oAy, (2.15)

wobei A, die Reibkraft im Haftzustand, Ay die Normalkraft und g der stati-
sche Reibungskoeffizient ist, siehe [Popov09]. Der statische Reibungskoeffizient
1o héngt von der Materialpaarung ab und ist konstant. Sie hat kein direktes
Verhéltnis zur Oberflichenrauigkeit oder Materialwerte der Korper. Wird der
kritische Wert der Haftreibungskraft AL, erreicht, so wirkt eine konstante Wider-
standskraft in entgegengesetzter Richtung der Bewegung, die von der Normalkraft
Ay und dem Reibkoeffizient abhéingt. Dies wird als

Np = 1Ay (2.16)

formuliert. Zusammen kann es fiir eine Kontaktpaarung [ als

Jr = 0= —ppAy < My < Xy (Haften)
g < 0= A0 = pb Ny (Negatives Gleiten) (2.17)
g > 0= A= —pb Al (Positives Gleiten)

formuliert werden, wenn die Normalkraft Ay, positiv ist. Das Verhéltnis zwischen

der Reibungskraft A} und der relativen Tangentialgeschwindigkeit ist in der
Abbildung 2.3 dargestellt.
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)
gr
A

—HoAly

> )‘ZT
1oy

Abbildung 2.3: Reibungskraft in Abhéngigkeit der Relativgeschwindigkeit nach
Coulombschem Reibgesetz.

Nach [PfeifferGlocker96] kann das Reibungsverhiltnis bei Ubergingen von
Haften zu Gleiten und umgekehrt in Abhéngigkeit von der Beschleunigung —
anstatt der Geschwindigkeit — ausgedriickt werden. Das ist daher moglich, weil
die relativen tangentialen Beschleunigungen fiir die Ubergénge von )\%p = 0 nach
)\lT # (0 das gleiche Vorzeichen wie die Geschwindigkeit haben. Eine Variante der
Zerlegung ist in der Abbildung 2.4 und 2.5 visualisiert.

- Ny > Nyih = Ny (= Xg")

Abbildung 2.4: Erster Teil der Zerlegung des Tangentialverhaltens.

Durch die Zerlegung werden zwei zusétzliche Parameter pro Kontakt erzeugt,
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CAT
oy Ay oy

-\, > Ngh + N (= 2A57)

Abbildung 2.5: Zweiter Teil der Zerlegung des Tangentialverhaltens.

die sich aus den vorhandenen Systemgréfien zusammensetzen und fiir die LCP-
Formulierung verwendet werden konnen.

Aufstellung der LCP-Gleichungen

Mit den Gleichungen (2.10) und (2.11) kann eine Beziehung zwischen den verall-
gemeinerten Koordinaten y und den verallgemeinerten Koordinaten der Kontakte
g ermittelt werden. Sie kénnen direkt — wie beim Normalverhalten — oder mit
der ersten Ableitung —wie beim Tangentialverhalten— im Verhéltnis stehen. Nach
[Ebrahimi07] kann geschrieben werden, dass

. :WT'”—’—WT'.UIld
BT N YWY (2.18)
gr=Wr-y+wr-y,

wobei die Matrizen wr und wy die ersten Ableitungen der verallgemeinerten
Koordinaten zu den zweiten Ableitungen der Kontaktkoordinaten zuordnen. In
dieser Form kommen die Normalkriifte Ay, doppelt vor, da die Gleitreibung direkt
von Normalkriften abhéngt. Die Tangentialkrifte setzen sich aus Gleitkréaften Ag
und Haftkriften Ay zusammen. Diese konnen unter Beachtung von (2.16) mit
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Wi Ar = We - A + Wy - Ay (2.19)

aufgetrennt werden, um die Normalkréifte zusammenzufassen. Daraus folgt

FC = (WN + WGIJ'G) : >\N -+ WH . )\H, (220)

wobei die Matrix p. die Gleitreibkoeffizienten an den Kontaktpunkten beinhal-
tet. Somit konnen alle Kontaktkréfte in Abhéngigkeit der Normal- und Haftkrifte
zusammengefasst werden. Unter Beachtung von (2.10) gilt

.. A
M-y—h- [WN+WGNG WH} . {)\Z:| = 0. (2.21)
W‘;H X

Durch eine Linksmultiplikation und Umformung der Gleichung (2.21) mit der
invertierten Massenmatrix M~! wird der Vektor y als

y=M"-h+M" Wygy- X (2.22)

geschrieben. Analog zu (2.18) koénnen die verallgemeinerten Kontaktkoordinaten
in Matrix-Darstellung als

G WLl . [wh] .
e ———
ENH wT w

gestaltet werden. Werden die verallgemeinerten Koordinaten y in der Form von
(2.22) in die Gleichungen (2.23) eingesetzt, so resultiert ein LCP in der Form

gvg = (WM™ - Wyg)- A +(W-M™'-h+w)

wobei die Variablen der Standard-LCP-Form aus der Gleichung (2.13) gekenn-
zeichnet sind, siehe [YaoaGaobRenbll1]. Nach [PfeifferGlocker96] kann die vor-
gestellte Zerlegung des Tangentialverhaltens bei iiberbestimmten Systemen zu
singuldren Massenmatrizen fithren. In dem genannten Werk ist eine alternative
Zerlegung vorgestellt, die zu vier — anstatt zwei — Eintragen im Vektor g' fiithren.
Mit dieser Formulierung kénnen nach [PfeifferGlocker96] selbst iiberbestimmte
Systeme gelost werden.
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2.2.2 Formulierung mit stetigen Anniherungsfunktionen

Wie im vorherigen Abschnitt beschrieben, kénnen mathematische Hilfsmittel
wie LCP zur Formulierung der nichtstetigen Kontaktverhalten in Normal- und
Tangentialrichtung verwendet werden. Das ermoglicht die exakte Formulierung
der Kontaktcharakteristiken.

Zudem konnen nichtstetige Beziehungen zwischen den Kontaktgrofien
mit Hilfe stetig differenzierbarer Funktionen angendhert werden, sie-
he [Hildebrandt06]. Somit kann das Kontaktverhalten ohne Einfithrung
zusétzlicher Hilfskoordinaten g beschrieben werden. Fiir die Bestimmung
der Annéherungsfunktion stehen verschiedene Approximationsverfahren zur
Verfiigung, siehe [Gisela Engeln-Miillges11l, Arnold Reusken08]. Unter den
Aspekten wie Effizienz und Genauigkeit miissen die Ausgleichsparameter und
-funktionen gewéhlt werden, die fiir die Anwendung am Besten geeignet sind.
Im Folgenden werden zwei stetige Funktionen vorgestellt, die den doppelseitigen
Kontakt (Normalverhalten) und die Coulombsche Reibung ( Tangentialverhalten)
formulieren.

Normalrichtung

In dieser Arbeit wird ein Gewindespiel modelliert. Die Problematik kann we-
gen der Analogie an einer Punktmasse untersucht werden, die sich zwischen zwei
Wiénden befindet. Die Punktmasse bewegt sich in der gemeinsamen Normalrich-
tung der Winde frei. Sobald der Kontakt stattfindet, wirkt eine Kraft in entge-
gengesetzter Richtung der Eindringung in die Wand. Die Steifigkeit der Wand sei
beispielsweise mit einer linearen Druckfeder versehen. So kann ein Verhéltnis zwi-
schen der Kontaktkraft in Normalrichtung Ay, und der Hilfskoordinate g, wie in
der Abbildung 2.6, berechnet werden. Da es sich hierbei ausschliefilich um starre
Korper handelt, ist die Einfithrung einer Hilfsvariable moglich, die den Abstand zu
Wiénden in zwei Richtungen formuliert. Fiir die Formulierung dieses exakten Ver-
haltens sind zwei zusétzliche Koordinaten nétig. Wird dieses Verhéltnis mit Hilfe
eines Polynoms angenéhert, so ist eine direkte Formulierung der Normalkraft oh-
ne zuséitzliche Koordinaten moglich. In der Abbildung (2.6) ist eine Annéherung
mit einem Polynom dritten Grades ( ANy =a (g+¢)>+b (G+¢€)*+c (g+e)+d)
dargestellt.
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—— Exaktes Verhalten

--- Ann#herung mit einem Polynom 3. Grades
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Abbildung 2.6: Exaktes und angenéhertes Normalverhalten.

Tangentialrichtung

Eine Annéherungsvariante fiir die Coulombsche Reibung ist die Arkustangens-

2
Funktion. Die Arkustangens-Funktion kann mit —ug)}, skaliert und mit einem

Verstarkungsfaktor ky zur exakten Funktion angendhert werden, sodass

Moo= X g arctan(ky gh). (2.25)
s

In der Abbildung 2.7 wird die exakte Coulombscher

Ann#herungsfunktion gegeniibergestellt.

Reibung der

Anip | |— Coulombsche Reibung e S
--- Annéherung ky = 1 a USRS
— Annéherung ky = 10 , =TT
Annéherung ky = 100 / -7

~& O* . B
[

AN f————e— = L T B
|
0
gr

Abbildung 2.7: Annéherung von Coulombscher Reibung durch Arkustangens.

Eine weitere Moglichkeit zur stetigen Beschreibung der Coulombschen Rei-
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bung wird in [MOSTAGHELDAVIS97]| vorgestellt. Die beiden Varianten, die
das normale- und tangentiale Kontaktverhalten exakt und anndherungsweise
beschreiben, werden im néchsten Kapitel an einem Beispiel umgesetzt und
miteinander verglichen. Zudem werden im folgenden Kapitel die Anforderungen
an das Modell untersucht und die Modellierungsméoglichkeiten diskutiert.



