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1 Einleitung

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

stellt wird (Bremskraftverstirker) [26].

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

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

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

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

Betétiguffs- Betétigungs-
einrichfung =" einrichtung

Ubertragungseinrichtung

Externe
Signale

Energie-
versorgungs
einrichtung

Komponenten zur
Bremsenergiesteuerung

]

/Radbr 3 @ | | véi «Radbremseny .7

@ Energie <P Daten

Bild 1-1: Bremssystemvergleich [13]

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

Energie- und Signalfluss aus den wenigen Baugruppen

zentrales Steuergerit,

Betitigungseinheit,

Energieversorgung,

— Radbremsen. [33]

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

spielsweise aktiv liiften, wodurch Verschlei3 und Restbremsmomente minimiert werden
[33].
1.1 Motivation und Zielsetzung

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

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

tem des Fahrzeugs vorgehalten werden muss.

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

tion von Leistungs- und Energieaufnahme des elektrischen Wandlers.

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

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

Moglichkeiten ihrer optimalen Nutzung umfassen.

1.2 Methodik

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

nahme der Radbremse reduzieren lasst.

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

wahlen.

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

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

bremsen werden ausschlieBlich mit elektrischer Energie versorgt.

2.1 Funktion

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

wird die Energie von elektrisch in mechanisch im Teilsystem Radbremse.

Fahrerwunsch Fahrerwunsch- .....» Bremsmoment
erkennung o> Radbremfenregler_-_--mb Ra(libr?rnse_ ! >
i i : i
externe ‘, :
Fahrzeugsysteme Bremsen- <.....; . : i
Tl oregler e SENSOMK [eeeeeeeeeeneend externe
A Fahrzeugsysteme
. >
¥
Energie- +--orrrren|  Energie-
speicher €—> Management
T Daten --oeeeem
Umwelt Energie Energie——>

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

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

Regelgrofle, die er iiber geeignete Sensorik erhélt.

Das Energiemanagement versorgt die Radbremsen zuverléssig mit elektrischer Energie,

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

2.2 Aufbau

2.2.1 Betatigung

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

passive Sicherheit erhoht [138].

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

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

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

2.2.2 Radbremse

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

nisch kommutiert wird.

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

mente) besondere Aufmerksamkeit zu widmen.

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

Arbeitsbereich iiber der Standzeit nicht verdndern [16]. Als praktikable Losung hat sich
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eine Kombination aus Planetengetriebe (rot/rot) und Gewindetrieb (rot/trans) durchge-
setzt [3]. Beide stellen eine gute Kombination aus Leistungsdichte und Wirkungsgrad
dar. Die Auslegung der Getriebesysteme beeinflusst maB3geblich die erreichbare Zu-
spannkraft, die Bremsendynamik, die Baugrof3e und somit auch die Kosten der EMB.
Eine kostengiinstige Losung mit nur einstufigem Getriebe konnte bislang aufgrund der
divergierenden statischen und dynamischen Anforderungen und der begrenzten Leis-

tungsdichte des Motors noch nicht realisiert werden [33].

2.2.3 Regelung

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

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

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

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

2.2.4 Ausfuhrungsbeispiele

In Bild 2-2 ist ein 3D-Schnitt durch das TRW Radbremsmodul der ersten Generation
abgebildet. Das Motormoment wird iiber ein zweistufiges Planetengetriebe auf die
Spindel eines Kugelumlaufgetriebes ilibertragen, dessen Mutter die Kraft auf die Beldge

iibertragt.
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Bild 2-2: TRW Radbremsmodul der ersten Generation [134]

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

latorische Bewegung der Spindel auf die Bremsbeldge querkraftfrei iibertragen.

Planetenrad
L Stator Rotor

|\

Hohlrad Spindel

Sonnenrad Mutter

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

=R
/
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2.3 Hybride elektrische Systeme

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

gieversorgung bendotigt wird.

2.3.1 Elektrische Parkbremse

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

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

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

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

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

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

weg-geregelt eingestellt [80].

2.3.2 Hybrid-Bremssystem

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

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

assistenzfunktionen zu implementieren.
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Reibungsbremse: FlN-Sattel

Zuspannmodul:
Bremsengehduse

mit Kugelgewindetrieb (KGT),
Axiallager und Kraftsensor

P,
ECU: nicht dargestellt

Rot/Rot-Modul: Stirnradstufe
und
Planetenradsatz

Meotor: Achsparallele Anordnung

EPB: Betatigungsmagnet zum KGT

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

2.4 Entwicklungstendenzen

Aufgrund der fehlenden Verfiigbarkeit eines 36/42V Bordnetzes ist der Einsatz einer
Radbremse ohne Selbstverstirkung und mit konstanter Getriebelibersetzung (konventi-
onelles EMB) auf der Vorderachse schon wegen der hohen elektrischen Leistungsanfor-
derung nicht moglich. Daher zielen aktuelle Entwicklungen auf die Realisierung trocke-
ner Hinterachsaktoren, die noch im aktuellen 12/14V Bordnetz betrieben werden kon-
nen. Mit diesem Hybrid-Bremssystem ldsst sich die Hydraulikversorgung sowohl bei

den Bremsleitungen als auch in der Betitigung der Hinderachsbremsen einsparen [150].

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

Bremsenfaktor C* steigern [168].

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

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

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

14V Electric motor +
Reduction mechanism

2 sliding discs

Integrated
electronics 5

N
o>
‘/" -
™

3 pads / 4 friction
surfaces

Bild 2-7: MTB Bremsendesign [130]

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

reibwert erhoht sich die Zusatzkraft aus der Selbstverstarkung.

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

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

schwierig zu beherrschen [11].

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

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

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

beit detailliert eingegangen.
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Selbstverstirkende
Reibbremse
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Bild 2-8: fzd-Forschungsbremse mit Selbstverstarkung [157]

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

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

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

selbsttdtig 16st und das Rad momentenfrei wird.

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

eines Energieausfalls automatisch zu einer Blockade des Rads.

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

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

Regelung bendtigt jeder Aktor einen Momentensensor [55].

Wedge
Rollers

Motor

Brake IHcart
Mecchanism

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

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

in den bekannten Beitrdagen nicht veroffentlicht.

2.5 Fazit

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

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

gungsenergie abzielen.
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3 Theoretische Betrachtung des Systems Radbremse

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

einer Radbremse abzuleiten.

Die Definition der Grenzen des Gesamtsystems sowie der Subsysteme unter Angabe der
SchnittgrofBen zeigt Bild 3-1. Systemeingénge sind ist die elektrische Leistung und die

kinetische Energie des Fahrzeugs. Ausgang ist die mechanische Reibleistung.

P

reib

=F, -V, =F, @y T (3-1)

w

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

miteinander verbinden soll.

kin,Fzg

f= = = = m e = e e e = e e = e = e = = = = = = = = - - - -

: Verbraucher '

S e | PR |

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

Bild 3-1: Grey-Box der elektromechanischen Radbremse

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

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

zu reduzieren.

3.1 Reibteil

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

gung findet.

F . r
Bet SBet 1

O Energie leiten——» 1 —r—>
+ ‘ ) \ J

<

| Ksy ‘<—I"'Kraft abstltzen"

Bild 3-2: Grey-Box des Reibteils

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

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

nem Winkel a<90°. Letzteres erzeugt eine Zu-

satzkraft F; in Spannrichtung, die die Betdtigungs-
kraft unterstitzt, Bild 3-3. So wird ein Teil der ki- FS

p

netischen Energie des Fahrzeugs in das System

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

Belagabstiitzung

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

Umfangskraft zuriickgefiihrt wird.

Ausgehend von einer fahrzeugseitig geforderten Bremskraft ergibt sich aus dem Ra-
dienverhéltnis zwischen Rad und Bremsscheibe die erforderliche Gesamtumfangskraft
und in Verbindung mit einem Reibwert tgelag der Paarung Belag/Bremsscheibe und der

Anzahl n der Reibpaarungen die benétigte Spannkraft:

d
FU,ges =F; %
" (3-2)
U,
FSp = luBeIag '% = /uBeIag : I:U

Allgemein errechnet sich daraus die erforderliche Betétigungskraft gemil3 Bild 3-2 zu
FBet = FSp - ksv ) Fu = FSp (1- ksv " 1) (3-3)

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

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

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

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

* ° F
C' = n-F — Yo (3-4)
FBet FBet
Somit ldsst sich der Verstarkungsfaktor ksy aus Gleichung (3-3) umformen zu:
F, —F
gy =2 11 (3-5)
= u C

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

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

von Spann- und Betétigungskraft gemif3 Bild 3-2

entspricht.

Als Beispiel zur Verdeutlichung soll der einfache

Keil aus Bild 3—4 dienen mit zwei unterschiedli-

chen Einleitungswinkeln der Betitigungskraft
Bild 3-4: Variation der Beti- Fget1 und Fget2. Dabei wird in den nachfolgenden
tigungskraft Rechnungen die Fiihrungsreibung des Reibteils zu-
sammengefasst zu einer Reibkraft im Abstiitzkeil.

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

der Bremsscheibe zu

* 1
- l_,_ tan(@) - fen — 1 (3-6)
potan(a) + fi
SRl 4y - tan(a) — 1
Y7

Damit unterscheidet sich der C*-Wert der scheibenparallelen Krafteinleitung von der
der scheibensenkrechten, da Fget2 in Umfangsrichtung zeigt und somit neben der Um-
fangskraft auch eine Zusatzkraft im Keil erzeugt. In diesem Fall wird also der Keil nicht
nur zur Selbstverstarkung genutzt, sondern zusétzlich als translatorisches Getriebe. Der
Faktor zwischen den C*-Werten der beiden Varianten entspricht demzufolge der Ge-

triebeiibersetzung des Keils.

_ My +tan(a)
1= sty - tan(@)

(3-8)

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

Systemgrenzen mit denen der funktionellen Ebene {ibereinstimmen, das heif3t, dass
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innerhalb des Systems, in dem die Betdtigungskraft die Eingangsgrof3e darstellt, keine
weitere Ubersetzungsstufe vorhanden ist. Nur unter dieser Voraussetzung lisst sich die

Selbstverstarkung nach Gleichung (3-4) berechnen.

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

— Bet _ (3-9)
WSp WBet +WSV

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

schen Bremsenkennwerts {iber « streng monoton.

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

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

E = Foa N4 (3-10)
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Ob und in welcher Hohe Ubersetzungen im System vorhanden sind, ldsst sich iiber den
energetischen Kennwert im Kraftmaf3stab ebenfalls berechnen. Bei einem rechnerischen
Reibwert von g = 0 wird auch die Umfangskraft null. Unter dieser Bedingung wird kei-

ne Kraft zuriickgefiihrt und der Kennwert E, entspricht genau der mechanischen Uber-

setzung imech zwischen der Spann- und der Betdtigungskratft.

s

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

mech

Fir imech = 1 befindet sich innerhalb des betrachteten Systems keine Ubersetzungsstufe.
In dem oben aufgefiihrten Beispiel (Bild 3—4, Seite 23) errechnen sich die Werte fiir E;
nach Gleichung (3-10) zu

E. =1+ My ~tan(ar) —1
’ My + tan(ar) (3-12)

Eli,l (u=0)=1
und

B = HU(Hye - tan(a) —1) + py + tan(a)
K2~ 1
— Hieir - tan(a)
Hyen + tan(a)
1= sty - tan(ar)

(3-13)

E;,z(ﬂ =0)=

Im ersten Fall ist damit nun gezeigt, dass innerhalb des betrachteten Systems keine me-
chanische Ubersetzung enthalten ist und damit die Berechnung von sowohl C* als auch
E” in der Form zulissig ist. Im zweiten Fall muss der errechnete Kennwert durch die
Ubersetzung geteilt werden, um den energetisch nutzbaren Teil der Selbstverstirkung

zu erhalten, der in beiden Fillen gleich hoch ist.

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

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

beit ergibt sich zu

Wg, = [ F(8)ds= [ Copee(5)-50s (3-14)

s=5, s=5,

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

a < ap muss fiir die Aufrechterhaltung der Spannkraft am Keil aktiv gezogen werden.

Laft- Spannweg a=90°

_Q_J a=T70°
Th i

% i a=50°
k- |
(2]} I
D i
c I
3 i
2 '

g | a=30°
G |

0 ’ «=21,8°

a=15°

Weg S, ot

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

Zum grof3en Nachteil auch fiir die spétere Auslegung ist nicht nur, dass der Reibwert,
sondern auch die Steifigkeit des Bremsbelags von vielen anderen Parametern und
Randbedingungen stark abhéngig ist, die zu deutlichen Abweichungen der Kennung in

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

Der Reibwert selbst wird neben der starken Temperaturabhédngigkeit auch vom Einlauf-
zustand maBigeblich beeinflusst. Dazu z&hlt nicht nur das ,,Einbremsen* des neuen Be-
lags, sondern vielmehr das komplette Lastkollektiv, das der Belag wahrend seiner
Standzeit erfahrt [129], [167].

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

Malfstab umgerechnet ist.
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Bild 3-6: Kraft-/Wegkennung in Abhéngigkeit der Bremsscheibentemperatur [Quelle:

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

sonders bei der Auslegung des Getriebes Rechnung getragen werden.

3.2 Elektromechanischer Wandler

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

tatigung der Bremse dient.

. | My oy
—>| Energie wandeln r—)

| 1
| 1
1
Bild 3—7: Blackbox des elektrischen Wandlers

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

tungskennlinie ein parabolischer Verlauf iiber der Drehzahl.
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M, P

P_max

wP_max @

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

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

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

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

.
tea,
*e

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

M _&_, (3-15)
M, &

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

®Ml

2
|

Eroti =Eror2 © Oy = (3-16)

Fiir die statische Auslegung (maximal erreichbare Spannkraft) bietet der Elektromotor
den Vorteil einer bezogen auf den Ausgangsweg unbeschriankten Arbeitsfahigkeit. Das
heil3t, dass mit zunehmendem bendtigen Ausgangsweg der Motor einen groeren Dreh-
winkel zurlicklegen muss, der motorseitig nicht begrenzt ist. Dadurch schrinken die im
vorherigen Abschnitt beschriebenen Anderungen der Verbraucherkennlinie sowie der
VerschleiBBproblematik den Einsatz des Motors fiir die statische Auslegung nicht ein.
Dem gegeniiber steht allerdings eine stark eingeschrinkte Leistungsfahigkeit, da der
Motor seine Maximalleistung nur in einem Drehzahl/Momenten-Arbeitspunkt abgibt.

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

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

Motorleistung aufteilen ldsst.

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

erweitert werden kann, Bild 3-10.

Bild 3-10: Greybox des Getriebes

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

zur Verfligung:

1. Gesamtiibersetzung,

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

Ubersetzungsverlauf.

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

kennlinien in das Getriebe unverandert.
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3.3.1 Gesamtubersetzung

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

die maximal wirkende Spannkraft aufgrund der Massentrégheiten hoher.

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

gern sich bei weiterer Erhdhung der Ubersetzung die Zeiten.

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

hohere Rotationsenergie am Reversierpunkt.

3.3.2 Aufteilung der Gesamtubersetzung

Ab einer gewissen Hohe der Ubersetzung besteht die Forderung, diese auf zwei Stufen
aufzuteilen, um einen besseren Gesamtwirkungsgrad zu erzielen [18], [90], [131]. Da-
mit besteht die Moglichkeit, ausgehend vom Motor bereits in der ersten Stufe mit einem
sehr guten Wirkungsgrad und so hoch wie mdglich zu iibersetzen. Dies hat zum einen
den Vorteil, dass Reibungskrifte und -momente hinter dieser Stufe nur noch mit dem
Anteil der Ubersetzung i1 einflieBen. Zum anderen wird auf diese Weise das auf die
Motorwelle bezogene Gesamttrigheitsmoment reduziert: Allgemein ldsst sich das Trag-
heitsmoment aller rotierenden Massen mit Hilfe des Energieerhaltungssatzes auf eine
Welle vor der Getriebestufe beziehen. Ubertragen auf die Bremse ist das Gesamttrig-
heitsmoment die Summe aus dem Motor- und dem Verbrauchertragheitsmoment be-

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

zung ergibt.
Kges =K +K, -1, +K; -1, -1, +L (3-18)

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

der Beeinflussung iiber die Anordnung der Getriebestufen vernachlissigt werden kann.