Kapitel 3

Modellanforderungen

Im Rahmen einer Maschinenelement-Modellbibliothek ist ein generisches
MKS-Modell fiir Spindelantriebe angestrebt, mit dem verschiedene Betriebs-
szenarien simuliert werden kénnen. Bei der Robert Bosch GmbH handelt es sich
hauptséchlich um die Spindelantriebe, die in Fahrzeugkomponenten wie Sitz-,
Lenkséulenversteller etc. eingesetzt werden. Es wird ein Modell benétigt, das die
erforderlichen physikalischen Phédnomene fiir diesen Zweck abbilden kann. Im
Folgenden werden die Anforderungen an das Projekt erlautert und der Umfang
des Modells ausgelegt.

3.1 Funktionsweise der Spindelantriebe

Spindelantriebe sind Maschinenelemente, die eine Rotationsbewegung in eine
Linearbewegung iibersetzen. Die Kraftleitung kann bei Spindelantrieben auf
zwei unterschiedliche Arten erfolgen. Bei der ersten Variante, siehe Abbildung
3.1, wird die Mutter in Axialrichtung fest und in Radialrichtung losgelagert. Der
Motor treibt die Mutter direkt an. Die Spindel ist in Radialrichtung fest—, und
in Axialrichtung lose gelagert. Durch die Drehung der Mutter bewegt sich die
Spindel in axialer Richtung. Die anzutreibende Masse ist an die Spindel gekoppelt.

Bei der zweiten Variante wird der Motor an die Spindel angeschlossen. Die
Spindel ist in Axialrichtung fest—, und in Radialrichtung los gelagert. Die Mutter
ist in Axialrichtung lose und in Radialrichtung festgelagert, sodass die Drehung
der Spindel eine axiale Bewegung der Mutter bewirkt. Die zu bewegende Masse
ist hierbei an die Mutter gekoppelt, siche die Abbildung 3.2.

16
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M —»---,

i

Abbildung 3.2: Kraftleitung von Spindel nach Mutter.

17

3.2 Anforderungen an ein Spindelantrieb-MKS-

Modell

An das MKS-Modell werden zahlreiche Anforderungen gestellt. Diese sind u.a.

die Modellierung

e der Flexibilitdt der Spindel und der Mutter,

e der Haft- und Gleitreibung zwischen der Spindel und der Mutter,

e der Temperatureinfliisse und

e des Gewindespiels

um die Betriebseigenschaften wie

e der Positionschutz unter statischen sowie dynamischen Belastungen,

e den Wirkungsgrad,

e die Verklemmung und die Verkantung
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korrekt abbilden zu konnen. Zudem muss es gewisse Vorgaben an Recheneffizienz
und Parametrierung erfiillen.

Das mechanische Modell wird nach diesen Vorgaben konzipiert. Um die Vereinfa-
chungen und Vernachlédssigungen zu begriinden, werden folgende Anforderungen
untersucht.

3.2.1 Flexibilitdt der Spindel und der Mutter

Die Gewinde weisen komplexe Verformungszustidnde auf. Die Spindel und die
Mutter befinden sich an den Oberflichen der Gewindeflanken im Kontakt. Selbst
im Fall eines einfachen quadratischen Gewindeprofil, ist der Kontaktbereich
eine komplizierte Geometriestruktur. Die Untersuchung der Effekte, die von
Gewindeverformungen abhéngen, erfordert den Einsatz von Methoden wie
der flexiblen Mehrkorpersysteme oder der Finiten Elemente. Das Modell wird
zunéchst als klassisches MKS aufgebaut, wobei die Gewinde als starr angenom-
men werden. Das elastische Verhalten der Spindel und der Mutter wird wie in
[ZirnWeikert06, VicenteEtAlll, HsiehYaoChiang07, BrecherWeckl1] mit mas-
selosen Koppelelementen abgebildet. Nach der Abstimmung mit Versuchsdaten
kann eine Aussage getroffen werden, ob die Gewindeverformungen vernachléssigt
werden koénnen. Dementsprechend kann das Modell um flexible Mehrkorper
erweitert werden.

Die Spindel und die Mutter werden jeweils als Voll- und Hohlzylinder modelliert.
Die Zug-, Druck-, Torsions- und Biegesteifigkeiten der Korper werden mit
analytischen Ansétzen hergeleitet.

3.2.2 Temperatureinfluss

Die Spindel und die Mutter werden aus Materialien unterschiedlicher
Wiérmeausdehnungseigenschaften hergestellt. Durch die Temperatur wer-
den Effekte wie Verklemmung, Verkantung, Verlockerung beeinflusst. Die
Abbildung der Temperatureinfliisse kann in bestimmten Betriebspunkten wichtig
sein, sie werden aber im Rahmen dieser Arbeit nicht behandelt.
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3.2.3 Positionsschutz

Positionsschutz ist eine Eigenschaft, die fiir die grundsétzliche Funktionalitat
der Spindelantriebe wichtig ist. Die Spindelantriebe, die in Fahrzeugkompo-
nenten wie Sitzversteller, Lenksdulenversteller etc. eingesetzt werden, konnen
bei unausreichender Auslegung nach Betriebsschwingungen zu unerwiinschten
Positionsdnderungen fithren. So kann sich z.B. der Sitz oder die Lenksdule
wahrend der Fahrt verstellen. Die Auslegung des Spindelantriebs beziiglich
Positionsschutz unter statischer Belastung ist i{iber die mechanische Selbst-
hemmung moglich. Beim Positionsschutz unter dynamischen Belastungen spielt
u.a. das Gewindespiel eine Rolle. Diese Effekte werden im Folgenden beschrieben.

Positionsschutz unter statischer Belastung

Mit dem Positionsschutz unter statischer Belastung wird hier der Effekt be-
zeichnet, dass sich die Spindel-Mutter-Paarung in einem erwiinschten Bereich
des Belastungszustands sperrt. Ein Spindelantrieb, der beispielsweise radial
angetrieben wird, soll durch ein reines Moment oder mit bis zu einer bestimmten
axialen Belastung antreibbar sein, bzw. gleiten kénnen. Dennoch darf er sich bei
einer rein-axialen Belastung nicht drehen. Der mathematische Zusammenhang
kann, wie bei der Selbsthemmung, mit Hilfe eines Reibkegels hergeleitet werden.
Das Prinzip bei Spindelantrieben ist in der Abbildung 3.3 fiir eine Spindel-
Mutter-Paarung mit rechteckigem Gewindeprofil dargestellt.

FAxial = konst. 7£ 0
Spindel

FRadial = kOnSt. ?é 0 —>

Spindel

Abbildung 3.3: Prinzip des Positionsschutzes unter statischer Belastung.
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FAxial

FRadial

ur

F
Fy i

Abbildung 3.4: Freischnitt des Wiirfelelements der Mutter.

Hierbei ist ein Schnitt des Kontaktbereichs aufgewickelt gezeichnet. Die Reibung
zwischen der Mutter und der Spindel ist mit dem statischen Reibungskoeffizient
1o beriicksichtigt. Es soll eine axiale Kraft Flya. resultierend aus der Vor-
spannung und eine radiale Kraft Fragia resultierend aus dem Antriebsmoment
wirken. Dadurch entsteht eine Reibungskraft Fr tangential zur Kontaktflache.

Die Kréftegleichgewichtsgleichungen in tangentialer und normaler Richtung er-
geben sich als

mir = Faga sin @ + Fragia cOs o — Fg, (3.1)
0 = Faxial COS ¢ — FRadial S — Fly,

Der Freiheitsgrad ur wird eingefithrt, um die Grenzfélle vom Stillstand zu Be-
wegung zu betrachten. Nach dem Coulombschen Reibgesetzt ist die Haftreibung
als

— |Enlpo < Fruar < [Fi|po (3.2)

und die Gleitreibung als

Fraieir = sign(ur)|Fy|po (3.3)

definiert. Uber diese Beziehungen kénnen die Positionsschutzeigenschaften
ausgewertet bzw. fiir den Anwendungsfall ausgelegt werden. Ein wichtiger
Anwendungsfall ist der Positionsschutz bei rein axialer Belastung und die
Antreibbarkeit bei reinem Moment.

Der Positionsschutz bei rein axialer Belastung kann aus
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ur =0, Faxial # 0, FRradia =0 (3.4)

hergeleitet werden, da nach [PfeifferGlocker96] die Beschleunigung bei
Ubergiangen mit der Geschwindigkeit gleichgesetzt werden kann. Daraus ergibt
sich aus den Gleichungen 3.1 und 3.2

> tan(a). (3.5)
Die Antreibbarkeit bei reinem Moment kann als

ur >0, FRradiat # 0, Faxia = 0 (3.6)

formuliert werden. Aus (3.1) und (3.2) folgt

p < cot(a) (3.7)

und mit (3.5) zusammengeschrieben
tan(a) < p < cot(a). (3.8)

Positionsschutz unter dynamischer Belastung

Mit dem Positionsschutz unter dynamischer Belastung wird das Phédnomen be-
zeichnet, dass sich die Spindel-Mutter-Paarung bei zeitabhéngigen Krafterregun-
gen sperrt. Das Prinzip dieses Phidnomens ist in der Abbildung 3.5 visualisiert.
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FAXial<t)

Spindel
FRadial = konst. 7é 0 - /”

Spindel

Abbildung 3.5: Prinzip des Positionsschutzes unter dynamischer Belastung.

Fiir den Positionsschutz unter dynamischer Belastung konnen keine pauschalen
Beziehungen mehr wie (3.8) hergeleitet werden, da es eine Abhéngigkeit mit dem
Gewindespiel gibt und es als Kontaktproblem betrachtet werden muss. Die Aus-
wertungen einiger Betriebsfélle beziiglich der dynamischen Belastungen werden
im néchsten Kapitel gezeigt.

3.2.4 Gewindespiel

Die Gewindepaarung bei Spindelantrieben ist mit einem gewissen Spiel versehen
[Vahid-AraghiGolnaraghill], um die inneren Spannungen bei der Verformung
der Gewinde, der Nichtidealitdt der Geometrie und den herstellungsbedingten
Abweichungen zu eliminieren, sieche Abbildung 3.6.

Cr

Abbildung 3.6: Gewindespiel bei rechteckigem Gewindeprofil.
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v

mi FEXC(t) > FExc(t)
L A <
| ]
I u
—
(a) Modellskizze (b) Freischneidung des Quaders

Abbildung 3.7: Quader auf der reibhaften, planaren Flache.

Das durchschnittliche axiale Spiel wird mit ¢, und das durchschnittliche radiale
Spiel mit ¢, beschrieben.

3.2.5 Verklemmen und Verkanten

Beim Verklemmen und Verkanten handelt es sich um die Phédnomene, die die
Modellierung der Gewindeverformungen erfordern. Zudem werden sie stark von
Wirmeausdehnungseigenschaften der Korper beeinflusst. Diese Effekte werden
ebenso nicht im Rahmen dieser Arbeit betrachtet.

3.2.6 Reibung

Die Modellierung der Haft-Gleit-Reibung mit dem Coulombschen Ansatz
basiert auf einem nichtstetigen Ansatz. Die theoretischen Grundlagen dieser
Reibung ist bereits im Abschnitt 2.2 erlautert. Nun werden diese am folgenden
Beispielmodell angewandt und verglichen. Das Testmodell ist ein Quader auf
einer reibungsbehafteten, planaren Flache, der mit einer Sinuskraft erregt wird.
Die Momente um den Schwerpunkt diirfen vernachléssigt werden.

Das tangentiale Verhalten wird zuerst als ein lineares Komplementaritéatsproblem
(LCP) formuliert, um die Haft-Gleit-Ubergéinge exakt zu modellieren. Danach
wird die Coulombsche Reibung durch eine stetige Funktion ndherungsweise for-
muliert. Die Newton-Gleichungen des Systems aus der Abbildung 3.7 kénnen mit
der verallgemeinerten Koordinate u als
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mi = Free(t) — A
Bxe(t) = Ar (3.9)
0=Ay —mg
formuliert werden, wobei Fg.(t) die zeitabhingige Erregerkraft und Ay die
tangentiale Relativbewegung zwischen zwei Kontaktoberflachen w; ist.

Das Tangentialverhalten bzw. das Verhéltnis zwischen Ay und @ muss fiir die Auf-
stellung der LCP-Gleichungen zerlegt werden, indem zusétzliche Hilfskoordinaten
eingefithrt werden ( Tangential decomposition). Nach [PfeifferGlocker96] kann das
Reibungsverhéltnis bei Ubergéingen vom Haften zum Gleiten und umgekehrt in
Abhéngigkeit von der Beschleunigung —anstatt der Geschwindigkeit— ausgedriickt
werden, weil die relativen tangentialen Beschleunigungen fiir die Ubergénge von
@ = 0 nach u # 0 das gleiche Vorzeichen wie die Geschwindigkeit haben. Nach
der Zerlegung des Tangentialverhaltens wird ein LCP-Problem in der Form von

[i| + i
AN — A
2 _ NH T
i) — i =A |:)\N/ﬁ+>\T:| + b und
5 (3.10)
{|u1+u yay—a} [ANM—AT] _0
2 9 AN+ A7

erhalten. Die tangentiale Relativbeschleunigung ; berechnet sich dabei aus

[T

Mit
Frxe — A
jj = e T (3.12)
m
und
T1 = AN[ — Ap (3 13)
To = ANjL+ A7 .

kann die Matrix A und der Vektor b als
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(3.14)

berechnet werden. Diese Formulierung kann nun mit Hilfe eines LCP-Solvers
gelost werden. Fiir diesen Zweck wird ein LCP-Solver fiir Matlab eingesetzt, der
auf Pivoting-Verfahren basiert, siche [Almqvist13].

Die Auswertung der tangentialen Relativgeschwindigkeit i in Abhéngigkeit der
Erregerkraft Fg.. und die Erregerkraft Fg,. in Abhéngigkeit der Reibungskraft
Fr mit Werten = 0,3, m = 1 und g = 10 sind jeweils in den Abbildungen 3.8

und 3.9 dargestellt.

i G
6.
< ol Haften o |
e
— 5 - 0@%’ 4
| | | | | | | | | | |
-12 -10 -8 -6 -4 =2 0 2 4 6 8 10 12

K Exc

Abbildung 3.8: Tangentiale Relativgeschwindigkeit 4 in Abhéngigkeit der Erre-

gerkraft Fgye.

T T
pos. Gleiten
2 . -
&
& 0) Q@‘? i
) ) |
neg. Gleiten

| | | | | | | | | | |

-12 -10 -8 -6 -4 -2 0 2 4 6 8 10 12

F Exc

Abbildung 3.9: Reibungskraft Fr in Abhéngigkeit der Erregerkraft Fgy..
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Formulierung der Reibung mit einer Anniherungsfunktion Mit dem
Formulierungsansatz der Coulombschen Reibung aus dem Abschnitt 2.2 kénnen
die Bewegungsgleichungen aus der Gleichung (3.9) als

2
mii + —Anpo arctan(ky i) — Frx(t) = 0. (3.15)
m

geschrieben werden. Die Reibungskraft héangt bei dieser Formulierung von der
Beschleunigung Ar (i) ab und kann nicht mehr in die Zustandsraumdarstellung
gebracht werden. Sie kann aber mit Hilfe eines nichtlinearen Gleichungslosers in
jedem Integrationsschritt ausgewertet werden. Bei der Variante Ay (i) kann die
Bewegungsgleichung analytisch im Zustandsraum dargestellt und mit Hilfe eines
DGL-Solvers gelost werden.

Vergleich der Varianten Das Modell mit exakter Reibungsformulierung
wird im Folgenden mit Hilfe eines LCP-Solvers von [Almqvist13] in Matlab
untersucht. Das Modell nidherungsweiser Reibungsformulierung ist ebenso in
Matlab mit unterschiedlichen Verstiarkungsfaktoren ky analysiert. Die Ergebnisse
beider Varianten werden verglichen.

Fiir folgende Untersuchungen wird die Masse des Quaders m = 1 kg,
die Gravitationskonstante g = 103, der Reibungskoeffizient p = 0.3, die
Verstarkungsfaktoren ky = 1,10, 100 und die Erregerkraft Fg,. = Vsin(wt + ¢)
mit V =6, w = 47 und ¢ = 0 gewéhlt.

Die Anfangsbedingungen sind v = 0 und % = 0. Die Effizienz der vorgestellten
Formulierungen werden mit einem auf Runge-Kutta basiertem Matlab DGL-
Solver (ode4b, siehe [Inc.12]) verglichen. Der maximale relative Fehler des Solvers

betriigt e = le 4.

In der Abbildung 3.10 werden die Positionen des Quaders bei unterschiedlichen
Varianten verglichen.

Die prozentuale Abweichung der Anndherungsvarianten von der mit LCP-
ausgerechneten Position sind in der Abbildung 3.11 dargestellt.

Je hoher der Verstarkungsfaktor ki gewdhlt wird, desto ndher kommt die
Anndherungsfunktion der exakten Coulombschen Formulierung. Zudem wird die
maximale Steigung der - Ap-Kurve bei hoheren Werten von ky héher, so dass der
Solver mehr Iterationsschritte benétigt, um den vorgegebenen, maximalen Fehler
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Abbildung 3.10: Zeitverlauf von u bei LCP und Anndherungsvariante.
T
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Abbildung 3.11: Relativer Fehler von u mit Ann&herungsvarianten.

einzuhalten. Dieses Phidnomen fiithrt zu hoheren Rechenzeiten bei steigendem

Parameter ky .

Wird die Reibungskraft Ay bei der Anndherungsvariante in Abhéngigkeit der
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Beschleunigung i formuliert, so ist die Auswertung der Bewegungsgleichung in
LCP-Variante effizienter, siche Tabelle 3.1. Bei dieser Formulierung muss in
jedem Iterationsschritt ein nichtlineares Gleichungssystem in einer Form von
aii + b arctan(i) + ... = 0 numerisch ausgewertet werden. Wird hierfiir die Rei-
bungskraft Ay in Abhéngigkeit der Geschwindigkeit % formuliert, so lasst sich die
Beschleunigung analytisch berechnen. Die sich damit ergebende Bewegungsglei-
chung

2
mii + —Anpo arctan(ky ) — Fax(t) =0 (3.16)
m

ist ebenfalls mit denselben obengenannten Werten ausgewertet. Die Recheneffi-
zienz in der Tabelle 3.1 dargestellt.

Ar (i) Az (1)
Dauer [S] Z Niteration Dauer [S] Z Niteration
LCP 0,135 727 — —
Annéherung mit ky =1 3, 3816 229 0,012 151
Annéherung mit &y = 10 7,0668 463 0,027 409
Anndherung mit ky = 100 11,45 613 0,049 859

Tabelle 3.1: Gegeniiberstellung der Recheneffizienz.