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

Dynamik konnen sie aber keinen Beitrag leisten.

3.3.3 Schaltbare Ubersetzungsstufen

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

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

Motor ldsst ein niedrigeres Massentrdgheitsmoment mit verbesserter Dynamik erwarten.

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

und die Betétigung, insbesondere das Zentrallager, entlastet.

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

die Hohe treibt.

3.3.4 Ubersetzungsverlauf

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

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

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

3.3.5 Fazit

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

Dynamik (bei gleichzeitig schlechterer Statik) hin erweitern.

3.4 Gesamtsystem

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

sich der Zuspannvorgang in die zwei Phasen

1. Liiftspiel iiberwinden

2. Spannkraftaufbau

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

Selbstverstiarkung.
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)
‘ Phase 1 Phase 2

M, max /

Motordrehwinkel ¢ Prmax

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

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

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

Die kinetische Energie der bewegten Bremsenmassen fiihrt zu einer dynamischen Erho-
hung des Motormoments und beeinflusst somit den Gradienten des Spannkraftaufbaus.
Dariiber hinaus bewirkt dies eine mogliche Erh6hung der maximal erreichbaren Spann-
kraft, da die benétigte Haltekraft um die Reibkraft niedriger als die Spannkraft ist. Das
heiflt, beim quasistatischen Zuspannen muss zundchst die Reibkraft iiberwunden wer-
den, bevor sich die Spannkraft erhoht. Beim dynamischen Zuspannen kann die Reib-
kraft durch die dynamische Momenteniiberhdhung tiberwunden werden und die Reib-
kraft unterstiitzt beim Halten der nun hoheren Spannkraft die Haltekraft. Beim Zuspan-
nen auf die maximale Spannkraft wird die kinetische Energie in Spannenergie umge-
wandelt und es konnen abhédngig von der Hohe der kinetischen Energie dynamisch ho-
here Spannkréfte erreicht werden als beim quasistatischen Spannkraftautbau, obwohl

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

grenze unerheblich ist.

Sget F . r .
W, =W, = [ R (s)ds = o o (3-19)
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In Verbindung mit der Anforderung an die Dynamik der Bremse ergibt sich die minimal
erforderliche Leistungsabgabe des Motors. Um die Dynamikanforderung zu erfiillen,

muss die mittlere Motorleistung mit der mittleren Betitigungsleistung libereinstimmen.

P, [ Puat (3-20)
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Bild 3-12 zeigt die mittlere bendtigte Betitigungsleistung und die tatsdchlich abgege-
bene Leistung des Motors zum Zuspannen auf die maximale Spannkraft. Bei einem
konstant {ibersetzenden Getriebe wird bei Durchfahren des Liiftspiels die Motordrehzahl
nach dem Beschleunigen der trigen Massen auf einen Wert nahe der Leerlaufdrehzahl
ansteigen und dort eine nur geringe mechanische Leistung abgeben. Mit zunehmender
Last bricht die Motordrehzahl ein und der Motor gibt entsprechend seiner Kennlinie ei-

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

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

und maximaler installierter Motorleistung als Ausnutzungsgrad definieren.

¢ = P (3-21)

M ,max

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

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

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

Spannkraft

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

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

ferverluste) des Motors maximal sind.

Das Potenzial hinsichtlich der Dynamik zeigen beispielhaft die nachfolgende Simulati-
onen auf die maximale Spannkraft, deren Randbedingungen gleiche maximal erreichba-
re Spannkraft, gleicher Motor und unverénderte mechanische Eigenschaften (Steifigkeit,
Wirkungsgrad, Trigheit) sind, vgl. Kapitel 8. Als erstes Ergebnis liefert die Simulation
die Hohe der Motorwellenleistung, Bild 3-14.
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Bild 3-14: Abgegebene Motorwellenleistung fiir verschiedene Getriebevarianten
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Zu Beginn der Bremsung aus der Liiftspielposition werden die Massen in Bewegung
gesetzt und der Motor durchfahrt beim Hochdrehen den Punkt seiner maximalen Leis-
tungsabgabe. Im Fall der konstanten Ubersetzung erreicht der Motor am Ende der Liift-
spielphase eine hohe Drehzahl, bei der der Motor nur eine geringe mechanische Leis-
tung abgibt. Mit zunehmender Last (steigende Spannkraft) durchlduft der Betriebspunkt
entlang der Volllastlinie zu niedrigeren Drehzahlen den Bereich hoherer Leistungsabga-
be, bis er bei der Maximalkraft den Stillstand erreicht und damit die mechanische Lei-
tung zu null wird. Im Unterschied dazu erreicht die zweistufige Ubersetzung den Last-
anstieg nach der Liiftspielphase aufgrund der hoheren Anfangsiibersetzung schneller, so
dass die Motordrehzahl und damit der Einbruch der Leistung geringer ausféllt. Nach
dem Umschalten auf die Ubersetzug des konstant iibersetzten Getriebes entsteht ein
Uberschussmoment, das den Motor hochdrehen lisst in einen Bereich geringfiigig nied-
riger Leistungsabgabe. Bei einer weiteren Unterteilung in vier Schaltstufen ist der Leis-
tungsabfall bis zum Anlegen der Bremsbeldge noch weniger ausgeprégt. Die Leistungs-

abgabe bewegt sich wihrend der gesamten Kraftaufbauzeit nahe der Maximalleistung.
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Bild 3-15:  Kraft-Zeitverlaufe fiir verschiedene Getriebevarianten

Bild 3-15 zeigt die dazugehorigen Zeitverldufe der Spannkraft. Je mehr Ubersetzungs-
stufen das Getriebe enthélt, umso hoher ist zu jedem Zeitpunkt die Spannkraft, bezie-
hungsweise wird eine beliebige Spannkraft unterhalb der simulierten Maximalkraft

schneller erreicht.
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3.5 Fazit

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

Leistungsabgabe.

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

leidet.
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4 Eingesetzte Forschungswerkzeuge

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

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

4.1 Simulationsmodell

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

fizierbarkeit der simulierten Parameter andererseits.

4.1.1 Aufbau

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

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

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

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

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

Geraden angepasst ist, Bild 4-2.

Drehmoment [Nm]

i 1 i 1 i 1 1
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Drehzahl [1/min]

Bild 4-2: Verlauf des Motormoments tiber der Drehzahl

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

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

Reibbedingung eine Umfangskraft an der Bremsscheibe erzeugt.

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

gesehen.

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

lagbewegung berechnen.

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

halten im Betrieb wird somit nicht simuliert.

4.1.2 Regelung

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

aperiodisches Einschwingen auf die geforderte Kraft zulédssig. Ein solches Verhalten



46 4 Eingesetzte Forschungswerkzeuge

wird angestrebt, da dadurch eine maximale Dynamik erreicht wird. Dasselbe gilt analog

auch fiir den Kraftabbau.

Der fiir das Simulationsmodell entwickelte Regler basiert auf einem PID-Regler und ist
fiir das Zuspannen auf zwei Phasen ausgelegt. Um das Liiftspiel moglichst schnell zu
iiberwinden, soll wahrend dieser Zeit das maximale Motormoment wirken, d.h. die
Massen der Komponenten werden maximal beschleunigt. Da sich in der Phase der Liift-
spieliiberwindung die Regelabweichung nicht verindert, geniigt hier ein einfacher
P-Regler, der den Motor mit maximaler Spannung ansteuert. Um dieses Verhalten un-
abhingig von der geforderten Sollkraft zu erreichen, wird die Regelabweichung auf die
Sollkraft normiert. Dies hat zur Folge, dass bei beliebiger Grof3e der Sollkraft zu Beginn
des Bremsvorganges immer die maximale Beschleunigung eingestellt wird, wodurch

eine minimale Verzugszeit erreicht wird.

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

des Integrators in keinem Zusammenhang mit der bleibenden Regelabweichung.

4.1.3 Validierung

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

um Riickschliisse auf das Gesamttragheitsmoment zu ziehen.

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

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

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

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

Ubergang zwischen den beiden Phasen zeigt.

30 I ‘ I I

25 — ,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, |
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Bild 4-3: Vergleich der Spannkraft Messung vs. Modell

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

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

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

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

nur einen von mehreren unbekannten (ry, ) Multiplikatoren darstellt.

4.1.4 Bewertung des Modells

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

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

schen Bereich der Selbstverstiarkung.

4.2 fzd-Rollenpruifstand

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

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

— simulierbare Fahrzeugmasse

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

4.2.1 Messtechnik

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

bremsung in gleicher Hohe messbar.

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

konnen.

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

schreibung der Bremsen dargestellt.

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

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

komponente die erzielten Ergebnisse online angezeigt werden.

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

Dabei standen folgende Anforderungen im Vordergrund:

— Flexible Einstellung des Reglers liber Parameter,

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

— Regelung auf verschiedene Messgroflien moglich (Normalkraft, Spindelkraft,

Bremsmoment und Positionsregelung).

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

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

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

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

4-6 zeigt den Schematischen Aufbau der Reglerstruktur.

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

Mit der Fuzzy-Logik lassen sich Regelungsabldufe algorithmisieren, indem gewisse lo-
gische Schliisse aus unscharfen Informationen gezogen werden. Diese unscharfen In-
formationen entstehen aus der Uberfiihrung von quantitativen (Mess-) GrdBen in un-
scharfe Ausdrucksformen z.B. ,,gro3%, , mittel®, , klein*. Ubertragen auf die Bremse be-
deutet dies, dass die Regeldifferenz zwischen Soll- und Istwert der Normalkraft oder
des Bremsmoments den linguistischen Variablen ,.klein* und ,,grof3 iiber deren Zuge-

horigkeitsfunktionen zugeordnet wird, Bild 4-7.
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Bild 4-7: Fuzzifizierung [176]

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

und haben einen erheblichen Einfluss auf das Reglerverhalten.

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

rameter P und D fiir den Regler zu berechnen.

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

Gesamtiibersetzung mit der Liiftspielposition korreliert.

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

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

sen.

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

Um diese Prozedur wurde der Quellcode des Reglers ebenfalls erweitert.

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

rallelport-CAN Controller realisiert [176].

4.3 Radbremse mit nichtlinearer Getriebekennung

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

ten Ergebnisse im Folgenden beschrieben sind.

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

Fayn/Tw = 2, ¥ = '5) benoétigt. Daraus resultiert fiir den Nennreibwert der zu verwenden-
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den Belidge (u=0,4) ein Spannkraftbedarf von 20kN, fir den im Fadingfall eine
100%ige Reserve vorgehalten werden muss. Damit kann der Reibwert auf die Hélfte ab-
fallen, ohne die Verzogerungsleistung des Fahrzeugs zu mindern. Wahrend die Angabe
der erreichbaren Kraft bei einem konstant {ibersetzten Getriebe geniigt, ist bei einer
nichtlinearen Getriebeiibersetzung auch die Angabe des korrelierenden Wegs erforder-
lich. Sowohl fiir den Normalbrems- als auch den Fadingfall. Aus verschiedenen Quellen
wurden zwei Kennlinien abgeleitet, die den Arbeitsbereich des Getriebes eingrenzen,

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

(kNI

sp

Spannkraft F

Spannweg [mm]

Bild 4-8: Abgeleitete Verbraucherkennlinien

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

Energieversorgung die Bremse selbsttitig liiftet.
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4.3.2 Konzept

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

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

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

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

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

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

Kniehebel und antreibendem Nocken liefern zusammen die folgenden Freiheitsgrade,

mit der die Getriebekennung gezielt beeinflusst werden kann:

— Kniehebelldngen Iy, I,

— Winkelbereich des Kniehebels Ap,
— Startwinkel des Kniehebels /£,

— Nockenhub hy.

— Grundkreisradius ro,

— Drehwinkel « des Nockens,

— Nockenkontur r(a),

or(a)

— Keilwinkel ¢(a)=

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

zieht.

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

winkel B=90° erreicht wird. Da mit zunehmendem Hebelwinkel die Ubersetzung zu-
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nimmt, liegt der Wunsch nahe, den Kniehebel in einem hohen Winkelbereich einzuset-
zen. Allerdings resultiert daraus in Verbindung mit dem geforderten Ausgangsweg eine
grofle Bauldnge der Hebel. Dariiber hinaus wird ein grofer Eingangsweg bendtigt, der
durch den Nocken aufgebracht werden muss. Letzteres kann durch den Nocken auf ver-
schiedenen Wegen erreicht werden: Der Hub des Nockens ist abhéngig von seiner Kon-
tur () und damit auch vom Drehwinkel a. Gleichzeitig bestimmen diese Grofien in
Verbindung mit dem Grundradius rp auch den Keilwinkel £ und damit die Ubersetzung
und den Wirkungsgrad. Folgendes sollte bei der Auslegung der Kombination mit dem

Kniehebel beachtet werden:

— Keilwinkel & grof3 genug, so dass keine Selbsthemmung ziocken < tan(eg) auftritt (mit
Sicherheitsfaktor: 2- zinocken < tan(g)),

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

— Nockengrundradius ro nur so weit vergroflern wie filir die Beanspruchung notwen-
dig, da mit zunehmendem ry das Antriebsmoment (bei gleicher Nockenumfangs-

kraft) zunimmt.

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

Ubersetzungskennung kann hingegen in zwei Richtungen verschoben werden:

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

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

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

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

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

4.3.3 Nachstellvorrichtung

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

lagstirke und Schrigverschleif3). Da die Kennlinie mit abnehmender Belagstirke hérter
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wird [154], fiihrt eine Anpassung auf eine harte Kennlinie zu fehlender Wegreserve und

eine Anpassung auf eine weiche Kennlinie zu fehlender Kraftreserve, Bild 4-12.

Foi
harte Beldage weiche Belage
Fmax,hart |
| weich verschoben _‘;".‘_‘:
\ o hart i
» J f weich
Fmax,weich
Smax,hart smax.weich SA

Bild 4-12: Kniehebelkennlinien bei unterschiedlichen Belagsteifigkeiten

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

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

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

fer werdenden Verbraucher.

4.3.4 Konstruktion

Mit Hilfe der Simulation wurden unter Beriicksichtigung der statischen Kriterien

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

— Verlauf des stationdren Motormoments
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die geometrischen Parameter des Getriebes bestimmt. Dabei wurde fiir die Grundausle-
gung dem Zielkonflikt zwischen guter Statik und guter Dynamik derart Rechnung ge-
tragen, dass im Normalbremsbereich bis etwa z = 1g die Dynamik stirker bewertet wur-
de und das Getriebe mit einer niedrigen Ubersetzung arbeitet. Mit zunehmender Spann-
kraft wichst die Ubersetzung an und die Bremse verliert an Dynamik. Der Verlauf des
Lastmoments des Motors iiber der Spannkraft ist in Bild 4-13 dargestellt. Das maxima-
le Moment wird bei etwa 25kN erreicht und fillt im Fadingfall bei gestrecktem Kniehe-
bel gegen null. Dariiber hinaus lédsst sich mit der Nachstellvorrichtung die Kennlinie in

der oben beschriebenen Weise verandern.
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Bild 4-13: Ubersetzungskennung der Getriebekombination Nocken-Kniehebel

Das Antriebsmoment wird iiber ein zweistufiges Stirnradgetriebe iibersetzt. Auf der
Ausgangswelle des Getriebes sitzt der Nocken mit einer linearen Kennung, damit durch
die Verstellung der Startposition in Verbindung mit der Nachstellvorrichtung keine zu-
satzlichen Nichtlinearititen in das System gelangen. Dieser wandelt das Antriebsmo-
ment in eine radiale Kraft um, die auf die mittlere bewegliche Achse des Kniehebels
wirkt. Dieser besteht aus zwei Schenkeln, von denen der eine mit dem Bremsengehduse
und der andere iiber die Nachstellvorrichtung mit dem Belag verbunden ist. Beide
Schenkelenden konnen sich nur auf einer Achse relativ zueinander verschieben. Der be-
lagseitige Schenkel {ibt eine Kraft auf die Nachstellvorrichtung und damit {iber den Be-
lag auf die Bremsscheibe aus, Bild 4-14.
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Nocken : Belagseite

Kniehebel

Anschlull Gehause

Bild 4-14: Nocken und Kniehebel in der Endposition

Das Motormoment muss in beide Drehrichtungen bis zum Belag {ibertragen werden
konnen, um die Bremse aktiv liiften zu konnen, die Dynamik in Loserichtung zu erho-
hen und den Kniehebel iiber die Liiftspielposition hinaus bewegen zu kénnen, um die
VerschleiBnachstellung betédtigen zu konnen. Daher sind Nocken und Kniehebel gefes-
selt. Uber eine parallel zur AuBenkontur laufende Nut an der Innenseite des Nockens
wird ein Stift gefiihrt, der mit einem Drehfreiheitsgrad auf der Kniehebelwelle befestigt

ist und in radiale Richtung leichtes Spiel besitzt, um eine Verklemmung zu vermeiden.