Nach [PfeifferGlocker96] kann die Reibung in Abhéngigkeit der Beschleunigung
definiert werden, weil in dem Ubergangsbereich von @ = 0 nach @ # 0 die
Beschleunigung dasselbe Vorzeichen wie die Geschwindigkeit haben muss.
Nach [Ebrahimi07] ist die Formulierung in Abhéngigkeit der Geschwindigkeit
physikalisch korrekter.



Kapitel 4

Modellaufbau

In diesem Kapitel werden einige geeigneten Konzepte fiir die theoretische
Modellbildung des Spindelantriebs gezeigt. Die Methoden der Ersatzmodell-
bildung werden u.a. in [Pfeiffer92, MagnusMiiller-Slany05] und [Knappstein93]
behandelt. Verschiedene Spindelantriebsmodelle werden in [ZirnWeikert06,
VaranasiNayfeh04, VicenteEtAlll, HsiehYaoChiang07, BrecherWeckl1] vorge-
stellt, die in dynamischen Systemen eingesetzt werden. Es werden im Folgenden
drei mechanische Ersatzmodelle vorgestellt. Das erste ist ein Starrkoérpermodell.
Beim zweiten Ersatzmodell wird die Elastizitdt der Mutter beriicksichtigt, da
die Mutter fiir vorliegende Einsatzzwecke aus Kunststoff hergestellt wird und
die dadurch verursachte Verformungen nicht vernachléssigbar sind. Beim dritten
Modell wird die Elastizitédt sowohl der Mutter als auch der Spindel beriicksichtigt.

4.1 Aufbau der Matlab-Modelle

In diesem Abschnitt wird der Aufbau und die Umsetzung drei unterschiedlicher
mechanischen Ersatzmodelle gezeigt.

4.1.1 Starrkorpermodell

In der Abbildung 4.1 ist ein mechanisches Ersatzmodell vorgestellt, in dem die
Spindel und Mutter starr angenommen werden. Der Antrieb erfolgt iiber ein
vorgegebenes Moment M, das iiber einen Rotor, der als Vollzylinder modelliert
ist.

29
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Abbildung 4.1: Ersatzmodell mit starrer Mutter und Spindel.

Die Variablen, die hierfiir verwendet werden, sind jeweils als

uy.3 ... Axiale Positionen von Spindel, Mutter, Rotor
v1..3 ... Radiale Positionen von Spindel, Mutter, Rotor
mi.4 ... Gesamtmassen von Spindel, Mutter, Rotor und Fordermasse
Ipyi.3 ... Polare Tragheitsmomente des jeweiligen Zylinders
M ... Antriebsmoment
F ... Vorspannkraft
bezeichnet.

Kinematik des Systems

Die Schraubverbindung zwischen der Spindel und der Mutter ist {iber eine kine-
matische Bindung modelliert, die als

(= 3) = == (1 —

2

©2)

(4.1)
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formuliert wird, wobei s die Gewindesteigung bei einer ganzen Umdrehung ist.
Im gebundenden System kann geschrieben werden, dass

ug =0

P2 = P20

U = U g (4.2)
P1=¥3

Uy = Ugq0-

Kinetik des Systems

Der mittlere Durchmesser am Kontaktbereich der Gewinde ist in der Abbildung
4.2 aufgewickelt gezeichnet, so dass die radiale Achse ¢, linear dargestellt werden
kann.

sk

Abbildung 4.2: Gewinde- und Reibungsmodell.

Die verwendeten Variablen sind

Feon ... Normalkraft, die auf die Gewindeflanken wirkt,
Fer ... Tangentialkraft (Reibungskraft),
Fer ... Aus Fpony und Fer resultierende Radialkraft,
Fea ... Aus Fpony und Fer resultierende Axialkraft,
Tm ... Mittlerer Radius
a ... Winkel der Gewindesteigung und

uc ... Relative Spiralbewegung zwischen der Spindel und der Mutter.
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Fiir die Relativbewegung zwischen der Spindel und der Mutter gilt

S

). (4.3)

uc = (2 — p1)4 /T2 + (

Fiir das vorliegende Starrkorpersystem mit Gleichungen aus (4.2) kann geschrie-
ben werden, dass

° e, (4.4)

Uc = —@3 T’%l—i‘ (%

Die verallgemeinerten Koordinaten des Systems sind als

y = [3] (4.5)

gewahlt.

Durch die Bindungsgleichung (4.1), die das System um einen Freiheitsgrad
reduziert, kann die Krafteinleitung zwischen der Spindel und der Mutter in
Abhéngigkeit einer Bindungskraft formuliert werden. Wird diese als die Normal-
kraft Fony gewdhlt, so kann die tangentiale Kraft an Gewindeflanken nach der
Gleichung (2.25) als

2 .
For = |FCN|,u;arctan(kvuc) (4.6)

definiert werden. Somit resultieren die axialen und radialen Krafte in
Abhéngigkeit von Fp als

2
For = |Fonlp—arctan(kytc) cos(a) — Fop sin(a) und
T 4.7)
; (
Foa= |Fon|p=arctan(kyic)sin(a) + Fey cos(a).
™

In der Abbildung 4.3 sind die Kréfte an freigeschnittenen Koérpern aufgezeichnet.

Die Impuls- und Drallsétze fiir die einzelnen Kérper kénnen nach der Abbildung
4.3 als
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Rotor Spindel
M —>»»—ee— Mg Mg —»»- — {4&— Fopr,,
Frg —»_ _«— Fg
Fgy —» <« [oa
Mutter Fordermasse

Foprpy —»»- — e— Mgy Mg H’} Mra
FSQ —P

Foa —> <« Iy

Abbildung 4.3: Freischneiden der Korper.

Rotor
Ipsps = M — Mg,
0=Fr3—Fg
Spindel
Ipips = Mgy — Fog mm
0=Fs1 — Fcoa (48)
Mutter ’

0= For Tm — Mgs
matis = Foa — Fsa
Fordermasse
0 =Mgy — M4

Matiy = Fo

formuliert werden. Das Eliminieren von Fy mit der Ableitung der kinematischen
Bedingung (4.1)

. S .

aus den Gleichungen (4.8) ergibt die Bewegungsgleichung
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270 (Frp(coz — Sa) + M(Cq + 542))

53 (¢3) = 4.10

73 (s) 270(Ip1 4 Ip3)(Ca + Saz) + rms(ma + my)(Sq — cu2) (4.10)
bei positiven Werten von Fopy und

. =27 (Frm(sq + caz) + M(—Cy + 5,2

¢35 (p3) = ( )+ M ) (4.11)

21(Ip1 + Ip3)(Ca — Sa2) + Tms(ma + my)(Sa + Ca2)

bei negativen Werten von Foy mit ¢, = cos(a) und s, = sin(a).

4.1.2 Modell mit flexibler Mutter

Nach [ZirnWeikert06] kann die Steifigkeit der Mutter an einem Spindelan-
trieb mit Federn zwischen dem starren Kontaktkorper der Mutter und der
Fordermasse mit guter Anndherung abgebildet werden. Somit kann der Kontakt,
der in der Realitit iiber eine komplizierte Flache erfolgt, an zwei Kontakt-
flichen ausgewertet werden. Die durch die Verformbarkeit der Gewindeflanken
verursachte inhomogene Krifteverteilung wird nédherungsweise auf zwei de-
ckungsgleiche Flichen reduziert, sieche Abbildung 4.4. Im Folgenden wird die
Verformungsféahigkeit der Mutter in der und um die Langsachse iiber eine
Zug-Druck- und eine Torsionsfeder mit Federsteifigkeiten von jeweils kz ¢ und
kr g realisiert, siche Abbildung 4.4. Es wird angenommen, dass keine Volumen-
kompression und damit keine axiale Verformung bei reiner Torsion verursacht
wird, siehe St. Venantsche Torsion.

Kinematik

Die kinematischen Bedingungen sind

Us 0,
=0,
7 (4.12)
01 = (Y3 — @30) + 1,0 und
Uy = Uy 0.

Die kinematische Bedingung, deren allgemeine Form in (4.1) formuliert ist, kann
mit neuen Bindungen aus der Gleichung (4.12) als

S . . . S . . Ly S
uy = (p2 — 903)§ , Uy = (P2 — 903)% , lg = (Po — 903)% (4.13)
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Uy

U2
U

I
I

ms my
M Ips [\ ¥3 Ipy O P1 @ P2
H’] - \A i — - —_— R —

Abbildung 4.4: Ersatzmodell mit flexibler Mutter.

geschrieben werden. Die verallgemeinerten Koordinaten sind als

Uy
y = |2 (4.14)
©3

gewahlt. Die relative Tangentialverschiebung an der Kontaktstelle ergibt sich als

s
2T

Uc = (g03 - QOQ) T?n + ( )2, (415)

Kinetik

Die Federkraft und das Federmoment, die die Mutter mit der Fordermasse kop-
peln betragen jeweils

Fgy = —(U4 — U2 — lnM) kZ,M und

4.16
Mgy = —(4,02 - <P4) kT,M ( )

mit Federkonstanten
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EyvA
kZ,M: ]\l/_f M und
M
k el (4.17)
T.M — LM 5

wobei FEj; das E-Modul, A,; die Querschnittsfliche und I,; die radiale
Flachentragheitsmoment der Mutter mit

(4.18)
Ant =7 (riga = Tiss)

sind. Nach dem Freischneiden der einzelnen Korper mit derselben Variablenna-

menkonvention wie in der Abbildung 4.3 kénnen die Impuls- und Drallsétze als

Rotor
Ip3ps = M — Mgy
0= Fr3— Fs
Spindel
Ip1ps = Mg1 — Forrm
0= Fs1— Fca
Mutter (4.19)
Ipapa = Foprm — Msa
ma (P — @3)% = Foa — Fs2
Fordermasse
0= Mgy — M4

myty = Fao

geschrieben werden. Mit den Gleichungen (4.19), (4.26), (4.15), (4.7) lassen
sich die Bewegungsgleichungen bei positiver und negativer Fgy berechnen.
Die Bewegungsgleichungen in der Zustandsraumdarstellung konnen mit Hilfe
eines symbolischen Prozessors, wie Matlab Symbolic Toolbox, einmalig fiir eine
numerische Integration erstellt werden. Aufgrund der Lange der Gleichungen
werden diese im Weiteren nicht explizit dargestellt.
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4.1.3 Modell mit flexibler Spindel und Mutter

In diesem Abschnitt wird das Modell aus dem vorherigen Abschnitt erweitert,
indem die Kopplung zwischen dem Rotor und der Kontaktmasse der Spindel
(Korper 1 und 3) nicht tiber einen starren masselosen Balken sondern iiber Zug-
und Torsionsfeder realisiert wird, siehe Abbildung 4.5.