Die Bremse selbst ist ein Serien-Faustsattel eines Mittelklasse Pkw (Ate FN54, [91]),
dessen Hydraulikteil nach hinten aufgebohrt ist, um das Kniehebelgetriebe mit der Ver-
schleiBnachstellung zu verbinden, die den Platz des Kolben einnimmt und dessen Funk-
tion iibernimmt. Da die Faust mit dem angebundenen Gehduse schwimmend gelagert
ist, iibt der passive Belag eine anndhernd gleich grofle, entgegengesetzte Kraft auf die
Bremsscheibe aus. Dabei geht der Kraftfluss von der Riickseite des Gehéuses {iber die

Stege auf die serienméfBige Faust und damit auf die passive Belagseite.

Die Nachstellvorrichtung ist so konzipiert, dass sie wihrend der Bremsphase nur die
Betitigungskraft des Kniehebelausgangs zum Belag weiterleitet. Dazu ist die Nachstell-
schraube (Bild 4-15), die den VerschleiBweg vorhilt, selbsthemmend ausgefiihrt.
Nachgestellt wird der Verschlei3 nur bei einer Betétigung, die aus dem Riickziehen iiber
die Liiftspielposition hinaus besteht. Bei dieser Riickbewegung wird die Betdtigungs-

hiilse und tiber den Freilauf, der in diese Richtung sperrt, die Nachstellmutter verdreht.
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Dadurch fiihrt die verdrehfest gelagerte Nachstellschraube eine translatorische Bewe-
gung in Richtung Belag aus und stellt so den Verschleill nach. Beim Wiedervorfahren in
die Liiftspielposition dreht die Betdtigungshiilse wieder zuriick, ohne die Mutter zu ver-
drehen, da der Freilauf diese Richtung freigibt. Insgesamt wird ein VerschleiBweg von
33mm vorgehalten. Pro Betitigung, die in der Simulation einschlieBlich Liiftspielein-

stellung rund 300ms dauert, betrdgt der maximale Verstellweg 0,275mm.

Wellenmutter Zylinder FN54 Betatigungshtlse
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Bild 4-15: Schnitt durch die Verschleiinachstellung

Gelagert wird das Getriebe iiber eine Linearfiihrung auf der Momentenmesswelle, um
die zusitzliche Masse des Getriebes und des Motors abzustiitzen und die Fiihrungs-
bushings des Seriensattels zu entlasten. Bild 4-16 zeigt die realisierte Radbremse, be-

stehend aus Motor, Getriebegehduse und Reibbremse, messfertig montiert auf dem fzd-

Rollenpriifstand.
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Bild 4-16: Radbremse auf fzd-Rollenpriifstand

4.3.5 Sensorik

Ergidnzend zur Priifstandsensorik (vgl. Kap. 4.2.1) werden in die Bremse zwei weitere
Sensoren appliziert, um die systemimmanenten GroBen Kraft und Weg aufzunehmen.
Dariiber konnen auch die geometrischen GroB3en des Nocken-Kniehebel-Getriebes, wie
z.B. Kniehebelwinkel und Ubersetzung, errechnet werden. Im Gegensatz zum Nocken-
drehwinkel, der sich aus dem iibersetzten Motordrehwinkel ergibt, 14sst sich die absolu-
te Winkellage des Nockens nicht aus diesem errechnen, da die absolute Motorposition
nicht gemessen wird. Somit ist zur Bestimmung der Kniehebeliibersetzung die Kenntnis
des Knichebelwinkels erforderlich, der aus dem Wegsignal eines induktiven Wegsen-
sors [120], der die Verschiebung des belagfesten Schenkels gegeniiber dem gehausefes-
ten misst, berechnet wird. Neben dem Kniehebelwinkel, der {iber den Abstand der
Messpunkte unter Berticksichtigung der Schenkelgeometrie berechnet wird, erhdlt man

so den Verschiebeweg des Belags.

Als weitere wichtige Messgrof3e dient die Spannkraft, die iiber einen piezoelektrischen
Kraftsensor [118] gemessen wird, der im Kraftfluss in der Verschleilnachstellung un-
tergebracht ist (Bild 4—15). Durch die Nachstellschraube wird er mit dem Druckstiick

verspannt.
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Fiir die Berechnung der zugefiihrten elektrischen Leistung werden die elektrischen
KenngroBen der Stromversorgung des Servoverstirkers gemessen. Uber einen Span-
nungsteiler wird die Batteriespannung Uga: gemessen, die Erfassung der Stromstirke
Igatt, SOwie der Stromstdrken der drei Motorphasen erfolgt durch den Einsatz von Span-

nungsteilern.

4.4 Radbremse mit Selbstverstarkung

Als Basisbremse fiir die im Rahmen der vorliegenden Arbeit durchgefiihrten Versuche
dient die im Rahmen eines Teilprojekts im Sonderforschungsbereich der DFG entstan-
dene Forschungsbremse mit Selbstverstarkung [157], [159]. Bild 4-17 zeigt die Prin-
zipskizze der realisierten Radbremse, deren Hauptbaugruppen Motor, Getriebe und
Reibbremse modular aufgebaut sind. Dem Elektromotor ist eine zweistufige rotatori-
sche Ubersetzungsstufe nachgeschaltet, die auf die Mutter eines Spindeltriebs wirkt. Die
Spindel leitet eine translatorische Bewegung und die Betétigungskraft iiber ein transla-
torisches Keilgetriebe in den selbstverstirkenden Reibteil ein. Uber den Belagkeil, der
sich unter dem Winkel « im Rahmen der Bremse abstiitzt, wird die Selbstverstirkung
erreicht. Der Rahmen ist schwimmend gelagert, so dass der Kraftfluss iiber den zweiten
(nicht selbstverstirkenden) Reibbelag geschlossen wird. Ausgelegt ist die Bremse fiir
ein Fahrzeug der gehobenen Mittelklasse und benutzt die serienméiBige, beliiftete

Bremsscheibe.
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Bild 4-17: Prinzipskizze der Basisbremse [157]
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4.4.1 Konstruktion

Dank des modularen Aufbaus lassen sich Belag- und Abstiitzkeil austauschen, um ver-
schiedene Abstiitzwinkel zu erforschen. Im Rahmen des DFG-Projekts wurden die drei
Winkel a=40°, 45°, 50° untersucht, deren Asymptoten der Selbstverstirkung rechne-
risch bei Belagreibwerten g> 0,8 liegen, also in einem Bereich, der von {iiblichen
Reibmaterialien nicht erreicht wird. Letztere werden hdufig mit einem Nennreibwert
von u= 0,4 angegeben [167]. Aus diesem Grund wurde im Rahmen der vorliegenden
Arbeit ein weiterer Belagkeil mit dem Abstiitzwinkel o= 19° gefertigt, der in der Ba-
sisbremse untersucht werden konnte. Damit liegt die Asymptote der Selbstverstirkung
bei einem Reibwert von x= 0,35 und es ist gewdhrleistet, dass im Normalbetrieb der

Bremse die Betétigungskraft negativ wird.

Alle Linearfiihrungen der Bremse sind so genannte V-M-Fiihrungen, die aus zwei gege-
niiberliegenden Winkel-Flachkéfigen mit zylindrischen Wilzkorpern zusammengesetzt
sind [98]. Damit ist gewiéhrleistet, dass die Betitigungskrifte sowohl in positiver als
auch negativer Richtung mit einem guten Wirkungsgrad und spielarm iibertragen wer-
den konnen. Dies ist die Grundvoraussetzung fiir den Einsatz eines kleinen Abstiitzwin-
kels, bei dem auch am Belagkeil gezogen werden muss, um eine Selbstblockade zu

vermeiden.

Aufgrund der Krafteinleitung in den Belagkeil unter dem Einleitungswinkel f=25°
stellt nicht nur der Krafteinleitungskeil ein translatorisches Getriebe dar, sondern der
Belagkeil wirkt ebenso als translatorisches Getriebe, dessen Ubersetzung vom Einlei-
tungswinkel £ und wie auch die Selbstverstirkung vom Abstiitzwinkel o abhédngt. Da-
mit setzt sich die Gesamtiibersetzung zusammen aus den Anteilen des Rotationsgetrie-
bes (irr = 5,58), der Spindel (ir = 1,26mm™), dem Krafteinleitungskeil (ix 25- = 2,37) und
dem Belagkeil (it 400 = 1,50; it 190 = 3,05). Insgesamt ergibt sich rechnerisch unter Ver-
nachlissigung des Wirkungsgrads fiir die mechanische Ubersetzung zwischen Motor-

moment und Spannkraft:

— Keilwinkel o =40°: iges =~ 25 KN/Nm
— Keilwinkel a=19°: iges =~ 51 kKN/Nm

Dem tiiberlagert sich zusdtzlich im Betrieb unter Umfangskraft die Selbstverstiarkung.
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4.4.2 Sensorik

Fiir die Erforschung der Selbstverstirkung sind an mehreren Stellen im Kraftfluss
Kraftsensoren untergebracht [118]. Als erste Grofle wird mit einem DMS die Spindel-
kraft als Eingang in das Lineargetriebe gemessen. Die ndchste Systemgrof3e ist die Ab-
stiitzkraft im Belagkeil, deren scheibensenkrechte Komponente in Verbindung mit einer
Umfangskraft fiir die Selbstverstirkung sorgt. Letzte und wichtigste Kraft ist die Haupt-
Regelgrofle Spannkraft, die auf der passiven Seite gemessen wird. Der Sensor ist zwi-
schen Belag und Rahmen untergebracht und zum Schutz vor Uberhitzung mit Wasser

umspiilt, das von einer externen Pumpe umgewailzt wird.

Dariiber hinaus werden an verschiedenen Punkten der Bremse Temperaturen erfasst.
Hierzu sind Pt-100 Temperaturfithler am Rahmen, passiven Belag, Belagkeil und Ge-
triebegehiuse appliziert, die einen informativen Charakter besitzen und der Uberwa-

chung dienen.

Zur Erfassung des Rahmenwegs dient ein induktiver Wegsensor, der zwischen dem
Schwimmrahmen und dem priifstandsfesten Halter misst. Damit l4sst sich nicht nur der
Differenzweg zwischen aktiver und passiver Seite ermitteln, sondern auch die Liift-
spielverteilung, da mithilfe des Aktors nur das Gesamtliiftspiel der Bremse aktiv einge-
stellt werden kann. Ferner kann der Anteil des passiven Belags an der Gesamtsteifigkeit

bestimmt werden.

4.5 Fazit

Der modulare Aufbau der Bremse mit Selbstverstirkung erlaubt durch den Wechsel von
Belag- und Abstiitzkeil die Erprobung verschiedener Keilwinkel. Mit einem Winkel von
a=19° steht ein Keil zur Verfiigung, mit dem eine Hohe der Selbstverstdrkung er-
forscht werden kann, bei der am Belagkeil zur Aufrechterhaltung einer Spannkraft ge-
zogen werden muss. Dabei ist zu beachten, dass durch die Reduktion des Belagkeilwin-
kels neben der Anderung des energetischen Kennwerts E~ auch die Gesamtiibersetzung

steigt, wodurch die Haltemomente und die Dynamik der Bremse reduziert werden.

Fiir die Konstruktion des Getriebes mit verinderlicher Ubersetzung wurde ein Kniehe-
bel ausgewihlt, dessen Ubersetzung iiber dem Spannweg kontinuierlich ansteigt. Aus
dem Funktionsprinzip ergibt sich zum einen, dass der Ausgangsweg des Kniehebels im
ausgestreckten Zustand erschopft ist. Zum anderen ist wegen seiner wegabhingigen
Ubersetzungskennung die Mdglichkeit der Auslegung der Ubersetzungskennung auf nur

eine Verbraucherkennlinie beschrinkt. Dem wird bei der konstruierten Bremse dadurch
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Rechnung getragen, dass nicht nur der verschleilbedingte Ausgangsweg nachgestellt
wird, sondern auch der Arbeitsbereich des Kniehebels verdndert wird, da mit zuneh-
mendem Verschlei3 die Kraft-/Wegkennlinie steiler wird und die Steifigkeit zunimmt.
Dieser Arbeitsbereich ist iiber zwei begrenzende Kraft-/Wegkennlinien definiert und

das Getriebe darauf ausgelegt.

Mit dem Simulationsmodell kann das Verbesserungspotenzial hinsichtlich der Dynamik
gegeniiber einer Bremse mit konstanter Getriebeiibersetzung gezeigt werden. Durch den
niedrigen Ubersetzungsbereich, in dem der Kniehebel betrieben wird, um Spannwegre-
serven vorzuhalten, ergeben sich hohere Haltemomente, die zu einer erhohten Energie-
aufnahme fihren. Im Umkehrschluss ist die Statik der Bremse dadurch zu verbessern,
dass der Arbeitsbereich zu hoheren Ubersetzungen verschoben wird, wodurch sich

gleichzeitig die Dynamik verschlechtert und der Reserveweg verkiirzt.
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5 Untersuchungen

5.1 Nichtlineares Getriebe

Aufgrund der nichtlinearen Ubersetzungskennung und des durch den frei einstellbaren
Startwinkel definierten Arbeitsbereichs des Getriebes stellt nicht nur der absolute Aus-
gangsweg eine wichtige Information dar, sondern auch der noch verfiigbare Weg. Daher
wird vor jeder Messung nicht der Weg in der geliifteten Position als initiale Grofle zu
null gesetzt, sondern der maximale Ausgangsweg als BezugsgroB3e verwendet, der sich
iiber alle Versuche nicht dndert. Diese Einstellung erfolgt im kraftfreien Zustand, in
dem der Kniehebel gestreckt wird und der Weg erschopft ist. Damit ist der maximale
Ausgangsweg erreicht, der nach der Auslegung 4mm betragt. Gleichzeitig betrdgt der
Kniehebelwinkel 90° zur Senkrechten (180° zwischen den Schenkeln), so dass iiber das
Wegsignal auch der Kniehebelwinkel errechnet werden kann. Der Startwinkel, der

durch Zuriickdrehen der Eingangswelle eingestellt wird, ldsst sich in Bild 5-1 ablesen.
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Bild 5-1: Spannweg in Abhingigkeit des Kniehebelwinkels

5.1.1 Statische Versuche

Zu Beginn der Versuchsreihe steht die Uberpriifung der Eigenschaften der aufgebauten
Radbremse. Dazu wurde am Eingang des Systems an Stelle des Motors eine statische
Momentmesswelle montiert, iiber die manuell mit Hilfe eines Werkzeugs die Bremse

zugespannt werden kann. Am Systemausgang wird anstelle der Bremsscheibe zwischen
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die Beldge ein Scheibenersatzstiick gespannt, dessen Reibwangen iiber drei Kraftsenso-
ren miteinander gekoppelt sind, Bild 5-2. Die Summe der drei Sensoren ergibt die

Spannkraft.

Bild 5-2: Messaufbau fiir die statische Messung der Ubersetzung zwischen Antriebs-

moment und Spannkraft

Mit diesem Messaufbau lassen sich in Verbindung mit den eingebauten Kraft- und
Wegsensoren statische Reibkriéfte ermitteln, die Kraft-'Wegkennlinie des Verbrauchers

bestimmen sowie die Einstellungen fiir den Startwinkel des Kniehebels vornehmen.

Fiir die Auslegung des Kniehebels und der rotatorischen Ubersetzung wurde eine Stei-
figkeit des Verbrauchers angenommen, die hauptsidchlich von den Beldgen bestimmt ist
[154]. Obwohl die Beldge in der Versuchsbremse neu sind, ist die Kraft-/'Wegkennung
des Verbrauchers vom Kniehebelausgang zur Messplatte um fast 30% steifer als fiir die
Konstruktion der Bremse zugrunde gelegt wurde. Der steifere Verbraucher stellt fiir den
Kniehebel zwar den giinstigeren Fall dar, da er in einem hohen Winkel- und Uberset-
zungsbereich betrieben werden kann. Hinsichtlich der Prozessfiihrung ist die Gesamt-

auslegung aber nicht optimal, da die Gesamtiibersetzung der realisierten Bremse héher



5.1 Nichtlineares Getriebe 71

ist als notig, denn die rotatorische Ubersetzung wurde fiir einen deutlich weicheren

Verbraucher ausgelegt.

Bild 5-3 zeigt die Kraft-/Wegkennlinien bis rund 25kN fiir den neuen Belagsatz und
den verschlissenen Belag, wobei der VerschleiB kiinstlich durch Abschleifen der Belédge
erzeugt wurde. Da wegen der schon sehr steifen neuen Beliige eine geringe Anderung
tiber dem Verschlei3 zu erwarten war, wurden die Beldge auf eine Reststirke von weni-
ger als 2mm geschliffen, um den Effekt zu maximieren. Damit liegen die Werte unter-
halb der Verschleilgrenze und der Belag bremst auf der Zwischenschicht [129]. Die
durchgefiihrten Bremsversuche sind dadurch nicht reprisentativ, fiir einen spannkraftge-
regelten Vergleich aber zuldssig, solange reibwertabhingige Aussagen (z. B. Brems-

moment) ausgeschlossen werden.
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Bild 5-3: Kraft-/Wegkennlinien fiir neue und verschlissene Beldge

Die erwartete Spannkraft von 40kN wird nicht ganz erreicht, Bild 5-4, da in Verbin-
dung mit der sehr steifen Verbraucherkennlinie nur wenige zehntel Millimeter Aus-
gangsweg liber das erreichbare Kraftniveau entscheiden. Der am Ausgang fehlende
Weg wird zum einen von der Fesselung des Kniehebels mit dem Nocken geschluckt, die
den Verdrehbereich des Nockens um ca. 5° reduziert. Diese Einschrinkung wurde kon-
struktiv bewusst in Kauf genommen, da eine Anforderung in dem selbsttitigen Losen
der Bremse bei Energieausfall besteht, die bei ausgestrecktem Hebel nicht mehr auto-

matisch gewdhrleistet ist. Dartiber hinaus wird Weg in Elastizititen und Spielen im
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Kniehebel dadurch aufgebraucht, dass er unsymmetrisch betétigt wird und auch die Na-
dellagerung durch Fertigungstoleranzen spielbehaftet ist. Mit steigender Kraft vom No-

cken auf den Kniehebel nimmt dieser Effekt zu.

Die Aussagekraft der Messergebnisse ist dadurch nicht eingeschrédnkt, da die Elastizité-
ten und Spiele erst bei sehr hohen Kriften merklich in den Vordergrund treten und die
Bremsversuche in Spannkraftbereichen durchgefiihrt werden, die den Normalbremsfall
abdecken und keiner hohen Spannkrifte (< 25kN) bediirfen.

Bild 5-4 zeigt den Verlauf des Antriebsmoments und des Spannwegs iiber der Spann-
kraft. Der Momentenverlauf ist geglittet, da fiir die Aufnahme der Kennlinie die Mess-
welle von Hand gedreht wurde und kleine Momentenunterschiede aufgrund der Trag-
heiten nicht im Kraftsignal zu sehen sind. Wie erwartet, féllt wegen der stark progressi-
ven Kniehebeliibersetzung das Maximum des Moments nicht mit dem der Spannkraft
zusammen. Aufgrund der zu hohen Gesamtiibersetzung wird das volle Motormoment

von 2Nm nicht erreicht.
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Bild 5-4: Verlauf des Antriebsmoments {iber der Spannkraft
Alle Einstellungen des Liiftspiels sowie der Zuordnung der Kniehebeliibersetzung zum

Ausgangsweg iiber die Verschleinachstellung wurden in der Versuchsvorbereitung

manuell vorgenommen. Im eingestellten messfertigen Zustand wurde im Regler die
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Startposition des Motors gespeichert, so dass diese zu Versuchsende automatisch wieder

angefahren werden konnte.

5.1.2 Dynamische Versuche

Fiir die Bewertung der Bremse wird in quasistationidren Versuchen (Stoppbremsungen)
vorrangig die Leistungsaufnahme der Bremse herangezogen. Bei den instationdren Ver-
suchen werden charakteristische Zeitabschnitte fiir die Beurteilung herangezogen. Der
erste Zeitabschnitt beginnt mit dem Zuspannen aus der geliifteten Belagposition und en-
det mit dem Erreichen der Kraft fiir eine Vollverzogerung (Aufbauzeit ty;). Von dem
Zeitpunkt an wird der Motor entgegengesetzt bestromt, um in kiirzest moglicher Zeit
Spannkraft abzubauen und damit einen ersten ABS Regelzyklus abzubilden. Aufgrund
der Massentragheiten wird die Spannkraft weiter ansteigen und nach Erreichen eines
Maximums abfallen. Mit dem Unterschreiten des 0,8g-Kraftniveaus endet der Rever-
siervorgang, Bild 5-5. Die benétigte Reversierzeit tre, ist die zweite wichtige dynami-
sche GroBe zur Beurteilung. Dariiber hinaus kann die maximale Kraft durch das Uber-

schwingen F( beim Reversieren als weitere Kenngrof3e herangezogen werden.

max. Sp_%n nkraft

Spannkraft

max. Betriebsspannkraft
z=1g, Belagfading

nom. Betriebsspannkraft
z=1g, kein Belagfading

z=0.8g, kein Fading

- s Zeit
- t t e o
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Bild 5-5: Spannkraft-Zeit-Diagramm

Als Referenz dient die Startwinkeleinstellung, bei der die Anforderungen einer je 100%-
igen Kraft- und Wegreserve erfiillt ist. Da nach der Kraft-/Wegkennlinie die Nenn-
Spannkraft von 20kN nach 1mm bereits erreicht ist, muss ein weiterer Millimeter Aus-

gangsweg vorgehalten werden, bei dem der Kniehebel erschopft ist. Aufgrund der zu-
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nehmenden Ubersetzung ist die Kraftreserve automatisch enthalten. Erfiillt ist dies mit

einem Startwinkel von 76°.

Bild 5-6 zeigt die Leistungsaufnahme des Motors iiber der Bremszeit fiir unterschiedli-
che Kniehebel-Startwinkel aus derselben Liiftspielposition. Zu Beginn der Bremsung
wird wegen der Beschleunigung der Bremsenmassen aus der Ruheposition und der er-
forderlichen Spannleistung die elektrische Leistungsaufnahme maximal. Sobald die
Spannkraft rund 90% des Sollwerts erreicht, geht die Leistung etwas zuriick. Die
Spannkraft wird von unten ohne Uberschwinger eingeregelt, und die Motorleistung wird
fiir das Abbremsen der Massen und Einregeln der Kraft bendtigt. Wenn die Sollkraft er-
reicht ist, fallt die Leistungsaufnahme je nach Startwinkel auf mittlere Werte zwischen
rund 40W und 80W, die fiir die Aufrechterhaltung der Kraft bendtigt wird. Da alle
Bremsungen mit demselben Verbraucher unter gleichen Randbedingungen durchgefiihrt
wurden, ist der erforderliche Ausgangsweg bei der eingeregelten Spannkraft identisch.
Die Sollkraft entspricht in diesem Beispiel einer Abbremsung von rund 30%. Durch die
unterschiedlichen Startwinkel #ndert sich der Ubersetzungsverlauf bezogen auf den
Ausgangsweg, so dass sich fiir die Bremsungen jeweils andere Ubersetzungen und da-
mit unterschiedliche Haltemomente ergeben. Infolge dessen reduziert sich die Leis-
tungsaufnahme wihrend der eingeschwungenen Bremsphase mit zunehmendem Start-
winkel, also zunehmender Anfangsiibersetzung. Am Ende des Bremsvorgangs werden
die Belédge ins Liiftspiel gefahren, wozu der Motor — ausgehend aus der Ruheposition —
wihrend der Haltephase die Massen beschleunigt. Das geschieht mit niedriger Dyna-
mik, da im Normalbetrieb flir quasistationdre Bremsungen die Kraftabbaudynamik zu-
rickgeregelt ist. Das differierende zeitliche Ende der Bremsung, das mit dem Anstieg
der Leistungsaufnahme kenntlich wird, liegt an unterschiedlichen Momentenverldufen,

die die Folge geringer Temperaturunterschiede in der Reibpaarung sein werden.
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Bild 5-6: Spannkraftgeregelte Stoppbremsung mit unterschiedlichen Startwinkeln

Wegen der unterschiedlichen Startwinkel ergeben sich auch verschiedene Getriebeiiber-
setzungen wihrend der Kraftaufbauphase, so dass sich auch die Kraftaufbauzeiten von-
einander unterscheiden. Erwartungsgemif erreicht die hochste Ubersetzung mit rund
60ms die kiirzeste Aufbauzeit. Die Zeiten der anderen Einstellungen liegen mit rund
70ms und 85ms deutlich dariiber. Dargestellt ist der Ubersichtlichkeit halber nur der

Spannkraftverlauf der mittleren Ubersetzung.

Bild 5-7 zeigt das Ergebnis eines Reversierversuchs fiir zwei verschiedene Startwinkel,
die gemiB Bild 5-5 einen ersten Zyklus einer ABS-geregelten Vollverzégerung abbil-
den. Dabei wird im Versuch nicht mit dem Bremsenregler geregelt, sondern mit einem
Zweipunktregler. Auf dem Hinweg wird der Motor maximal bestromt und mit dem Er-
reichen der Reversierkraft maximal gegen-bestromt, um unabhéngig von Reglerverhal-
ten die maximale Dynamik zu bestimmen. Im Vergleich ist zu erkennen, dass die Vari-
ante mit dem groBeren Startwinkel wegen der hoheren Ubersetzung erwartungsgemil
langer fiir das Durchfahren des Liiftspiels benotigt und 24ms spéter den Reversierpunkt
erreicht. Die Kraftautbaugradienten unterscheiden sich zu Beginn des Kraftautbaus
kaum, da mit der hoheren Ubersetzung eine hohere kinetische Energie einhergeht, die
im Fall der niedrigen Ubersetzung durch einen giinstigeren Betriebspunkt mit einer ho-
heren Leistungsabgabe des Motor kompensiert wird. Beim Reversieren entsteht bei die-

ser Variante infolge der hdheren kinetischen Energie ein geringfiigig hoherer Uber-



76 5 Untersuchungen

schwinger und eine um 50ms ldngere Reversierzeit gegeniiber der Variante mit der
niedrigeren Ubersetzung, die im Reversierpunkt von einer niedrigeren Energie und ei-

nem giinstigen Betriebspunkt profitiert.

At=24ms —_— —7po
ﬁslart_760
[ P78
20 -
15 4 ,
pd
= At=50ms
=
o
=< 104
C
(1]
o
w
5 4
0 == T T T T T T
1,0 1,1 1,2 13
Zeit [s]

Bild 5-7: Reversierversuch fiir zwei unterschiedliche Startwinkel

Die Beispiele zeigen, dass der Kniehebel mithilfe der Verschleinachstellung verstellt
werden kann. Damit wird eine Voraussetzung fiir den Einsatz eines nichtlinearen Ge-
triebes mit einer wegabhiingigen Ubersetzung erfiillt, die der verinderlichen Verbrau-
cherkennung iiber der Standzeit der Bremse Rechnung triagt. Gleichzeitig lassen sich
aber auch iiber die Anpassung der Ubersetzungskennung im Betrieb der Bremse fiir eine
quasi konstante Verbraucherkennung deutliche Unterschiede im Verhalten erzielen.
Zum einen besteht die Mdglichkeit, einen hohen Startwinkel einzustellen, um das Ge-
tricbe in einem hohen Ubersetzungsbereich zu betreiben, mit dem Vorteil eines niedri-
gen Haltemoments und damit niedriger Leistungsaufnahme wéhrend der Bremsphase
und dem Nachteil einer niedrigeren Dynamik. Zum anderen lésst sich durch die Einstel-
lung eines niedrigen Startwinkels die Dynamik erhohen, die dann zu Lasten der stati-

schen Eigenschaften geht.

5.2 Selbstverstarkung

Im Kapitel 3 ist bereits beschrieben, dass die Selbstverstdrkung nicht nur einen Beitrag

zur Auflosung des Zielkonflikts hinsichtlich der statischen und dynamischen Eigen-
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schaften der Bremse leisten kann, sondern hauptsédchlich durch Nutzung der kinetischen
Fahrzeugenergie die Betdtigungsenergie und damit die elektrische Energie- und Leis-
tungsaufnahme reduziert. Diese Ersparnis beschrinkt sich selbstverstdndlich nur auf die
Bremsphase, so dass es von Parametern wihrend (Hohe der Verzogerung) und aufer-
halb der Bremsbetitigungen (Anzahl der Bremsungen) abhéngt, wie hoch die Gesamter-
sparnis durch den Einsatz der Selbstverstirkung sein kann. Das impliziert die Frage,
welches Potenzial der Einsatz der Selbstverstirkung bietet und welche Kriterien bei der
Auslegung der Selbstverstirkung angewandt werden konnen. Dazu werden Betrachtun-
gen im Energie- und im KraftmaBstab durchgefiihrt. Ferner wird untersucht, ob sich aus
regelungstechnischer Sicht Einschrinkungen offenbaren, die das volle Potenzial der

Selbstverstiarkung nicht erschlieen lassen.

5.2.1 Energetische Betrachtung

Fiir die energetische Abschitzung des Potenzials sind zwei Parameter entscheidend. Das
sind zum einen die Hohe der Selbstverstirkung, die aufgrund von Reibwertstreuungen
tatsidchlich im Fahrbetrieb erreicht werden kann, und zum anderen die Héufigkeit der
Bremsungen in Verbindung mit der Stirke der Abbremsung. Zunichst miissen Abhén-
gigkeiten definiert werden, die bereits im ungebremsten Zustand existieren. Um die
Bremse jederzeit betdtigen zu konnen, bedarf es einer dauerhaften Energieversorgung,
die nicht nur die Bereitschaft aufrechterhilt, sondern auch die bendtigte Sensorik und
den oder die Prozessrechner versorgt. Dariiber hinaus tiberwacht sich die Anlage stin-
dig, kommuniziert mit iibergeordneten Systemen, und eventuell sind {iber das EMB Zu-
satzfunktionen wie beispielsweise das Trockenbremsen der Scheibe realisiert [13]. Da-
durch hat das System eine Grundlast, die unabhingig vom Konzept der Radbremse Lei-
stung benoétigt. Diese von vielen Parametern abhingige GroB3e wurde 1997 mit 100W
beziffert [40], aber es ist davon auszugehen, dass nicht zuletzt wegen der schon heute
iberlasteten Bordnetzsituation erheblicher Aufwand in die Verminderung der Grundlast
gesteckt wird [71], [92], [151]. Da genaue Werte nicht vorliegen, wird die Stand-by-

Leistung als abhéngige Kenngrdfe belassen.