Uy
U2
) ul
ms k’ k? my
M Ips | [\ ¥3 70 s Ipy O‘Pl @802
Hi,ai A - — e | - —_— - P
F
—p

Abbildung 4.5: Ersatzmodell mit flexibler Spindel und Mutter.

Kinematik

Beschrankt wird bei diesem Modell die Drehung der Fordermasse ¢4, die axiale
Bewegung des Rotors und ein beliebiger Freiheitsgrad aus ¢j2, u; 2 durch die
Bindungsgleichung fiir die Schraubenbewegung, die in vorliegender Konfiguration
durch

us
pa =0 (4.20)
S
(ur —up) = g(% — )

formuliert wird. Wird die Drehung der Spindelmasse ¢; in Abhéngigkeit der
Positionen @9, 11 und us, also als
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S

Y1 = %(ul — UQ> -+ ©2 (421)

geschrieben, so konnen die allgemeinen Freiheitsgrade als

Uy
Uz
y=|usl. (4.22)
P2
¥3

gewahlt werden. So kann die relative Spiralbewegung der Gewindeflanken als

s
2T

uc = (ug — ul)i r2 4+ (—)?, (4.23)

27

formuliert werden.

Kinetik

Wenn sich die Mutter auf der Spindel bewegt, verschiebt sich die Kontaktstelle, so
dass sich die Zug-Druck- und Torsionssteifigkeit in Abhéngigkeit der uy dndern.
Die elastische Verformungsfiahigkeit des Stabs kann durch eine Zug-Druck-Feder
mit einer Zug-Druck-Steifigkeit

EsA EsA
sds | bsds

U2 Ls — U2

kzs = (4.24)

reprisentiert werden, wobei Eg das E-Modul, Ag die Querschnittsfliche und Lg
Lénge der Spindel sind. Analog dazu kann die Torsionssteifigkeit durch eine Tor-
sionsfeder mit einer Torsionssteifigkeit von

Gslrs = Ggslrg
+
U9 LS — U2

(4.25)

krs =

beriicksichtigt werden, wobei die Federkraft, das Federmoment zwischen des Kon-
taktkorpers der Spindel und des Rotors als

Fg = —(u; —us — ug) kzg und

4.26
Mg = —(p1 — ¢3) krs (4.26)
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berechnet werden. Die Idee dabei ist, dass die Spindelfeder keine konstante in-
itiale Lénge haben, sondern deren initiale Léngen von der Position der Mut-
ter abhéngen. Die Kontaktstelle der Spindel und Mutter variiert auch ohne
elastische Verformungen. Das bedeutet, je ndher sich die Mutter an einem der
Spindelenden befindet, desto hoher wird die Federsteifigkeit. Bei der Position
uy = 0 bzw. uy = lg geht die Steifigkeit gegen unendlich. Dabei wird angenom-
men, dass die Schwingungsamplituden des Korpers 1 u; — uq 9 im Gegensatz zur
Starrkérperbewegung der Mutter us — ug ¢ vernachléssigbar klein ist. Zusammen
mit den Gleichungen (4.24), (4.25), (4.7), (4.18), (4.17), (4.16), (4.23) konnen die
Impuls- und Drallsétze fiir die einzelnen Korper als

Rotor
Ip3ps = M — Mg,
0=1Fp3— Fg

Spindel

. . .\ 2T
Ipy(Po + (i — U2)?) = Mg — Foprm
mytiy = Fg1 — Foa (4.27)
Mutter

[P2§52 = Forrm — Mss
Moty = Foa — Fso
Fordermasse
0=Mgy — Mp4

Mmyliy = Fgo

geschrieben werden.

4.2 Aufbau der Adams-Modelle

In diesem Abschnitt wird der Modellaufbau in Adams erklart. In Adams
werden drei im Abschnitt 4.1 vorgestellte Modellkonzepte jeweils mit und ohne
Gewindespiel aufgebaut. Das Adams-Modell mit elastischer Spindel und Mutter
und Gewindespiel ist in ein parametriertes Adams-Skript umgewandelt, sodass
eine individuelle Dimensionierung moglich ist. Dabei werden die Mafle sowie
die Materialdaten der Komponenten angegeben. Aus diesen Daten werden die
Trigheitsmomente der Korper, eingeprigte sowie Bindungskrifte rekonstruiert.
Damit kann das Spindelantriebmodell in einer beliebigen Adams-Simulation
eingesetzt werden.
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Die Spindel und die Mutter sind jeweils als volle und hohle Zylinder modelliert.
Die Bindung zwischen der Spindel und der Mutter erfolgt auf zwei verschiedene
Arten, die im Folgenden detallierter erklart werden.

4.2.1 Modellierung des spielfreien Gewindes

Die Gewindebindung zwischen beiden Koérpern kann als eine kinematische Bin-
dung gesehen werden, in der nur eine Spiralbewegung, also ein Freiheitsgrad,
zugelassen wird. Zudem stehen die Systemgréfien in Adams nicht in verallge-
meinerten, sondern in Raumkoordinaten zur Verfiigung. Die Bindungskraft, die
senkrecht zur Spirale gerichtet ist, wirkt als Léngs- und Radialkraft auf die Spin-
del und die Mutter. Diese Formulierung beinhaltet eine Bindungskraft. Die Rei-
bungskraft wird in Abhéngigkeit der Lings- und Radialkraft formuliert. Unter
Beachtung der Kréfte auf der Gewindeschrige aus der Abbildung 4.2, Seite 31
wird die Tangentialkraft in Abhéngigkeit der Axialkraft F,(F,) gesucht. Die
Tangentialkraft ergibt sich aus der Normalkraft als

2 .
For = |FCN|p;arctan(uc) = |Foplz. (4.28)
Unter der Annahme F > 0 wird
Fi, = Fiyz (4.29)
eingefithrt. Die Axialkraft bei positiver Foy kann mit (4.7) als

Fi, = Fay(cos(a) + zsin(a)) (4.30)

und die positive Kraft F/y als

+
FC’A

Fiy =
ON " cos(a) + zsin(a)

(4.31)

definiert werden. Die Ermittlung der Kraft Fi-, erfolgt auf dhnliche Weise. Somit
kann die Tangentialkraft in Abhéngigkeit der Axialkraft als

Foa 2z Fca
cos(oz)iz sin(a) ? falls cos(a);‘rc,; sin(a) >0
FE‘T(FCA) =<0 s falls m =0 (432)
“Foq  falls ——ca <

cos(a)+z sin(a) cos(a)+z sin(a)
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geschrieben werden. So kann die nichtideale Tangentialkraft in Adams als
zusétzliches Kraftelement mit

F§, = Fépsin(a) (4.33)
Fép = Fépcos(a) '

definiert werden.

4.2.2 Modellierung des Gewindes mit Spiel

Beim spielfreien Gewinde ist angenommen, dass zwei Korper ausschliellich eine
Spiralbewegung relativ zueinander durchfithren kénnen. Die Freiheitsgrade sind
dementsprechend beschrinkt. Bei einem Gewinde mit Spiel kénnen diese Frei-
heitsgrade nicht beschrinkt werden. Daher werden hierfiir Schranken definiert,
zwischen denen sich die definierten kinematischen Grofien bewegen diirfen. Beim
spielfreien Gewinde darf die axiale Relativposition bei einer bestimmten radialen
Relativposition eindeutig bestimmt. Beim Gewinde mit Spiel hingegen ist die
radiale Relativposition bei bestimmter Axialposition nicht eindeutig bestimmt.
Stelle man sich die Fliche der Bewegungsmoglichkeiten vor, so ist die Bewegung
in Normalrichtung der Fliache nicht mehr unméglich, sondern schwingt zwischen
zwei Feder-Dampfer-Elementen.

Adams verfiigt iiber ein Element (Bistop, siehe Abbildung 4.6), das die Regler-
kraft einer zwischen zwei Schranken schwingenden Systemgrofle zuriickgibt. Zur
Modellierung des Gewindespiels wird dieses Element verwendet. Geregelt wird
hierbei (im Gegensatz zu spielfreier Variante) nur die axiale Richtung, woraus
nur eine Bindungskraft in axialer Richtung resultiert.

Abbildung 4.6: Bistop-Element in Adams, Quelle: MSC.Software.

Die Bindungskraft Fi4 ist die Reglerkraft aus dem Bistop-Element, die die axia-
le Position bei einer angegebenen radialen Position zwischen zwei definierten
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Schranken hélt. Die normale Kraft Fioy und die tangentiale Kraft Fop kénnen
auf dieselbe Weise wie beim spielfreien Gewinde berechnet werden. Die radiale
Komponente der Bindungskraft muss zusétzlich als eingepriagte Kraft definiert
werden. Mit (4.32) kénnen die eingeprigten Kréfte als

Fa = BT
_ Feaz cos()  FE, z sin(a) (4.34)
cos(a) + z sin(a)  cos(a) + z sin(«)

e

FCR

definiert werden und sind die Kréfte, die die Spiralbewegung erzwingen.