Als weitere KenngroB3e ist die Anzahl der Bremsungen einzubeziehen, beziehungsweise
der Anteil der Bremszeit an der Fahrzeit. In Verbindung mit der mittleren Verzégerung
aller Bremsvorgéinge ergibt sich der Anteil der Leistungsaufnahme der Bremse an der
Gesamtleistungsaufnahme, der durch die Selbstverstirkung reduziert werden kann. Da
sich in der Literatur keine Hinweise zu den o.a. Groflen finden lassen, wurden Messda-

ten aus dem Schwungmassenpriiffeld der Continental Teves AG & Co. oHG herange-
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zogen. Diese sind Ergebnis eines Verschleildauerlaufs, der in Anlehnung an den Fahr-
versuch iiber mehrere tausend Kilometer den ,,Bremsenalltag® abbildet. Das Kollektiv
setzt sich zusammen aus Stadt- und Autobahnfahrten ebenso wie aus Uberlandfahrten in
unterschiedlicher Geldndetopografie [124]. Fiir die Abschéitzung wurden die Messer-
gebnisse von vier willkiirlich ausgesuchten Fahrzeugen ausgewertet, die verschiedenen
Fahrzeugklassen angehoren und sich in den Radbremsen (Scheibe, Sattel, Belag) unter-

scheiden. Ergebnisse sind eine mittlere Abbremsung von 7 =21,42% sowie ein Anteil

von rund 7= 5% Bremszeit an der Fahrzeit.

Die elektrische Leistungsaufnahme der Radbremse errechnet sich zu
P:U-I:U-M (5-1)
KT

Fiir den Continental Teves Aktor V3.x (Bild 2-3, S. 9) ergibt sich fiir eine Verzégerung
von 1lg eine Leistungsaufnahme von rund Pakorig=370W (Mg =2Nm,
Kr=0,2285Nm/A, U =42V [154]). Bei einer zugrunde liegenden Bremskraftverteilung
von 66,6% auf der Vorderachse sowie einem Fahrzeug mit ausschlieBlich elektrisch be-
tatigten Radbremsen und moglicher Nutzung der Selbstverstirkung auf den Bremsen
der Vorderachse ergibt sich die dreifache Leistung fiir das Gesamtfahrzeug, von der 2/3

durch die Selbstverstiarkung reduziert werden kann. Die Hohe der erreichbaren mittleren

Selbstverstirkung im Betrieb kann als Wirkungsgrad der Selbstverstiarkung 7, defi-

niert werden (vgl. Gleichung (5-3)). Insgesamt ergibt sich in Verbindung mit der mittle-

ren Abbremsung Z die Gesamtenergie (nach [13]) zu:

Eges = tges ' ( PStandby + PAktor,lg T 77 (3 -2 Nsy )) (5'2)

Mit der Konzentration in der Diskussion auf die mittlere Leistung wéhrend der Brem-
sung zeigt Bild 5-8 den Anteil der Bremsbetdtigungsenergie an der Gesamtenergie fiir
das Gesamtfahrzeug {liber den GroBlen Stand-by-Leistung und Wirkungsgrad der Selbst-
verstirkung. Mit zunehmendem Wirkungsgrad sinkt die Bremsenergie und damit auch
der Anteil an der Gesamtenergie. Zu sehen ist der exponentielle Einfluss der Stand-by-
Leistung und der mit fallender Stand-by-Leistung stirker werdende Einfluss der Selbst-

verstarkung.
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Bild 5-8: Anteil der Bremsenergie an der Gesamtenergie in Abhédngigkeit von Pstandny

und mittlerem energetischen Kennwert

Zur Ermittlung des Wirkungsgrads der Selbstverstiarkung 7., wird ebenfalls auf die Er-

gebnisse des VerschleiBdauerlaufs [124] zurtickgegriffen, die zwar keinesfalls repréasen-
tativ sind, aber deutlich zeigen, mit welchen unterschiedlichen Eigenschaften und Ver-
halten zu rechnen ist, ohne den Anspruch zu haben, mit den Beispielfahrzeugen alle E-
ventualititen abzudecken. Neben den mittleren Verzogerungen wird unter der Annahme
eines konstanten Reibradius iiber alle Bremsungen aus den Messgroflen Druck und
Moment der mittlere Reibwert errechnet. Insgesamt bewegen sich die Reibwerte in ei-
nem Intervall £=0,2...0,6, was sich auch mit allgemeinen Literaturangaben deckt [69],

[167]. Allerdings wird dieses Intervall nicht von jedem Fahrzeugen abgedeckt, sondern

lediglich eine verschieden grof3e Teilmenge.

Die Selbstverstiarkung soll nun derart ausgelegt werden, dass die erreichbare mittlere
Selbstverstiarkung iiber die betrachteten Betitigungen maximiert wird. Dadurch redu-
ziert sich die Betétigungsenergie und damit die Leistungsaufnahme. Hierfiir ist der

Reibwertverlauf von untergeordneter Bedeutung. Vielmehr ist die mittlere Betitigungs-
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energie dann minimal, wenn hédufig die Reibwerte vorliegen, bei der die Selbstverstir-
kung unendlich hoch und damit die Betdtigungskraft null ist. Bild 5-9 zeigt das Histo-
gramm der Reibwertverteilung fiir die vier einzelnen Fahrzeuge sowie fiir die Summe
aller Fahrzeuge, die sich aus allen vorkommenden Reibwerten ergibt. Die aus den
Messergebnissen errechneten Reibwerte wurden in Klassen zusammengefasst, die sich

durch Runden auf zwei Nachkommastellen ergeben.
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Bild 5-9: Histogramm der Reibwertverteilung

Zur Berechnung der Energieeinsparung gegeniiber der konventionellen elektrischen
Bremse ohne Selbstverstarkung dient der Unterschied zwischen der Betétigungs- und
der Spannarbeit, die ohne Selbstverstarkung gleich groB3 sind (vgl. Gleichung (3-9), S.

24). Damit ergibt sich fiir jede Reibwertklasse ein E~ und multipliziert mit der relativen

Hiufigkeit iiber alle Klassen ein mittlerer energetischer Bremsenkennwert E " :

E* = [ p(p)-|E|dpu=1-n4 (5-3)

Bild 5-10 zeigt fiir jedes einzelne Fahrzeug und fiir alle Fahrzeuge zusammen den mitt-

leren energetischen Kennwert iiber dem Keilwinkel «. Zu erkennen ist, dass die indivi-
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duelle Auslegung zu einem E° von rund 0,1 fiihrt, was einem Wirkungsgrad der
Selbstverstiarkung von rund 90% entspricht (Bild 5-8). Die Hohe ist abhédngig von der
Breite des Reibwertintervalls und der Streuung des Reibwerts innerhalb des Intervalls.
Werte fir E >1 bedeuten eine Erhohung des energetischen Aufwands durch die
Selbstverstirkung, die sich aufgrund des sehr spitzen Keilwinkels in Verbindung mit
hohen Belagreibwerten ergibt, bei denen mit hoherer Kraft am Belagkeil gezogen wer-

den muss, als es notig wire, um auf einen nicht selbstverstirkenden Belag zu driicken.
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Bild 5-10: E" in Abhingigkeit des Keilwinkels o

Eine generelle Auslegung fiir alle Fahrzeuge ergibt sich aus der zusammengefassten
Vorkommenshdufigkeit und Verteilung aller Reibwerte. Mit einer derart ausgelegten
Bremse, die einen Keilwinkel von 21,3° (errechnet ohne Wirkungsgradverluste) besitzt,
lasst sich ein Wirkungsgrad der Selbstverstiarkung von 85% erzielen, der aber bezogen

auf jedes einzelne Fahrzeug stark streut. Wird dieser Keilwinkel in die Bremsen der vier

Vergleichsfahrzeuge gebaut, schwankt 7,, von weniger als 70% fiir das Fahrzeug 4 bis
iber 90% fiir das Fahrzeug 3.
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In den gezeigten Beispielen ldsst sich fiir jedes der vier Fahrzeuge bei fahrzeugindividu-
eller Auslegung der Selbstverstirkung ein Wirkungsgrad der Selbstverstirkung von
rund 90% erzielen, wenn die Reibwerte und deren Haufigkeitsverteilung bekannt sind.
Normalerweise ist das wihrend der Konstruktionsphase nicht der Fall. Daher miissen
fiir die Auslegung der Selbstverstirkung Annahmen getroffen werden. Dies kann bei-
spielsweise der mittlere Reibwert im Auslegungsintervall sein, der gleichzeitig der no-
minelle Reibwert ist. Die Analyse aller vier Fahrzeuge ergibt zufallig, dass der mittlere
Reibwert auch am héufigsten vorkommt. Damit wird zwar rechnerisch ein Wirkungs-
grad der Selbstverstiarkung von iiber 85% erreicht, bei der Einzelbetrachtung féllt der
Wert aber unter 70%.

In Verbindung mit Bild 5-8 zeigt diese Abschédtzung unter vereinfachten Annahmen,
dass sich der Einsatz der Selbstverstarkung aus energetischer Sicht bezogen auf das Ge-
samtsystem zundchst kaum lohnt. Allerdings muss das Bordnetz des Fahrzeugs nicht
auf die mittlere Leistung ausgelegt werden, sondern auf die maximal auftretenden Leis-
tungsspitzen. Letztere werden liber die Selbstverstirkung durch die Energieersparnis
wihrend der Bremsung auch reduziert. Die Leistungsaufnahme eines Aktors fiir den
Spannkraftaufbau errechnet [13] beispielhaft zu rund Pakor1g=500W (1g,
Mrg = 2.000kg, Bremskraftverteilung 66,6% VA, tay= 50ms, vgl. Gleichung (3-19)),
die wie in Gleichung (5-2) dreimal im Fahrzeug vorkommt. Unter Vernachlissigung ei-
ner hohen Anfangslast zur Uberwindung der Trigheiten in der Radbremse, die durch
Kondensatoren soweit reduziert werden kann, dass die Anfangslast das Bordnetz nicht
belastet [55] und einer Reduktion der Last durch den Einsatz der Selbstverstirkung nur
auf der Vorderachse, ergibt sich der Verlauf der Bremsleistung liber dem Wirkungsgrad

der Selbstverstirkung in Bild 5-11.



5.2 Selbstverstarkung 83

1600 -

1400 -

1200 -

1000 -

800 —

PBrems [VV]

600

400 2

A}

|
0 20 40 60 80 100
ng, %]

Bild 5-11: Mittlere Leistungsaufnahme aller Radbremsen

Das Einsparpotenzial erlaubt den Einsatz kleinerer Motoren, die wegen ihrer geringeren
Masse nicht nur die reifengefederten Massen reduzieren, sondern auch zu einem niedri-
gerem Massentragheitsmoment fiihren und damit die Dynamik der Bremse verbessern.
Durch die niedrigere elektrische Leistungsanforderung ergeben sich Kostenvorteile bei
der Leistungselektronik fiir die Versorgung der einzelnen Radbremsen einerseits, sowie
zusitzliche Gewichtsersparnis durch diinnere Kabel, einen kleineren Generator und ge-
ringer dimensionierte Batterien fiir das gesamte Bordnetz andererseits [53]. Dariiber
hinaus ldsst sich durch die geringere Bordnetzbelastung unter bestimmten Vorausset-

zungen der Betrieb auch von Vorderachsaktoren im 12V/14V Bordnetz darstellen [54].

5.2.2 Betrachtung der Krafte

Ein weiterer Aspekt bei der Auslegung der Selbstverstirkung ist die Reduzierung der
Betitigungskraft. Auch fiir diese Abschitzung wird auf die bekannten Messergebnisse
der vier Fahrzeuge zuriickgegriffen. Im KraftmafB3stab sind Hohe und Verteilung der
Verzogerung und Reibwerte nicht wichtig. Dafiir tritt die allgemeine Forderung in den
Vordergrund, dass auch bei kleinsten moglichen Reibwerten die zur Maximalverzége-
rung notwendigen Umfangskrifte erreicht werden. Daraus ergibt sich nach Gleichungen
(3-4) und (3-6) die Betitigungskraft zu
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1 1
Foe = 0,5 F) oo [— — j (5-4)
H tano

Ein grundsitzlicher Vorteil der EMB ist die Moglichkeit des aktiven Zuriickziehens der
Belidge (vgl. Kap. 2). Ubertragen auf die Selbstverstirkung bedeutet diese Funktion, am
Belag zum Aufrechterhalten einer Spannkraft gleichermaBlen ziehen und driicken zu
konnen. Nur fiir einen Reibwert, auf den die Selbstverstirkung ausgelegt ist, wird die
Betatigungskraft null. Steigt der Reibwert an, erhoht sich die Spannkraft, féllt er unter-
halb den Auslegungswert, muss am Belag gezogen werden. Da die erforderliche Getrie-
betiibersetzung zwischen Motormoment und Betitigungskraft auf die Maximalkraft aus-

gelegt ist, ist die erforderliche Ubersetzung dann minimal, wenn gilt:

FBet (lumin ): - FBet (lumax ) (5_5)

In Verbindung mit Gleichung (5-4) errechnet sich der benétigte Keilwinkel zu

2
tan =T 1 (5-6)

ﬂmin ll’lmax

bei dem die Zug- und Druckkraft am Belag gleich grof3 sind.

Bild 5-12 zeigt den Verlauf der Betitigungskraft iiber dem Reibwert im Vergleich mit
und ohne Selbstverstirkung. Im schon erwéhnten Beispiel von [13] betrédgt die erforder-
liche Umfangskraft fiir 100% Abbremsung rund 13kN, was als Grundlage fiir die Ge-
geniiberstellung dient. Wahrend die Maximalkraft der Bremse ohne Selbstverstirkung
33kN betrigt, reduziert sich diese Kraft mit Selbstverstirkung, die so ausgelegt ist, dass
das ganze Reibwertintervall fiir alle Fahrzeuge abgedeckt ist, auf 11kN. Dieser Wert
kann noch reduziert werden, wenn die Bremsen der vier Fahrzeuge individuell ausgelegt
werden. Die grofite Reduktion ist moglich bei kleinen Intervallen und hohen Reibwer-
ten. Trifft beides zu, kommt das Fahrzeug 1 mit einer Maximalkraft von weniger als
4kN aus.
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Bild 5-12: Erforderliche Betéitigungskraft

Die Funktionalitit des Belagkeils kann iiberdies dadurch erweitert werden, dass er auch
als translatorisches Getriebe genutzt wird (vgl. Kap. 3.1), indem der Keil nicht senk-

recht zur Spannrichtung betitigt wird, sondern unter einem Krafteinleitungswinkel

L£<90°. Dann erweitert sich Gleichung (5-4) um die Getriebelibersetzung zu:

1 1 1

FBet:()’S' U,ges.[__ j (5'7)
#otana L)Sﬂ+sin,6’

tan

Unter dem Winkel B=90° (scheibensenkrechte Krafteinleitung) ist die Ubersetzung
i = 1 und damit die Betitigungskraft maximal. Mit abnehmendem £ steigt die Uberset-
zung und der Betrag der Betédtigungskraft sinkt. Bild 5-13 zeigt den Verlauf der Kraft in
Abhingigkeit des Reibwerts und des Betitigungswinkels fiir einen Keilwinkel von
a=16,7° und der bendtigten Umfangskraft von 13kN unter Vernachldssigung der Rei-
bung.
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Bild 5-13: Betitigungskraft in Abhéngigkeit vom Reibwert und Krafteinleitungs-
winkel S

Das Minimum der Betétigungskraft ist allgemein erreicht, wenn gilt = a. Mit dieser
Wahl des Betitigungswinkels reduziert sich fiir die allgemeine Auslegung der Selbst-
verstirkung {iber das gesamte Reibwertintervall die Betdtigungskraft auf etwas iiber
3kN und liegt damit um den Faktor 10 unter der Bremse ohne Selbstverstirkung. Bei
einer individuellen Auslegung reduziert sich fiir das Fahrzeug 1 die Betdtigungskraft
nochmals um die Halfte, Bild 5-14. Auch hier ist das engere Reibwertintervall in Ver-

bindung mit dem hohen mittleren Reibwert von grolem Nutzen.
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Bild 5-14: Reduktion der Betitigungskraft durch die Auslegung des Belagkeils

Somit kann bei der Funktionsintegration der gleichzeitigen Nutzung des Belagkeils zur
Selbstverstarkung und als Getriebe die maximal benétigte Betdtigungskraft gegeniiber
der herkdbmmlichen elektrisch betdtigten Bremse um eine Groenordung reduziert wer-
den, von der aber nur ein Drittel als zusitzliche Energie aus der Selbstverstirkung die
Betitigung entlastet und einen energetischen Vorteil bietet. Geméd Gleichung (3-4)
(Seite 22) erhoht sich C* bei einem Reibwert von = 0,2 durch die Selbstverstirkung
um den Faktor drei und mit gleichzeitiger Nutzung des Keils als Getriebes um das zehn-
fache. Dagegen bleibt der energetische Kennwert fiir beide Fille unverindert bei E = 1
(GL (3-9), Seite 24).

Dennoch ergibt sich fiir die Gesamtkonstruktion der Bremse, dass eine Getriebeiiberset-
zung von I = 3,5 im Keil genutzt werden kann. Wird der Keil beispielsweise durch eine
Spindel betitigt, kann eine grofle Steigung gewihlt werden, und das rotatorische Spin-
dellager tragt gegeniiber der konventionellen elektrischen Bremse ein Zehntel der Last.
Beides bedeutet eine Verbesserung des Getriebewirkungsgrads [16]. Dariiber hinaus
findet aufgrund der zur Abstiitzfliche parallelen Betitigung keine Relativbewegung
zwischen Betdtigung und Belagkeil statt, so dass keine Querkrifte in die Spindel einge-

leitet werden.
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5.2.3 Dynamik

Die Aussagen des vorherigen Kapitels gelten alle fiir den quasistatischen Fall. Der
Grenzfall fiir sowohl die statische als auch die dynamische Auslegung tritt dann ein,
wenn die Betdtigungskraft null ist. Statisch bedeutet dies, dass der Aktor kraftfrei ist
und die Spannkraft sich nur durch Variation des Betéitigungswegs dndert. Die maximale
Spannkraft ist theoretisch dann erreicht, wenn der Betitigungsweg erschopft ist. Fiir die
Dynamik bedeutet der betitigungskraftfreie Zustand, dass ausschlieBlich die Massen-
tragheiten tiberwunden werden miissen — sowohl beim Spannen als auch beim Reversie-
ren. Mit abfallendem Reibwert steigt die Gegenkraft an, die der Aktor aufbringen muss.
Das heift beim dynamischen Zuspannen muss der Motor gegen die Spannkraft arbeiten
und verliert an Dynamik. Beim Reversieren hilft die Gegenkraft den Motor abzubrem-

sen und in die Gegenrichtung zu beschleunigen. Damit wird die Reversierzeit kiirzer.

Mit steigendem Reibwert zieht die Umfangskraft am Belag in die Richtung, in die der
Motor driickt, wodurch sich der Zuspannvorgang beschleunigt. Gleichzeitig wird sich
das Reversieren verlangsamen, da der Motor die Massen abbremsen und zusétzlich ge-
gen die Selbstverstiarkung arbeiten muss. Bei einer quasistatischen Auslegung des Ak-
tors wird ihm das nicht gelingen. Also miissen im Aktor geniligend Kraft- oder im Ge-
triebe Ubersetzungsreserven vorgehalten werden, so dass er jede Kraft sicher dynamisch
anfahren kann, ohne Uberschwinger in der Spannkraft zu produzieren, die nicht nur die
Bauteile belasten, sondern auch das Rad zu blockieren droht. Mit zunehmendem Rever-
sierkraftniveau wird diese Aufgabe schwieriger, da die Umfangskraft aufgrund der Ver-
braucherkennung tiberproportional mit dem Betéitigungsweg steigt. Dem kann dadurch
entgegengewirkt werden, dass die Kraftautbaudynamik regelungstechnisch auf die
Kraftaufbauzeit begrenzt wird, die bei maximaler positiver Betdtigungskraft (minimaler
Reibwert) erreicht wird. Eine Zunahme des Reibwerts fiithrt dann nicht mehr zu kiirze-
ren Zeiten. Im Fall einer benétigten negativen Betétigungskraft wird der Motor den
Kraftaufbau bremsen mit der Folge kleinst-moglicher kinetischer Energie beim Rever-

sieren und hoher Reversierdynamik.

5.2.4 Regelbarkeit

In der allgemeinen Vorstellung ist die Kraft-/Wegkennlinie der Beldge stetig, im Liift-
spielbereich monoton und im Spannkraftbereich streng monoton (z. B. [13], [16], [135],
[154], [159]). Damit ist jedem Weg eindeutig eine Kraft zugeordnet und im Spannkraft-
bereich auch umgekehrt [28]. Zwar unterliegt diese Kennung im Betrieb gewissen

Schwankungen, die mathematischen Eigenschaften bleiben jedoch erhalten. Fiir die Re-
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gelung der Bremse wird eine Lageregelung des Motors verwendet, der verschiedene an-
dere Regelkreise iiberlagert werden konnen (Spannkraft, Bremsmoment, Spindelkraft,
etc.). Die Lagereglung (und damit die iiberlagerte Regelung) wird prinzipiell dann funk-
tionieren, wenn der Zusammenhang zwischen Spannweg und Motorposition eindeutig
ist, so dass der Motor auf eine Anderung der FiihrungsgrdBe richtig reagieren kann, also

bei nétiger Krafterhdhung zufdhrt und bei Krafterniedrigung entsprechend aufféhrt.

Als erster Fall wird die Bremse bei stehender Scheibe betrachtet, so dass die Umfangs-
kraft und damit die Selbstverstirkung null sind. Da in der Bremse nur formschliissige
Getriebe verbaut sind (Spindeltrieb, Zahnrad, Keil), wird der Motorwinkel schlupffrei
iibersetzt, und aufgrund der konstanten Kennungen der Getriebestufen ist der Zusam-
menhang zwischen Drehwinkel und Belagweg linear. Aufgrund von Reibung wird sich
zwischen dem Hin- und Riickweg eine Kraft- aber keine Weghysterese ergeben, solange
die Spannkraft dem Motormoment entgegengesetzt wirkt und damit das System vorge-
spannt ist und Getriebelose aufgebraucht sind. Erst wenn der Motor schneller zuriick-
dreht, als das Getriebe folgen kann, werden die Spiele durchfahren, und eine Weghyste-

rese wird die Folge sein.

Im nichsten Fall wird unter Umfangskraft betétigt, die durch die Selbstverstirkung eine
Zusatzkraft in das System einleitet. Dadurch dndert sich die Betdtigungskraft, die je
nach Auslegung und Reibwert auch null oder negativ werden kann. Die Umfangs-, Be-
titigungs- und Zusatzkrifte wirken am selben Bauteil und konnen nur die durch die ge-
gebene Kinematik vorgegebenen Wege zuriicklegen. Damit dndert sich weder der linea-
re Zusammenhang zwischen Motorwinkel und Belagweg noch die Kraft-/Wegkennlinie
des Reibbelags. Folglich wird mit einer Zustellbewegung des Motors die Spannkraft an-
steigen und mit einer Zuriickbewegung wieder fallen — in Verbindung mit der Selbst-
verstdrkung aber auf einem variablen Betdtigungskraft- beziehungsweise Momentenni-
veau. Auch in diesem Fall gilt die Aussage der Krafthysterese aufgrund von Reibung
und Weghysterese durch Getriebelose. Letzteres riickt jedoch bei der Selbstverstirkung
stiarker in den Vordergrund, da das System mit abnehmendem Betrag der Betitigungs-
kraft weniger vorgespannt ist und diese zu null wird, wenn der Reibwert die Selbstver-
stairkung gegen unendlich gehen lédsst. Die Summe aller Spiele zwischen Motor und Be-
lag bestimmen in Verbindung mit der Ubersetzung und der Kraft-/'Wegkennlinie des
Belags die resultierenden Spannkraftschwankungen, die der Regler nicht ausregeln

kann. Damit reduziert sich die Regelgiite im speziellen Betriebsbereich, stellt aber die
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grundsitzliche Regelbarkeit der Selbstverstirkung aufgrund der jederzeit eindeutigen

Zuordnung von Motorwinkel zu Belagweg nicht in Frage.

Bild 5-15 zeigt das Ergebnis einer spannkraftgeregelten Stoppbremsung der Bremse
mit Selbstverstarkung. Der Keilwinkel ist 19° und der Reibwert geniigend grof3, dass die
Spindelkraft negativ wird. Dargestellt sind die Verldufe des Bremsmoments, der Spin-
del- und der Spannkraft. Mit der Hohe der Spannkraft von rund 8kN wird bei der simu-

lierten Fahrzeugmasse eine Abbremsung von fast 7m/s? erreicht.

Zu Beginn der Bremsung, die mit einem Sprung der Sollkraft zum Zeitpunkt to eingelei-
tet wird, dreht der Motor schnell hoch und bewegt den Belag in Richtung Scheibe. Er-
kennbar ist aufgrund der Trégheiten und Reibung ein Anstieg der Spindelkraft, der we-
gen der sehr hohen Gesamtiibersetzung nur gering ausfillt. Sobald die Beldge die
Scheibe beriihren, entsteht eine Umfangskraft und das gewlinschte Bremsmoment. Ers-
teres sorgt fiir die Selbstverstirkung, die so hoch ist, dass die Betdtigungskraft das Vor-
zeichen dndert und negativ wird. Trotzdem dreht der Motor weiter in Zuspannbewegung

und die Spannkraft steigt auf ihren Sollwert.

Um das Reglerverhalten bei einem Sprung des Reibwerts zu beobachten, wird bis in den
Stillstand gebremst. Der Wegfall des Bremsmoments und der Umfangskraft entspricht
rechnerisch einem Abfall des Reibwerts auf null. Da die Aufgabe des Reglers nach wie
vor im Halten der Spannkraft besteht, steigt nach dem Wegfall der Umfangskraft die
Spindelkraft an. Dazu muss das Motormoment seine Wirkrichtung dndern und dreht da-

bei ein Stiick in Richtung Zuspannen, um die Getriebelose zu tiberwinden.

Die Schwingungen am Ende der Bremsung resultieren aus der Unstetigkeit des Ge-
schwindigkeitsverlaufs am Ende des Anhaltewegs. Dadurch wird das System rotatorisch
angeregt, und es entstchen Momentenschwankungen, die zu einer Schwankung der
Selbstverstirkung fiihren, die von der Spindelkraft ausgeregelt werden, um die Spann-

kraft konstant zu halten.
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Bild 5-15: Spannkraftgeregelte Stillstandsbremsung

5.3 Vergleich der Losungswege

Obwohl das Hauptaugenmerk in den veroffentlichten Untersuchungen der selbstverstir-
kenden Bremse auf der Leistungsaufnahme und Regelung liegt, finden sich in [157]
auch Angaben iiber die Dynamik. Aus der geliifteten Position benoétigt die Bremse mit
einem Keilwinkel von 40° zum Uberwinden des Liiftspiels 20ms und weitere 27ms zum
Erreichen von 9kN, entsprechend 90% des Sollwerts, da Zeitwerte oberhalb des Ni-
veaus stark reglerabhdngig sind. Im Stillstand — ohne Selbstverstirkung — bendtigt die
Bremse 13ms lénger fiir den Spannkraftaufbau. Fiir diese Stoppbremsung mit geregelten
10kN Spannkraft hat die Bremse im eingeregelten Zustand eine mittlere elektrische Lei-
stungsaufnahme von 35W. Bild 5-16 zeigt die erreichten Zeiten fiir den dynamischen
Kraftaufbau, bei dem die charakteristischen Zeitpunkte durch Geraden verbunden sind

und nicht dem realen Verlauf der Kraft iiber der Zeit entsprechen.
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Bild 5-16: Kraftaufbauzeiten fiir eine Stoppbremsung mit 10kN Spannkraft

Zum Vergleich wurden mit der Kniehebelbremse Versuche mit unterschiedlichen Kon-
figurationen gefahren. Zunichst wird der Kniehebelwinkel mit rund 75° derart einge-
stellt, dass die Zeiten fiir das Durchfahren des Liiftspiels gleich sind. Da beide Bremsen
denselben Motor benutzen, kann bei vergleichbarer Ubersetzung von einem #hnlichen
Liiftspiel ausgegangen werden. Das Ergebnis zeigt im Schnitt, {iber drei hintereinander
durchgefiihrte Messungen, gleiche Zeiten fiir die Bremsen zur Uberwindung des Liift-
spiels. Zum Kraftaufbau benétigt die Kniehebelbremse ein wenig langer, was mit unter-
schiedlichen Kraft-'Wegkennungen des Verbrauchers und der Anderung der Uberset-
zung mit dem Spannweg zu begriinden ist. Das Streuband liegt bei den Wiederholungs-
versuchen bei =1ms bei der Liiftspielzeit und £5ms bei der Kraftautbauzeit. Mit dieser
Einstellung des Kniehebels ist die Bremse genauso dynamisch wie die Bremse mit
Selbstverstirkung im Stillstand. Da bei rotierender Scheibe die Umfangskraft den Auf-
bau unterstiitzt, wird der Kraftautbau mit dem Anlegen der Beldge an die Scheibe be-
schleunigt. Gleichzeitig reduziert sich die Leistungsaufnahme von iiber 100W bei der
Kniehebelbremse auf rund 35W im eingeschwungenen Zustand der Stoppbremsung.
Selbst wenn der der Startwinkel auf 73° reduziert wird, wird diese Dynamik mit der
Kniehebelbremse kaum erreicht. Bei einer weiteren Verringerung des Startwinkels wird
aufgrund der zu geringen Ubersetzung die Kraft kaum mehr erreicht. Fiir eine ver-
gleichbare Leistungsaufnahme muss der Ubersetzungsbereich deutlich erhoht werden,
und es ergibt sich ein Startwinkel von 79°. Damit bewegt sich der Kniehebel in der

Liiftspielphase ebenfalls in einer hoheren Ubersetzung, so dass der lingere Weg fiir den
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Motor zu einer deutlichen Verldngerung sowohl der Liiftspiel- als auch der Kraftauf-

bauzeit fihrt.

Folglich konnen mit dem nichtlinearen Getriebe annidhernd sowohl die statischen, als
dynamischen Kennwerte der Bremse mit Selbstverstirkung eingestellt werden. Der gro-
e Unterschied zur Selbstverstiarkung besteht allerdings darin, dass zum einen nicht bei-
de Eigenschaften gleichzeitig zu haben sind und zum anderen nicht nur der Zielkonflikt
beziiglich der Statik/Dynamik besteht, sondern ebenfalls die Erschopfbarkeit des Weges
in Verbindung mit einer Reduktion der maximal erreichbaren Spannkraft. Qualitativ
war dieses Ergebnis zu erwarten, da bei der Selbstverstarkung zusitzliche Energie in
das System einflieft, die der Vergleichsbremse ohne Selbstverstirkung sowohl beim

Kraftaufbau als auch beim Kraft-Halten fehlt.

5.4 Fazit

Der Einsatz einer liber dem Spannweg veridnderlichen Getriebeiibersetzung bietet die
Moglichkeit, die geforderte Kraftreserve flir den Fadingfall nicht im Motormoment vor-
zuhalten, sondern im Getriebe. Mit einem Eingangsdrehmoment von 2Nm soll die fiir
eine Vollverzogerung erforderliche Spannkraft erreicht werden. Wihrend die kon-
struierte Kniehebelbremse eine Verdopplung der Spannkraft iiber die Zunahme der
Ubersetzung ermdglicht, benétigt eine Vergleichsbremse mit konstanter Ubersetzung
das doppelte Motordrehmoment. Damit verdoppelt sich die Leistungsaufnahme der
Bremse, die nicht nur das Bordnetz unmittelbar hoher belastet, sondern es muss auch fiir
die hohere Last ausgelegt sein. Durch das kleinere Motormoment baut der Motor kleiner
und besitzt geringere Massentragheiten, die fiir eine vergleichbare Dynamik die elektri-

schen Leistungsanforderungen weiter reduzieren.