4.3 Auswertung und Validierung der mathema-
tischen Modelle

Die Impuls- und Drallsétze der vorgestellten mechanischen Ersatzmodelle sind in
Gleichungen (4.8), (4.19) und (4.27) formuliert. Aus diesen Gleichungen koénnen
nun die unbekannten Reaktionskréfte eliminiert und die Bewegungsgleichungen
der Korper in Abhéngigkeit der jeweiligen verallgemeinerten Koordinaten
gewonnen werden. Zur Auswertung der Bewegungsgleichungen ist der ODE45
Solver von Matlab eingesetzt, der auf Runge-Kutta Methode basiert. Bei der
mathematischen Modellbildung einer solchen Gewindepaarung tritt zudem eine
Nichtstetigkeit auf. Das Gewinde der Spindel befindet sich bei der Annahme
eines idealen und spielfreien Gewindes in Kontakt zu Gewindeflanken der Mutter
auf beiden Seiten. D.h. die Richtung der Normalkraft kehrt um, wenn der
Kontakt von einer Seite der Gewindeflanken zur anderen Seite geht. Allerdings
bleibt die Richtung der tangentialen (Reibungs-)kraft damit unverédndert und
héngt nur von der Richtung der Relativbewegung zwischen zwei Reibflachen
ab. Zudem ist die Normalkraft eine unbekannte Reaktionskraft, von der die
Bewegungsgleichungen abhéngen. Bei der Umsetzung wird zuerst die positive
Variante der Bewegungsgleichung (y*) ausgewertet, in dem angenommen wird,
dass Fon positiv ist. Danach wird iiberpriift, ob Fpy tatséchlich positiv ist.
Ist dies der Fall, so wird die Losung akzeptiert. Wenn nicht, so wird die
zweite Bewegungsgleichung (y~) mit der Annahme, dass Fey negativ ist,
ausgewertet. Wenn dabei die Kontaktkraft in Normalrichtung Fey negativ
herauskommt, wird diese Losung genommen. FEin widersprechende Fall, in
dem die Fy in beiden oder in keinen Richtungen das vertrégliche Vorzeichen
hat, ist in bisherigen Berechnungen nicht festgestellt. Deswegen wist auf einen
analytischen Beweis fiir allgemeine Losbarkeit mit diesem Algorithmus verzichtet.

Die Adams-Modelle sind mit Matlab-Modellen validiert. Damit werden die
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mathematischen Modelle der mechanischen Ersatzmodellen verifiziert. Die
Plausibilitdt der mechanischen Ersatzmodelle konnen erst nach Vorliegen der
Versuchsdaten iiberpriift werden.



Kapitel 5

Simulation und Auswertung

In diesem Kapitel werden einige wichtigen Betriebsfille beim Einsatz des
Spindelantriebs in Fahrzeugkomponenten rechnerisch ausgewertet und disku-
tiert. Zu diesen gehoren u.a. die Untersuchung mit Wechselantriebsmoment,
Auswirkung der Vorspannkraft auf die Haft- und Gleitiibergidnge, Untersuchung
des statischen, sowie des Positionsschutzes und des Wirkungsgrads.

Die Simulationen werden im Folgenden mit dem Parametersatz aus der Tabelle
5.1 durchgefiihrt.

5.1 Haft- und Gleitiiberginge beim wechseln-
den Antriebsmoment

Beim FEinsatz als Sitzversteller muss der elektronische Sitzregler beispielsweise bei
sehr niedrigen Temperaturverhéltnissen gespeicherte Sitzkonfiguration bei hohen
Temperaturen wiederherstellen und dies mehrmals hintereinander tun. Fiir den
Einsatz in automatischen Sitzreglern muss daher das Reibungsverhalten korrekt
abgebildet sein, damit eine prézise Regelung moglich ist. Solche Spindelantriebe
sind mit einer Vorspannung zwischen der Mutter und der Spindel versehen, um
den Kontakt in der erwiinschten Richtung zu gewéhrleisten. Zudem werden Sie
absichtlich mit Reibkontakten konstruiert, um die gewiinschte Selbsthemmung
zu gewahrleisten. Infolgedessen ist die Haftreibung ein wichtiger Bestandteil der
Modellierung. In diesem Abschnitt ist ein ungiinstiger Lastfall gewéhlt, um die
Haft- und Gleitreibungsiibergénge deutlich darzustellen. Dafiir wurde eine kon-
stante Vorspannkraft F', ein wechselndes Antriebsmoment M und eine hohe Rei-
bungskoeftizient p = 0,3 gewéhlt. Dieses Verhalten wird mit der Anregung 5.1

44
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Geometrie- und Materialdaten

T Spindel 10mm % 07 3
T Mutter | 12Mm Ey |2 mII\LQ ..2e3 mliﬂ
Tm | 10mm vy | 0.3
Ey
L, | 20mm G 2(1+1‘qu)

lns | 100mm | Eg | 210e*-25...210¢*

N
mm?

lg | 500mm vg | 0.3

E
s|1 Gs 2(1+Svs)
Initialwerte

2
uo | 100mm | @10 | w30+ U1

2
ugo | 100mm | wa0 | w30+ U2

usg | 0 w30 | 0

U470 120mm (,0470 90270

Tabelle 5.1: Daten und Initialwerte des Testmodells.

F=-10N

5.1
M = —40sin(47t) N (5.1)

dargestellt.

5.1.1 Gegeniiberstellung der Modellkonzepte

Im vorherigen Kapitel sind drei Konzepte zur Modellierung vorgestellt, die sich
an der Modellierung der Elastizitit der Spindel und der Mutter unterscheiden.
Der Hauptgrund dafiir ist die Optimierung der Recheneffizienz. Bei steigenden
E-Modulen wird die Rechenzeit héher. Um zu steife Bewegungsgleichungen zu
vermeiden, kann das Modell mit elastischer Mutter sogar das Starrkérpermodell
verwendet werden. Im folgenden Abschnitt wird die Effizienz der Modelle nidher
untersucht.

In der Abbildung 5.1 ist die Bewegung der Fordermasse beim Lastfall aus der
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Gleichung (5.1) bei drei unterschiedlichen Modellkonzepten ausgewertet.

15 1 8

—— Starrkorper
- - - Flexible Mutter
Flexible Spindel u. Mutter

+ =t + = + = + =
S Sl Y e

< = < = < = @ <
am @) E O a (@) = (@)

0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1

Abbildung 5.1: Die Bewegung der Fordermasse.

Durch sehr kleine Gewindesteigung wird die Radial- und Tangentialkraft nahezu
vollstandig vom Antriebsmoment und die Normalkraft von der Vorspannkraft
erzeugt. Durch 6ftere Anderung des Verhiltnisses zwischen der tangentialen und
maximalen Reibungskraft kommt es zu mehreren Haft- und Gleitiibergéngen,
welche sich an der Starrkorpervariante gut erkennen lassen.

5.1.2 Gegeniiberstellung der Matlab- und Adams-
Modelle

In diesem Abschnitt sind die Matlab- und Adams-Modelle gegeniibergestellt. Das
erste Modell ist das Matlab-Modell mit flexibler Spindel und Mutter. Das zweite
und dritte Modell sind jeweils ohne und mit Gewindespiel und beide mit flexibler
Spindel und Mutter. In der Abbildung 5.2 ist die Bewegung der Férdermasse bei
E-Modulen von (Eg = 210e* -~ und Ej; = 20 11\;2) dargestellt.

mm? m

Bei den vorliegenden Spindelantrieben soll die Mutter aus einem Kunststoff und
die Spindel aus Stahl hergestellt werden. Die Materialwerte bei der steiferen Va-
riante aus der Abbildung 5.2 sind reprasentativer fiir den reellen Anwendungs-
fall. Um die elastischen Schwingungen deutlicher zu zeigen, ist die Bewegung
der Fordermasse bei der folgenden Abbildung 5.3 mit niedrigeren E-Modulen
(Es = 210¢®* 55 und Ey = 2 X)) dargestellt.

mm? m
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T T
151 [ Matlab |
--- Adams (ohne Spiel)

Adams (mit Spiel)

5l s O T O s O s o
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Abbildung 5.2: Die Bewegung der Fordermasse bei Matlab und Adams Modell.

—— Matlab
--- Adams (ohne Spiel)
Adams (mit Spiel)

15 :

5| o O T O s O s o
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0 0.1 02 03 04 05 06 07 08 09 1

Abbildung 5.3: Die Bewegung der Fordermasse bei Matlab und Adams Modell.

Alle drei mechanische Ersatzmodelle sind sowohl in Matlab als auch in Adams
unabhéngig voneinander modelliert und mit mehreren Lastféllen miteinander ver-
glichen. Somit werden die mathematischen Modelle der mechanischen Ersatzmo-
delle bzw. die numerischen Rechnungen validiert. In den Abbildungen 5.2 und 5.3
ist erkennbar, dass das Matlab-Modell von dem Adams-Modell ohne Gewinde-
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spiel leicht abweicht. Ein Grund dafiir ist, dass Adams einen modifizierten Solver
verwendet, d.h. die Bewegungsgleichungen nicht mit den identischen Algorith-
men ausgewertet sind. Aus Griinden der Recheneffizienz wird mit dem modifi-
zierten Standard-Solver von Adams weitergerechnet, weil er u.a. das Modell mit
Gewindespiel effizient auswerten kann. Bei Verkleinerung der Fehlertoleranzen
verkleinert sich auch die Abweichung.