Die Verwendung einer nichtlinearen Getriebekennung in Verbindung mit einer iiber
dem Belagverschleifl nicht konstanten Kraft-/Wegkennlinie der Reibungsbremse erfor-
dert eine Moglichkeit der Anpassung der Getriebekennung. Allerdings sollte die Ein-
stellbarkeit der Getriebekennung nicht auf den Belagverschleil beschrinkt, sondern je-
derzeit im Betrieb ermdglicht werden, indem der Arbeits- und damit der Ubersetzungs-
bereich des Kniehebels durch die Wahl des Startwinkels verstellt wird. Unter der Vor-
aussetzung, dass eine Verstellbarkeit sowohl in positive als auch in negative Richtung
moglich ist, erdffnet dies die Mdglichkeit, im reguliren Betrieb der Bremse eine Ande-
rung vorzunehmen, um die Eigenschaften der Bremse an die aktuellen Anforderungen

anzupassen, beispielsweise hinsichtlich ihrer Statik, Dynamik oder bendtigter Wegre-
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serven. Da die konstruktiv vorgehaltene Spannwegreserve nicht innerhalb einer Brem-
sung verbraucht wird, sondern die Bremse durch aufeinander folgende Bremsungen mit
hohem Leistungsumsatz einen Temperaturbereich erreicht [135], in dem die Wegreserve
zum tragen kommen kann, wird es ausreichen, den Reserveweg in Abhédngigkeit des
Belastungskollektivs anzupassen. Somit wére es im Normalbremsfall nicht erforderlich,
die komplette Wegreserve vorzuhalten, sondern diese vielmehr auf ein Minimum zu re-
duzieren. Damit l4sst sich die Bremse in einem héheren Ubersetzungsbereich betreiben,
um beim stationdren Bremsen das bendtigte Haltemoment und somit die Energieauf-
nahme der Bremse zu minimieren. Die Ubersetzung kann dabei soweit gesteigert wer-
den, bis die Anforderung an die Kraftaufbaudynamik gerade noch erfiillt ist. Anderer-
seits ldsst sich mit der Verstellung des Kniehebelstartwinkels zu einer hohen Anfangs-
iibersetzung die Dynamik der Bremse verbessern. Dadurch erhéhen sich die Haltemo-
mente und die Leistungsaufnahme steigt. Bei der im Rahmen der Arbeit konstruierten
Bremse zeigt sich wegen der iiber dem Weg progressiven Ubersetzungskennung in Ver-
bindung mit der kleinen Baugrofle eine hohe Empfindlichkeit der Verstellung. Bereits
eine Anderung von 2° fiihrt zu einer Verbesserung der Kraftaufbauzeit fiir eine Vollver-

zogerung um 14%.

Im Gegensatz dazu kann die Selbstverstiarkung den Zielkonflikt zwischen statischen und
dynamischen Eigenschaften der Bremse dahingehend auflosen, dass durch den Eintrag
an zusdtzlicher Energie sowohl das Haltemoment und damit die Leistungsaufnahme re-
duziert, als auch der dynamische Kraftaufbau beschleunigt wird. Ein Auslegungskriteri-
um beziiglich der Hohe der Selbstverstiarkung besteht in der Minimierung des Gesamt-
energieverbrauchs, der sich zusammensetzt aus dem Verbrauch wihrend der unge-
bremsten und gebremsten Phasen. In letzterer kann der Energieverbrauch iiber den Ein-
satz der Selbstverstirkung reduziert werden. Am Beispiel einer Reibwertverteilung bei
vier verschiedenen Fahrzeugen wird bei einer Bremse ohne Selbstverstirkung rund 90%
der Energie im nichtgebremsten Zustand verbraucht. Fiir die Hohe der Reduktion der
verbleibenden 10% ist neben dem Lastkollektiv auch die Hohe und Héaufigkeitsvertei-
lung des Belagreibwerts entscheidend. Fiir dieses Beispiel liegt die maximale Gesamt-
energieersparnis im Fall einer individuellen Auslegung auf fahrzeugspezifische Reib-
werte bei 9% und fillt bei einer allgemeinen Auslegung auf alle vorkommenden Reib-

werte unter 7%.

Zielfiihrender ist daher die Auslegung der Selbstverstiarkung auf die kleinste erforderli-

che maximale Betitigungskraft. Dabei ist die Selbstverstirkung so ausgelegt, dass die



5.4 Fazit 95

Betitigung beim hochsten Reibwert mit derselben Kraft am Belag zieht wie sie beim
niedrigsten Reibwert driickt. Fiir die Auslegung wird im Gegensatz zur energetischen
Betrachtung lediglich das vorkommende Reibwertintervall zugrunde gelegt. Im be-
schriebenen Beispiel fillt mit einem E = % die maximal bendtigte Betitigungskraft auf
ein Drittel der bendtigten Kraft ohne Selbstverstirkung. Dadurch sinkt die erforderliche
Betitigungsenergie sowie die bendtigte Betitigungsleistung. Infolgedessen wird das
Bordnetz entlastet, und es konnen kleinere Motoren zum Einsatz kommen, die wieder-
um mit niedrigeren Tragheitsmomenten der Dynamik helfen. Durch die Verringerung
der Betdtigungskraft wird das Zentrallager der Bremse, iiber das (bei einer herkémmli-
chen Betétigung mit einer Spindel) die Spindelkraft mit einem Rotationsfreiheitsgrad im

Gehiuse abgestiitzt wird, entlastet und damit dessen Wirkungsgrad ansteigen [16].

Grundsitzlich gilt fiir die Selbstverstirkung, dass der Belagkeil unter einem Win-
kel <90° betétigt werden sollte, um diesen gleichzeitig als translatorisches Getriebe zu
nutzen. Die Ubersetzung des Keilgetriebes ist dann maximal, wenn parallel zum Belag-
keilwinkel betitig wird. Im beschriebenen Beispiel steht dadurch eine Ubersetzung von
i = 3,5 zur Verfiigung, die ohne eine Erhéhung von Massen, Trigheiten und Wirkungs-
gradverlusten genutzt werden kann, da die Bauteile ohnehin vorhanden sind. Dariiber
hinaus entféllt zwischen der Betdtigung und dem Belagkeil eine Lagerstelle, da durch
die parallele Betitigung keine Relativbewegung zwischen den Bauteilen stattfindet.
Gleichzeitig werden in der Fiihrung des Belagkeils die Querkrifte aufgenommen, und
die Betitigungsspindel ist somit querkraftfrei. Wahrend durch die Funktionsintegration
des Belagkeils zur gleichzeitigen Ubernahme einer Getriebeiibersetzung das E unver-
andert bleibt, erhoht sich das C* der Bremse bezogen auf den Spindelausgang auf

C*(1=0,2)=10 beim kleinsten vorkommenden Reibwert.

Im Vergleich der adaptiven Getriebeiibersetzung mit der Selbstverstarkung zeigen sich
die Vorteile der zusétzlichen Energie, die durch die Selbstverstarkung in das System zu-
rickgefiihrt wird. Zwar lassen sich mit der Verstellung der Getriebelibersetzung ver-
gleichbare statische und dynamische Eigenschaften der Bremse einstellen, im Gegensatz
zur Selbstverstirkung aber nicht gleichzeitig fiir einen Bremsvorgang. Beiden Ansétzen
gemeinsam ist die Erschopfbarkeit des Ausgangswegs und damit die Notwendigkeit ei-

ner VerschleiBBnachstellung.
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6 Diskussion der Ergebnisse und Ausblick

6.1 Diskussion

Mit der Verwendung eines nichtlinearen Getriebes wird der Freiheitsgrad in der stati-
schen und dynamischen Auslegung der Bremse erweitert. Dem Nachteil der Wegabhén-
gigkeit der Ubersetzung und daraus resultierenden Einschrinkung der Anpassung auf
eine Verbraucherkennlinie kann durch die Integration der erforderlichen Verschleif3-
nachstellung in das Gesamtkonzept begegnet werden. Die Versuchsergebnisse zeigen,
dass bei einer gegebenen Verbraucherkennlinie die Anpassung der Getriebekennung
deutliche Verdnderungen im statischen und dynamischen Verhalten der Bremse nach
sich zieht. Denkbar wire daher, unter Einbeziehung der Nachstellung in das Regelkon-
zept, die Bremse jederzeit im Betrieb anzupassen. Lisst sich beispielsweise mit Hilfe
der vorhandenen Sensorik ein drohender Fadingfall absehen, wird zu Beginn der Folge-
bremsung ein kleinerer Startwinkel eingestellt, der zu Lasten der Statik der Bremse
mehr Kraft- und Wegreserve vorhélt. Dazu muss eine Verstellung des Kniehebelwinkels
in beide Richtungen moglich sein, die in der beschriebenen Nachstellung nicht vorhan-
den ist, durch einen schaltbaren Freilauf aber zu realisieren wire. Mit dieser Funktion
kann eine im Rahmen der Auslegung beliebige Kraft oder ein nutzbarer Ausgangsweg

eingestellt werden, die mit ausgestrecktem Kniehebel erreicht werden.

So ldsst sich mithilfe der adaptiven Getriebekennung die Feststellbremsfunktion in die
Bremse ohne Mehraufwand integrieren, indem der Startwinkel so eingestellt wird, dass
mit Erreichen des maximalen Ausgangswegs die fiir das Halten des Fahrzeugs erforder-
liche Spannkraft erreicht wird. Im ausgestreckten Zustand geht die Ubersetzung gegen
unendlich und die Betétigung wird kraftfrei. Damit ist eine Voraussetzung fiir die Reali-

sierung einer Feststellbremse erfiillt.

Obwohl die nichtlineare Kennung die gezielte Auslegung hinsichtlich der statischen und
dynamischen Eigenschaften ermoglicht, hebt sie zundchst den Zielkonflikt zwischen
Statik und Dynamik nicht auf. Allerdings geniigt der erforschten Kniehebelbremse ein
Motor, der gegeniiber einer Bremse mit konstanter Ubersetzung und gleicher erreichba-
rer Maximalkraft ein halbiertes maximales Motormoment, da die Spannkraftreserve {i-
ber eine Ubersetzungsreserve vorgehalten wird. Dadurch ergibt sich trotz gleicher bend-
tigter Ubersetzung im Normalbremsfall eine verbesserte Dynamik wegen des kleineren

und leichteren Motors, und das Bordnetz muss nur auf eine niedrigere Dauerlast im Fa-
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dingfall ausgelegt sein. Wegen geringerer elektrischer Strome ergeben sich Kostenvor-
teile fiir die verwendeten Leistungsbauteile der Servoverstirker und eine niedrigere Ge-
samtmasse des Bordnetzes durch diinnere Kabel. Eine weitere Vergleichsbasis ist eine
Bremse mit konstanter Ubersetzung und Verwendung desselben Motors. Im Direktver-
gleich der Bremsen zeigt sich eine deutliche Verbesserung der Kraftaufbau- und Rever-
sierdynamik, da die Bremse in einem hoheren Ubersetzungsbereich betrieben wird.
Letzteres fiihrt gegeniiber einer konstanten Getriebeiibersetzung zu erhéhten Haltemo-

menten.

Uber die nichtlineare Kennung hinaus wird das Getriebe um die Variation des Uberset-
zungsbereichs im Betrieb der Bremse erweitert. Mit der VerschleiBnachstellung lésst
sich der Abstand zwischen Kniehebel-Ausgang und Belag einstellen, um in Verbindung
mit der Nockenpositionierung den Startwinkel und damit den Ubersetzungsbereich des
Getriebes anzupassen. So ist es im Betrieb der Bremse entweder moglich, flir niedrige
Haltemomente das Getriebe in einem hohen Ubersetzungsbereich oder fiir hohe Dyna-
mik in einem niedrigen Ubersetzungsbereich zu betreiben. Dieser Zielkonflikt lieBe sich
nur durch eine VergroBerung der Ubersetzung im zugespannten Zustand withrend einer
Stoppbremsung auflosen. Unter der Voraussetzung, dass die Einstellung des Startwin-
kels und damit der Anfangsiibersetzung hochdynamisch erfolgt, ldsst sich unter norma-
len Bedingungen das Getriebe in einem hohen Ubersetzungsbereich betreiben, und bei
Erkennung einer Notbremssituation eine niedrigere Anfangsiibersetzung einstellen. Da-
bei ist auch zu beachten, dass der Knichebel mit zunehmender Ubersetzung weniger
Wegreserve zur Verfiigung stellt, die aber ohnehin im Normalbetrieb zugunsten niedri-
ger Haltemomente minimiert werden sollte. Im drohenden Fadingfall kann der Reser-

veweg durch die Einstellung einer niedrigeren Ubersetzung erhoht werden.

Fiir die Einstellung des Startwinkels, die in der Versuchsvorbereitung manuell erfolgte,
ist die Kenntnis des Kniehebelwinkels erforderlich, der im Prototyp tiber die Abstands-
messung der Kniehebelenden errechnet wird. Gleichzeitig erfolgt iiber diese Weginfor-
mation die Ermittlung der Kraft-/'Wegkennlinie der Beldge, um den Ubersetzungsbe-
reich und den Reserveweg einzustellen. Wegen des variierenden Arbeitsbereichs des
Getriebes kann diese Information nicht aus dem Drehwinkel des Motors errechnet wer-

den.

Die Selbstverstarkung bringt durch die Riickfiihrung der Umfangskraft zusatzliche E-
nergie auf die Betitigungsseite ein. Diese Zusatzkraft hilft dem Motor, die Dynamik zu

verbessern und entlastet ihn, da nun geringere Betdtigungskrifte aufzubringen sind. Ab-
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hingig ist die Hohe der zuriickgefiihrten Energie vom Winkel zwischen Umfangskraft
und Abstiitzung zum einen sowie dem aktuellen Reibwert zum anderen. Statisch ist die
Unterstiitzung dann maximal, wenn die Selbstverstirkung gegen unendlich geht und
damit die Betitigungskraft null wird. Auch bei der Selbstverstarkung werden die besten
Ergebnisse dann erzielt, wenn die Einsatzbedingungen bekannt sind und die konstrukti-
ven Parameter darauf ausgelegt werden konnen. Die beeinflussenden Parameter, die
sowohl systemimmanent sind als auch fahrer- und fahrzeugabhingig, sind die Schwan-
kungen des Reibwerts und dessen Haufigkeitsverteilung im Betrieb sowie das Lastkol-
lektiv der Bremse im Sinne der Hohe der Abbremsungen und Anteil der Bremszeit an
der Fahrzeit, da auch im nicht gebremsten Fall Energie vom System verbraucht wird.
Wenn alle diese Variablen bekannt sind, ldsst sich ein energetischer Vorteil abschitzen,
der im beschriebenen Fall weniger als zehn Prozent betrdgt. Deutlich vorhersehbarer ist
die Auslegung im KraftmaBstab, da hierfiir von den genannten Variablen ausschlie8lich
die Reibwertschwankung angenommen werden muss. Unter der Annahme eines zu er-
wartenden Reibwertintervalls reduziert sich gegeniiber einer herkdmmlichen Bremse
ohne Selbstverstiarkung die erforderliche statische Betdtigungskraft um rund 66%. Da
der Belagkeil ohnehin fiir die Selbstverstirkung benétigt wird, empfiehlt sich gleichzei-
tig die Integration der Funktion des (translatorischen) Getriebes, indem die Kraft nicht
senkrecht zur Scheibe, sondern unter einem Winkel < 90° eingeleitet wird. Das so ge-
nutzte translatorische Getriebe erreicht dann seine maximale Ubersetzung, wenn Betiti-
gungs- und Keilwinkel {ibereinstimmen. Die Nutzung als Getriebe ist energetisch unab-
hiangig von der Selbstverstirkung und dient lediglich der Funktionsintegration, um da-

mit einen Beitrag zur Optimierung des Gesamtsystems zu leisten.

Beziiglich des Zielkonflikts zwischen statischer und dynamischer Auslegung bietet die
Selbstverstiarkung eine mogliche Auflosung. Beide Eigenschaften sind grundsitzlich
reibwertabhéngig und im empfohlenen Auslegungsfall sogar gegenldufig, da sich mit
zunehmender Hohe der zuriickgefiihrten Kraft die Zuspanndynamik verbessert, wihrend
die beste Statik dann erreicht wird, wenn die Hohe der Zusatzkraft gerade ausreicht, die
Betitigungskraft zu null werden zu lassen. Eine weitere Erhohung der Zusatzkraft fiihrt

zu einer negativen Betitigungskraft und einer Verschlechterung der Statik.

Allerdings kann das volle statische Potenzial, das zu einer Reduktion der Betétigungs-
kraft fiihrt und damit niedrige Ubersetzungen und/oder kleine Antriebsmomente erfor-

dert, nicht ausgeschopft werden, da bei hohen Reibwerten der Betitigungskraftiiber-



6.2 Ubertragbarkeit 99

schuss gentigend hoch sein muss, um sowohl der hohen Zusatzkraft als auch der kineti-

schen Energie der zufahrenden Bremse entgegenzuwirken.

Zum groflen Nachteil wird die mit abnehmendem Keilwinkel zunehmende tangentiale
Bewegung des Belags, die zwar einerseits dazu fiihrt, dass rechnerisch der Reibradius
ansteigt, andererseits aber der Belag in seiner Kontur nicht die volle Reibringhdhe iiber-
decken kann, damit bei hohen tangentialen Wegen der Belag iiber die Scheibe ragt.
Dem konnte begegnet werden, indem der Belag nicht linear, sondern {iber eine kompli-
zierte Kinematik auf einer Kreisbahn gefiihrt wird, jedoch bleibt eine Verschiebung der
Belédge zueinander erhalten. Letztere entféllt, wenn die Umfangskraft nicht nur wie im
beschriebenen Prototyp einseitig der Bremsscheibe zuriickgefiihrt wird, sondern auf
beiden Seiten. Wegen der doppelten Umfangskraft erhoht sich fiir eine vergleichbare
Selbstverstarkung der Keilwinkel, ware aber mit Mehraufwand auf der passiven Seite

verbunden.

Im Vergleich der Losungswege zeigt sich, dass mit dem nichtlinearen Getriebe durch
eine Anpassung der Ubersetzungscharakteristik entweder die statische oder dynamische
Eigenschaft der Bremse mit Selbstverstarkung anndhernd erreichbar ist. Dass sie nicht
gleichzeitig vorkommen, erkldrt sich durch die zusitzliche Energie, die durch die
Selbstverstirkung dem System zur Verfiigung steht, was die Uberlegenheit des Ansat-

zes zeigt.

Sowohl die Selbstverstiarkung als auch das nichtlineare Getriebe bedeuten einen erhebli-
chen Mehraufwand gegeniiber der iiblichen Motor-Spindel-Ldsung. Zu nennen sind hier
die hohere Anzahl an bendtigten Teilen und die erforderliche Verschleilnachstellung,
die im Fall des nichtlinearen Getriebes dessen Funktion allerdings deutlich erweitern
kann. Fiir eine Einordnung der Ergebnisse beziiglich herkommlicher Systeme fehlt fiir
den Vergleich mit dem nichtlinearen Getriebe eine Bremse mit konstanter Getriebeiiber-
setzung und fiir die Selbstverstirkung eine Bremse mit einem konventionellen Reibteil.
Beide Vergleichssysteme miissten ansonsten gleiche Systemeigenschaften wie Massen-
tragheiten, Motor- und Verbraucherkennlinien, Wirkungsgrade, etc. aufweisen. Eine
Kombination der Lésungswege scheint in Anbetracht des zu erwartenden Aufwands be-

zogen auf das vermutete Verbesserungspotenzial nicht empfehlenswert.

6.2 Ubertragbarkeit

Fiir eine quantitative Abschitzung der Potenziale wurde auf Messdaten aus Versuchen

mit hydraulischen Serienradbremsen zuriickgegriffen, deren Messergebnisse einem
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gingigen Test innerhalb der Serienentwicklung fiir Pkw-Scheibenbremsen entstammen.
Damit wird eine praxisbezogene Beurteilung des Potenzials der Selbstverstirkung ge-
leistet, obwohl die verwendete Datenbasis weder reprasentativ ist noch das komplette zu
erwartende Spektrum abdeckt. Die Ergebnisse von vier Fahrzeugen zeigen beispielhaft,
welchen Schwankungen das Reibsystem unterworfen ist und welche Konsequenzen fiir
die Auslegung daraus zu ziehen sind. Anhand der Haufigkeitsverteilung der Reibwerte
und der anteiligen Brems- an der Fahrzeit in diesem Test wird das energetische Verbes-
serungspotenzial selbstverstirkender Bremsen abgeleitet. Dariiber hinaus wird die Ab-
schitzung der Leistungsaufnahme einer elektrischen Radbremse fiir ein Fahrzeug der
Mittelklasse als Vergleichsbasis herangezogen. Damit sind die quantitativen Aussagen
nur fiir diese Annahmen giiltig und auf andere Fahrzeuge mit abweichenden Lastkollek-

tiven nicht iibertragbar.

Im Gegensatz dazu ist bei der Auslegung der Selbstverstirkung auf die Reduktion der
maximal benétigten Betédtigungskraft nur die Kenntnis des Reibwertintervalls nétig. Die
fiir die Berechnungen zugrunde gelegten Priifstandsergebnisse werden aber fiir allge-
mein verwendete Reibpaarungen aus Literaturangaben bestitigt, so dass die Aussagen

eine breitere Basis erhalten und auf alle géingigen Reibpaarungen iibertragbar sind.

6.3 Ausblick

Der Einsatz sowohl der Selbstverstirkung als auch eines nichtlinearen Getriebes in einer
elektrisch betitigten Radbremse erfordert gegeniiber der herkémmlichen Losung (Mo-
tor+Spindel) einen erheblichen Mehraufwand, nicht nur bezogen auf den Aufbau der
Bremse, sondern vielmehr wegen der zwingenden Notwendigkeit einer VerschleiBBnach-
stellung. Die groBten Vorteile bringt der Einsatz der Selbstverstarkung, deren Potenzial

vor allem dann ausgeschopft wird, wenn auch Betriebszustinde gezielt in die Ausle-

gung mit eingeschlossen werden, bei denen die Betitigungskraft F,,, <0 wird. Damit

lasst sich die erforderliche Leistung des Motors reduzieren und damit auch die erforder-
liche Getriebeiibersetzung, die allerdings gerade wegen der hohen Selbstverstirkung
geniigend Reserve vorhalten muss, um bei hohen negativen Betitigungskriften ausrei-

chende Kraftabbaudynamik (z.B. wéihrend einer ABS-Regelung) zu gewéhrleisten.

Deshalb sollte untersucht werden, ob in Verbindung mit diesen Leistungs- und Uber-
setzungsreserven eine niedrigere Selbstverstiarkung dhnlich gute Ergebnisse liefert. Vor-
stellbar ist eine grenzwertige Auslegung, bei der auch beim hdchsten zu erwartenden

Reibwert die Betdtigungskraft gerade noch groBer null ist. Damit wére ein weiterer ent-
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scheidender Nachteil der oben genannten Auslegung der Selbstverstirkung ebenfalls e-
liminiert, die fail-silent Anforderung zu erfiillen, die im Rahmen dieser Arbeit nicht be-
riicksichtig ist und noch besonderen Forschungs- und Entwicklungsbedarf beinhaltet.
Aber auch wenn die Bremse selbsttitig 10st, wird aufgrund der mangelnden Dynamik
des Vorgangs trotzdem eine Integration in die globale Fahrzeugregelstrategie erforder-

lich sein.

Alle Vorteile der Selbstverstarkung lassen sich aus heutiger Sicht zusammenfassen in
der Moglichkeit, eine Vorderachsbremse im 12/14V Bordnetz eines Pkw zu betreiben,
so dass das 36/42V Bordnetz keine zwingende Voraussetzung fiir die Einfithrung der
EMB bedeutet [1], [2], [141]. Allerdings sind die Vorteile der reduzierten Leistungsan-
forderung und Bordnetzbelastung unabhédngig von der Spannungsversorgung, so dass
auf den Einsatz der Selbstverstarkung auch im 36/42V Bordnetz nicht verzichtet werden

kann.



102

7 Zusammenfassung

Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der Thematik der Leistungs- und Energieauf-
nahme elektromechanisch betitigter Radbremsen. Es werden zwei Wege beschrieben,
die zu einer Reduktion der Leistungs- und Energieaufnahme fiihren. Zum einen lésst
sich ein Teil der kinetischen Energie des fahrenden Fahrzeugs iiber die Selbstverstir-
kung nutzen, die die Betdtigungsarbeit reduziert, und zum anderen kann durch eine ge-

eignete Getriebeauslegung die elektrische Leistungsaufnahme reduziert werden.

In einer theoretischen Analyse des Systems Radbremse werden die konstruktiven Mog-
lichkeiten beschrieben, die zu einer reduzierten Leistungsanforderung fiihren. Dariiber
hinaus werden Kenngroflen wie z.B. der energetische Bremsenkennwert definiert, die
als Bewertungskriterien der beschriebenen Ansdtze dienen. Mithilfe eines Simulations-
modells unter Matlab® Simulink® werden die konstruktiven Parameter des nichtlinearen
Getriebes festgelegt und die Vorteile gegeniiber der konstanten Ubersetzung gezeigt.
Fiir die Untersuchungen wurde eine Bremse mit nichtlinearem Getriebe, dessen Uber-
setzungskennung zusétzlich im Priifbetrieb der Bremse iiber die Verschleiinachstellung
veriandert werden konnte, entwickelt und konstruiert. Dariiber hinaus wurde die modular
aufgebaute Forschungsbremse mit Selbstverstarkung [158] um einen Keil erweitert, der
die Selbstverstirkung auch in Bereichen nutzen lésst, in denen fiir die Regelung einer
Spannkraft aktiv am Belag gezogen werden muss. Beide Bremsen wurden auf dem fzd-

Rollenpriifstand erprobt.

Der Einsatz einer liber dem Spannweg verdnderlichen Getriebeiibersetzung bietet den
Vorteil, die geforderte Kraftreserve fiir den Fadingfall nicht im Motormoment vorzuhal-
ten, sondern im Getriebe. Wahrend die konstruierte Kniehebelbremse eine Verdopplung
der Spannkraft nur iiber die Zunahme der Ubersetzung ermdglicht, benétigt eine Ver-
gleichsbremse mit konstanter Ubersetzung das doppelte Drehmoment. Damit verdoppelt
sich die Leistungsaufnahme der Bremse, die nicht nur das Bordnetz unmittelbar hoher
belastet, sondern letzteres muss auch fiir die hohere Last ausgelegt sein. Durch ein klei-
neres Maximalmoment baut der Motor kleiner und besitzt geringere Massentrdagheiten,
die fiir eine vergleichbare Dynamik die elektrischen Leistungsanforderungen weiter re-
duzieren. Ein solches Getriebe erfordert eine Moglichkeit der Anpassung der Uberset-
zungskennung, um der verschleiBbedingten Anderung der Kraft-/'Wegkennlinie der Rei-
bungsbremse Rechnung zu tragen. Diese Funktion ist in der VerschleiBnachstellung

enthalten, die wegen der Erschopfbarkeit des Getriebes ohnehin vorhanden sein muss.
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Wird die Anpassung der Getriebeiibersetzung dariiber hinaus auch auf den reguldren
Betrieb erweitert, zeigen sich weitere Reduzierungspotenziale der elektrischen Leis-
tungsaufnahme, in dem das Getriebe in einem hoheren Ubersetzungsbereich betrieben
wird. Jedoch miissen hierzu verliangerte Kraftaufbauzeiten in Kauf genommen werden.
Andererseits kann bei einer Einstellung niedriger Ubersetzungen die Dynamik zu Lasten

hoherer Haltemomente deutlich verbessert werden.

Fiir die Bestimmung des Potenzials der Selbstverstirkung werden ohne Beriicksichti-
gung der fail-safe oder fail-silent Eigenschaften des Systems die Auslegungsgrenzen der
Selbstblockade fiir herkdmmliche hydraulisch betdtigte Bremsen iiberschritten und so
Zustidnde im Betrieb erreicht, bei denen fiir das Halten einer Spannkraft am Belag gezo-
gen werden muss. Mit dieser hohen Selbstverstirkung ldsst sich der Energieverbrauch
wihrend der Stoppbremsungen in einem beispielhaften Fahrzyklus um bis zu 90% redu-
zieren. Jedoch hat in demselben Zyklus der Energieverbrauch im nichtgebremsten Zu-
stand einen Anteil von liber 90%, so dass der Beitrag der Selbstverstirkung zur Reduk-
tion des Gesamtenergieverbrauchs vernachldssigbar ist. Aullerdem setzt diese Optimie-
rung der Auslegung die genaue Kenntnis der Reibwertverteilung voraus. Daher wird als
Auslegungskriterium die Minimierung der maximal erforderlichen Betétigungskraft fa-
vorisiert. Voraussetzung hierfiir ist lediglich die Kenntnis des minimal und maximal zu
erwartenden Belagreibwerts. Bei einem Reibwertintervall gingiger Beldge von
1=0,2...0,6 ldsst sich mit einem Keilwinkel von 16,7° allein aus der zuriickgefiihrten
Energie iiber die Selbstverstarkung wéhrend einer Stoppbremsung die maximal benotig-
te Betétigungskraft und damit das bendtigte statische Motormoment um zwei Drittel
herabsetzen. Daraus resultieren analog zur nichtlinearen Getriebeiibersetzung Vorteile
fiir die Motorauslegung und Belastung des Bordnetzes, die allerdings wegen der Riick-

fiihrung zusitzlicher Energie auf die Betéitigungsseite deutlich hoher ausfallen.
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8 Anhang

8.1 Parameter fir die Validierung

Motor

Loopzeit

el. Spannung
max. Drehzahl
max. Strom
Spulenwiderstand
Induktivitit
Motorkonstante
Trégheitsmoment

Masse

Planetengetriebe
Ubersetzung
Wirkungsgrad
Tragheitsmoment

Masse

Spindelgetriebe
Axial-Nadellager
0

fo

fi

Masse
Spindeltrieb

do

Steigung
Tragheitsmoment
o

Lange

Masse der Mutter
Masse der Spindel

Ubersetzung

0,004s
36V
3.300U/min
17A

0,450
0,27mH
0,095Nm/A
1,2:10*kgm?
2,5kg

20
0,85
0,05-10"kgm?
0,3kg

40mm
2,5
0,0018
0,2kg

31mm

4mm
0,93-10""kgm?
3,5mm
24mm

0,28kg

0,2kg
5007rad/m
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k 0,038 bzw, 0,02 (RGT bzw, KGT)
Trotitrans 1/(1+(k-do/Steigung))

Ttrans/rot 1-(k-do/Steigung))

Reibteil

Reibkraft 100N

Liiftspiel 0,3mm

Belagmasse 0,412kg

Belagsteifigkeit 2,15-10°N/m

Belagddmpfung 430Ns/m

Masse der Faust 4,5kg

Steifigkeit der Faust 1,2195-10°N/m

Déampfung der Faust 1,1-10°Ns/m

8.2 Parameter fir den Getriebevergleich

Allgemeine Daten

40

35

w
o

N
[¢)]

N
(6]

Spannkraft [kN]
N
o

-
o

/

/

/

S

Bild 8-1: Verbraucherkennlinie

n
Massentragheit

0.4

0.6 0.8 1
Spannweg [mm]

0,8
18,4-10°kgm?

1.2

1.4

1.6
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Liiftspiel 0,3mm

max, Spannkraft 40kN

Motor

Leerlaufdrehzahl 3.200U/min

Knickdrehzahl 1.200U/min

max. Motormoment 2Nm

max. mech. Motorleistung 268W

Getriebe mit konstanter Ubersetzung

Ubersetzung rot/rot
Ubersetzung rot/trans

Ubersetzung trans/trans

Zweistufiges Getriebe

Schaltkraft

Vierstufiges Getriebe

Schaltkrifte

Stufenloses Getriebe
erste Schaltkraft

Kniehebelgetriebe
Ubersetzung rot/rot
Nockengrundradius
Nockensteigung
Kniehebelldnge

Startwinkel

15,6
4mm/U
1

20kN

10; 20; 30kN

2kN

13,6
25mm
5,09
35mm
77,7°
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