5.2 Positionsschutz

Eines der wichtigsten Ziele der Modellierung ist die theoretische Untersuchung
des Positionsschutzes. Die Modellierung des Positionsschutzes unter dynamischer
Belastung soll ein weiteres Werkzeug bei der Auslegung der Spindelantriebe
sein. Die Spindelantriebe werden {iblicherweise mit konventionellen Formeln
z.B. aus [WittelEtAl13] ausgelegt. Diese sind nicht immer ausreichend, um alle
Betriebsfille abzudecken und beriicksichtigen nicht alle auftretenden Effekte, die
zum Teil herstellungsbedingt sind.

Die Gegeniiberstellung des Positionsschutzverhaltens unter statischer und dyna-
mischer Belastung ist in der folgenden Abbildung 5.4 dargestellt.

0.17 l*fj ‘liiﬁ.\,
005 e
E [ | : | ; ll : ll : Lo
£ T T A A S
§ O : ||| : |,,J’ - -
I
—0.05| , 1

— Faxial =V sin(90 + 0 7t)
- Faxim =V sin(90 + 5 7t)
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Abbildung 5.4: Die Bewegung der Fordermasse bei konstanter und wechselnder
Vorspannkraft.

Die Abbildung 5.4 zeigt zwei Arten der Anregung. Bei der ersten Kurve, die
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mit voller Linie gekennzeichnet ist, wirkt ein statisches Antriebsmoment und
eine statische Vorspannkraft. Bei der zweiten Kurve wirkt eine wechselnde
Vorspannkraft. In der Initialposition befindet sich die Mutter genau in der Mitte
des Spielbereichs.

Bei konstanter Vorspannung bewegt sie sich axial und der Kontakt findet unter
Haftreibung statt. Bei der Variante mit wechselnder Vorspannkraft bewegt sich
die Mutter frei bis zum Stattfinden des Kontakts es kommt kurz zum Haften.
Durch wechselnde Vorspannkraft 16st sie sich irgendwann von einer Gewindeflan-
ke in Richtung der anderen Flanke ab. Wéhrend dieses ,, Fliegens® bewegt sie sich
nicht nur axial, sondern dreht sich durch die wirkende Radialkraft zusétzlich.
Diese kleinen , radialen Versetzungen“ addieren sich auf und es kommt zu einem

Rutscheffekt.

Der dargestellte Fall ist d&uflerst ungiinstiger, weil es keine statische Vorspannkraft
wirkt. Sie ist eine rein wechselnde Kraft, die z.B. die Fahrbahnschwingungen am
Beispiel eines Fensterhebers darstellen soll. Wenn der Spindelantrieb konstruiert
wird, soll eine zusétzliche statische Vorspannkraft vorgesehen werden. Diese Vor-
spannkraft soll dafiir sorgen, dass sich die Mutter trotz den Wechselbelastungen
von der erwiinschten Seite nicht ablost. Die Grofle dieser Vorspannkraft kann
also mit Hilfe dieser Untersuchung mit einer relevanten dynamischen Belastung
ausgelegt werden.

Die Abhéngigkeit der maximalen Versetzung durch unausreichenden Positions-
schutz ist in der Abbildung 5.5 dargestellt.

Die obigen Abbildungen zeigen ein Beispiel, wie die Erregerfrequenz und das
Gewindespiel mit der Versetzung zusammenhéngen.

5.3 Wirkungsgrad

Im vorherigen Abschnitt ist bereits erwdahnt, dass die Vorspannkraft ausreichend
hoch gewéhlt werden muss, um die Positionsschutz bei dynamischer Belastung zu
gewéhrleisten. Zudem fiihrt eine hohere Vorspannkraft zu hoheren Leistungsver-
lusten durch Reibung. Dadurch sinkt auch der Wirkungsgrad. Der Wirkungsgrad
eines Spindelantriebs kann als

o Wab o WGesamt - WReibung
qu WGesamt

(5.2)
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Abbildung 5.5: Abhéngigkeit des maximalen Durchrutschens in Abhéngigkeit der
Erregerfrequenz und des Gewindespiels.

definiert werden, in dem angenommen wird, dass die einzige Verlustleistung durch
Reibungen verursacht wird. In der Abbildung 5.6 sind Wirkungsgrade bei varii-
rendem Reibungskoeffizient p mit drei unterschiedlichen Vorspannkréften ausge-

wertet.
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Abbildung 5.6: Wirkungsgrad in Abhéngigkeit von Reibungskoeffizient.

Durch geschickte Auswahl der Vorspannkraft kann ein besserer Positionsschutz
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erreicht werden. Zudem kann eine optimalere Dimensionierung des Motors sowie
der Komponenten zur Herstellungskostenreduktion beitragen.



Kapitel 6

Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen dieser Arbeit wurde ein parametriertes MKS-Modell fiir Spinde-
lantriebe entwickelt, das die theoretische Voruntersuchung unterschiedlicher
Betriebseigenschaften erméglicht. Dabei werden die Elastizitdt der Kompo-
nenten, die Haft-, Gleitreibung und das Gewindespiel modelliert. Somit ist
ein weiteres Werkzeug zur Vorauslegung der Spindelantriebe beziiglich ihrer
hauptsichlichen Betriebseigenschaften geschaffen. Diese Betriebseigenschaften
setzen sich u.a. aus dem Positionsschutz unter statischer und dynamischer
Belastung, dem Wirkungsgrad, der Festigkeit und den auftretenden elasti-
schen Verformungen zusammen. Das parametrierte Adams-Modell ist mit den
Matlab-Modellen abgeglichen und validiert. Zudem wurde eine Adams-Matlab-
Schnittstelle programmiert, um die Einbindung externer Matlab-Routinen als
Koppelelemente in Adams zu erméglichen.

Die Auswertung der ersten kritischen Betriebsfille zeigt, dass durch die Wahl
einer hoheren Vorspannkraft der Positionsschutz bei dynamischen Belastungen
gewéhrleistet werden kann. Es muss sichergestellt werden, dass die Gewin-
deflanken in derselben Richtung im Kontakt bleiben. Dabei ist zu beachten,
dass eine hohere Vorspannkraft zu einem schlechteren Wirkungsgrad fiithrt. In
Zukunft muss daher dieses Phéanomen bei der Vorauslegung von Gewindespindeln
zusétzlich beriicksichtigt werden. Durch die Simulation unterschiedlicher Be-
triebsszenarien kann eine optimale Dimensionierung des Gleichstrommotors und
des Spindelantriebs erzielt werden. Es kann sowohl ein besserer Positionsschutz,
als auch ein eine bessere Festigkeit auch bei ungiinstigen Betriebsbedingungen
erreicht werden.

Zur erfolgreichen Anwendung des Tools sollten die Parameter der MKS-Modelle
in einer weiterfithrenden Arbeit mit den Versuchsdaten abgestimmt werden. Au-
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Berdem konnten die Bauteile auch als flexible Korper modelliert werden, um dabei
zusétzliche Gewindeverformungen zu berticksichtigen. Das Adams-Modell bietet
bisher nur das Coulombsche Reibungsmodell an. Weitere Reibungsphdnomene
wie z.B. die Stribeck-Reibung koénnten zusétzlich implementiert werden. Das
bisher zugrundeliegende Gewindemodell ist das Rechteckgewinde. Zur um-
fangreicheren Auslegung der Spindelantriebe koénnen weitere Gewindeprofile
implementiert werden. Zudem kann der Temperatureinfluss untersucht werden,
der durch die Reibung oder die Betriebsumgebung zustande kommt. Die Materia-
leigenschaften sind bisher durch die lineare Elastizitéit und die lineare Ddmpfung
beriicksichtigt. Fiir genauere Rechnungen miissen die Materialeigenschaften
detaillierter modelliert werden.



Anhang A

Adams-Matlab Schnittstelle

Die Berechnungssoftware Matlab bietet vielfaltige Moglichkeiten zur praktischen
und effizienten Implementierung physikalischer Probleme an. Thre Vorteile be-
stehen u.a. darin, dass sie iiber zahlreiche Bibliotheken zur Vektorberechnung,
symbolische und numerische Losung der linearen sowie differentialen Gleichungs-
systeme verfiigt. Somit ermoglicht Matlab effiziente Umsetzung und Analyse der
Probleme der Mechanik. Zudem bietet Matlab verschiedene Tools an, mit denen
Matlab-Routinen ausserhalb der Matlab-Umgebung verwendet werden kénnen.

Die Mehrkorpersystem-Software MSC.Adams, die weltweit am Meisten verwen-
dete Software fiir Mehrkoérperdynamikanalyse, siehe [MSC.Softwarel3], verfiigt
iiber Solver-Schnittstellen, durch welche externe C-, und Fortran-Routinen in
Echtzeit in den Solver eingebunden werden konnen.

Im Rahmen der Arbeit ist die Matlab-Routine, die im Rahmen der Arbeit
[Stark13] entwickelt wurde, als allgemeines Kraftelement (GForce) in Adams
integriert.

A.1 Moglichkeiten zur Integration eines
Matlab-Codes in eine C-Routine

Im folgenden werden verschiedene Mdoglichkeiten zur Erstellung einer Adams-
Matlab Schnittstelle hinsichtlich Geschwindigkeit und Implementierungsaufwand
untersucht. Zwecks Vergleich mit einem reinen C-Code wird ein einfaches 1-FHG-
Modell gewéhlt. Nach dem Vergleich der zur Verfiigung stehenden Varianten
wird der Matlab-Code mit der am Meisten geeigneten Variante eingebunden.

o4
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Abbildung A.1: Prinzip des Koppelelements in Adams.

Testmodell

Das Testmodell ist ein Koppelelement, in dem eine Punktmasse iiber eine Zug-
Druck-Feder und einen Dampfer zur einer Wand gebunden ist, siche Abbildung
A.2. Die Kraftverlaufe der Feder und des Dampfers sei von der Zeit und der
Ableitungen des Freiheitsgrads abhéngig.

k

fri —VO—AE\/;/\W od—fr;
]7

Abbildung A.2: Testmodell zur Untersuchung der Matlab-Adams-Integration.

Variante 1: Matlab-Routine als eine ausfithrbare Datei

Mit dem Matlab-Compiler-Toolbox konnen Matlab-Skripte als eigensténdig
ausfithrbare Dateien (z.B. .exe) exportiert werden. Auf der Maschine, auf
der die kompilierten Dateien laufen, muss Matlab-Compiler-Runtime (MCR),
installiert werden. Somit konnen diese Dateien unabhéngig von Matlab-
Entwicklungsumgebung verwendet werden.

Die Kompilierung der Skripte konnen per Kommando oder iiber Toolbox-
Oberflache durchgefiihrt werden und erfordert keine Anpassung des Skripts. Die
kompilierte Datei kann von beliebiger Anwendung aus ausgefiihrt werden. Die
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Kommunikation zwischen Adams-Solver und kompilierte Matlab-Datei ist in der
Abbildung A.3 gezeigt.

Adams Solver

TT‘7TT'7T7‘

»

A

fri

C-Subroutine

TT7TT'7T7‘

A4

Piping

Kompilierte Matlab-Datei

<
Bl

fR,i

Abbildung A.3: Einbindung iiber kompilierte Matlab-Datei-1.

Die Kommunikation zwischen C-Routine und Matlab-Routine kann anstatt iiber

Piping iiber eine Datei erfolgen, sieche Abbildung A.4.

Adams Solver

T?"),r’!’”/r‘r

>

-«

fr

C-Subroutine

TT7TT7TT

Kompilierte Matlab-Datei

Abbildung A.4: Einbindung iiber kompilierte Matlab-Datei-2.

Der Vorteil dieser Variante ist die unkomplizierte Umsetzung. Der Nachteil be-
steht darin, dass die ausfiihrbare Datei bei jeder Iterationsschritt neu gestartet

wird und dabei die MCR-Bibliotheken erneut ladt. Das fithrt bei hoher Anzahl
der Iterationsschritten zu erheblichen Verlangsamungen.

Variante 2: Matlab-Routine als eine C-Bibliothek

Die Matlab-Compiler-Toolbox kann die Routine in eine kompilierte Bibliothek
(typisch: .dll) umsetzen, die direkt {iber eine interne Funktion in den C-Code

integriert werden kann, siche Abbildung A.5.
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Abbildung A.5: Einbindung iiber eine kompilierte Bibliothek.

Variante 3: Umsetzung der Matlab-Routine in einen C-
Code mit Hilfe des Matlab Coders

Die Matlab-Coder-Toolbox erméglicht die Konvertierung eines Matlab-Codes in
einen C-Code. Der C-Code, der dadurch erzeugt wurde, kann beliebig modifiziert
und in die C-Routine eingebaut werden, siche Abbildung A.6.

T Ty Ty !

»

A

Adams Solver C-Subroutine [¢---------- >, E

fR,i L

____________________

Abbildung A.6: Einbindung {iber einen automatisch erzeugten C-Code.

Durch diese Variante kann ein C-Code gewonnen werden, der unkompliziert in die
Hauptroutine eingebunden werden kann. Allerdings bendtigt der Matlab-Code
vor der Umwandlung eine Anpassung, die mit steigender Komplexitét des Codes
aufwindig sein kann.

Variante 4: Erstellung einer ausfiihrbaren Datei zur einma-
ligen Ausfiihrung wihrend der Laufzeit

Die Idee bei dieser Variante besteht darin, mit dem Matlab-Compiler eine
ausfithrbare Datei zu erstellen, die mit einer gegebenen Frequenz eine bestimmte
Eingangsdatei auf Anderungen iiberpriift. Wenn der Adams-Solver die externe
Adams-Routine abfragt, die externe Adams-Routine bei der ersten Abfrage eine
Instanz der ausfithrbaren Matlab-Datei. Sie beschreibt bei allen Abfragen eine
Eingangsdatei fiir die Matlab-Berechnung. Wenn diese Datei geéindert wird, fithrt
die ausfithrbare Matlab-Datei die Berechnung durch und schreibt die Ausgabe in
eine bestimmte Ausgabedatei. Mit demselben Prinzip priift die Adams-Routine
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die Ausgabe Datei stdndig und wenn sie gedndert wird, gibt sie die Ausga-
bewerte an den Solver zuriick. Dieses Prinzip ist in der Abbildung A.7 dargestellt.

Bei dieser Variante wird eine Effizienzsteigerung erzielt, in dem das Laden von
Matlab-Compiler-Runtime in jedem Schritt vermieden wird.

Adams Solver

T’I‘7T7‘7T7‘

Eingangsdatei

r7‘7r'l’7r7‘

T’I' JTT‘ 7T’I'

A4

C-Subroutine

A

Kompilierte Matlab-Datei

Ausgangsdatei

Abbildung A.7: Einbindung iiber eine ausfithrbare Matlab-Datei-3.

Variante 5: Neue Implementierung des Matlab-Codes in C

Die Variante ist bei der Umsetzung eines Modells zu iiberlegen. Bei Modellen,
bei denen die Vorteile des Matlabs gegeniiber von C nicht benutzt werden
kénnen, kann es die geeignete Variante sein. Zudem konnen automatisch in
C-Code umgewandelte Matlab-Codes mit dieser Variante kombiniert werden.

A.2 Integration der internen Freiheitsgrade

Das Koppelelement, das in der Abbildung A.1 dargestellt ist, wird iiber zwei
bewegende Koordinatensysteme zum gesamten System verbunden. Wird inner-
halb von diesem Koppelelement ein Untersystem mit Korpern bzw. Massen
beinhaltet, so miissen die Bewegungsgleichungen dieses Untersystems bestimmt
und ins duflere System integriert werden, weil dann das ganze Untersystem
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nicht mehr als ein masseloses Koppelelement beriicksichtigt werden kann. Die
Reaktionskrifte hdngen von der Trédgheit bzw. den Schwingungen der inneren
Massen ab. Hierfiir muss eine Integrationsroutine in die externe Adams-Routine
eingebaut werden, die aus den Eingangsdaten von Schnittstellen-KOS die
internen Systemzusténde findet. Da der d&uflere Integrator nicht mit den Fehlern
vom internen System berechnet, muss der innere Integrator so konzipiert werden,
dass er mit der externen Schrittweitensteuerung gute Ergebnisse liefert.

Die Integration der internen Freiheitsgrade kann nach explizites-Euler-Verfahren
erfolgen. Dabei werden die Systemzustédnde bei erfolgten Zeitschritten gespei-
chert, um sie in den néchsten Zeitschritten fiir die Integration zu verwenden. So
wird in jedem Zeitschritt die Ableitungen der internen Freiheitsgrade berechnet.

A.3 Vergleich der Einbindungsmoglichkeiten

Im Folgenden wird das Testmodell mit verschiedenen Varianten implementiert.
Bei geschickter Wahl der beweglichen Koordinatensystemen kann das Problem
aus A.1l als ein eindimensionales Mehrkorpersystem formuliert werden, welches
wie ein linienfliichtiges Koppelelement eingebaut werden kann. Um die Anzahl
der Iterationsschritte zu erhohen, werden die Feder- und Dampferkurven so kon-
zipiert, dass sie grosse Steigungen behalten.

Um den Einfluss des Ladens von Matlab-Compiler-Runtime zu untersuchen, wird
das Testmodell zuerst direkt in der externen Adams-Routine implementiert und
anschlieBend mit der Variante 1 verglichen, wo das Matlab-Compiler-Runtime
in jedem Schritt neu geladen wird. Die Leistung beider Varianten werden in der
Tabelle A.1 verglichen.

Reine C-Impl. | Variante 1
Anzahl Schritte 3889 3889
Gesamtrechendauer ~ 3s ~b4h
Mittlere Dauer Berechnungsliaufe 7,72¢7% s 1,473 s
Mittlere Dauer Aufrufe 1,473 s 5,776 s
Mittlere Dauer einer Ladung des MCR Os 5,775 s

Tabelle A.1: Vergleich reiner C-Implementierung mit der Variante 1.

Durch diesen Vergleich wird es erkannt, dass die kompilierte Matlab-Routine
fiir einen einzelnen Schritt im Millisekundenbereich mehr Rechenzeit fiir die Be-
rechnung braucht aber der erhebliche Unterschied durch das Laden von MCR
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verursacht wird.

Wahl einer geeigneten Methode Somit sind fiinf Varianten fiir die Kom-
munikation von Adams und Matlab vorgestellt. Bei den MKS-Modellen fiir den
Spindelantrieb konnen die Bewegungsgleichungen in Matlab generiert und getes-
tet werden. Durch geschickter Wahl der Variablennamen kann der Matlab-Code
in C-Code effizient, manuell umgesetzt werden. Die Variante 5 ist moglicherweise
die vorteilhafteste Vorgehensweise fiir die vorgestellten 2-D-Modelle, u.a. auch
deswegen weil sie am Effizientesten ist. Um Matlab-Routinen in Adams zu tes-
ten, kann immer noch die Variante 1 verwendet werden.
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